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Cuvant Tnainte

Odata cu instituirea Starii de Urgenta pe teritoriul Romaéniei, prin Decretul Presedintelui Romaniei
nr. 195/16 Martie 2020, toate activitatile didactice cu studentii s-au intrerupt in formatul clasic i au
inceput sa fie desfasurate in format online. In scurt timp, studentii au parisit ciminele unde erau cazati si
s-au retras la casele lor, fard a mai avea posibilitatea de a-si procura carti si alte materiale bibliografice
pentru disciplinele care incepusera cu 2 sdptimani Tnainte.

In aceste conditii, prezentirile ppt ale cursurilor de Tribologie aflate pe pagina de internet a
Facultatii de Mecanica https://mec.tuiasi.ro/studenti/informatii-utile/manuale-electronice/,care completau
prezentarea cursului direct la tabla, in fata studentilor, nu mai puteau fi utilizate.

Ca urmare, titularul disciplinei de Tribologie a structurat intreaga materie pe 14 cursuri distincte,
in care a inclus si o serie de aplicatii, aceste cursuri fiind predate studentilor in formatul online, conform
orarului, pe parcursul intregului semestru al II-lea din anul 2020. Cursurile au fost concepute astfel incat
studentii s poatd intelege fenomenele fundamentale de frecare, de uzare si de ungere si sa fie capabili de
a rezolva probleme concrete din cele trei domenii de baza ale Tribologiei.
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CURSUL 1 TRIBOLOGIE

1. INTRODUCERE

Termenul de TRIBOLOGY (in limba engleza) si tradus in limba romana prin TRIBOLOGIE a fost
introdus pentru prima data in anul 1966 de cétre profesor Peter Jost Intr-un Raport prezentat
Guvernului Britanic prin care scotea in evidenta pierderile ce se produc prin frecare si uzare si
economiile ce ar putea sa fie obtinute prin proiectarea si utilizarea corecta a echipamentelor
mecanice, cu considerarea rezultatelor cercetarilor referitoare la cele trei aspecte fundamentale.
Conform WIKIPEDIA [1] termenul TRIBOLOGY deriva din radacina greaca zpiff- a verbului
Tpifw, (tribo), care se traduce prin ,,eu firec” in greaca clasica, iar sufixul -logy de la -Aoyia,

(- logia) care se traduce prin ,,studiu” sau prin ,,cunoastere’’.

Tribologia este definita ca stiinta §i ingineria interactiunii suprafetelor aflate in miscare relativa.
Tribologia, ca stiinta include cercetari, studii si aplicatii privind principiile care stau la baza
proceselor de frecare, de uzare §i de ungere la nivelul interactiunilor. Tribologia este o stiinta
interdisciplinara cu conexiuni in domeniile mecanicii, a matematicii, a fizicii, a chimiei, a stiinfei

materialelor, a biologiei §iin egala masura a stiintelor ingineresti [1].

LUBRIFICATIE

FRECARE UZURA

Fig. 1 Reprezentarea schematica a interactiunii dintre doud suprafete aflate in miscare relativa cu

evidentierea celor trei fenomene de baza specifice Tribologiei

Obiectivele acestei stiinfe sunt mult mai vaste si includ , in esentd , urmatoarele aspecte :
- geometria , cinematica §i dinamica interactiunilor;

- fenomenele de frecare in absenta si In prezenta lubrifiantului;
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- fenomenele de uzare la nivelul interactiunilor;

- fenomenele de lubrificatie (ungere) in regim limitd, mixt, HD, EHD etc.;

- lubrifianti si aditivi;

- material si tehnologii pentru imbundtatirea conditiilor de frecare si de uzare;

- tehnologii si echipamente de ungere;

- proiectarea tribologica a interactiunilor;

- caracterul multidisciplinar al Tribologiei si legaturile cu chimia, fizica, metalurgia,
mecanica, matematica, biologia etc.;

- procese fizico-chimice pe suprafatd si in substratul elementelor aflate in interactiune;

- tehnici si echipamente pentru studiul proceselor tribologice;

Intrucat Tribologia este stiinta interactiunilor, prezinti importanta studiul principalelor aspecte
legate de interactiunile geometrice ale legaturilor dintre elementele unui sistem mecanic. In acest
sens interactiunea devine cupld de frecare iar parametrii geometrici, cinematici si dinamici
guverneaza natura proceselor tribologice - frecarea , uzarea si ungerea - in corelatie cu lubrifiantul si
materialele elementelor 1n contact.

Frecarea si uzarea la nivelul interactiunilor sunt in corelatie, pe de o parte cu parametrii
cinematici §i dinamici la nivelul interactiunilor iar pe de altd parte cu prezenta lubrifiantului, a
particulelor abrazive precum si cu caracteristicile de rezistentd ale suprafetelor elementelor in
contact

Procesele de lubrificatie sau de ungere, cu efecte benefice aduse asupra frecarii si uzarii, sunt n
corelatie cu parametrii cinematici si dinamici pe de o parte. iar pe de altd parte sunt limitate de
temperaturd, conditii de mediu, grad de contaminare.

Complexele procese de interconditionare in domeniul Tribologiei impun ca proiectarea cuplelor
de frecare sa necesite probleme de optimizare cu realizarea simultand a unor frecari minime, cu
uzari minime $i cu grosimi de lubrifiant acceptabile, astfel incat fiabilitatea fiecdrei cuple sa
conducai la o fiabilitate ridicata pentru intreg sistemul mecanic .

Daca pentru proiectarea elementelor mecanice componente ( a organele de masini) exista criterii
de sigurantd de natura mecanica (limita de rupere, de curgere, deformatii elastice, nivel de
vibratii) si pentru cuplele de frecare se impune utilizarea unor criterii de siguranta de natura
tribologica (uzura limitd, nivel limitd de frecare si de temperaturd, grosime limitd de film) [2].

Acest deziderat este cu atit mai stringent cu cat, marea majoritate a avariilor la nivelul sistemelor
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mecanice au la baza deteriorari la nivelul legaturilor (cuplelor de frecare), deteriorari ce provin din
necunoagterea proceselor tribologice ce au loc, din utilizarea unor perechi de materiale
necompatibile, din utilizarea unor lubrifian{i neadecvati conditiilor de functionare, din
nerespectarea periodicitatii ungerii etc.

In acelasi timp, la nivelul sistemelor de tip industrial, unde functioneaza simultan zeci sau sute de
echipamente mecanice , Tribologia incearcd sa se implice, profilactic, prin elaborarea de programe
de asistare pe calculator a tuturor proceselor de ungere, de reparatii, de revizii , de controale, astfel
incat sa se evite opririle accidentale ale utilajelor - de fapt una din principalele parghii ale cresterii
productivitatii activitatilor industriale.

Notele de curs ce urmeaza isi propun sd abordeze, in limita programei analitice de 2 ore
curs/saptamana si o ora de lucrari practice/saptamana, principalele obiective ale disciplinei de

Tribologie, insistand pe aspectele practice ingineresti.

2. IMPACTUL ECONOMIC AL TRIBOLOGIEI

Raportul publicat in 1966 de catre profesorul Peter Jost a evidentiat costurile uriase cauzate de
pierderile de energie prin frecare, de pierderile de material ca urmare a uzura pentru economia
Regatului Unit, aceste pierderi fiind estimate la (1,1-1,4)% din PIB [1]. Alte studii similare care au
raportat pierderi similare ca ordin de marime 1n Japonia (2,6% din PIB 1n 1970), in Germania
(0,5% din PIB in 1976), in SUA (0,79% —0,84% din PIB in 1977 - 1981) si in China (2% —7% din
PIB in 1986) [4].

O analiza recenta realizata de K. Holmberg, A. Erdemir [4] asupra impactului frecarii §i uzarii
asupra consumului de energie, a cheltuielilor economice si a cresterii emisiilor de CO2 la scara
globala a pus 1n evidenta existenta a patru sectoare principale consumatoare de energie: transportul,
industria prelucratoare, sistemele de generare de energie si consumul rezidential. Analiza
evidentiaza ca aprox. 23% din consumul total de energie din lume provine din procesele tribologice
din care aprox. 20% reprezintd consumul de energie rezultat din procesele de frecare in timp ce 3%
reprezintd consum de energie pentru inlocuirea sau recondifionarea pieselor deteriorate din cauza
uzurii. Prin utilizarea de noi materiale, acoperiri ale suprafetelor, Tmbunatatiri de lubrifianti si de
sisteme de ungere, proiectare optimizata tribologic si monitorizare a proceselor de frecare, uzare si
ungere pierderile de energie cauzate de frecare si uzare ar putea fi reduse cu 40% pe termen lung

(15 ani) si cu 18% pe termen scurt (8 ani). Pe plan mondial, aceste economii ar reprezenta, pe
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termen lung, In medie 1,4% din PIB-ul anual si 8,7% din consumul total de energie. Autorii
estimeaza ca cele mai mari economii de energie pe termen scurt sunt preconizate in transport (25%)
si in generarea de energie (20%), in timp ce economiile potentiale din sectorul productiei si cele din
sectorul rezidential sunt estimate la 10%.[4].

Monteil [3, 5[ face o analiza la nivelul anului 2002 privind ponderea pierderilor prin frecare intr-un
automobile, pentru circulatia Tn mediul urban si pentru circulatia in afara oraselor. Rezultatele,

interesante, sunt prezentate in fig. 2.
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Fig. 2 Ponderea pierderilor prin frecare in principalele componente ale unui automobil, pentru

circulatie in mediul urban si in exterior [3]

Daca in cazul circulatiei in interiorul oraselor, cu viteze reduse si opriri repetate, frecarea in motor
este dominantd (45% din total pierderi), in cazul circulatie In exteriorul oraselor, pe autostrada
frecarea dominanta este datorata rezistentei aerodinamice ca urmare a vitezei mari de circulatie
(54%), in timp ce frecarea din motor reprezintd doar (17%) din totalul pierderilor prin frecare.
Analiza facutd de K. Holmberg, A. Erdemir [4] pune 1n evidentd si faptul cd in domeniul
transportului se consuma prin frecarea in jur de 30% din totalul energiei utile, la nivelul anului
2017 estimandu-se un numar de 1040 de milioane de autovehicule la nivel mondial.
In Fig. 3 se prezinta sursele de frecare dintr-un automobil. Ponderea frecirilor este mult diferita la
nivelul acestor surse de frecare, motorul, transmisiile, rularea pe sosea fiind principalele surse de
frecare [3].
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Fig. 3 Sursele de frecare dintr-un automobil [3]

3. TRIBOLOGIA
TRECUT, PREZENT SI VIITOR
Utilizarea frecarii a doud lemne uscate pentru a produce focul este un prim exemplu de aplicatie a
Tribologiei si dateazi de peste 20 000 de ani. In Fig. 4 este prezentati imaginea unui om care
aprinde focul cu ajutorul unui ,, dispozitiv”’ bazat pe frecarea a doud lemne. Istoricii apreciaza ca

aceste dispozitive dateaza din anii 20.000 inainte de Hristos.
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Fig. 4 Obtinerea focului prin rotirea unui bat de lemn dur, cu ajutorul unei corzi, peste o bucata de
lemn uscat [3]
La muzeul Luvru din Paris este expus un dispozitiv compus din doua bucati de lemn utilizate
pentru producerea focului - ,bricheta” egipteana, descoperita in Valea regilor din Egipt si datand
din secolele (XVI - XI1.H) [3].

Fig. 5 “Bricheta” egipteand de la Muzeul Luvru [3]
Din perioada Egiptului Antic, inceput in jurul anului 3100 1.H. au rdmas dovezi ale utilizarii apei
sau a unor grasimi de origine animala pentru a reduce frecarea cu solul a saniilor cu care se
transportau blocuri masive de piatra sau statui. In Fig. 6 se poate observa intr-o picturd murala din

El-Bersheh datind din jurul anului 1880 1.H., cum se turna un lichid in fata talpilor saniilor cu care
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se transporta o uriasa statuie.
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Fig.6 Utilizarea apei ca lubrifiant la transportul statuii guvernatorului Djehouti-Hotep, Egiptul
Antic 1n jurul anului 1880 1.H. [7]
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O imagine mai veche privind utilizarea apei ca lubrifiant la transportul statuii regelui Ti , gasita

intr-un mormant din Saqqara, Egipt dateaza, cu aproximatie, din anul 2400 1.H., fig. 7 [8]

Fig.7 Utilizarea apei ca lubrifiant la transportul statuii regelui Ti, Egiptul Antic
in jurul anului 2400 1.H. [8]
Introducerea rotii in transportul diverselor materiale sau a persoanelor a iTnsemnat un nou pas in
inlocuirea frecarii de alunecare cu frecarea de rostogolire, mult mai eficientd din punct de vedere al
efortului fizic. Numeroase aspecte legate de cresterea rezistentei la uzare a rotilor pentru carele de
luptd, cresterea rezistentei platoselor utilizate in luptd, introducerea de cuie metalice pe talpile
sandalelor luptatorilor romani pentru reducerea uzurii acestora, in lungile expeditii de lupta,
dezvoltarea diverselor sisteme de parghii pentru reducerea efortului fizic etc. constituie premize
importante ale inceputului tribologiei. Cu toate acestea, primul tribolog poate fi considerat
Leonardo da Vinci (1452-1519), geniul creator in numeroase domenii ale artei, tehnicii, filozofiei
sau astronomiei. Astfel, Leonardo da Vinci a facut primele cercetari experimentale privind frecarea
de alunecare,timp de peste 20 de ani, experimente care nu au fost publicate la acea vreme dar care se
regisesc in numeroasele schite si notatii facute in caietele lui[4] In fig. 8 este prezentatd o schitd a
standului utilizat de Leonardo pentru studiul frecarii, schita care se afla in ”Codex Arundel” de la
Biblioteca Britanica, (f.40 V). El a inteles importanta pe care o joaca frecarea in functionarea
diverselor masindrii si modul cum frecarea limiteaza randamentul acestora. in 1493 Leonardo da

Vinci a pus bazele primelor doua legi ale frecarii de alunecare:
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(i) Frecarea nu depinde de marimea suprafetei de contact dintre cele doua elemente care aluneca
unul fata de altul;
(i) Rezistenta la frecare este direct proportionala cu fortd de apasare aplicata.
Incercarile experimentale au fost efectuate de Leonardo pe suprafete de lemn prelucrate. In aceste
conditii Leonardo stabileste ca factorul de proportionalitate dintre forta de frecare si forta de apasare
este o constantd cu valoarea de 0,25 [6]. Leonardo da Vinci nu a publicat nimic din cercetarile sale

privind frecarea uscata de alunecare.

Fig. 8. Schema instalatiei experimentale realizate Leonardo da Vinci prelevata dintr-o fotografie de
la Biblioteca Britanicd din ”Codex Arundel” de Leonardo da Vinci
(datand intre 1480 si 1518), (f. 40 V) [6]

Angela Pitenis et al.[6] au reprodus dupa aproape 500 de ani cercetdrile lui Leonardo da Vinci pe
un stand similar celui utilizat de Leonardo, cu toate componentele din lemn de artar obtindnd pentru
conditii de rugozitate normal la suprafetele de lemn in contact valori ale coeficientului de frecare
cuprinse in intervalul 0,25-0,27, comparabile cu cele obtinute de Leonardo.

Printr-o prelucrare suplimentard de slefuire a suprafetelor in contact specifica metodelor moderne,
cu mentinerea unor conditii de curatenie, autorii studiului au obtinut valori ale coeficientului de
frecare in jur de 0,7 [6]. Aceste rezultate evidentiaza ca cercetarile efectuate de Leonardo au fost
corecte, atata timp cat prelucrarea suprafetelor de lemn utilizate era cea corespunzatoare perioadei
respective.

Printre numeroasele realizéri tehnice remarcabile pentru epoca in care a trait, Leonardo da Vinci a

conceput §i rezemadri bazate pe miscarea de rostogolire (pivoti rezemati pe 3 bile sau pe trei role

8/Cursul 1



conice, cu reducerea importantd a frecarii, fig. 9-a) precum si solutii de rulmenti cu bile si cu

colivie, fig. 9-b [3].

Fig. 9 Sisteme de rezemare a pivotilor pe bile si role conice —a), rulmenti cu bile si cu cu colivie
(Leonardo da Vinci, Codex Madrid I, 1493-1497) [ 3]

In 1699 fizicianul francez Guillaume Amontons a redescoperit regulile de frecare dupa ce a studiat
alunecarea uscata intre doua suprafete plane si a stabilit existenta a doua legi fundamentale [ 9]:

(i) Forta de frecare este direct proportionala cu forta normala si (ii) Forta de frecare nu depinde de
suprafata aparenta de contact. Cele doud legi au fost verificate mai tarziu, in 1875, de fizicianul
francez Charles-Augustin Coulomb care a adaugat si o a treia lege conform careia forta de frecare
este independenta de vitezd, dupd ce a inceput miscarea de alunecare. Tot Coulomb a facut o
distinctie clara Intre frecarea statica si frecarea dinamica [9].

Un moment important in studiul frecarii vascoase o constituie cercetdrile efectuate de Isac Newton
care a stabilit legea fundamentala a frecarii fluidelor ce consta in proportionalitatea dintre tensiunea
de forfecare in straturile de fluid aflate in miscare relativa si gradientul de viteza. Ulterior, la 1883
Petroff si la 1886 Osborne Reynolds dezvolta teoria ungerii hidrodinamice cu aplicatii in lagare[9].
In 1951 Grubin pune bazele ungerii Elasto Hidrodinamice (EHD) pentru contactele cu rostogolire

puternic Incarcate, teorie aflata si astazi in continua cercetare la scard macro si micro.

9/Cursul 1



Uzura la nivelul suprafetelor in migcare relativa a fost studiatd, sistematic, in prima jumatate a
secolului XX, cartile profesorilor Philip Bowden and David Tabor ,,Friction and Lubrication of
Solids” (Partea I publicata in 1950 si Partea a II-a publicatd in 1964 de Clarendon Press, Oxford)
fiind si astazi de referintd in studiul proceselor de uzare abraziva si adeziva [10]. In 1882 Heinrich
Hertz publica lucrarea: "Ueber die Beriihrung fester elastischer Korper” in limba germand
(,,Asupra contactelor solidelor elastice” 1n traducerea romaneascd) unde pune bazele relatiilor
pentru tensiuni §i deformatii in contactele corpurilor elastice, cu luarea in considerare a geometriei
si a modului de elasticitate a corpurilor in contact. Relatiile dezvoltate de Hertz au fost aplicate in
calculul contactelor elastice specifice rulmentilor cu estimarea fenomenelor de deteriorare la
solicitarea de contact [11]. Pornind de la relatiile lui Hertz, Gustaf Lundberg si Arvid Palmgren, de
la Compania de rulmenti SKF, au stabilit in 1947 relatiile de baza pentru determinarea fiabilitatii
rulmentilor. Modelul elaborat de Lundberg si Palmgren are la bazd teoria probabilitatii pentru
oboseala de contact dezvoltata in 1936 de catre Weibull [12].

Sfarsitul secolului XX si inceputul secolului XXI a insemnat pentru Tribologie extinderea acesteia
pe numeroase paliere, din zona aplicatiilor industriale, ale transportului, in domeniul echipamentelor
informatice, in domeniul sistemelor de protezare ale articulatiilor umane, in domeniul

echipamentelor utilizate in spatiul extraatmosferic, iIn domeniul microtehnologiilor etc.

In 1986 Gerd Binnig de la IBM Research — Zurich inventeazi Microscopul de Fortd Atomica
(AFM) pentru care primeste Premiul Nobel. Odata cu dezvoltarea AFM —ului incep cercetari privind
procese tribologice la scara micro si nano corelate cu dezvoltarile in domeniul micro si nano
tehnologiilor.

In ultimii ani s-au dezvoltat micro turbine, micromotoare, micro pompe etc. cu dimensiuni de cativa
milimetri, cu rezemari pe baza de micro rulmenti. Cateva realizari recente sunt prezentate in figurile

10si 11.
Astfel in fig. 10 este prezentatd o micro turbo pompa realizatd in 2010 de Waits cu dimensiuni ale

micro bilelor din otel de 0,285 mm, intreaga structurd fiind realizatd prin tehnologii de micro
fabricatie a placutelor de siliciu (silicon wafer) [13].

In fig. 11 se prezintd constructia unui Micro —Turbo - Generator integrat cu rezemarea rotorului pe
micro rulmenti realizat de Mustafa Ilker Beyaz ( 2013) prin tehnologia de micro fabricatie a

placutelor de siliciu. [14]
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Fig. 11 Micro-Turbo- Generator integrat cu rezemarea rotorului pe micro rulmenti realizat de

Mustafa Ilker Beyaz ( 2011) [14]
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Un alt domeniu in plind dezvoltare este cel al Biotribologiei cu numeroase cercetari privind
mecanismele de lubrifiere ale articulatiilor umane (fig. 12) cu aplicatii directe in realizarea de

sisteme de protezare ale aparatului locomotor uman ( fig. 13).
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Fig. 12. Structurile biotribologice dintr-o articulatie umana [15]
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Fig. 13. Articulatia soldului si protezd moderna pentru aceasta articulatie [15]

Fara a epuiza domeniile actuale ale tribologiei, trimiterea unor roboti pe planeta Marte impune
cercetatorilor gasirea de solutii speciale de lubrificatie, de rezistentd la uzura sau de reducerea
frecarii Tn medii cu radiatii puternice, in absenta oxigenului si a apei, in conditii de diferenfe mari de
temperaturi. Solutiile de lubrificatie si materialele utilizate in constructia robotului ,,Curiosity”,
care a ajuns pe planeta Marte in 6 august 2012, s-au dovedit a fi bine studiate, astfel incat au permis
ca si In prezent robotul sd fie functional. In fig. 14 se prezintd o fotografie a acestui robot pe

suprafata planetei Marte [16]

12/Cursul 1



Fig. 14 Robotul ,,Curiosity” deplasandu-se pe solul planetei Marte [16].

Cele cateva aspecte ale diverselor domenii de aplicatii ale Tribologiei trebuie completate cu reviste
si conferinte internationale cu tematica axata pe Tribologie. In zona revistelor internationale cotate
ISI amintim revistele WEAR, Tribology Letters, Tribology Transactions, Journal of Tribology, Tribology
International precum si numeroasele conferinte dedicate problemelor de tribologie:World Tribology
Congress, Leeds-Lyon Symposium on Tribology, International Conference on Tribology
(BALKANTRIB), International Conference on Tribology ROTRIB (organizat de Asociatia Roméana
de Tribologie-ART), International Conference on Tribology SERBIATRIB, International
Conference on Tribology — NORDTRIB, International Conference on Biotribology etc. Practic, in
fiecare an, In lume sunt peste (10-15) conferinte internationale cu tematicd axatd pe diverse
probleme de tribologie. Spre exemplificare, in 2019 au fost organizate 19 conferinte internationale
iar In 2020 sunt planificate 15 conferinte 1n domeniul Tribologiei, inclusiv al 7-lea Congres

International de Tribologie programat pentru 5-10 Septembrie la Lyon in Franta [17].
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CURS 2 TRIBOLOGIE
CUPLE DE FRECARE.TRIBOSISTEME
1.CUPLE DE FRECARE

Intr-un sistem mecanic, transmiterea puterii de la masina motoare la componentele ce executa
lucru mecanic se face prin intermediul unor lanturi cinematice.

Legaturile mobile si directe dintre elementele lanturilor cinematice definesc cuplele de
frecare la nivelul cérora se produc interactiunile mecanice §i se genereaza procese de naturad
tribologica. Cupla de frecare poate fi definitd si ca un ansamblu de doud elemente aflate in
contact direct si in miscare relativa, prin intermediul cireia se transmite o for{d sau un moment

[1].

Constructiv, o cupla de frecare este identicd cu o cuplda cinematicd folositd in analiza

mecanismelor. Functional, prin luarea in considerare a proceselor tribologice, cupla de frecare
are un caracter mult mai larg, reflectand aspecte cinematice, dinamice si tribologice (frecare,
uzare, ungere, temperatura).
In Fig.1 este reprezentatd o cupla de frecare realizata intre un cilindru (1) care se rostogoleste
peste o suprafatd plana (2). Cilindrul este apdsat cu o fortd Q. Intre cele doud corpuri care
formeaza cupla de frecare, in majoritatea cazurilor se intercaleaza un al treilea element, in cazul
prezentat in fig. 1 elementul 3 fiind un lubrifiant. In alte cazuri elementul 3 poate fi constituit din
diverse particule abrazive, ca in cazul ruldrii cauciucurilor unui automobil pe un drum cu nisip
sau pietris. Procesele tribologice care au loc pe suprafata de contact dintre cele doua corpuri (1)
si (2) depind, pe de o parte, de natura materialelor in contact, calitatea suprafetelor, incarcare,
viteza, lubrifiant, prezenta materialelor abrazive, iar pe de altd parte, depind si de mediul in care
functioneaza cupla cinematica, notat cu (4) in fig. 1. Mediul inseamnd o anumitad temperatura, o
anumita umiditate, prezenta radiatiilor (centrale nucleare, spatiul extraatmosferic) etc.

Fig. 1 Schema unei cuple de frecare

Clasificarea cuplelor de frecare este diferita de cea a cuplelor cinematice si cuprinde, conform
clasificarii facute de profesorul Dan Pavelescu [2] patru clase:

1/Cursul 2



1.1. Cuple de frecare de clasa I, la care interactiunea se produce, teoretic, intr-un punct. Sub
actiunea sarcinilor normale are loc o deformatie de contact si interactiunea se produce pe o
suprafata eliptica, cu dimensiuni mici (sutimi sau zecimi de milimetru, In general). Asemenea
cuple apar in rulmentii cu bile, rulmentii cu role butoi, angrenaje melcate (elicoidale), suruburi
cu bile, variatoare EHD, ghidaje cu bile, unele mecanisme cama-tachet etc.

In Fig. 2 sunt prezentate citeva exemple de sisteme mecanice in care se intilnesc cuple de

frecare de clasa 1.

Bila (A)

o

e =
/ Elipsa de contact

- _ A
~ > ==

~_
~

a) Prelucrare dupa [7]

Canal pentru
recircularea bilelor —\

Fig. 2 Cuple de frecare de clasa I: rulmenti radiali cu bile-a), rulmenti oscilanti cu role butoi-b),
rulmenti axiali cu bile-c), suruburi cu bile-d), ghidaje cu bile recirculabile —e)
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1.2. Cuple de frecare de clasa a II-a, la care interactiunea se produce, teoretic, la nivelul unei
linii. Sub actiunea sarcinilor normale are loc o deformatie de contact si interactiunea se produce
pe o fasie ingustd, cu latimea de sutimi sau zecimi de milimetru. Cuplele de clasa a II-a sau cu
contact liniar apar in rulmentii cu role,in ghidaje cu role, in mecanisme cama-tachet, in
variatoare EHD, in transmisii prin roti dintate cilindrice si conice, in transmisii prin lant etc.
Cuplele de clasa I si a Il-a se mai numesc si cuple de frecare superioare, se
caracterizeaza prin tensiuni de contact ridicate (0.5-2.5) GPa si suprafete de contact reduse.

Supralala de contacl -
dupa deformare elashca

Copuiz A Re |~ N 7
SNOSN h ;

a) Prelucrare dupa [7] b) c)

| Angrenaje cilindrice co dingi
mclinati — cuple de clasa a Il-a

Lagare ou rulmenti:
- Rulmenti cu bile - caple de dasa I;
- BRulmenti cu role dlindrice san
confice - cuple de clasa a I1.a

d) Prelucrare dupa [8 ] e)

Fig.3 Cuple de frecare de clasa a II-a : contactul a doi cilindri cu evidentierea suprafetei de
contact - a), rulmenti radiali cu role cilindrice - b), rulmenti radial-axiali cu role conice - ¢),
reductor roti dintate — d), mecanisme cama - tachet — e)

1.3. Cuple de clasa a IIl-a, la care interactiunea se produce la nivelul unor suprafete curbe:
suprafete cilindrice (lagar de alunecare, frane cu sabot), suprafete elicoidale (mecanisme surub-
piulitd), suprafete sferice (articulatii sferice) etc.
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Intrare ulei

Cuzinet \ :
Miscare de translatie l Piston

Arbore
Mecanismul biela - arbore cott 2

Suport lagar

Miscare de rotatie

b)

Fig.4 Cuple de frecare de clasa a IlI-a: lagar de alunecare - a), cuplele de frecare dintre segmentii
pistonului si camasa cilindrului — b), cupla de frecare formata intre piulita si surub - c)

1.4. Cuple de frecare de clasa a IV-a, la care interactiunea se produce la nivelul unor suprafete
plane: ghidaje de alunecare, discuri de frictiune , frane disc etc.

S SN N RN

. A Subansamblu mobil
™.

N

Ghidaj pe batiu

iny

coada de randunica:

I jé\é\v////l
[ ~ \\‘»..\ N
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Fig. 5 Cuple de frecare de clasa a IV-a: ghidaje de alunecare-a), frana disc auto-b),
ambreiajul auto - c)

Cuplele de frecare de clasa a Ill-a si a IV-a sunt cuple de frecare inferioare si se
caracterizeaza prin suprafete de contact avand dimensiuni comparabile cu ale elementelor aflate
in contact iar presiunile de contact sunt reduse (0.5...20) MPa .

2. TRIBOSISTEME

Notiunea de cuplad de frecare ia in considerare numai elementele geometrice ale interactiunii,
natura proceselor tribologice nefiind inclusa 1n aceasta clasificare.

Un nou concept, cel de sistem tribologic, a fost definit in 1974 de Czichos [3] si dezvoltat
ulterior in 1978 in [4]. In 1985, profesorul Ioan Crudu [5] stabileste o schema complexa de
clasificare a sistemelor tribologice Intalnite in constructia de masini.

In general , un sistem este definit ca “un ansamblu de elemente interconectate prin structuri si
functiuni” [2] .

Principalele caracteristici ale unui sistem sunt indicate schematic in fig. 6 si simbolurile
utilizate au urmatoarele semnificatii :

a) Structura unui sistem cuprinzand elementele A = { a; , a» , ... , a, }, proprietdtile
elementelor P = {P(a;)} sirelatiile dintre elemente R ={ R{ a;,a,,...,a, }}.
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b) Intrarile in sistem notate cu {X} si iesirile din sistem notate cu {Y} .
¢) Functia unui sistem este de a transforma intrarile {X} in iesiri {Y} .
Transformarea intrarilor {X} 1n iesirile {Y} simbolizatd poate fi exprimatd prin relatii
matematice sau prin descrieri verbale .

Fig. 6 Structura unui tribosistem [4]

Un sistem tribologic sau tribosistem este definit ca un sistem a cdrui comportare este direct
legatd de interactiunile de suprafata aparute in miscarea relativa a elementelor in contact.

In practica, un tribosistem se caracterizeaza prin patru elemente distincte, fig. 7.

- Lubrifiant

v Material
abraziv

Fig. 7 Elementele generale ale unui tribosistem [5]

1, 2 - elemente solide;
3 — lubrifiant, material abraziv;
4 - mediul in care functioneaza tribosistemul.

In anumite situatii, unul din cele doui elemente solide poate si nu existe, procesele tribologice
de frecare sau de uzare realizandu-se intre elementul 3 (fluid sau particule abrazive) si elementul
solid ( exemplul tribosistemelor realizate in procesele de curgere a fluidelor prin conducte, pe
suprafetele paletelor turbinelor etc.)

2.1.Clasificari ale Tribosistemelor

O prima clasificare a tribosistemelor a fost facutda de Czichos in [4] si cuprinde cinci grupe
fundamentale:

Tribosisteme pentru transmiterea miscarii;

Tribosisteme pentru transmiterea informatiilor;

Tribosisteme de transport si controlul materialelor;

Tribosisteme dezvoltate in procesele de prelucrare ale materialelor.
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In tabelele urmitoare sunt prezentate detaliat cele patru tipuri de tribosisteme cu diverse
aplicatii practice.

Lagire de alunecare; lagire de rostogolire;
ghidaje; mecanismul surub-piuliti;
articulatii tehnice; articulatii umane si

Tribosisteme pentru
ghidarea sau
transmiterea migcarii:

animale.
Tribosisteme X X - - -
pentru Tribosisteme pentru Cuplaje (cu disc, conice, dinfate); ambreiaje
transmiterea cuplarea miscarii: (conice; cu discuri; cu banda).
miscarii
Tribosisteme pentru Frine (cu disc, cu sabot, cu bandi);
oprirea miscirii: amortizoare prin frictiune; sisteme de fixare.
Transmisii prin angrenaje; transmisii cu
Tribosisteme pentru transmiterea suruburi de miscare; transmisii prin curele;
puterii transmisii prin lanf; transmisii prin
sau a lucrului mecanic: frictiune;
Tribosisteme Sistem camd-tachet; contacte electrice;
generatoare de relee;  intrerupatoare;  sisteme  de
Tribosisteme informatii: imprimare, tiparire.
pentru
generarea sau : : :
reproducerea Tribosisteme de Sisteme de inregistrare si stocare
informatiilor reproducerea magnetica.
informatiilor:
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Sisteme de deplasare roati-sini (cale ferata):

o sisteme de deplasare roatd-sosea; benzi

Tribosisteme de transportoare; sisteme biologice de transport

transportal materialelor | (jnima si sistemele de vase sanguine):
conducte pentru transport lichide, gaze etc.

Tribosisteme
de transport
Tribosisteme pentru
COII'[I‘O]U]CII’CUIIIEI'EIEEI sla Sisteme de etansare: ansamblul piston-
curgeriy cilindru; robinete; supape.
materialelor:
Tribosistemede
prelucrare prin deformari Forjare;  extrudare;  frefilare;  laminare;
plastice: ambutisare; rulare; injectare etc.
Sisteme
tribologice Tribosisteme de o L )
dezvoltate in prelucrare prin méruntire Utlla]_teras.ler, utilaj minier; ut_lla] de forag
amaterialelor: petrolier; sistemele de masticatie umane si
procesele de ' animale.
prelucrare a
materialelor
Tribosisteme pentru . . . . _
prelucriri prin agchiere Dispozitive si scule pentru debitare, gurire,
alemetalel(;r' alezare, strunjire, rabotare, frezare, rectificare,

slefuire, polizare, lepuire, honuire etc.

Profesorul Crudu prezintd in [6] o noua clasificare a tribosistemelor, introducand patru clase
distincte:

1. Tribosisteme de alunecare (TA) si combinatii de alunecare cu rostogolire (TAR)

2. Tribosisteme de rostogolire (TR)

3. Tribosisteme de abraziune (TZ)

4. Tribosisteme de cavitatie (TV)

1.Tribosistemele de alunecare (TA) sunt:
(i) de alunecare in care frecarea joaca un rol util, pentru transmiterea miscarii si a
puterii prin alunecare;
(ii)) de alunecare cu frecare pasiva (de antifrictiune);

Tribosistemele de alunecare cu rostogolire (TAR) se intdlnesc in angrenajele melcate si
globoidale unde prin combinarea miscarilor de rotatie si prin constructie rezulta alunecarea.
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2. Tribosistemele de rostogolire (TR) cuprind doua cazuri distincte:
(i) curostogolire libera (rulmenti, suruburi cu bile, ghidaje cu rostogolire etc.)
(i) cu rostogolire si cu alunecare fortatd (angrenaje cilindrice, conice, variatoare cu
frictiune etc.)

3.Tribosistemele de abraziune (TZ) apar atunci cand la nivelul cuplei intervine un material
abraziv (in ulei contaminat, rezultat din procese de uzare, mediul abraziv).

Aceste tribosisteme pot fi separate, dupa cum urmeaza:

(i) Tribosisteme abrazive cu abraziv interpus in miscare de alunecare sau 1n miscare de
rostogolire;

(i1)) Tribosisteme care se dezvoltd in fluide cu abraziv ( hidroabrazive sau gazoabrazive) la
care lipseste elementul solid 2 ( exemplu in rotoarele de la pompe, de la ventilatoare,
exhaustoare etc.);

(iii) Tribosisteme in abraziv care pot fi cu abraziv monelit ( in cazul sculelor care piatra,
scule de foraj etc.) si cu abraziv in masa ( transportoare cu benzi, scule ce
prelucreaza solul, diverse echipamente de macinat etc.)

4. Tribosistemele de cavitatie (TV) care cuprind trei tipuri distincte:

(1) Tribosisteme de cavitatie in curent dirijat apar in lagdre de alunecare, echipamente
hidropneumatice etc., frecarea si uzarea fiind generate de interactiunea fluidului cu suprafeteole
in contact;

(i) Tribosisteme de cavitatie in curent liber sau in jet de impact care se dezvoltd la
nivelul suprafetelor ce se deplaseaza in curent de aer (aeronave) sau pe apa (nave fluviale si
maritime) sau in procese de sablare si curatare a diverselor suprafete cu jet de fluid cu particule
abrazive;

(ii1) Tribosisteme de cavitatie in procese vibratorii cu medii fluide.

La nivelul fiecarui tribosistem procesele tribologice (de frecare, de uzare si de ungere) au
particularitati distincte, analizele impunand abordari diferentiate.
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Aplicatii:
Sa se stabileasca toate cuplele de frecare existente in urmatoarele ansambluri mecanice:
1. Mecanismul arbore cotit — biela — piston - cilindru

—

Fig. 8 Detaliu mecanismului arbore cotit — bield — piston - cilindru [9]

Indicatii:
Se urmaresc cuplele de frecare realizate intre palierele arborelui cotit si bield, intre biela si
piston, intre segmenti si cdmasa cilindrului (nereprezentata in schema din fig.8)

2. Reductoare cu roti dintate

o [ ot i @

e |

@ . [ - yV ’ . | °

° 2 ! . o :. @ v\ | | .
= ™ ] i T— b". : s

= ) ==L

® , @ . @ ke '
@ e | He o © L O D
a) b)

Fig. 9 Reductor cu roti conice si cilindrice —a), reductor cu roti cilindrice-b) [10]

Indicatii:

Se urmaresc cuplele de frecare realizate intre flancurile dintilor rotilor dintate, in rulmentii
utilizati pentru rezemarea arborilor, in sistemele de etansare specifice arborilor de intrare si de
iesire din reductoare. In rulmenti se pun in evidenta cuplele de frecare dintre bile sau role si ciile
de rulare precum si cuplele de frecare dintre bile (role) si colivie.
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CURSUL 3 TRIBOLOGIE

CALCULUL DEFORMATIILOR SI A TENSIUNILOR DE CONTACT iN CUPLE
DE CLASA 1

In majoritatea cazurilor, suprafetele elementelor ce formeazi o cupli de frecare vin in
contact direct, cu dezvoltarea unor tensiuni normale si tangentiale, pe suprafatd si in
adancime precum si cu deformarea locala , a suprafetelor in zona de contact.

Intr-o primd aproximatie se consideri ca suprafetele cuplelor de frecare sunt netede iar
deformatiile de contact au loc in domeniul elastic , in timp ce elementele In contact sunt
medii continue , omogene §i izotrope .

Calculul tensiunilor si al deformatiilor de contact se face pe baza rezolvarii ecuatiilor
teoriei liniare a elasticitatii [1,2], fara a lua in considerare frecarea. Acest calcul se refera
la cuplele de frecare superioare ce realizeaza contacte punctuale si liniare (clasa I si clasa

a II-a) si care formeaza tribosisteme de rostogolire cu sau fara alunecare.

1. ELEMENTE GEOMETRICE SPECIFICE CUPLELOR
DE FRECARE DE CLASA 1
Pentru o cupla de frecare de clasa I, realizata din elementele 1 si 2 aflate in contact

direct, fig. 1, se definesc urmatoarele elemente geometrice:

A J
/—"""3‘(\__77 T I
4/ . i

Elementul 1 j
Q \\\ . :t\\_\_\Elementlfl 1>
: Sl - s / /
L__Planulll L‘ :\:\7251\,\ Jay

N =N R , |

<. Elipsa de

contact

7
)

Planul |

| o ~ emenpm 2 |
_,.—-*\"""1-,,_,‘ T~ - " / /

ey

———

N Elementul 2 I

Fig. 1 Elemente geometrice specifice unei cuple de clasa I [1]
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a) Normala comuna N-N a celor doua elemente in punctul de contact este dreapta
perpendiculara pe planul tangent comun la cele doua suprafete in contact S; si S; .

b) Planurile principale I si II ale celor doua suprafete in contact care se intersecteaza
dupa normala comuna N-N

c) Razele de curbura, in punctul de contact, pentru curbele rezultate din intersectia
celor doud planuri principale cu suprafetele S; 1S, : R1y, Rin , Rai , Ran:

d) Razele de curbura echivalente pentru cele doud suprafete in contact si
corespunzatoare unui plan (sau unei directii):

1 1 1

— =1 ¥ (1)
RI(II) R1,|(||) R2,|(||)

unde semnul (+) se utilizeaza pentru suprafete convexe iar semnul (-) se utilizeaza pentru
suprafete concave.
e) Curbura suprafetelor in cele doud planuri se defineste ca fiind inversul razei de

curburd, avand semnul (+) sau (-) dupa cum suprafata este convexa si, respectiv, concava:

1
=+— 2
p=t 2
f) Suma curburilor Zp este data de relatia:
szpl,l + 00 T P2yt Pa (3)
g) Functia curburilor F (p) este definita prin relatia:
E (p): (pl,l - pl,II) + (Pz,l - Pz,n) )

Dor

Sistemul de coordonate care se atageaza cuplelor de frecare de clasa I are axa Oz pe
directia normalei comune, axa Oy pe directia de miscare ( de rostogolire) iar axa Ox se

alege astfel incat sistemul sa fie ortogonal.

2. DEFORMATII DE CONTACT SI TENSIUNI iN CUPLA DE CLASA I
Daca pe directia normalei comune N-N se aplicd o sarcind Q, are loc o deformare
elastica a celor doua suprafete iar contactul dintre ele se extinde practic pe o suprafata. In
cazul contactului punctual suprafata de contact are o proiectie pe planul tangent, in

general acceptatd, sub forma de elipsa, Fig. 1-a.
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Pentru doua corpuri 1n contact punctual, apasate cu o fortd normala Q, avand modulele
de elasticitate E; si E, si, respectiv, coeficienfii Poisson v; si v,, semiaxele elipsei de

contact a si b sunt date de relatiile:

1
aza*. 3Q _1—v12+1—V22 3 (5)
2-Zp . E E, |
b_ps) 3Q [1-vi 1-vi]° ©)
2-2,; | E E, |

unde a* si b* sunt parametri adimensionali geometrici care se pot determina cu

urmatoarele relatii:

1 1
k2 3 3
[2 k .E(e)} b*z[L.E(e)T )
/s k-7
Functia E(e) reprezinta integrala elipticd de speta a doua si de modul e si se determina cu
relatia:
/2
E(e)= [y1-¢’sin(9)’d0 (8)

0

unde e reprezintd excentricitatea elipsei de contact si se determina cu relatia:

_ oL
e=1-13 )

Pentru raportul dintre semiaxa mare si semiaxa mica a elipsei de contact k=a/b, Houpert

[5] propune urmatoarea relatie:

RX 0.636
k=1,0339-| — (10)

Ry
unde RX si Ry sunt razele de curburd echivalente pe directia axei mari si, respectiv, pe
directia axei mici a elipsei de contact. In aplicatiile practice rostogolirea se produce pe
directia axei mici, rezultind cd Ry este raza de curburd echivalentd pe directia de
rostogolire.

In aplicatiile practice, pentru determinarea mai rapida a marimilor a* si b* se pot utiliza o

serie de grafice unde a* si b* se determina in raport de valoarea functiei curburilor F(p).
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In Fig.2 se prezinti o astfel de diagrama.
Apropierea relativa dintre cele doud suprafete in contact (penetratia) se calculeaza cu

relatia:

2>'p | E E, 2

unde 6* se poate determina cu relatia:

5.2 F(e){ﬂ(l—y)}s )
VA

2-E(e)

5:5*{ 9 -{1_V12+1_V22}3-Zp (11)

unde functia F(e) este integrala elipticd de speta intai si de modul e data de relatia:

/2 d(9
F(e) = 13
© ! J1-¢ -sin(9)’ (42

Ca si in cazul celor doi parametri adimensionali a* si b*, parametrul adimensional &*

poate fi determinat din diagrama de la Fig. 2, in raport cu functia curburilor F (p)

1 = — 1'{ 3.6
——
0,95 .“_‘\ — —— 4.4
[
090 ™ . S J——{32
) o J
0,85 - ““.,“ a0
™. ;"
0.80 ™ /. gt ——e—{28
0.75 [~ ] \\ 26
0.70 be- ""“-ﬁ_‘h . \\ 2.4
0.65 [ /] N 2.0
; - :
o 4 \l
0,80 ] 2.0
[~ \

0,55 ‘_.-"f M‘M h 1.8
0.50 fj \‘L 1.6
4 I".-..__.',..---' \ .
0,45 = b, 1.4

——
a -r-._,_r".'..-r-
0,40 L 1.2
._,.-'"
___..--"
0,35 ] 1
0 0.1 0.2 0.3 0,4 0.5 0,6 0.7 0.8 0.9
Fig

Fig. 2 Variatia parametrilor adimensionali a*, b* si 6*
in raport cu functia curburilor F (p) 2]
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Sub actiunea fortei normale Q, in interiorul semispatiului elastic apare o stare spatiald de

tensiuni caracterizatd prin tensiunile normale (o,,0,,0,) si tensiunile tangentiale

(TyysTyrrTr) » fig. 3.

P

ikl st
R P ™Y

Fig. 3 Starea complexa de tensiuni pe suprafata de contact si in imediata vecinatate a

suprafetei de contact [2 ]

91576, §;=07975;

Ors¢

Fig. 4 Distributia tensiunilor normale pe suprafata de contact [2 ]
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Tensiunile normale o,,0,,0, scad rapid pe masura indepartarii de suprafata de contact

si ating valorile maxime In centrul elipse de contact. Tensiunea de compresiune o, pe

suprafata elipsei de contact prezintda importantd in studiul proceselor de ungere si de
frecare si are distributia paraboloidald reprezentatd in fig.5. Pentru un punct de pe

suprafata elipsei de contact aceasta tensiune normald are urmatoarea expresie:

e (G e

unde o, este valoarea maxima a acestei tensiuni si care apare In centrul elipsei de

contact, Fig.5.

Fig. 5 Distributia tensiunii normale o, (X, y) pe suprafata elipsei de contact

Tensiunea maxima de compresiune o, se calculeaza cu relatia :

__30Q

= 15
2-zr-a-b (15)

Oy

Celelalte tensiuni tangentiale normale o, si o, de pe suprafata elipsei de contact

variazd 1n lungul celor doua axe , predominand valori de compresiune iar la capete
aparand si valori de tractiune o, in lungul axei Oy si o, in lungul axei Ox , fig. 4 .

Tensiunile tangentiale ortogonale 7,,7.,,7,, , ating valori maxime sub suprafata de

xy»“yzotxz o
contact. Valoarea maxima a tensiunii 7, este notatd cu z,, si apare la o adancime zy de
suprafatd. Determinarea tensiunii maxime 7, precum si a adancimii Zo se face cu

ajutorul relatiilor [ 1,2]:
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N2-t-1

0TS )

(16)

1
z,=b——— 17
T (tIN2-t—1 ()

unde parametrul t rezulta din rezolvarea ecuatiei :

1/itz—liz-t—l)zg (18)

In timpul procesului de rostogolire in lungul axei Oy, tensiunile 0,,0,,0, §l 7,

produc solicitari pulsatorii in timp ce tensiunile 7,,,7,, produc solicitari alternant

Xy ?
simetrice.

Starea de tensiuni in substrat este importanta pentru declansarea fenomenelor de uzare

de oboseala de contact, diversele ipoteze admitand ca tensiuni decisive ©,,7,,7,s5 Sau

tensiunea echivalentd o introdusa de Sp. Cretu [1].

APLICATII
Aplicatia 1

Calculul semiaxelor elipselor de contact, a tensiunilor normale si a apropierii relative
la nivelul cuplelor de frecare realizate intre bila cea mai incarcata si caile de rulare, la
rulmentul radial cu bile 6206 incarcat cu o forta radiala Fr = 1000N.
Rulmentul are urmatoarele elemente geometrice, fig. 6: d = 30 mm, D = 62 mm, d,=
46 mm, diametrul bilelor Dy= 9,525 mm, numarul de bile Z = 8 bile, conformitatile pe
caile de rulare f;= f.= 0,515. La forta radiala aplicata, sarcina normala Q pe bila cea mai
incarcata se poate determina cu relatia [2]:

 437-Fr

Quan = (A1)

7/Cursul 3



dce

Fig. A.1 Elementele geometrice ale rulmentului 6206

Planul | Dy

Planul Il 4
]
2
Lo
2
R\u R RI.II
3 3,11
a

Fig. A.2 Razele de curburd pentru contactele dintre bila si cele doua cai de rulare in

planul I (axial) si in planul al II-lea (de rotatie) ale unui rulment radial cu bile
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1.1) Contactul dintre calea de rulare exterioara (1) si_bila cea mai incircata (2)

- Conform Fig. A.2 planul I este planul axial si planul II este planul de rotire al
rulmentului.
Calculul razelor de curbura :

R, = f.-D, =4.905mm

Ry = d? _ 9Dy _ o 260mm

RZ,I = Rz,u =

2
% =4.7625mm

Calculul sumei si functiei curburilor :

Y p=- L 2,2, 2 _0130mm’
f,-D, d, D, D

e w

ce w w

Din diagrama de la fig. 2. rezulta pentru F(p)=0.932:
a=3.7;b=043;2=0.62.
Pentru calculul semiaxelor elipselor de contact i a apropierii relative intervin marimile
v, Vv,81 B, Eo Intrucat ambele elemente sunt din otel se vor folosi valorile :
v;=v,203;E =E; = 21-10° N/mm’ .

Introducand valorile numerice in relatiile (5) si (6) rezulta :

2
a=3.7-3\/3'546 -2'(1_03 )=1,259mm
2:0.18  2.1-10

2
b=0.43-3\/3 5462 (1 0'35 ):0,146mm
2-0.18-2.1-10

Tensiunea normalad maxima, 1n centrul contactului rezulta din relatia (15) :

3-546

o, = =1415,5N /mm?
2-7-1.259-0.146

Apropierea relativa dintre bila si calea de rulare exterioara rezultd din relatia (11) :
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2\ 12
5:0.62-3\/{;'312-2'2(11_100'3 )} -0‘218;6,4-103mm=6,4ﬂm

1.2) Contactul dintre calea de rulare interioara (3) si_bila cea mai incarcata (2)

Conform Fig. A.2 planul I este planul axial si planul II este planul de rotire al
rulmentului.
Calculul razelor de curbura :

R, =R,, = % = 4.7625mm

R,, =f,-D, =4905mm

Ry, _9s _9n=Dy _189375mm
) 2

Calculul sumei si functiei curburilor :

Zp:i+i— L +2 _0270mm
b, b, f-D, d

2 _ 2| r _2z
Dw Dw fi'Dw dci

Din digramele de la fig. 2 rezulta :

a=4.5:b=0.38;5=0.56

=0.958

Introducand valorile numerice in relatiile (3.10) si (3.11) , rezulta :

_ 2
a:4.5-3\/3 >46 -2 (1 0'3 )=1.338mm
2-0.27  2.1-10

_ 2
b=0.38-i/3 5462 (1 0'35 ):0.1129mm
2-0.27-2.1-10

Tensiunea normald maxima in centrul elipsei de contact rezulta :

3-546

= ~1726N /mm?
2-7-1.338-0.1129

Oy

Apropierea relativa dintre bila cea mai incarcata si calea de rulare interioara este :
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) 2
5= 0.56-3\/{23'3267 : 2'2(11_100'3 )} '0'227 ~6.68-107 mm ~ 6,7,m

Aplicatia 2
Contactul dintre o bila (1) cu diametrul D si o suprafata plana (2), Fig. A.3.

v
V

Fig. A.3 Contactul dintre o bila cu diametrul D si o suprafata plana

In cele doua planuri principale I si II dimensiunile sunt aceleasi.

Pentru corpul 1 (bild) : R, =R, :%

Pentru corpul 2 ( suprafafa pland) R, =R, =
1

H(z B 2)+(1 - IJH
2 2 1 4 D D ©
- T A e

In acest caz particular, din diagrama de la Fig. 2 rezultd a* = b* =1 si, in consecint,

a =D. Elipsa de contact devine un cerc curazar=a=b.

Aplicatia 3

Contactul dintre o bild (1) cu diametrul D, si o suprafata sfericd concava (2) cu diametrul

D2, Fig. A.4.
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Fig. A.4 Contactul dintre o bild cu diametrul D; si o suprafata sferica concava
cu diametrul D,

In cele doud planuri principale I si II dimensiunile sunt aceleasi.

Pentru corpul 1 (bild) : R, =R, , =%
- _ D,
Pentru corpul 2 (suprafata sferica concavad) R, =R, = By
2 2 2 2
b, b)) b D
Zp 2 2 2 2 F(p): 1 1 2 2l _

Si 1n acest caz particular, din diagrama de la Fig. 2 rezulta a* = b* =1 si, in consecinta,

a =b. Elipsa de contact devine un cerc curazar=a=>.

Aplicatia 4
Contactul dintre doi cilindri cu razele R1 si R2 cu axele perpendiculare, Fig. AS.

Elementele geometrice ale celor doi cilindri in contact in planurile I si II sunt prezentate
in Fig. A6.

Razele de curburd vor fi: R, = R, =R;; R,, =R, R, =0.
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Planul |

Fig. A.5 Contactul dintre doi cilindri cu axele perpendiculare

Planul | Planul ll

« A
AN

an
N

Fig. A.6 Geometria contactului in planurile axiale I si II corespunzétoare celor doi

cilindri

1 1 1 1 1 1
dp=—t—t—t—=—t—
© R R, R R,

o0
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CURSUL 4 TRIBOLOGIE

CALCULUL DEFORMATIILOR SI A TENSIUNILOR DE CONTACT
iN CUPLE DE CLASA A 1I-A

Pentru contactul liniar, proiectia suprafetei de contact pe planul tangent la cei doi cilindri incarcati cu o
fortd normald Q este un dreptunghi avand lungimea egala cu generatoarea comuna L si ldtimea egala cu

2b, ca in Fig. 1.

Suprafata de contact
rectangulara

&
=

Fig. 1 Contactul elastic la nivelul unei cuple de clasa a [I-a [4 ]

Semilatimea benzii de contact b se determina cu relatia :

*
b=2 | Q R

ﬁ-L‘E

(1)

Unde Q este forta normala de contact iar E* este modulul de elasticitate echivalent care se determina cu

relatia:

2)

R* este raza de curbura echivalenta celor doi cilindri in contact determinata cu relatia:
1 _ 1.1
R R

R* )
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Unde semnul + sau — corespunde suprafetei cilindrice convexe §i, respectiv, suprafetei cilindrice concave.

Tensiunea normald pe suprafata de contact o, este, in general, constantd pe lungimea contactului si are o

distributie parabolica pe directia de rostogolire data de relatia:

Gz(y)= o} 1—(%}2 4)

Distributia tensiunii normale o, pe suprafata de contact este prezentata in fig. 2.

Fig.2 Distributia presiunii de contact intr-o cupla de clasa a II-a

Tensiunea maxima in centrul contactului o, se calculeaza cu relatia :

o, = 2-Q
7-b-L

©)

Apropierea relativa dintre cele doud suprafete in contact se calculeaza curelatia[ 2 ] :

5=29 .{1_%2 .{1n(4'le+o.5}+l_V22 -[1n(4'R2j+0.5} (6)
7L E, b E, b

unde R; si R, sunt razele de curbura ale celor doua suprafete in zona de contact .

Palmgren introduce pentru contactul liniar o relatie in care deformatia & depinde numai de sarcina,
material si lungimea contactului [ 2] :

0.90
5=0.39.{4'(1E—V12)+4'(1E—v§)} QLS:S .
! 2
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RIGIDITATEA CONTACTELOR PUNCTUALE SI LINIARE

Intr-o cupld de frecare de clasa I sau a II-a, sub actiunea fortei Q, la o distanti x fatd de centrul
contactului, distanta initiala dintre doud puncte aflate pe suprafata celor doua corpuri h(x) se reduce cu o

marime 6 numitd deformatie de contact, fig. 3.

n(x) - &
r

|‘
ke

Fig.3 Deformatia de contact intr-o cupla de clasa I sau a II-a

In studiul dinamicii interactiunilor ce apar in cuplele de frecare de clasa I si a II-a prezintd importanta
relatia dintre forta normala pe suprafata de contact si deformatia de contact.
Aceastd legétura este neliniard si are forma generala :

Q=K-.s" (8)

unde K este factorul de rigiditate iar exponentul n are valori de 1,5 pentru contact punctual si 1,11 pentru
contactul liniar .

Determinarea factorilor de rigiditate pentru cele doua tipuri de cuple de frecare se face cu ajutorul
relatiilor :

(i) Pentru contactul punctual:

(n)5=uf{ 9 .{1‘V3+1‘V§1F-2%3- 9)

2> p | E E,

Astfel, pentru contactul punctual, relatia (9) reorganizatd convenabil conduce la urmatoarea

dependenta dintre sarcina Q si deformatia de contact o:

3

Q=K,-s? (10)

Unde K, este rigiditate contactului elastic punctual:

K, zﬂ.(g*)i.[l—_m%} () (an

3 E,
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(i1) Pentru contactul liniar, din relatia (7), prin reorganizarea termenilor rezultd urmatoarea relatie:

10

Q=K,-5° (12)
unde K este rigiditatea contactului elastic liniar si are expresia [2]:
2 2\ s
K, =2.84.|2 { V1)+4 1-v}) L (13)
E, E,

Aplicatia 1

Calculul tensiunilor de contact la un angrenayj cilindric cu dinti drepti.

Se considerd un angrenaj cilindric cu dinti drepti, fira deplasare de profil, avind urmaitoarele
elemente geometrice: numerele de dinti z; si z;, modulul angrenajului m (mm), latimea danturii B
(mm), unghiul de angrenare oo = 20° . Pinionul are turatia de n; (rot/min) iar puterea transmisa este
P (KW). Rotile sunt din otel cu E, =E, =2.1:-10°MPa si v, =v, =0.3 .

Sa se calculeze presiunea de contact in polul angrenarii.

Metodologia de rezolvare:

1. Determinarea razei de curbura echivalenta a flancurilor dintilor

Conform figurii Al, intr-un angrenaj cilindric, contactul dintre flancurile dintilor este unul liniar. Dat
fiind flancurile in evolventa ale suprafetelor dintilor, razele de curbura ale celor doua flancuri in contact

variaza pe inaltimea dintelui.

Fig. A.1 Schema angrenarii flancurilor dintilor la un angrenaj cilindric cu dinti drepti
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Din considerente geometrice, pentru un angrenaj cilindric cu dinti drepti la care contactul dintre cei doi
dinti este deplasat fatd de polul angrenarii cu distanta S, ca in figura A.l, razele de curbura pentru

flancurile dintilor sunt date de relatiile [3]:

m-z,

— ; m-z
R = 2 sma+S R, =-—2

sina—S

unde S variazd in functie de pozitia contactului de la valoarea zero (in polul angrenarii) pana la
urmatoarele valori limita:

a) cand pozitia punctului de contact P* este la baza dintelui rotii si la varful dintelui pinionului:
z > (2 ’ oz
s=m (1+1] —[lcosaj —Lsina
2 2 2

b) cand pozitia punctului de contact P* este la baza dintelui pinionului si la varful dintelui rotii:

2 2
=m Z—2+1 - Z—2c0s05 —Z—zsina
2 2 2

Pentru situatia cand contactul dintre cei doi dinti are loc in polul angrenarii, S = 0 si razele de curbura ale

flancurilor dintilor devin:

_m-z m-z,

-sina R, = -sin o
2

R,

Cunoscand razele de curburd R; si R, se determina raza de curbura echivalentd in polul angrenarii cu

relatia:

2. Determinarea sarcinii normale care solicita dintii in contact
Sarcina normala de contact Q se determina in functie de forta tangentiala F; cu ajutorul relatiei:
— Ft
cosa

Forta tangentiala F; se determind, pentru polul angrenarii, utilizand relatia:
F=2Me
m-z,
unde My este momentul de torsiune transmis de roata z; la roata z;, exprimat in Nmm, Momentul de
torsiune My se determind in functie de puterea care se transmite prin angrenaj si viteza unghiulara a rotii
Z; cu relatia:

M, ZE [Nm]

o
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unde puterea P se considera in watt iar viteza unghiulard @, exprimata in rad/s se determina in functie

z-n,

de turatia Ny curelatia: o, = o

3. Se calculeaza semilitimea benzii de contact intre flancurile dintilor la nivelul polului angrenarii:

%
b=2 %% Forta normald se introduce in N, R* si B se introduc in mm iar modulul de
72' .
elasticitate echivalent E* calculat cu relatia (2) se introduce in MPa.

Rezultd semilatimea benzii de cointact b in mm.

. . . . 2.
Presiunea maxima de contact o, se determina cu relatia: o, = % [MPa].

Observatii: In conditii reale de functionare, se foloseste metodologia prezentatd mai sus cu observatia ca
sarcina care actioneaza asupra flancurilor dintilor este afectatd de o serie de coeficienti, un calcul mai

apropiat de realitate facandu-se la disciplina de Organe de masini.

Aplicatia 2

Calculul presiunii de contact intre un cilindru si o suprafata plana, Fig. A.2.

Q

2

Fig. A.2 Contactul dintre un cilindru si o suprafata plana

In cazul unui cilindru apasat cu o forta Q pe o suprafata plana, calculul semilatimii benzii de contact

dintre cilindru si plan se face utilizand relatia (1) unde raza de curbura echivalenta are urmatoarea relatie:

% = Ri + l . Rezulta ca R* =R iar relatia pentru b devine:

R . . . . 2-
b=2,/——-—-. Presiunea maximd de contact se determina cu relatia: o, = Q .
r-L E* w-b-L
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Aplicatia 3

Calculul presiunii de contact intre un cilindru si o suprafata cilindrica concava Fig. A.3

Fig. A.3 Contactul dintre un cilindru si o suprafata cilindrica concava

Pentru cupla de frecare de clasa a II-a prezentata in fig. A.3 singura modificare ce apare in calculul
semildtimii benzii de contact se refera la raza de curbura echivalenta R* care, in acest caz, se va calcula
2 2 D,-D,

cu relatia: 1 =——— sgirezulta R¥*=———=—
R* D1 Dz 2'(D2_D1)
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CURS 5 TRIBOLOGIE

CONTACTUL REAL AL SUPRAFETELOR CUPLELOR DE FRECARE

1. ABATERI PE SUPRAFETELE CUPLELOR DE FRECARE

Suprafetele reale ale cuplelor de frecare se caracterizeaza printr-o serie de abateri provenite din
procesul de prelucrare. In acest sens , suprafetele in contact nu mai sunt netede , ele prezentand 4
tipuri de abateri, in conformitate cu SR ISO 4287/1-2000:

- abateri de ordinul I sau abateri de la macrogeometrie ce se manifestd prin abateri de forma
(conicitate , ovalitate) , abateri de la paralelism , abateri de la circularitate etc. ;

- abateri de ordinul al II-lea denumite ondulatii si care provin de la vibratia ansamblului scula-
piesd-magina ;

- abateri de ordinul al IIl-lea care formeaza rugozitatile de pe suprafete ;

- Abateri de ordinul al [V-lea in care sunt incluse smulgeri de material , microfisuri , pori etc.
In fig.1, pasul fiecarui tip de abatere este notat cu S si adancimea fiecarui tip de abatere este notata
cu Y. Pentru o suprafatd plana, netedd din punct de vedere teoretic , cele patru clase de abateri se

prezintd ca in schema din fig. 1[6].

. Abatere macrogeometrici de formi
Ondulatii -

Suprafata nominali

Abatere microgeometrici de forma

\ (rugozitate)

1. W)\W\ 1,\ | /@i

//%% /
7777277777777

Fig. 1 Cele 4 tipuri de abateri de prelucrare intdlnite pe suprafata unei cuple de frecare

(Prelucrare dupa: [6])

Suprafata reala \

DN

\\i
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Din punct de vedere tribologic prezinta importantd, in mod special rugozitatile si, la suprafete de
contact mai mari, ondulatiile.

Daca se noteaza cu Yy si Sy, inaltimea si pasul ondulatiilor iar cu Yg §i Sg inaltimea si pasul
rugozitatilor, limitele uzuale ale acestor marimi se incadreaza in urmatoarele domenii:
Sw=2....800 um ; Sr=0.5...8 mm ;
Yw=0.02....500 um ; Yr=0.05....50 pm .

Analiza cauzelor care produc aceste abateri precum si modul de determinare al parametrilor
specifici acestor abateri fac obiectul unor discipline tehnologice .

Din punct de vedere tribologic , rugozitatile joaca un rol fundamental in procesele de frecare , de

uzare $i ungere si , din acest motiv , vor fi analizate mai in detaliu in cele ce urmeaza .

2. RUGOZITATEA SUPRAFETELOR. PARAMETRII CARACTERISTICI

Rugozitatea suprafetelor cuplelor de frecare este determinatd de actiunea simultand a mai multor
fenomene: aschiere si microaschiere in procesul de prelucrare, deformatii plastice si elastice ale
materialului in procesul prelucrarii, frecéri dintre scula si piesd, caracteristici mecanice ale stratului
superficial prelucrat (duritate, rezistentd mecanicd), temperatura etc.

Distributia rugozitatilor este predominanta pe o directie sau pe doua directii, functie de procedeul
de prelucrare .

Din punct de vedere cantitativ , rugozitatea suprafetelor se estimeaza, printr-o serie de parametri,

determinati direct sau indirect, In limitele unei lungimi de referinta ce variaza intre 0.08-8mm.

Determinarea parametrilor caracteristici ai rugozitati la nivelul unor suprafete in contact se
poate face prin diverse metode mecanice, optice, electronice, in format 2D (pe o directie) sau 3D (pe
o suprafatd). Profilograma 2D reprezintd un semnal ce reflectd suprafata reald pe o directie
stabilita, amplificata diferentiat, pe verticala si pe orizontala. Schema de obtinere a unei profilograme

este prezentata in fig. 2 a iar forma unei profilograme inregistrate este prezentata in fig3.

semmnal electric

COrnversie
ANNNNA —] aniome g

traductor

palpato

t w S, oW oy = [calculator
semnal digitizat

Fig. 2 Schema de obtinere a unei profilograme 2D cu ajutorul unui profilograf cu contact [1]
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Fig. 3 Forma unei profilograme 2D

in principiu, cu ajutorul unui palpator ce se deplaseazi pe suprafata cuplei de frecare se culege
semnalul care, dupa amplificare, poate fi introdus intr-un bloc de prelucrare si de afisare sau poate fi
introdus intr-un bloc de inregistrare, rezultand profilograma.

Pentru a putea fi puse in evidentd rugozitatile se utilizeaza scari de amplificare diferite pe
verticala (Kvy ) si pe orizontalad (Ky), amplificarea pe verticald fiind mult mai mare ca amplificarea pe
orizontala (Ky >> Ky).

In cadrul Laboratorului de Tribologie din Departamentul IMMR existi un aparat pentru determinarea
parametrilor de rugozitate pentru suprafete exterioare si interioare. Aparatul, numit Form Talysurf
Intra este prezentat in fig.4 iar profilograma, obtinutd impreund cu parametrii de rugozitate

determinati, este prezentata in fig. 5.

Fig. 4 Profilometru Form Talysurf Intra, cod M112/3344-02
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Fig. 5 Profilograma obtinuta cu aparatul Form Talysurf Intra

Intrucat pe o suprafati de dimensiuni medii sunt aproximativ 10° varfuri de rugozitati,
inregistrarile se fac, de obicei, in cateva puncte si pe doud directii, stabilindu-se valori medii pentru
parametrii de rugozitate.

Principalii parametri de caracterizare a rugozitatilor sunt:

a) Linia medie este linia care are forma profilului nominal si care, in limitele lungimii de
referintd L, imparte profilul efectiv astfel incat suma patratelor distantelor de la linia

medie la punctele situate pe profil sa fie minima, fig. 6.

J.Zz(x)dX=min. (1)

L

Fig. 6 Linia medie 1n limita lungimii de referinta L

b) Linia centrala este linia care are forma profilului nominal si care, in limitele lungimii de

referintd , imparte profilul efectiv astfel incat sa fie indeplinita conditia:

Z(x)dx=0 2

O ey
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Conditia (2), aplicata unui profil real, fig.7, conduce la impartirea profilului de rugozitate astfel

incat suma ariilor cuprinse intre linia centrald si profilul situat deasupra acestei linii (Z Ai+) sd fie

egala cu suma ariilor cuprinse intre linia centrala si profilul situat sub aceasta linie (Z Ai—).

A2 Ai+

L

Fig. 7 Linia centrala 1n limita lungimii de referintd L

c) Iniiltimea maximi a rugozitiitilor , Ryay, este distanta dintre punctul cel mai inalt si

punctual cel mai de jos ale profilului, in limita lungimii de referintd, conform fig. 8.

]z J . Rp /v\\v Rmax /\_}
% \a\ / e

L.

Fig. 8 Inaltimea maxima a rugozitatilor Ry,x si adancimea de nivelare Rp,

in limita lungimii de referinta L

d) Adincimea de nivelare a rugozititilor este distanta de la varful cel mai Tnalt pana

la linia centrald, in limitele lungimii de referinta si se noteza cu Rp , conform fig. 8.

e) Abaterea medie aritmeticid a indltimilor rugozititilor R, se defineste cu ajutorul

relatiei:

R =

. %~J’|z(x)|-dx 3)

Intre R, §1 Ryayx €xistd urmatoarea legatura aproximativa:

11
R,=|=~|R 4
a (3 6) max ()
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f) Abaterea medie pétratici a inaltimilor rugozitatilor notatd cu Rq sau RMS (in sistemul

anglo-saxon) se defineste conform cu relatia:
1 L
R, =11 ! Z(x (5)

In fig. 9 sunt prezentati schematic cei doi parametri importanti ai rugozitatii: R, si R,, comparativ cu
varful cel mai inalt de rugozitate Zp, cu addncimea cea mai mare de rugozitate Zv si cu inaltimea

medie n zece puncte a rogozitatilor Rz, in limitele lungimii de referinta L.

Z linia medie

Fig. 9 Abaterea medie aritmetica R, si abaterea medie patratica Ry a rugozitatilor, In limita lungimii
de referinta L [5]
Intre R4 51 R, existd relatia aproximativa :

R, =125-R, (6)

g) Iniltimea medie in zece puncte a rugozititilor R, definiti prin relatia :

1
R, :g'[(p1 R Rl i i p5)+(V1 TV VY, +V5)] )

unde: p1, p2, P3, P4, Ps sunt cele mai inalte cinci varfuri de rugozitati iar vy , vo, V3, V4, Vs sunt

cele mai adanci vai de rugozitati, in limitele lungimii de referinta, conform fig.10.

X
|“’7 Lungimea de referinta, L —,:.I

Fig. 10 Indltimea medie in zece puncte a rugozititilor R, in limita lungimii de referinta L [5]

Intre R, si R, poate fi folosita, cu aproximatie, relatia :
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R,=4.4-R" ®)

h) Portanta, corespunzitoare unui anumit plan ce taie profilul, se defineste cu relatia :

)

ty = 0 )

unde I;; sunt lungimile de intersectie ale planului de nivel (i) cu profilul real.
Portanta (t,) are valori cuprinse intre 0 si 1 atunci cand planul de nivel (i) parcurge profilul real

din partea superioara (t, = 0) pand In partea inferioard (t, = 1, cand zli,j =L).
j

i) Parametrii complecsi ai rugozititilor v,b, A .

Acesti parametri sunt marimi adimensionale introduse de Kragelski [1, 3] si definite astfel:

R | R
— p _ max _ max
v=2-t,, =1 b—tp,m{ J A= (10)

R 1
r-bv

p
unde tym este portanta la nivelul liniei centrale iar r este raza de curburd medie la nivelul

suprafetelor in contact.

j) Raza de curburd medie a rugozititilor notatd cu r prezintd importantd in calculul

presiunii de contact. Se poate determina pe baza profilogramelor determinate pentru fiecare
suprafatd in parte, ca o valoare medie. Echipamentele moderne indica si valoarea razei medii de
curbura a varfurilor rugozitatilor, in limita lungimii de referintd utilizata.

k) Panta rugozititilor o,se defineste ca fiind valoarea medie a pantelor rugozitatilor, in

limitele lungimii de referinta.
Pentru suprafete superfinisate, intdlnite in constructia rulmentilor o, =3.5°....0.8° in timp ce

pentru suprafete cu rugozitafi mai mari valorile lui o, pot depasi 10 —15°.

3. CARACTERUL STATISTIC AL RUGOZITATILOR LA NIVELUL
SUPRAFETELOR CUPLELOR DE FRECARE

Microgeometria suprafetelor cuplelor de frecare, sub aspectul inaltimii rugozitatilor, se
caracterizeazd ca o marime aleatoare, ce provine atdt din procesul de prelucrare al suprafetei
(vibratii, neomogenitati, prezenta particulelor abrazive, diferente de temperatura,de duritate etc.) cat
si din procesul de masurare al parametrilor de rugozitate.

Daca se considera profilograma prezentata in fig. 11, in limitele lungimii de referintd apar un
numar de n varfuri de rugozitati z; , z, , ...z, , pentru fiecare varf probabilitatea de aparitie fiind p; ,
P2, -.-Pn . Se formeaza astfel un sistem complet de evenimente determinate de varfurile z; , z5 , ...Zj

si probabilitatile corespunzatoare pi, P2, ...Pn . Cum ordonarea acestor varfuri este facuta in sens
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crescator, probabilitatea de aparitie a fiecarui varf poate fi calculatd cu diverse relatii statistice, cea

mai simpla relatie fiind:

b, _ (11)
n

unde n este numarul total de varfuri iar i indicd numarul de varfuri ce depasesc un anumit nivel de

inalfime.

piz)  P(z)
0 50% 100

Fig. 11 Functia cumulativa de probabilitate P(z) si functia densitatii de probabilitate p(z) [5]

Acestui sistem de evenimente i se asociaza o functie, functia cumulativa de probabilitate P(z),

definita astfel:
P(z) =p (dacd z< 7)) (12)

unde 7~ este o anumitd inaltime impusa rugozitatilor.

Daciz <z, P(z) = 0 Intrucat nu exista nici o rugozitate mai mica decat z;; daca z >z, atunci
P (z) = 1, intrucat toate varfurile de rugozitati sunt mai mici decat z,,.

Impunéand valorile z, , 7, , ...z, pentru z sirelatia (11) pentru calculul probabilitatilor p; se obtine,
in partea dreapta a figurii 11 functia cumulativa de probabilitate P(z).  Derivata functiei

cumulativa de probabilitate P(z) este functia densitatii de probabilitate p(z):

p(z)= lim

Ay—0

[P(z +AAZZ)— P(z)} _ dzgz) (13)

Functia densitatii de probabilitate p(z) prezentatd in fig.11 are o distributie similara cu distributia
Gauss centrata la nivelul liniei medii.
In numeroase cazuri practice distributia functiei densitatii de probabilitate p (z) are o distributie de
tip Gauss dar centratd diferit fata de linia medie, ca in fig. 12.
Asimetria functiei densitatii de probabilitate p(z) fata de linia medie  este reprezentata de un

parametru numit Skewness notat cu Rgy.
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Profilul de rugozitate Rsk>0

Profilul de rugozitate Rsk <0

Linia medie M Linia medie M /Af\/\ M ,\//\\ [\M\,\ /«v\’] ‘> p(z)
— FL \f,/

Fig. 12 Forme ale distributiei densitatii de probabilitate cu Rsk negativ si pozitiv [5]

p(z) plz)

4. DETERMINAREA PRESIUNII REALE IN CUPLELE DE FRECARE

Prezenta abaterilor pe suprafetele cuplelor de frecare (in special a ondulatiilor si a rugozitatilor)
face ca interactiunea suprafetelor reale sa difere de cea teoretica , stabilitd in ipoteza suprafetelor
netede .

Conform fig. 13, pentru doua suprafete reale de contact , se disting trei tipuri de arii de contact :

- aria nominala , A, , stabilitd ca aria geometrica de contact ;
- aria aparenta , A, , realizata la nivelul varfurilor ondulatiilor ;

- aria reala , A, , realizata la nivelul varfurilor rugozitatilor aflate in interactiune directa .

Fig. 13 Contactul real intre doud suprafete plane cu rugozitati [1]
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Intre cele trei arii de contact existi relatia evidentd: An > Aa > Ar

Sub actiunea sarcinii normale, la nivelul celor doud suprafete in contact se dezvolta trei tipuri de

presiuni :
. o F
- presiunea nominala : p, = E
-presiunea aparenta : p, = —
. < F
- presiunea reald : p, = —
cu urmatoarea relatie de interdependentd :  p, > p, > p,

Interdependentele dintre presiuni suferd unele modificari, in functie de clasa cuplei de frecare,
dupd cum urmeaza:

- pentru cupla de clasa I se poate considera ca: A, = A, = A,

intrucat dimensiunile elipselor de contact sunt mici ;

- pentru cupla de clasa a II-a, A = A, > A, intrucat contactul se intinde pe o banda cu

lungime mare, de ordinul milimetrilor;
- pentru cuple de clasa a I1I-a si a [V-a, suprafetele de contact fiind mari presiunea reala este
mult mai mare decat presiunea nominala.
Din punct de vedere practic prezintd importantd determinarea presiunii reale la contactul a doua
suprafete cu rugozitate.
Una din metodele utilizate pentru calculul presiunii reale in cazul cuplelor de frecare de clasa a I1I-a

si a IV-a (cu suprafete mari de contact) se bazeaza pe indicele de plasticitate i definit de
Greenwood si Williamson (1966) [1,3,4] cu ajutorul relatiei:

=——-|— 14

V=BT (14)

1 1-v) 1-v,] . o : §

unde :E = T+ E— , HB este duritatea materialului mai moale din cupld, R, este abaterea
1 2

medie patratica a rugozitatilor si se calculeaza ca o valoare compusa pentru cele doud suprafete,

R, = 1/(R;1 + R:z) , lar r este raza de curbura medie a varfurilor rugozitatilor si se determina cu

. r-r T . ~ < A
relatia : r=——2- indicele 1 si 2 corespunzind celor doud suprafete in contact.

rn+r,

Pentru vy < 0.6 deformatia la nivelul varfurilor rugozititilor este elastica, pentru 0.6 <y <1

deformatia este elastoplastica iar pentru v >1 deformatia este plastica.

10/Cursul 5



Bushan (1984) [4] propune urmatoarele relatii pentru calculul presiunii reale de contact:

1. Pentru y <0,6 ( deformatie elastica pe varfurile rugozitatilor):

R
b, zO,31-E*~1/T“ (15)

2. Pentru w>0,6
p, =HB (16)
In [1] este prezentati o metodd complexd bazati pe modelul Kragelski [3] si cu un exemplu
numeric.

Pentru contactele Hertziene calculul presiunii reale este complex si presupune modelarea

rugozitatilor. Detalii privind calculul presiunii reale in contactele Hertziene sunt date in [2].
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CURS 6 TRIBOLOGIE

FRECAREA IN TRIBOSISTEME

Orice interactiune dintr-un tribosistem ce presupune o miscare relativa genereaza o rezistenta fata de
aceastd miscare, aceasta rezistenta fiind numita frecare.

Fenomenul de frecare se caracterizeaza prin forta de frecare, aceasta avand intotdeauna sensul opus
migcdrii. Functie de natura interactiunilor la nivelul tribosistemelor, frecarea se poate manifesta in
diverse moduri.

(a) Frecarea uscata de alunecare apare in tribosistemele de alunecare cand nu existd lubrifiant.

Din cauza fenomenelor de adeziune moleculara, deplasarea uscatd relativa intre doud suprafete cu
alunecare 1incepe dupd depasirea unei anumite forte de frecare staticd; menfinerea in continuare a
miscdrii facAndu-se prin invingerea fortei de frecare cinematica.

(b) In tribosistemele de rostogolire, chiar daci vitezele tangentiale ale suprafetelor in contact sunt
egale, apare o rezistenta de rostogolire ce tinde sa franeze procesul de rostogolire .

(c) In straturile de lubrifiant existente intre suprafetele cuplelor de frecare se dezvoltd tensiuni
tangentiale de forfecare a filmului atunci cand exista variatii de viteza . Aceste tensiuni tangentiale care
se opun migcarii relative in straturile de lubrifiant stau la baza frecarii fluide .

(d) In tribosistemele de cavitatie mediul fluid actioneaza la nivelul suprafetelor aflate in miscare, cu
tendinta de a le frana; in acest caz frecarea este de cavitatie.

(e) In tribosistemele de abraziune miscarea relativa dintre particula abraziva si suprafata cuplei de
frecare are ca rezultat microaschierea, cu un consum de energie si, implicit, cu aparitia unor forte de
frecare.

(f) Diferentele de presiuni in straturile de lubrifiant existente In tribosistemele de rostogolire pre-
cum si unele particularititi geometrice genereaza o serie de forte si momente ce tind sa franeze miscarea.

Frecarea presupune un consum de energie care se disipa sub forma de caldurd la nivelul cuplei de
frecare si in mediul inconjurator.

Din acest motiv Tribologia indica solutiile ce trebuie avute in vedere, atat in faza de proiectare cat si
in faza de exploatare a masinilor astfel incat, pierderile de energie prin frecare sa fie minime, in conditiile
realizarii unei fiabilitati ridicate.

Exista si tribosisteme in care frecarea are un rol util, contribuind la transmiterea miscarii si a puterii.
In aceste cazuri se cauti combinatii de materiale care si asigure o frecare maxima in conditiile unei uzari
minime. Frecarea fluida se utilizeaza si in aceste cazuri (variatoare EHD, cuplaje hidraulice etc.) .

Studiul fenomenelor de frecare la nivelul tribosistemelor are doud obiective majore .
1/Cursul 6



(i) In primul rand se urmareste s se stabileasca materialele, conditiile de ungere si de functionare care
sa asigure un minim al pierderilor prin frecare
(i) In al doilea rand se urmireste si se calculeze fortele si momentele dezvoltate in interactiuni ca ur-
mare a proceselor de frecare; acestea , impreuna cu fortele normale din interactiuni constituind elemente
de baza pentru analiza dinamica a tribosistemelor.
Functie de absenta sau prezenta lubrifiantului si de cantitatea de lubrifiant se disting urmatoarele
regimuri de frecare:
- regimul de frecare uscata;
- regimul de frecare limita;
- regimul de frecare mixta;

- regimul de frecare fluida;

In afard de frecarea uscata, celelalte regimuri de frecare mai sunt denumite si regimuri de frecare-

ungere din cauza interventiei lubrifiantului prin procesul de ungere .

Se pot distinge astfel doud categorii importante de frecari :
- frecarea 1n absenta lubrifiantului;
- frecarea 1n prezenta lubrifiantului .

Prezentul capitol abordeaza numai frecarea uscata .

1. FRECAREA USCATA DE ALUNECARE

Acest tip de frecare se manifesta, teoretic, intre doud suprafete care aluneca una peste cealaltd , fara ca
intre aceste suprafete sd existe lubrifiant. Din punct de vedere practic o astfel de situatie este mai rar
intdlnita intrucat pe suprafetele cuplelor de frecare se intilnesc, de obicei, oxizi, produse de reactie, apa
condensatd sub forma de picaturi fine, molecule de ulei provenite din procesele de manevrare sau
curdtare a pieselor, particule de praf sau alte impuritati ce se gasesc in atmosfera etc.

Din aceste cauze, atunci cand in cupla de frecare nu se introduce lubrifiant (lichid, solid, plastic sau
gazos) si functionarea are loc Tn mediu obisnuit (in prezenta aerului) frecarea uscata este tehnica . Acest
termen se foloseste pentru a face distinctie intre frecarea uscata teoretica ce poate fi realizatd doar in

conditii extraatmosferice sau in laborator, in vid sau in medii protectoare [1].

1.1. Legile frecarii uscate [1]

Inci din 1699 Amontons a stabilit, pe baza observatiilor efectuate, ci frecarea uscata are doud legi.

Prima lege a frecarii uscate evidentiaza faptul ca frecarea este independenti de aria nominala de
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contact a celor doua suprafete. A doua lege stabileste ca forta de frecare este proportionala cu forta
de apasare a celor doud elemente in contact adica:

Fy=u-F, (1)

Unde Fr este forta de frecare F, este forta de apdsare iar factorul de proportionalitate u este cunoscut
astazi ca fiind coeficientul de frecare.

Mai tarziu, in 1785, Coulomb propune cea de-a treia lege a frecdrii uscate in baza céreia frecarea de
alunecare este independenta de viteza de alunecare.

Daca primele doua legi sunt valabile, cu unele observatii si astazi, cea de-a treia lege este mai putin
aplicabild intrucat vitezele mari utilizate astazi produc efecte termice importante cu influentarea frecarii.
De asemenea, la viteze mici de alunecare apare fenomene de alunecare sacadatd (stick-slip) care se
datoreste si diferentelor dintre coeficientul de frecare static si coeficientul de frecare ce se dezvolta in
procesul de alunecare numit si coeficient de frecare dinamic.

Daca se considera o cupla de frecare de alunecare cu elemente @ si @ , fig. 1, in timpul alunecarii cu
viteza v, la nivelul ariilor reale elementare de contact realizate pe varfurile rugozitatilor A se dezvolta

tensiuni tangentiale elementare 14 , forta de frecare elementara fiind:

dF, =1,-4, ()

Fig. 1 Generarea fortei de frecare la nivelul contactului real intr-un tribosistem de alunecare

Forta de apasare elementard dF), este data de relatia :

dE1i = pr ’ Ari (3)
unde p; este presiunea reala din cupla.

La nivelul ariei elementare se poate scrie relatia :

ﬁ _n 4)
ani pr

Din aceasta relatie rezulta, prin insumare :
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Tl
F, = Zp—f-dFm. (5)

Relatia (5) pune in evidenta ca forta de frecare nu depinde de aria nominald a celor doua suprafete in
contact si confirma valabilitatea primei legi a lui Amontons . Dacd la nivelul varfurilor rugozitatilor
regimul de deformare este plastic (adesea intalnit in practicd) tensiunile tangentiale 7; pot fi constante la
nivelul tuturor ariilor elementare A,; astfel incat relatia (5) se poate scrie sub forma:

T T
F,=—LN'dF, =—L.F (6)
"op, Z P,

T . oo
unde raportul —Leste coeficientul de frecare de alunecare. in felul acesta, in multe cazuri, si a doua lege

D,
a lui Amontons poate fi considerata valabila .

1.2. Teorii ale frecarii uscate

De-a lungul timpului s-au dezvoltat diverse teorii care au incercat sa explice cauzele frecarii uscate. O

analiza cronologica a acestor teorii incepe cu teoria mecanica (sec. XVI-XVIII) conform careia frecarea
este rezultatul rezistentelor care apar la escaladarea rugozitatilor, la ciocniri si ruperi ale varfurilor
rugozitatilor etc. Ulterior, se dezvoltd teoria adeziunilor moleculare realizate in zonele de contact
direct, iar mai tarziu, Tabor (1939) introduce teoria microsudurilor realizate pe varfurile rugozitétilor in
contact. Odata cu dezvoltarea teoriei elasticitatii §i a plasticitatii s-a impus, pe la Inceputul secolului XX
teoria deformatiilor elastice si plastice realizate la nivelul rugozitatilor. O serie de teorii mai recente
considera frecarea ca fiind rezultatul unui transfer energetic intre suprafetele in contact fie sub forma de
cuante de energie (teoria energetici- cuantici) , fie sub forma unui transfer de electroni ca urmare a
unei diferente de potential (teoria electrostaticii etc.). In aplicatiile practice doua categorii de cauze
sunt utilizate pentru stabilirea valorii coeficientului de frecare: adeziunea moleculara si deformatiile

mecanice la nivelul rugozitatilor.

1.3. Componenta moleculara a frecarii uscate

In 1950 Bowden si Tabor au introdus teoria adeziunii moleculare, conform cireia la interactiunea a doua
suprafete rugoase, sub actiunea fortei de apasare, se produce deformarea predominant plastica a varfurilor
rugozitatilor, astfel incat se poate scrie relatia:

F,=4 -0, @)
unde o, este limita de deformare plastica a materialului cu rezistentd mai scizutd la deformare plastica.

Ca rezultat al deformatiilor plastice si al vitezelor de alunecare, la nivelul varfurilor rugozitatilor se
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formeaza punti de sudurd a cdror tensiuni de forfecare 7 depind de natura materialelor in contact .
Forta de frecare rezulta :

Fo =4 7, (8)

Relatiile (7) si (8) conduc la stabilirea unei valori a coeficientului de frecare datorat adeziunii
moleculare :

T 5
/umol = _f (9)
o

c

C e . . .. . . . * N A
La limita, tensiunea tg corespunde tensiunii de forfecare a materialului mai moale 7, , astfel incat

coeficientul de frecare devine :
7,
/umnl =— (10)
o

unde ambele marimi Z'; si o, sunt specifice aceluiasi material.

Numeroasele cercetiri experimentale au stabilit ca rel. (4.10) conduce la valori apropiate de 0.16
pentru majoritatea materialelor metalice utilizate in cuplele de frecare.

Prin urmare, conform acestei teorii simpliste coeficientul de frecare ar trebui sa aiba o valoare con-
stantd, indiferent de materialele folosite in cupla de frecare. Experienta infirma aceasta ipoteza; valorile
uzuale ale coeficientului de frecare putiand atinge limite de 0.5-0.8 sau chiar mai mari.

O relatie mai usor de utilizat n aplicatiile practice este data in [2] :

T
/umol:_o+ﬂ (11)

4

cu valori pentru 1, si B date in tabelul 1.

Tabelul 1
Tipul materialului Duritatea &

Niad) s i i

Plumb 33 2.74 0.057 -

Argint 550 7.4 0.081 -
Cupru 285 16.8 0.080 0.04
Bronz 520-850 17.5 0.08 0.04

Crom 1000 15 0.078 -

Nichel 1050 14.7 0.116 -
Otel calit 3000-5000 200 0.066 0.02

Aliaje

anti-frictiune pentru cuzineti - 10 0.065 0.04
Fluoroplast - 34 0.017 0.08

Grafit - 0.17 3.107™* -

MoS, - 0.8 2.10™* -
Cauciuc - 2.50 0.01 0.01
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Pentru cupla de frecare otel/otel relatia (11) conduce la valori ale componentei moleculare pme = 0,5 —

0,1 functie de valoarea presiunii reale, pentru presiuni reale cuprinse intre (500 — 3000) MPa.

1.4. Componenta mecanica a frecarii uscate

Considerand numai microaschierea unei suprafete de cate un singur varf de rugozitate, modelat printr-

un con, fig. 2, se poate obtine o relatie simpla a coeficientului de frecare de naturd mecanica.

Fig. 2 Urma lasata de un varf de rugozitate in procesul de microaschiere

In urma procesului de microaschiere se poate scrie relatia :

Fnsi;%-ﬂ-rQ-HB (12)
Pentru forta de frecare se poate scrie relatia :
F,,=2-r-h-HB (13)
Coeficientul de frecare rezulta :
F,, 450 4
Hyee == ——=—-18(a) (14)
F Tr

Cum pantele rugozitatilor sunt relativ mici (10°...15%, coeficientul de frecare determinat cu relatia

(14) atinge valori de 0.13...0.28, valori ce corespund, in unele situatii, cu cele intalnite in aplicatiile
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practice. Kragelski [2], utilizand caracterul statistic al distributiei néltimilor rugozitatilor pe suprafetele
in contact, stabileste, functie de natura contactului la nivelul rugozitatilor (elastic sau plastic), o serie de
relatii pentru calculul componentei mecanice a coeficientului de frecare i in multe situatii aceste

relatii au urmatoarea forma generala :

1
e =K~a*-(5j2 (15)

r
unde K este un coeficient dependent de forma si distributia rugozitatilor iar coeficientul «* depinde de
material i are valori indicate in tabelul 4.1. Coeficientul K pentru o cuplda de frecare avand ambele
elemente din otel variazd 1in functie de parametrul de rugozitate v cu valori cuprinse intre 0,8 si 0,2
atunci cand v variaza de la 1 1a 4 [2].

Apropierea dintre suprafetele in contact & depinde de presiunea reald p, si de parametrii de rugozitate:

0.5
5= 1—3.6.(&] ‘R, (16)
P,

Unde p, este presiunea aparentd de contact, p, este presiunea reald de contact iar R, este adancimea de
nivelare a rugozitatilor. Comparand r se poate observa ca presiunea reald din cupla, in corelatie cu rugozi-
tatea, influenteaza diferit cele doud componente ale coeficientului de frecare: componenta moleculara

scade iar componenta mecanica se mareste, la cresterea presiunii reale.

1.5. Coeficientul de frecare total

Coeficientul de frecare total rezultd din suma celor doud componente :

H = Hnol T Hmec 7
Rolul jucat de presiunea reala asupra coeficientului de frecare poate fi pus in evidenta , calitativ, prin
combinarea relatiilor (11), (15) si (16) . Astfel, la presiuni reale mici, cand si rugozitatile sunt mici,
dominanta este componenta de adeziune. La cresterea rugozitatilor se obtine o crestere a presiunii reale si
dominanta este componenta mecanicad. Kraghelski stabileste o relatie simplificatd pentru calculul

presiunii reale in raport cu parametrii de rugozitate v i A [2]:

2v 1 v
pr = |:05 . E'm . pa2<v+l :| . A2.V+1 (18)

Inlocuind presiunea reald din relatiile (11), (15) si (16) cu relatia (18) se obtine variatia coeficientului de
frecare total in functie de parametrii de rugozitate vsi A. Concluzia practicd este  deosebit de
importantd, intrucat existd o rugozitate optima ce poate asigura un minim al coeficientului de frecare, in

conditii de frecare uscata [1,2].
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R .. . tee s e .
Cum A=—"%2- rezultd cd valori mici ale inalfimilor rugozitatilor duc la cresterea componentei

reb”

moleculare a coeficientului de frecare explicabila printr-o apropiere mai mare a suprafetelor in contact.

Valori mari ale indltimilor rugozitatilor duc la indepartarea suprafetelor cu scdderea componentei mo-

leculare dar cu cresterea componentei mecanice datorita fenomenelor de microaschiere .

Aceasta rugozitate optima se realizeaza, de regula, in procesul de rodaj al cuplelor de frecare.
Si alti parametri (presiunea aparentd, duritatea, modulul de elasticitate, temperatura) influenteaza
diferentiat coeficientul de frecare de alunecare. Detalii privind aceste influente sunt indicate in [1,2] .

Pentru majoritatea aplicatiilor practice se apeleaza la alegerea din tabele, sau pe baza unor reco-

mandari, a valorilor coeficientilor de frecare globali in regim de frecare uscata .

In tabelul 2 sunt indicate, dupa [3] unele valori ale coeficientului de frecare functie de combinatia de

materiale utilizata.

Tabelul 2
v
Cuplu de materiale Frecare uscati Observatii
- Functie de duritate si de calitatea suprafetei.
Otel-Otel 0.35-0.40 - Se pot atinge valori mai mari , apropiate de
1 sau peste 1 .
Otel-Fonta 0.18-0.20 - Se poate depasi valoarea de 0.2 .
Fonta-Fonta 0.13-0.18 - Functie de compozitia chimica .
Otel-Alama 0.60-0.80
Otel-Cupru cu strat de Sn 0.15-0.18 - Depinde de grosimea stratului de Sn .
Otel-Bronz fosforos 0.67-0.74 - Functie de compozitia chimica .
Otel-Aliaje de Al 0.80-0.85 - Se pot depasi aceste valori .
Otel-Aliaj Cu-Ni 1.17-1.23 - Se poate ajunge la 1.40 .
Otel-Aliaj Ni 1.30-1.33 - Se poate ajunge la 1.40 .
Otel-Staniu 0.15-0.18
Otel-Argint 0.14-0.17
Otel-Aluminiu 0.70-0.90 - Se poate atinge 1.40 .
Otel-Cupru 0.30-0.40
Otel-Zinc 0.40-0.60
Otel-Fe sinterizat 0.38-0.45 - Functie de compozita chimica .
Otel-Cu sinterizat 0.43-0.47 - Functie de compozitia chimica .
Otel-Otel+MoS2 0.07-0.08 - Pana la 400°C .
Otel-otel+PbO 0.23-0.25 - Pana la 600°C .
Oftel-grafit 0.08-0.10 - Pani la 500°C .
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Cr-Cr 0.4
Cu-Cu 1.4
Zn-Zn 0.6
Al-Al 1.50-1.90
Otel-Ferodou 0.30-0.40
Sticla-Sticla 0.9
Otel-PTFE(strat) 0.06-0.08 - Pani la 250°C .

1.6. Coeficientul de frecare static si dinamic

In procesul de alunecare la nivelul unei cuple de frecare se evidentiaza doua faze distincte:

(a) Faza de aderenta ce se manifestd pana ce forta tangentiala aplicatad reugeste sa puna in miscare
de alunecare elementele in contact. In aceasta faza intre forta tangentiala aplicata F si forta
normala P (fig. 3) este valabila relatia:

F<ug-P (19)
unde ug reprezintd coeficientul de frecare static.

(b) Faza de alunecare ce se manifesta atunci cand forta tangentiala depaseste valoarea fortei de
frecare. In aceastd fazd intre forta tangentiala aplicati F si forta normald P este valabili relatia:

F>u,-P (20)
unde u, reprezinta coeficientul de frecare dinamic.
Coeficientul de frecare static este mai mare decat coeficientul de frecare dinamic, asa cum se poate vedea
in fig.4. Diferenta dintre coeficientul de frecare static si cel dinamic determina, in anumite conditii (in
general la viteze de alunecare mici si in corelatie cu rigiditatea sistemului tribologic) aparitia
fenomenului de ,,stick-slip” sau alunecare sacadata cu generare de vibratii (scartditul usilor, sunetul
produs de vioara etc.). Coeficientul de frecare static depinde de natura materialelor in contact, de starea
suprafetelor (rugozitate) dar depinde si de timpul cét cele doud elemente ale cuplei de frecare sunt in
contact direct, static. Coeficientul de frecare dinamic depinde de natura materialelor in contact, de starea
suprafetelor (rugozitate) dar depinde si de viteza de alunecare, cu o scadere la viteze mici §i o crestere pe
misurd ce creste viteza. In Tabelul 4.2 sunt indicate valori orientative ale coeficientilor de frecare

dinamici pentru diverse combinatii de materiale, in limitele unor viteze de alunecare relativ mici.

1.7. Unghiul de frecare

in Fig.3 rezultanta R a celor doua forte F si P face cu forta normald P un unghi (notat cu & in cazul
aderentei si cu ¢ in timpul alunecarii). Daca se considera cazul de alunecare cand forta de tractiune F
echilibreaza forta de frecare F¢( F = F¢= pqP) iar intre forta F si forta normala P exista relatia
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F =P tan(¢), rezulta ca intre unghiul ¢ si coeficientul de frecare existd urmatoarea relatie:

@ =arctan(u,) 21)

Unghiul ¢ se numeste unghi de frecare.

l Solid in repaus ‘ ‘ Aderenta ‘ ‘ Alunecare
- —F —
S0 An An | An
EEREE L AR p
PY P o
AR h R ps -
I T ﬁ%—bp F
By L
s LS
B AL
VI IV M
M M P
Py (o) P Q p
- P R=
PKR R=tos & P& cse
R=P=pA =
PlR P A, F-Plan a F F=Ptang
'C
Fig. 3 Echilibrul mecanic al fortelor normale si tangentiale in faza de initiere a alunecarii [4]
0.5
04
03
K o2}
01
0
Stationare Incarcare  Alunecare
I 'l
Timpul

Fig. 4 Variatia coeficientului de frecare in functie de timp la initierea procesului de alunecare uscata [4]

Aplicatia 1
Un corp de masi m este tras pe un plan inclinat cu un unghi a fata de orizontala conform figurii
alaturate.
a)Ce valoare trebuie sa aiba coeficientul de frecare de alunecare dintre corpul de masa m si
planul inclinat astfel ca forta F sa fie egala cu jumitate din greutatea G, pentru un unghi de
inclinare a =15"?
b) Care este valoarea minima a coeficientului de frecare pentru ca F= 0 ( corpul sd nu

alunece pe planul inclinat), daca unghiul o = 30" ?
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G=mg

Fig.A.1
Metodologia de rezolvare:
Cazul a)
- Se descompune greutatea G pe directiile normala si tangentiald la planul inclinat rezultand cele

doua componente: tangentiald - G -sin(«) si normald - G-cos(a), ca in fig. A.2.

F

G*sin(a)

G*cos(a)

Fig.A.2

- Se scrie ecuatia de echilibru a fortelor pe directia planului inclinat, considerand forta de frecare F¢
data de relatia Fy= uGcos(a):
F—p-G-cos(x)-G-sin(x) =0 (A.1)
- Se pune conditia ca F=G/2 si din ecuatia (A.1) rezulta:
u=(1-2sin(a))/2cos(cx) (A.2)

- Pentru a = 15° rezultd valoarea coeficientului de frecare p=0,25.

Cazul b)
Daca F=0 si corpul nu aluneca pe planul inclinat, componenta Gsin(a) va fi echilibratd de forfa
de frecare pGeos(a) si rezulti = tan(e). Dacd a = 30° rezultd pentru coeficientul de frecare

valoarea p = 0,577, coeficientul de frecare fiind 1n acest caz unul static.

Aplicatia 2

Un disc din otel cu diametrul D si masa m se roteste pe o masa plana cu turatia » conform schemei
din fig. A.3. Daca valoarea coeficientului de frecare dintre disc si masa este de u, sa se determine:
a) momentul de frecare la rotirea discului;

b) puterea consumata prin frecare.

11/Cursul 6



Fig. A3
Metodologia de rezolvare:
a) Pentru calculul momentului de frecare se foloseste schema din fig. A.4.

F 3

Fig. A4
Astfel, pe un inel elementar de grosime dr situat la distanta » de centru se dezvoltd o fortd elementara

de frecare dFy datd de relatia:
dFy= udFn (A.3)

unde dFn este forta normala elementara ce actioneaza pe inelul elementar. Forta normalad elementara se
determina cu relatia:
dFn = 2nrpdr (A4)
unde p este presiunea de contact dintre disc si masa determinata cu relatia p = 4mg/nD>.

Din (A.3) si (A.4) rezulta: dFy = 2uprr dr (AS5)

Forta de frecare elementara dFy va genera un moment de frecare elementar dMy dat de relatia:

dMy = dFy.r (A.6)
Prin integrare momentului elementar pe toatd suprafata de contact dintre disc i masa rezultd momentul
de frecare M :

D/2

M, = j27r-p-y-r2-dr (A7)

b) Puterea consumata prin frecare se determina cu relatia:
P=M, o (A.8)

unde o este viteza unghiulara cu care se roteste discul.
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2. FRECAREA USCATA DE ROSTOGOLIRE

La nivelul tribosistemelor de rostogolire apare o rezistentd ce se opune miscarii §i care, in mod obisnuit,
pentru suprafete metalice este mult mai mica decéat rezistenta la alunecare. Cum  rostogolirea  este
insotitd, aproape in toate cazurile de alunecari sau de microalunecari, rezistenta in migcare de rostogolire
are doua surse:

- pierderi cauzate de deformatiile elastice in procesul rularii suprafetelor in contact;

- pierderi prin frecare ca urmare a fenomenelor de adeziune ce apar in zonele cu alunecari sau

microalunecari.

2.1. Pierderi prin rostogolire datorate deformatiilor elastice

Pentru determinarea momentului rezistent la rostogolirea unui cilindru pe o suprafatd pland se
utilizeaza modelul propus de Arnell [5 ]. Daca un cilindru de raza R este apasat pe un plan si rostogolit ,
fig. 5, asupra cilindrului actioneaza la o distantd x, in interiorul zonei de contact, un moment rezistent

elementar dM definit de relatia:
dM = p(x)-x-1-dx (22)
Insuménd aceste momente rezistente pe toatd zona de apasare (x e {O.b} ) rezulta momentul rezistent :
b
M, =j0 p(x)-x-1-dx (23)

- unde | este lungimea contactului iar distributia de presiune p(x) are expresia:

p(x)=0, 1—@ (24)

AN o A
N
@ zo}:\de zona de
destindere! ' comprimare
777 K
A
A
2b
e

Fig. 5 Generarea momentului de rezistenta la rostogolire [5]
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Tensiunea maximd de contact o, se de termind cu relatia:

_ 20
0 b 3)

Prin integrarea relatiei (23) se obtine expresia lui Mg:

MR=—2 -0-b (26)
3-x
Acest moment se poate invinge prin actionarea cu o forta tangentiala F la nivelul centrului cilindrului:
M
F=—=r 27
2 27)

Daca cilindrul se deplaseaza pe o distantd £(& > b) lucrul mecanic ce se consuma va fi :
§_ 2 g
L=F-&¢=M, - =>=——.0Q-b-=
s=Mx R 37 OPR (28)

In zona de destindere (pentru x e {0,—b} ) , asupra cilindrului actioneaza un moment egal cu Mg dar de

sens contrar astfel incat , teoretic , lucrul mecanic consumat la deplasare pe distanta & pentru deformarea

elastica va fi egal cu lucrul mecanic rezultat din destinderea elastica .

In realitate insid, orice solicitare de compresiune ciclici (cauzatd de rostogolire) se caracterizeaza
printr-un histerezis elastic.

Daca se considerd ca aceastda pierdere prin histerezis reprezintd o fractiune din lucrul mecanic con-

sumat pentru deformarea elasticd ¢-L cu g<<1 , atunci se poate scoate forfa necesara deplasarii prin

rostogolire :
2:0:b ¢
F-é=¢-L=¢- -2 29
4 3.0 R (29)
Rezulta din rel. (29) expresia fortei tangentiale F:
Fog 290 (30)
3-7-R

Raportand forta tangentiala la forta normala se obtine coeficientul de frecare de rostogolire i, :

F 2-b

= R:g.

o “ 3-7-R

€2))

Printr-un procedeu similar se obtine si coeficientul de frecare de rostogolire dintre o sferd si un plan :

3
16-R

Hp=¢ (32)

unde b este raza cercului de contact dintre sfera si plan sau , In contactului eliptic este semiaxa mica a
elipsei de contact , atunci cand rostogolirea se produce dupa aceasta directie .

Pentru contactul cilindru/plan, semilatimea benzii de contact b se calculeaza cu relatia
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b=2 % % (33)
71' .
si rezultd pentru pr urmatoarea valoare :
4.¢ 1
ty=| —5— (@) R (34)
3.72.E2

unde q = Q/L.

Daca ambele elemente in contact sunt din otel, relatia (34) pentru contactul cilindru/plan devine :

1 1

U, =€-7.057-107 g2 -R 2 35
R

O relatie similara rezulta si pentru contactul sferd — plan, cu ambele elemente din otel:

1 2

Hp=£-3510°-Q%-R3 (36)
In relatia (35) si (36) razele R sunt luate in metri iar Q in Newtoni.
Pentru determinarea coeficientilor de pierderi prin histerezis elastic (g) sunt de remarcat cercetarile
efectuate de Snare si continuate de Houpert [6].

Pentru contactul dintre o bila si calea de rulare la un rulment , Houpert [6] propune o relatie de forma:

M, =748-107-R**.0"® [1-3.519-(k-1)* -10” (37)
unde k este raportul razelor de curbura echivalente stabilite in planul transversal si, respectiv, in planul de
miscare :

Dol L 11 R o

Rx Rl x RZ x R y R1 y R2 ¥ Ry

Relatia (37) aplicata la contactul bild/plan va avea k = 1 §i permite determinarea coeficientului de
pierdere prin histerezis.

Astfel, din echilibrul momentului de rostogolire impreuna cu relatiile (36) si (37) rezulta :

1 2 1 2
€-35-10°-Q3-R 3=748-107-Q3-R 3 (39)
Valoarea lui ¢ din relatia (39) este de 0.021 ceea ce inseamnd, in cazul otelului, o pierdere prin
histerezis elastic de aproximativ 2% .
Coeficientul de frecare de rostogolire cauzat de momentul rezistent de histerezis are valori mici,
comparabil cu coeficientul de frecare de alunecare, in conditii uscate. Uzual, pentru otel, valorile acestui

coeficient de frecare sunt, ca ordin de marime, de (10'4 -107 ).
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1.2. Momentul de frecare intr-un rulment

In aplicatiile practice (rulmenti, suruburi cu bile, ghidaje cu rostogolire) procesul de rostogolire este
insotit si de alunecari suplimentare (in cazul miscarilor suplimentare de pivotare) alunecari ale corpurilor
de rostogolire in contact cu coliviile (la rulmenti), microalunecari pe elipsele de contact, astfel incat
coeficientul de frecare global este mai mare. In plus, prezenta lubrifiantului in contactele cu rostogolire
contribuie cu forte suplimentare de naturd hidrodinamica, conducand la cresterea coeficientului global de
frecare intr-un contact cu rostogolire.

Pentru cazul rulmentilor, se poate utiliza, Intr-o prima aproximatie urmatoarea relatie pentru evaluarea
momentului de frecare din rulment [7]:

M, =pPS (40)

Unde u, este coeficientul de frecare global din rulment cu valori cuprinse intre (0.002 — 0.0075,) functie
de tipul rulmentului, P este sarcina echivalentd care incarca rulmentul iar d este diametrul interior al
rulmentului.
Un calcul mai exact al momentului de frecare intr-un rulment este propus de SKF [8] si include, in
general, doud componente: componenta de rostogolire a momentului M,; si componenta de alunecare a
momentului M. Cele doud componente se determina cu relatiile:

M,=4,4,G, (v-n) (41)

M, =G, p, (42)
unde:
- Gir 51 Gg sunt parametri dependenti de tipul si dimensiunile rulmentului si de incarcare si se determina
cu relatii specifice fiecarui tip de rulment [§],
- v este vascozitatea lubrifiantului utilizat exprimata in mm?/s,
- n este turatia rulmentului exprimata in rot/min,

- @, este un factor de reducere a momentului ca urmare a efectelor termice la intrarea uleiului in
contactul dintre corpul de rostogolire si calea de rulare,

- @, este un factor de reducere a momentului ca urmare a fenomenului de starvare.

- u,, este un coeficient de frecare de alunecare ce depinde de regimul de ungere din rulment (limita, mixt

sau cu film continuu) [8].
Momentul de frecare total din rulment este dat de relatia:

M=M, +M, (Nmm) (43)
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Se poate observa ca la cresterea turatiei rulmentului vascozitatea lubrifiantului are un rol hotarator in
cresterea componentei de frecare M. De aici si recomandarile de alegere a uleiurilor cu viscozitate

redusa pentru turatii ridicate, combinate cu sisteme adecvate de ungere cu ceatd de ulei sau cu jet de ulei.
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CURSUL 7 - TRIBOLOGIE

LUBRIFIANTI

La nivelul unui tribosistem, introducerea celui de-al treilea corp intre suprafetele elementelor in
contact, cu intentia de a reduce frecarea si uzarea, constituie un proces de ungere sau de lubrificatie,
iar cel de-al treilea corp introdus se numeste lubrifiant.

Cel de-al treilea corp din tribosistem, cu rol de lubrificatie, se poate prezenta sub diverse forme:

e straturi de lubrifiant lichid sau plastic, introduse in tribosistem in mod continuu sau cu in-
termitenta;

straturi de molecule adsorbite sau chimisorbite pe suprafetele celor doud elemente in contact;
straturi de oxizi sau de alte produse de reactie, formate pe una sau pe ambele suprafete ale cuplei;
straturi de materiale metalice sau plastice, de grosimi reduse (zecimi sau sutimi de mm), depuse
pe suprafetele cuplei de frecare;

pulberi, rezultate in procesul de uzare sau introduse intentionat in cupla;

molecule de apa, praf sau diverse impuritati, existente Tn atmosfera;

aer sau gaz, introdus fortat sau antrenat de suprafetele aflate in migcare relativa.

In aplicatiile industriale, lubrifiantii utilizati fac parte din patru grupe distincte:

e lubrifianti lichizi, cuprinzind uleiuri minerale si sintetice;

o lubrifianti plastici, cuprinzind unsorile;

o lubrifianti solizi, cuprinzind materiale sub forma de pulberi sau in stare solida, cu structura
lamelara;

e lubrifianti gazosi, cuprinzand aerul sau unele gaze inerte.

In unele situatii particulare (medii acide, temperaturi ridicate, medii radioactive, vid etc.), se

utilizeaza lubrifianti neconventionali (acizi, materiale in stare topita, fluide tehnologice etc.).

Lubrifiantul in tribosistem indeplineste mai multe roluri:

o realizarea unui strat de separatie intre cele doui suprafete, complet sau incomplet, cu rol
determinant in reducerea frecirii si a uzarii;

protectia suprafetelor cuplelor de frecare fata de actiunea coroziva a mediului;

transportul particulelor de uzura aparute in cupla de frecare;

amortizarea socurilor si reducerea nivelului de zgomot din tribosistem;

protectia fatd de patrunderea impuritatilor din afara.

Aceste roluri sunt indeplinite diferentiat de catre uleiuri, unsori, lubrifianti solizi sau gazosi. Astfel,
dacd reducerea frecarii si a uzdrii este realizatd de toti lubrifiantii, celelalte roluri sunt indeplinite
selectiv. In timp ce uleiul, in circulatie la nivelul tribosistemului, poate prelua cildura si particulele
abrazive, unsoarea si lubrifiantii solizi nu pot Indeplini aceste roluri. Pe de altd parte, amortizarea
socurilor, reducerea nivelului de zgomot si etansarea sunt asigurate, in proportie mai mare, de catre
unsoare. Lubrifiantii gazosi pot asigura un strat portant intre suprafetele in contact, dar nu protejeaza
suprafetele impotriva coroziunii [1,2].
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1. ULEIURI UTILIZATE iN LUBRIFICATIE. ELEMENTE DE REOLOGIE

Uleiurile (minerale sau sintetice) sunt larg utilizate in procesele de lubrificatie la nivelul
tribosistemelor mecanice, iar procesele de curgere intre suprafetele aflate in miscare sunt bazate pe
relatii fundamentale deduse inca din a doua jumatate a secolului al XIX- lea. Curgerea uleiurilor in
cuplele de frecare cu mentinerea unor straturi portante care separda complet sau partial suprafetele in
contact depinde de comportamentul reologic al uleiurilor. Prin comportamentul reologic se
intelege modul 1n care uleiul sau lubrifiantul, in general, curge sub actiunea solicitarilor si a vitezelor
la care este supus. O relatie reologica are la bazd o ecuatie fundamentala care stabileste o legatura
intre marimile dinamice responsabile de miscare si marimile cinematice care descriu aceastd miscare.
Astfel,in curgerea unui fluid relatia reologica de baza are forma: ¢ = f(7r), unde & reprezintd

deplasarea specifica (deformatia specific) iar 7 reprezintd tensiunea tangentiald care actioneaza in
stratul de fluid. Proprietatea reologica de baza a unui ulei o reprezinta vascozitatea.

1.1 Viscozitatea uleiurilor

Miscarea relativd a suprafetelor la nivelul unui tribosistem antreneazd curgerea straturilor de
lubrifiant existente 1intre acestea, cu dezvoltarea unor tensiuni de forfecare in lubrifiant.
Vascozitatea este o masurd a frecarii interne la nivelul moleculelor de ulei, atunci cand straturile
sunt supuse forfecdrii. in anul 1686, Sir Isaac Newton preciza in Sectiunea a IX-a a Cartii II —
Philosophiae Naturalis Principia Mathematica ca : “The resistance arising from the want of lubricity
in the parts of a fluid, is, other things being equal, proportional to the velocity with which the parts
of the fluid are separated from one another...” [1].

Desi Newton foloseste termenul defectus lubricitatis si nu termenul vascozitate, termen introdus
mai tarziu, ipoteza formulatd mai sus constituie Legea fluidelor vascoase a lui Newton. Astfel,
pentru un strat de fluid de grosime 4, cuprins intre o placa, avand aria S, aflatd in miscare relativa cu
viteza v, si o suprafatd plana, conform figurii 1, forta de deplasare F' a placii, necesard pentru
invingerea frecarii in straturile de fluid, este data de relatia lui Newton:

A%
F=n-S-— 1
S (D

Coeficientul de frecare internd in straturile de fluid poartd numele de vascozitate dinamica sau
vascozitate absoluta si este notat cu 77.

Relatia (1) pusa sub forma diferentiala (atunci cand viteza de alunecare variaza pe inalfime) este:

dv .
n =Y (2

. R . dv . N .
unde 7=F /S este tensiunea de forfecare in film, iar y = 7 este gradientul de viteza sau viteza

de forfecare a filmului. Relatiile (1) si (2) sunt valabile, in general, pentru viteze mici de alunecare
(migcare laminard) si pentru presiuni reduse, iar fluidele ce respecta aceste relatii se numesc fluide
newtoniene.
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Lubrifiant

Fig.1. Schema fortei de frecare vascoasa [1]

Pe baza relatiei (2) se poate stabili unitatea de masura pentru vascozitatea dinamica, in SI:

T N N-s
[77]51 = [ ]SI = = 3 = Pa-s (3)
dv 2 m m
- m [
{ dh } s m-s
In vechiul sistem C.G.S., vascozitatea dinamici se exprima in poise (P) sau in centipoise (cP):
P = dy”f-s =107 Pa-s.
cm

Legéatura dintre (cP) si (Pa-s) este data de relatiile:
IcP=107P=10"Pa-s=ImPa-s (mili - Pascal secundi),
1Pa-s=10P (Poise).
Pentru uleiurile uzuale, vascozitatea dinamica la 20 °C are valori cuprinse intre limitele: (0,002 —

0,5) Pa.s , In timp ce la apa aceasta este in jur de 0,001 Pa.s, la aer si la gaze ea ajungand la valori
de 107 Pa.s. in tabelul 1 sunt prezentate valorile vascozititii dinamice pentru unele fluide.

Tabelul 1 [1]

Substanta Viscozitatea dinamica
Uleiuri minerale si sintetice n=(2-500)-10>Pa-s
Apa n=1006-10"Pa-s
Vapori de apa 7=9.7-10"Pa-s

Aer uscat n=182-10Pa-s
Hidrogen n=9.110"Pq-s

Raportand vascozitatea dinamica la densitatea uleiului p se obtine vdscozitatea cinematicd v :

v="1 )
ol
2
. <o A . . . m
Unitatea de masura in SI pentru vascozitatea cinematicd este — :
s

In sistemul CGS, vascozitatea cinematici se exprima in Stokes (S7):
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2
Iem

2
4 m
=707 .~
s s
Uzual, se foloseste ca unitate de masurd pentru vascozitatea cinematica centi-Stokes (cSt), cu
urmatoarea relatie de transformare:

18t =

2
mm

2
IeSt=107St=10" " =]

s s
In timp ce in specificatiile si in cataloagele de uleiuri este indicatdi vascozitatea cinematici
exprimatd In ¢Sf, in calculele specifice proceselor de ungere se utilizeaza in mod curent
vascozitatea dinamicd exprimatd in Pa-s. Daca se considera ca densitatea uleiului mineral este de

. . 3 . ey - . . .o
aproximativ 900 Kg/m’, atunci se poate utiliza urmatoarea relatie aproximativa de transformare:

N pas) =0.9- 107 “Viest) (5)

Prin urmare, pentru un ulei cu vascozitatea cinematica v =50cSt, rezultd o vascozitate dinamica
n=45Pa-s.

In cazul amestecirii a doua uleiuri minerale, vascozitatea amestecului 77,,,,.,,. €Xprimati in Pa.s se
poate determina cu relatia lui Arrhenius [1]:

V V
lg(namestec): 71.lg(771)+72.lg(772 ) (1'6)
unde: 7; si 7, sunt vascozitatile celor doud uleiuri in Pa.s, ¥;s1 ¥, sunt volumele de ulei utilizate
in amestec, iar J este volumul total al amestecului obtinut.
O marime mai veche pentru aprecierea vascozitatii este gradul Engler(°E ). Gradul Engler este o

marime conventionald si reprezintd un raport dintre timpul de scurgere, printr-un tub capilar, a unui
volum de 200 cm’ de ulei si timpul de scurgere a 200 c¢m’ de apa, prin acelasi tub capilar, la
temperatura de 20 ’C.

Echivalenta dintre v (in cSt) si E este prezentata in Tabelul 2.

Tabelul 2 [1]

Viest) °E Viest) °E

2 1.140 55 7.238
3 1.224 60 7.90
4 1.308 65 8.55
5 1.400 70 9.21
6 1.481 75 9.87
7 1.563 80 10.51
8 1.653 85 11.17
9 1.746 90 11.83
10 1.837 95 12.49
15 2.323 100 13.15
20 2.870 200 26.36
25 3.455 250 32.96
30 4.070 300 39.56
35 4.695 350 46.16
40 5.335 400 52.76
45 5.975 450 51.36
50 6.630 500 65.95
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1.2. Determinarea vascozititii uleiurilor

Pentru un fluid newtonian, vascozitatea se poate determina experimental, Tn principal, cu doua
tipuri de vascozimetre. O prima categorie o constituie vascozimetrele care se bazeazd pe curgerea
unui anumit volum de fluid printru-un tub capilar (curgerea Hagen — Poiseuille), cu determinarea

timpului de curgere §i cu estimarea vascozitdtii in raport cu acest timp.

A doua categorie o constituie vascozimetrele care se bazeaza pe masurarea momentului de frecare
in straturile de lubrifiant supuse forfecarii prin miscare de rotatie (curgere Couette) si estimarea
vascozitatii dinamice 1n raport cu acest moment de frecare.

Viscozitatea unui fluid poate fi determinata indirect si prin masurarea vitezei de coborare a unei

bile din otel, in cadere sub actiunea propriei greutati, printr-un strat de fluid.

A. Metoda curgerii Hagen-Poiseuille [1]

Intr-un tub capilar, cu raportul dintre lungime si razi mai mare de /00, curgerea unui fluid vascos
sub propria greutate este laminara, iar timpul de scurgere a unui anumit volum de fluid prin acest
tub este direct proportional cu vascozitatea cinematica a fluidului.

In figura 2 se prezintd un element de volum dintr-un fluid ce curge liber, sub propria greutate,
printr-un tub capilar cu raza R.

Asupra elementului de volum actioneaza urmatoarele forte :

- forte cauzate de presiunea exercitata pe suprafetele frontale elementare cuaria 2-7-7-dr:
XdF,=2x-r-p-dr=2z-r-(p+dp)-dr=-2x-r-dr-dp

- forte cauzate de frecareca vascoasd la nivelul suprafetelor laterale cu ariile2-7-r-dx si
2-m-(r+dr)-dx:

du d du d du
YdF, =2z -r-dx-n-—-2x-(r+dr)-dx-n-—u+—-dr)="2x-dx-dr-—(r-—
,=2r-r-dx-n rn w-(r+dr)-dc-n dr(u r r) 7 -dx-dr dr(r dr)

I
i s P dr
M dap e \\ YUar
4 = )
h ; T ¢ :
; -

r

S T
|
|
| :
1 + T Hx\ dr d
o .
P Pl

ox

Fig. 2. Schema de masurare a vascozitatii prin metoda Hagen-Poiseuille [1]
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Echilibrul elementului de volum presupune 2dF, + ZdF', =0, din care rezulta ecuatia:

dp n d du
4+ —(r-—)=0 7
dc r dr(r dr) ™

La curgerea pe verticald a lubrifiantului, presiunea in coloand este proportionald cu inaltimea
coloanei de lubrifiant, prin urmare, expresia presiunii p este:

P=pytp-g-x (8)
unde p este densitatea lubrifiantului, iar x este inaltimea coloanei de lubrifiant.

Tinand cont de expresia presiunii, ecuatia (7) poate fi rezolvata si conduce la urmatoarea expresie a

vitezei de curgere a lubrifiantului:

u(r):—p4.g-r2+Cllnr+C2 ©)
n

Constantele de integrare C; si C, se determina din conditiile de contur:

- lanivelul peretelui, viteza de curgere este nula, deci pentru » =R , u(R)=0;
- la mijlocul tubului, viteza are valoarea maxima, deci pentru » =0, u(0)=u

max *

Cele doua conditii conduc la urmétoarele valori ale constantelor de integrare:

.o R?
CIZOSi C2 :L.

Rezulta ca ecuatia vitezei de curgere a fluidului este:
u(r)=L"8(R?-1?) (10)
4n
Debitul de lubrifiant, la nivelul tubului capilar, este dat de relatia:

Q* =|27z-r-u(r)-dr=

4
TpgR (11)

S

Dacé se masoara timpul de curgere ¢ a unui volum impus de lubrifiant V, tinand cont de faptul ca

. . . . . . o V.
debitul Q* reprezinta volumul de ulei scurs in unitatea de timp, deci Q =—, iar n=v:p,
t

rezultd urmatoarea relatie pentru determinarea vascozitatii cinematice a lubrifiantului:

.o-R*

8-V (12)

Relatia (12) pune in evidentd dependenta liniard intre vascozitatea cinematica si timpul de scurgere

a lubrifiantului.
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B. Metoda curgerii Couette [1]

Lubrifiantul existent intre doua suprafete paralele, aflate in miscare relativa, are o curgere de tip
Couette, cu o variatie parabolica a vitezei de curgere in raport cu grosimea interstitiului. In acest tip
de curgere, in conformitate cu legea lui Newton, forta de frecare dintre cele doud suprafete este direct
proportionald cu vascozitatea dinamica a lubrifiantului. Pe acest principiu sunt construite
vascozimetrele rotative cu doi cilindri coaxiali cu miscare de rotatie, sau cu o suprafata conica in
miscare de rotatie fatd de o suprafata plana.in figura 3 este prezentati schema de principiu pentru un

vascozimetru cu doi cilindri coaxiali.

Lubrifiant

\‘ Cilindrn fix

Cilindru rotitor

Fig. 3. Schema de masurare a vascozitatii cu cilindru rotitor [1]

Intre cilindrul rotitor cu raza R; si cilindrul fix cu raza R, se gaseste un strat de lubrifiant de inaltime
h. Lubrifiantul este solicitat la forfecare si, in stratul dintre cei doi cilindri, se dezvoltd un moment
de frecare, transmis la cilindrul fix, care este rezemat pe un sistem cu rulmenti. Acest moment de
frecare se masoara cu ajutorul unui traductor de cuplu. Intr-un element de volum de lubrifiant, sub
forma unui cilindru elementar, cu raza r, grosimea dr si indltimea /, se dezvolta momentul de

frecare:

M=t-2zh-r’ (13)

unde tensiunea tangentiald, dezvoltatd prin forfecarea filmului, este rezultatul variatiei vitezei
unghiulare:

dv do
T=n-—=n-1-—" 14
7 dr 7 dr (14)
Din relatiile (13) si (14) rezulta ecuatia diferentiala:
M dr dw (15)
2r - n- h r3

Prin integrarea ecuatiei (15) si punand conditiile la limitd (pentru » = R;, @ = Q si pentru r = R»,
w = 0) se obtine relatia de dependentd dintre vascozitatea dinamicd si momentul de frecare din
stratul de lubrifiant, masurat la cilindrul exterior fix:

n=M 1 11 (16)

Yrh-Q R12 RZZ
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1.3. Variatia vascozitatii cu temperatura

Uleiurile minerale prezinta o importanta scadere a vascozitdtii la cresterea temperaturii. Exista

diverse relatii pentru estimarea variatiei vascozitatii uleiurilor cu temperatura.

Relatia MacCoull - Walther are urmatoarea expresie [1,2]:

Iglig(v+a)=m-IgT +b (17)
unde:
— v este vascozitatea uleiului exprimata in ¢St;
— a este o constantd, egala cu 0.6 pentru uleiurile cu vascozitate mai mare de 1,5 cSt;
— T este temperatura, in °K ;
— m si b sunt parametri ce caracterizeaza uleiul si se determina din relatia (17) pentru doua
vascozitati stabilite experimental.
Intr-un sistem de coordonate adecvat: Y = Ig[lg(v+a)] si X =I[gT, relatia (17) reprezintd ecuatia
unei drepte. Pe baza acestei relatii, s-au construit diagramele ASTM (American Society for Testing
Materials din SUA) in coordonate logaritmice.
In Fig. 4 sunt prezentate variatiile vascozitatii dinamice ale uleiurilor minerale din clasele de
viscozitate ISO 22 pana la ISO 1500 in functie de temperatura. Vascozitatea dinamica este exprimata

in mPas (mili Pascal-secunda: 1mPas = 10~ Pas) iar temperatura este exprimati in °C.

Relatia lui Andrade este data de expresia:

77:K-e(Tilgj (18)

unde K, 4, si # sunt constante, ce depind de tipul uleiului, iar 7 este temperatura, in °C. Prin
logaritmare, se obtine urmatoarea expresie:

)i
lon=Ig K +0.434- A- 19
gn=1Ig (”9) (19)

Introducand notatiile: Y =lgn si X = 7 ! Pk se obtine o dependenta liniard de forma:
+

Y=IgK+0434-4-X (20)
Cameron a stabilit ca, pentru uleiurile minerale, 8 = 95°C, iar pentru 4, el a propus relatia:
A =400-log 150 21)
M

unde:
— 150 este vascozitatea uleiului la temperatura de 50 °C;

- n,=018-10"Pa-s.
Constanta K se poate determina cunoscand véscozitatea uleiului la o temperatura dati (40 "C sau
100 °C).
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Fig. 4 Variatia vascozitatii cu temperatura pentru uleiuri minerale [1]

Gradul de variatie a vascozititii cu temperatura este exprimat prin indicele de vascozitate
Dean-Davis, care este o marime adimensionala, definita de relatia:

==Y 100 (22)
L-H

unde:

— U este vascozitatea la 40°C a uleiului, exprimata in cSt;

— L este vascozitatea la 40°C, in ¢St, a unui ulei cu indicele de vascozitate zero si avand aceeasi
vascozitate la /00°C cu uleiul considerat;

— H este vascozitatea la 40°C, in ¢St, a unui ulei cu indicele de vascozitate /00 si avand aceeasi
vascozitate la /00°C cu uleiul considerat.
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Relatia (22) este valabild pentru uleiuri cu indicele de vascozitate inferior valorii de 700.
Pentru uleiuri cu indice de vascozitate mai mare de /00 se utilizeaza relatia [2]:

10V -1

= +100 (23)
0.00715

unde:
lgH-IgU
1gV 100 ’

-V, ©ste vascozitatea uleiului, in ¢St, 1a 100°C.

-N =

Din punct de vedere practic, atunci cand exista variatii mari de temperaturd in cupla de frecare, se
recomanda uleiuri cu indicele de vascozitate mare (peste 100). Cresterea indicelui de vascozitate
reprezinta, de fapt, o scddere a variatiei vascozitatii cu temperatura. Pentru uleiurile minerale,
1V <150, 1n timp ce, la unele uleiuri sintetice, indicele de vascozitate poate ajunge la valoarea de
200.

1.4. Variatia vascozitatii cu viteza de forfecare a lubrifiantului [1]

Fluidele newtoniene la care se aplica relatia (2) au vascozitatea dinamica constantd in raport cu
viteza de forfecare a filmului, iar tensiunea de forfecare este proportionala cu viteza de forfecare a
filmului. Fluidele la care vascozitatea variaza cu viteza de forfecare in film sunt considerate fluide
nenewtoniene. Astfel, fluidele la care vascozitatea dinamica scade la cresterea vitezei de forfecare
sunt fluide pseudoplastice, in timp ce fluidele la care vascozitatea dinamicd creste la cresterea
vitezei de forfecare sunt fluide dilatante, figura 5.

O lege de variatie generald a tensiunii de forfecare in raport cu viteza de forfecare pentru fluidele
newtoniene si nenewtoniene (dilatante si pseudoplastice) este data de relatia:

N
r=n- [%j (24)

Pentru N=1, fluidul este newtonian, pentru N</, fluidul este pseudoplastic, iar pentru N>/, fluidul
este dilatant. Relatia (24) este reprezentata grafic in figura 5

O comportare la forfecare de tip solid Bingham se caracterizeaza prin relatia:

dv
T=7y+7 — 25
0T 1N dh (25)
Relatia (25 ) pune in evidenta faptul ca, in cazul solidului Bingham, curgerea incepe sa aiba loc dupa

depdsirea unei tensiuni initiale 7,,. Aceasta curgere este specificd unsorilor consistente

4 (Y
=
= E
S Fluid dilatant =
E = Solid Bingham
-5
< =
5 s /
=
= “E Fluid pseudoplastic
g Fluid newtonian B
2 = Fluid newtonian
= « -
2 -5 Fluid dilatant
<« g
> =
=
5}
=
Fluid pseudoplastic
Viteza de forfecare a fluidului, dv/dh Viteza de forfecare a fluidului, dv/dh
a) b)
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Fig. 5 Caracteristicile diverselor fluide in functie de viteza de forfecare a fluidului.
a) Variatia vascozitatii; b) Variatia tensiunii de forfecare [1]

1.5. Variatia vascozititii cu presiunea

In cazul unor presiuni ridicate la nivelul cuplelor de frecare (cuple de clasa I si a II-a), variatia
vascozitatii cu presiunea este importantd i constituie una dintre principalele cauze ce permit
obtinerea unor pelicule capabile sa separe suprafetele elementelor in contact (regimul de ungere
EHD). Cea mai raspandita este relatia lui Barus [1,2]:

n=n,-e*’ (26)
unde:
— 1, este vascozitatea dinamica a uleiului, la presiunea p = 0;

— « este coeficientul de variatie a vascozitatii cu presiunea, exprimat in (Pa)”;

— p este presiunea din cupla de frecare, in Pa.
Coeficientul de variatie a vascozitafii cu presiunea are valori cuprinse intre limitele

(0,5...3)- 107% Pa™" | functie de vascozitatea uleiului, si poate fi calculat cu relatia lui Wooster:

a =0.6+0.965-1g-10°)|-10*(Pa™) 27)
unde:
— 7 este vascozitatea uleiuluiin Pa-s.

Relatia Iui Barus este suficient de precisa pentru presiuni medii, sub 0,5 GPa.
O relatie mai precisa pentru presiuni ridicate este relatia lui Roelands:

n—m@hjp%J (28)

un
unde:

-1n,=631-10" Pa;
- 1, este vascozitatea lubrifiantului la presiunea p = 0;
-C,=196-10° Pa;

- Z; este un coeficient adimensional de variatie a vascozittii cu presiunea, cu valori cuprinse in
intervalul (0,4 — 1,3).

Pentru variatia vascozitatii cu presiunea i cu temperatura se poate utiliza relatia:
n=n,- eI (29)
unde:
— f este coeficientul de variatie a vascozitatii cu temperatura in (OC )_1 ;
— T, este temperatura corespunzdtoare vascozitatii 7, .
Coeficientul de variatie a vascozitatii cu temperatura are valori de (0.01-0.06) ("C)_l, functie de

lubrifiant si de temperatura, si poate fi calculat cu relatia:
ﬂ _ SO * G*

T (30)
58.63-| 1+—— |-, +1
135

unde:
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- T este temperatura, in °C;
- S, si G suntconstantele de ulei.

1.6. Alte caracteristici fizice ale uleiului, importante in procesul de lubrificatie [1]

Densitatea uleiului

Pentru uleiurile minerale, densitatea este cuprinsa intre 860 kg /m° si
960 kg/m’.La cresterea temperaturii, prin reducerea vascozititii, se produce si o reducere sensibili

a densitatii (cu aproximativ 0,7%, pentru o crestere a temperaturii cu 100°C).
La presiuni de contact reduse (cuple de clasa a II-a si a [V-a), se considerd, de reguld, ca uleiul este
incompresibil, variatia densitatii cu presiunea fiind, in acest caz, nesemnificativa.
in cazul presiunilor de contact ridicate (regim de ungere EHD, intalnite la cuple de clasa I si a II-a),
uleiul nu mai poate fi considerat incompresibil, limitele de compresibilitate fiind de 25-30%.
In aceste cazuri, pentru variatia densitatii cu presiunea, se poate utiliza urmitoarea relatie:
-10
p:p0.(1+5.83 10_10 ») G
(1+1.68-107" - p)

unde:
— p, este densitatea uleiului la presiunea atmosferica;

— p este presiunea in filmul de ulei in Pa.
Onctuozitatea
Uleiul in contact cu o suprafatd metalica adera la aceasta prin doud tipuri de legaturi:

1) La temperaturi normale, moleculele acizilor grasi, ce se gasesc in uleiuri §i care au un ca-
racter polar (molecule la care exista o separare permanentd a sarcinilor electrice pozitive si negative),
aderd in straturi subtiri (cu ordinul de marime de 107" m) la suprafetele cuplelor de frecare, ca
urmare a fortelor de adsorbtie (forta de atractic de tip Van der Waals). Eventualele impuritati
existente in ulei si care au caracter polar (acizi, produse rezultate din piroliza, din oxidare etc.)
favorizeaza formarea straturilor polare si imbunatatesc conditiile de ungere limitd. Din acest motiv,
un ulei de puritate Tnaltd are proprietiti mai slabe in conditii de ungere limitd. La cresterea
temperaturii, fortele de adsorbtie se reduc, pentru a creste din nou la scaderea temperaturii (procesul
este reversibil).

2) La depasirea unei anumite temperaturi, uleiul adera pe suprafata cuplelor de frecare me-
talice prin intermediul unor forte de naturi chimica, procesul fiind numit chimisorbtie. In acest caz,
au loc reactii chimice intre acizii grasi si metal sau oxizii de metal, produsele de reactie avand o
rezistentd la forfecare scazuta si asigurand o reducere a coeficientului de frecare. Fenomenul de

chimisorbtie este ireversibil.

Cildura specifici, notatd cu ¢, creste la cresterea temperaturii uleiului si are valori cuprinse intre
(1840 - 2000) J/ Kg - (OK ) O relatie de dependenta a caldurii specifice de temperatura este:

c=1824+44-(T-15) J/Kg(k) (32)
unde temperatura 7 este exprimatd in oc.
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Conductivitatea termica a uleiurilor, notatd cu K, este putin influentatd de temperaturd si are
valori cuprinse in intervalul (0,11 —0,14) W/m oc.

1.7. Rezistenta filmului de lubrifiant la presiuni ridicate

Odata format filmul de lubrifiant in cupla de frecare, trebuie ca el sa aiba o serie de caracteristici de
“rezistentd” fatd de solicitdrile mecanice si termice, de astfel incat, pentru perioade si conditii de
exploatare impuse, sa asigure fiabilitatea cuplei de frecare.

Sub actiunea presiunilor de contact, straturile de ulei formate in cuple pot fi strapunse cu dezvoltarea
fenomenelor de uzare adeziva sau chiar gripare.

Pentru cuplele puternic solicitate si cu riscuri de aparitie a griparii, rezistenta uleiului la presiune
ridicata este hotaratoare in alegerea tipului de ulei. Rezistenta la presiune ridicatd se pune in

evidentd cu ajutorul unor tribometre prezentate schematic in Fig. 6.

Tipuri de tribometre
o FALEX TIMKEN SAE 4 BILE
Caracteristici "
tehnice
]
Viteza 0,1...0.3m/s 2 m/s 2 mfs 0,2..05m/s
RAted 6810 N 11250 N 8000 N
maxima
Duritatea 68...62 HRC 68...62 HRC 62 HRC

Fig. 6 Principalele tipuri de tribometre utilizate pentru testarea rezistentei
uleiului la presiuni ridicate [2]

Cel mai des utilizat tribometru este magina cu patru bile.
Conform SR EN ISO 20623:2004, caracteristicile de rezistenta la presiune determinate pe masina cu
patru bile sunt:
— sarcina maxima fara gripaj;
— sarcina maxima cu gripaj instantaneu;
— sarcina calculatad pentru o intarziere a gripajului cu 2,5 secunde;
— sarcina la care se produce sudura bilelor;
— variatia uzurii cu sarcina;
— uzura mecanica;
Sarcina maxima fard gripaj reprezintd sarcina maxima la care, in decurs de 60 secunde, co-
eficientul de frecare dintre bila superioard si cele trei bile inferioare rdmane constant. Sarcina
minima cu gripaj instantaneu este acea sarcina la care apare o crestere brusca a coeficientului de
frecare, in mai putin de 0,5 secunde de la pornire. Sarcina calculati pentru o intirziere a

gripajului cu 2,5 secunde reprezintd sarcina minima la care maximum coeficientului de frecare
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apare dupd 2,5 secunde de la pornire. Sarcina la care se produce sudura este sarcina minima la
care, in decurs de 60 de secunde, se produce sudarea bilei superioare in contact cu bilele inferioare.
Variatia uzurii cu sarcina se prezintd sub forma unei diagrame ce pune in evidentd evolutia
diametrului mediu al petelor de uzurd pe cele trei bile inferioare, aparute ca urmare a strapungerii
filmului de ulei, in functie de sarcina.

In figura 1.7 se prezinta o diagrama tipica de variatie a uzurii cu sarcina.

@ Ulei neaditivat Sudura bilelor

@ Ulei aditivat cu aditiv EP

"

dg - /Su(llim bilelor
U
A

. d.

A 4

Forta axiala, Fa
Fig. 7 Variatia uzurii cu sarcina la masina cu 4 bile [2]

Pe aceasta diagrama poate fi pusa in evidenta prezenta a trei zone distincte in comportarea la uzare a
cuplelor din magina cu patru bile.

Astfel, la cresterea sarcinii pe bile, uzura are a evolutie liniard cu o panti redusi (zona OA sau OA)),
urmati de o evolutie liniard, dar cu panti mare (zona AB sau A'B'). In continuare, variatia uzurii cu
sarcina creste putin (zona BC sau B'C'), pentru ca in punctul C si se produci sudarea bilelor.

Prima zona corespunde unui regim de ungere limita-mixt, cu uzare adeziva blanda.

In punctul A (A"), se amorseazi fenomenul de gripare care conduce la o crestere accentuati a dia-
metrului petelor de uzura (prin smulgeri de material). Dupa o zona de functiune in regim de presiune
extrema (BC sau B'C), apare sudura bilelor in punctul C sau C’. Pe diagrama din figura 7, punctele
A’, B’ 51 C’ corespund unui ulei aditivat cu aditiv de extrema presiune, in timp ce punctele A, B si C
corespund aceluiasi ulei, dar neaditivat. Prin aceastd diagrama, se pune in evidentd, cu claritate,
superioritatea unui ulei aditivat EP, fatd de unul neaditivat, in conditiile presiunilor de contact
ridicate.

Uzura mecanica se exprima prin diametrul mediu al petelor de uzare aparute pe bilele inferioare,
pentru o Incarcare datd si intr-un interval de timp stabilit.

De regula, specificatiile de uleiuri prevad cate doi parametri, unul pentru
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sarcina de gripare si al doilea pentru caracterizarea uzurii mecanice.
Rezistenta la extrema presiune si la uzurd se indica, de reguld, la uleiurile pentru transmisii, la

uleiurile pentru compresor, precum si la unele uleiuri hidraulice aditivate.

1.8.  Rezistenta la oxidare a uleiului

Sub influenta temperaturii si in prezenta oxigenului , uleiul se oxideaza, formand depuneri si produse
acide cu efect coroziv asupra suprafetelor cuplelor de frecare.

Rezistenta la oxidare este in corelatie cu timpul de mentinere a uleiului la temperaturi ridicate si cu
prezenta oxigenului in mediul 1n care se realizeaza procesele de ungere. Pentru perioade scurte de

timp, uleiurile minerale pot fi utilizate pana la 150°C, iar cu aditivi antioxidanti, pana la 180-
190°C . In lipsa oxigenului , aceste limite pot atinge 400-420°C . La functioniri de mii de ore,

limitele de temperatura ale uleiului mineral sunt de 80-100°C, in prezenta oxigenului .

Un rol important in procesul de oxidare a uleiului il are si prezenta catalizatorilor . Acesti
catalizatori sunt particulele de fier si de cupru aflate in ulei . Din acest punct de vedere ,
contaminarea uleiului cu produse de uzurd pe baza de fier si de cupru accentueaza procesul de
oxidare. Metodologiile de testare la oxidare a uleiurilor constau, in esentd, In mentinerea unei
cantitati de ulei la o temperaturd de 95°C sau de 120°C, in prezenta unor catalizatori si in deter-
minarea nivelului de aciditate si a cantitatii de depuneri in timp. In urma procesului de oxidare a
uleiului are loc si o crestere a vascozitatii, astfel incat specificatiile de uleiuri pentru transmisii [48]
indicd si cresterea maxima admisa a vascozitatii cu temperatura, aceasta crestere fiind de max. 10%.

1.9. Clasificarea ISO a uleiurilor in raport cu viscozitatea

Normele ISO 3448 prevad 18 clase ISO VG de vascozitate pentru uleiurile industriale. Cifra
corespunzatoare fiecdrei clase de véscozitate reprezintd, cu aproximatie, vascozitatea cinematica
medie la 40°C, exprimati in mm®/s. In tabelul 3 este prezentati clasificarea ISO a uleiurilor
industriale.

Tabelul 3 [1]

Clasa ISO de Vascozitatea Limite ale vascozitatii
vascozitate cinematica medie cinematice la
la40°C, 40° C, in mm*/s
exprimata in
mm?/s
min. max.
ISO VG2 2.2 1,98 2,42
ISO VG 3 3,2 2,88 3,52
ISO VG 5 4,6 4,14 5,06
ISOVG7 6,8 6,12 7,48
ISOVG 10 10 9,00 11,0
ISO VG 15 15 13,5 16,5
ISO VG 22 22 19,8 24,2
ISO VG 32 32 28,8 35,2
ISO VG 46 46 41,4 50,6
ISO VG 68 68 61,2 74,8
ISO VG 100 100 90 110
ISO VG 150 150 135 165
ISO VG 220 220 198 242
ISO VG 320 320 288 352
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ISO VG 460 460 414 506
ISO VG 680 680 612 748
ISO VG 1 000 1000 900 1100
ISO VG 1 500 1500 1350 1650

Pentru uleiurile destinate motoarelor cu ardere internda si pentru uleiurile destinate transmisiilor
mecanice, la autovehicule se utilizeazd clasificarea SAE, adoptata de Society of Automotive
Engineers din SUA. Astfel, pentru uleiurile de motor, conform normelor S.A.E.J300/80, exista 10
grade de véascozitate, notate astfel: OW, SW, 10W, 15W, 20W, 25W, 20, 30, 40, 50.

Viscozitatile corespunzatoare celor 10 grade SAE sunt date in tabelul 1.4.

Tabelul 4 [1]

Gradul Valoarea maxima a Limite ale vascozitatii
SAE vascozitatii dinamice la cinematice la 100° C,
temperatura data in Pa.s in mm?’/s
min. max.
oW 3,25Pas la -30°C 3,8
5W 3,5Pas la -25°C 3,8
10 W 3,5Pas la -20°C 4,1
15W 3,5Pas la -15°C 5,6
20 W 45 Pas la -10°C 5.6
25 W 6,0 Pas la -5°C 9,3
20 5.6 9,6
30 9,3 12,5
40 12,5 16,3
50 16,3 21,9

Unele uleiuri de motor pot fi clasificate prin doud grade SAE, primul grad fiind, obligatoriu, unul
dintre cele 6 grade de vascozitate simbolizate cu litera W. Acestea sunt uleiurile motor multigrad.
De exemplu, uleiul cu gradul SAE 10W40 este un ulei de motor multigrad, care are vascozitatea
dinamica mai mica de 3,5 Pa.s, la temperatura de — 20°C (corespunzatoare uleiului din clasa SAE
10W), si are véscozitatea cinematica cuprinsa intre 12,5 si 16,3 mm?/s, la temperatura de 100°C
(corespunzatoare uleiului din clasa SAE 40). Uleiurile multigrad au o variatie mai mica a vascozitatii
cu temperatura, in raport cu uleiurile monograd, si au, in general, indicele de vascozitate mai mare
de 100.

Pentru uleiurile de transmisii mecanice, conform normelor S.A.E.J306/81, existd 6 grade de
vascozitate, notate astfel: 70W, 80W, 85W, 90, 140, 250. Vascozitatile corespunzatoare celor 6
grade SAE sunt date in tabelul 5.

Tabelul 5 [1]

Gradul SAE | Temperatura maxima pentru o | Limite ale vascozitatii
vascozitate de 150 Pa.s (° C) cinematice la 100° C,
in mm’/s
min. max.

70 W -55'C 4,1

80 W -26°C 7

85 W -12°C 11
90 13,5 24
140 24 41
250 41
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CURSUL 8 TRIBOLOGIE
LUBRIFICATIA HIDRODINAMICA (HD)

Lubrifiantul aflat intre suprafetele unei cuple de frecare poate realiza, in anumite conditii, o presiune
capabila sa preia forta de apasare si sd mentind un film continuu de separatie intre suprafete. Aceasta
presiune se realizeaza, in principal, ca urmare a trei efecte distincte: efectul hidrodinamic, efectul
de expulzare “squeeze” si efectul hidrostatic. Filmele de lubrifiant care iau nastere prin efectul
hidrodinamic si prin efectul de expulzare sunt filme autoportante si apar ca urmare a prezentei
miscarii relative dintre suprafetele cuplei de frecare, a prezentei lubrifiantului si a existentei unei
anumite configuratii a interstitiului.

Astfel, efectul hidrodinamic apare cand suprafetele cuplei au o miscare relativa tangentiala cu un
interstitiu convergent in sensul miscarii.

Efectul de expulzare apare atunci cand suprafetele au o migcare relativa de apropiere, fara sa mai fie
necesara prezenta unui interstitiu convergent.

Efectul hidrostatic se obtine prin introducerea sub presiune a uleiului intre suprafetele cuplei de
frecare si nu mai depinde de prezenta migcarii relative a celor doud suprafete ale cuplei de frecare.
Regimul de lubrificatie sau de ungere, care apare ca urmare a dezvoltarii efectului hidrodinamic intr-
o cupla de frecare este numit regim hidrodinamic sau, prescurtat, regim HD.

Ecuatiile de migcare in filmul de lubrifiant specific unui regim HD se pot determina plecand de la
ecuatiile generale ale fluidelor viscoase newtoniene si tinand cont de faptul cd grosimea filmului
dintre suprafetele cuplei este cu cel putin trei ordine de marime mai micd decat dimensiunea
caracteristica a cuplei (latime, lungime).

In determinarea ecuatiilor de miscare in filmul de lubrifiant specific unui regim HD, se introduc

urmatoarele ipoteze:

neglijarea greutitii proprii lubrifiantului existent intre suprafete;

considerarea unei presiuni constante pe grosimea filmului;

neglijarea efectelor inertiale in film;

— considerarea unei temperaturi constante in cupla de frecare.
Suplimentar, in cazul unor presiuni de contact relativ scazute (in general, sub 100 MPa), se considera
ca vascozitatea si densitatea nu variaza cu presiunea, precum si ci deformatiile elastice ale su-
prafetelor in contact pot fi neglijate. Aceste conditii se intdlnesc Tn numeroase aplicatii practice:
lagare de alunecare axiale si radiale, ghidaje de alunecare, cuple segment-piston, diverse articulatii
cilindrice sau sferice etc. De asemenea, se considera ca existd in zona de intrare a cuplei o cantitate

suficienta de lubrifiant aflat la presiune normala [1,2].
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1. RELATII DE BAZA PENTRU CURGEREA UNIDIRECTIONALA

1.1 Ecuatia Revnolds

Se considera doua suprafete plane ce apartin elementelor (1) si (2), inclinate una fatd de cealaltd cu
un unghi a i care se deplaseaza cu vitezele v, si v, in lungul axei Ox, figura 1. Pe directie
transversald, cupla are lungimea B mult mai mare decit latimea L. Intre cele doud suprafete se
gaseste un lubrifiant fluid, cu o véascozitate n si o densitate p, iar miscarea lubrifiantului se
realizeazd numai pe directia axei Ox, cu neglijarea miscarii lubrifiantului pe directia laterald (
directia axei Oy), ca urmare a ipotezei impuse : B>> L.

h3

hy

Fig. 1 Pozitia si vitezele suprafetelor unei cuple plane de frecare,
functionand in regim de ungere HD [2]

z
[
y P Ty (p+dp)
(Z"%d_z.'} £
—Z-—-——h—
dz / B
- —————
4
0 X
X d x

Fig. 2 Tensiunile care actioneaza asupra unui volum elementar de lubrifiant [2]
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Pentru un element de volum de lubrifiant dV, figura 2, se poate scrie echilibrul fortelor pe directia
axei Ox, luadnd 1n considerare variatia presiunii pe directia de miscare si variatia tensiunii

tangentiale pe iniltime ( pe directia axei Oz).

p-dz-B+(r+dr)-dx-B—T-dx-B—(p+dp)-B-dz=0 D

Tinand cont ca dp = % -dx si dr= % -dz , relatia (1) devine :

or_ P _ 0 )
& o
In ipoteza unui fluid newtonian, tensiunea de forfecare in film este proportionald cu gradientul de
viteza:
2%
T=n-— 3
s 3)

unde v, este viteza de curgere a fluidului in directia axei Ox .

Introducand relatia (3) in relatia (2), se obtine:

2
0" Vs _i.@:0 (4)
&’ n &

Intrucat presiunea nu variaza in raport cu grosimea filmului, ecuatia (4) poate fi integratd in raport cu

variabila z si rezultd expresia vitezei v,:

v ZL-@-22+C1-Z+C2 5)

Y2y &
Constantele de integrare C; si C, se determina din conditiile de contur, considerand ca fluidul are
viteza suprafetei pe care adera :
-pentruz=0, v.=v;, (6)
- pentru z=h, v.=v;,
unde /4 este grosimea filmului de lubrifiant, la distanta x de originea sistemului de coordonate.

Rezulta pentru cele doud constante urmatoarele expresii:

1 1 o
¢ —_‘(Vz —v)mo——h
h 2-n &

Astfel, expresia finala a vitezei de curgere a lubrifiantului este:

;.@.(Zz_z.h)+%.(v2_v,)+v, Y

T2 &
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Devine evident faptul ca viteza de curgere a lubrifiantului variazd in raport cu z (deci pe grosimea
interstitiului), dupa o lege parabolica, iar pe directia de miscare (in raport cu variabila x ) are o lege
complexa cauzatd de variatia presiunii p si a grosimii filmului / in raport cu x.

Ecuatia vitezei de curgere a lubrifiantului (relatia 7) ofera posibilitatea determindrii expresiei

debitului de lubrifiant n sectiunea considerata.

h

Fig. 3 Schema pentru determinarea debitului de lubrifiant

Astfel, conform fig. 3, printr-o sectiune elementard in interstitiu cu aria B.dz, facuta la distanta x de
origine, debitul de lubrifiant elementar dQ* este dat de relatia:

dQ" =v, -B-dz (8)
Debitul total ce trece prin toata sectiunea cu inaltimea /4 va fi:
h
Q" =[v, B-dz 9)
0
Utilizand relatia (7) pentru v, si integrand relatia (9), se obtine expresia debitului de lubrifiant Q*:
. o P h
=—B-———+B-(v,+v,)— 10
Q" =B B )5 (10)

Cum lubrifiantul este considerat incompresibil, rezulta ca debitul este acelasi in orice sectiune. Prin
urmare, variatia debitului in raport cu x este nula:

= _90
&

Cu aceasta conditie, relatia (10) devine:

o(hn’ h
5(7-%)=6-(v1+v2)-g (11)

Relatia (11) reprezinta ecuatia Reynolds pentru curgerea unidirectionala.
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1.2 Ecuatia presiunii

Pentru suprafetele inclinate cu unghiul «, dacd se introduce notatia k =tga, expresia grosimii

interstitiului /2 devine:
h=h, +k-x (12)

In acest caz, % =k , iar relatia (11) devine:

égﬁm+k_ﬂfz§}:6(w+vgqu (13)
Prin integrarea ecuatiei (13) se obtine :

gz=6un(w44@)k.@1+z'xy-+@1:2aﬂ3 (14)
Integrand ecuatia (14), se obtine urmatoarea expresie pentru presiune:
pzéﬁ(w+K)k[6;j%;th+CjjG;f%;F+C; (15)

Dupa efectuarea integralelor din ecuatia(15) rezulta expresia analitica a presiunii:

il +C1*+1' ! ~+C,
2-k (b +k-x)

p=6~77~(v1+v2)'k~( (16)

h +k-x)

Constantele C, si C, se determini impunind conditia ca, atit la intrarea, cét si la iesirea

lubrifiantului din interstitiu, presiunea lubrifiantului sd fie egald cu presiunea atmosferica (se
considera ca presiunea atmosferica py = 0):

pentru x = 0, p=0 (17)
pentrux = L; p=0
Rezulta pentru cele doua constante urmatoarele valori :

* k'h'L
o 26'77'(V1+V2)'( :

C; :_6'77'(V1 +V2)'

h +h,)

L
2'hl '(hl +h2)
Astfel, expresia finala a presiunii devine:

_on(v,+v,)| (kX 1L h-L
Pl)="=" K h ](h1+k-x)2 (), (4l + ko) 4

Variatia presiunii in functie de x are forma generala prezentata in figura 3. Se poate observa prezenta
unui punct cuprins intre cele doua capete ale cuplei, 1n care presiunea are valoarea maxima.
Pozitia maximului de presiune in raport cu originea sistemului de coordonate considerat se poate

P(x) I
ox

=0, din care rezultd ca: x,, =——— L, unde x,, reprezinta

calcula impunand conditia
1+ hy/h,

pozitia corespunzitoare maximului de presiune.
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PELEEY. d ll/f‘{r" o f/////;/,"’/j

Wa

Fig. 3 Distributia de presiune intr-un interstitiu convergent

Aplicatia 1.

Sa se determine distributia de presiune in cupla de frecare formata dintr-o placa dimensiunile
L =0,1m si B=1m, care se deplaseaza cu viteza v, = Sm/s pe o suprafata plana fixa,cu unghi de
inclinare de 0,5° si in prezenta unui ulei cu vascozitatea n = 0.08 Pas. Grosimea minimi
impusa h; = 0,2mm.

In fig. 4 se observa distributia presiunii pe lungimea L a placii obtinuti cu ajutorul ecuatiei (18).
0

~ 50t d
v

p(x) —1><105\ /
—15%10° \’/

~ 2410

Fig. 4 Distributia de presiune corespunzatoare Aplicatiei 1

Semnul presiunii este negativ si sugereaza faptul ca presiunea hidrodinamica apasa pe suprafata
plani fixa. Presiunea maximi este de aproximativ 1,8.10°Pa si este situatd la distanta de aprox.
0,016m de zona convergenta, corespunzatoare grosimii minime #4;.

1.3. Portanta hidrodinamica

Pentru determinarea portantei hidrodinamice, adicd a sarcinii pe care o poate prelua filmul de
lubrifiant cuprins in interstitiul format de cele doud suprafete inclinate, se integreaza, pe toata
lungimea cuplei, fortele elementare generate de presiune:

Qz—TpOB‘dx (19)
0
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Introducand 1in relatia (19) expresia presiunii §i rezolvand integrala, rezultd expresia portantei

hidrodinamice Q, generate de presiunea din lubrifiant si avand valoare pozitiva in raport cu sistemul

de coordonate considerat in fig. 1:

Q:_é-n-B-(vlwz){ 2L 1 m(@ﬂ«-Lﬂ 20)

k 2-h+k-L k h

Din ecuatia (20) se poate vedea ca portanta hidrodinamica depinde de:

- vascozitatea lubrifiantului 7;

- vitezele celor doua suprafete vi, Vo;

- dimensiunile cuplei B, L;

- unghiul de inclinare intre suprafete t = tgc .

- grosimea minima a filmului de lubrifiant h;

Cresterea vascozitatii lubrifiantului, a vitezelor (vI/+v2) si a latimii B conduc direct la cresterea
portantei HD. Panta de inclinare dintre cele doud suprafete joacd un rol esential in realizarea
portantei. Pentru o lungime L si o grosime minima /; impuse, existd o anumita valoare pentru panta

k pentru care se obtine o portanta maxima.

Aplicatia 2

Sa se determine variatia portantei HD in functie de panta k si de lungimea L pentru o cupla de
frecare formata dintr-o placa cu litimea B = 1m, care se deplaseaza cu viteza v, = Sm/s pe o
suprafatid plana fixa in prezenta unui ulei cu vascozitatea n = 0.08 Pas si avind o grosime
minima impusa h; = 0,2mm.

In fig. 5 se prezintd variatia portantei HD datid de ecuatia (20) sub forma unei functii cu doi
parametri, k si L, pentru lungimea L impunandu-se trei valori: 0,1m, 0,2m si 0,05m iar pentru &
stabilindu-se un interval de variatie de la 10 pana la 1. Pentru o evidentiere mai clard a influentei
pantei k asupra portantei Q s-a utilizat reprezentarea cu scari logaritmice pe ambele axe.

e
B

vao? / 1N
Qk.01) 1,403 il \

Q(k.02) / / 3

Q(k.0.05) 100 yadl

L~

1=10°

10

1

110~

5 4

107t oo 0.1 1
K

=10 ©  Ix10°

Fig. 5 Variatia portantei hidrodinamice in functie de panta de inclinare & si de lungimea cuplei L
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Portanta Q este exprimata in N. Din figura 5 se observa ca, pentru aplicatia propusa, panta optima
(care asigurd un maxim de portanti HD) variaza intre 10° si 107 ceea ce inseamna valori ale
unghiului de inclinare cuprinse in limitele (0,1 — 0,6)grade. De aici se desprinde concluzia ca
valoarea inclindrii intr-o cupld plana functionand in regim HD este esentiala in asigurarea unei
portante maxime. De exemplu, pentru lungimea L = 0,Im, o crestere a pantei k£ de la 0,01 la 0,1
conduce la sciderea portantei de la 10.000N la S00N.

Cresterea lungimii L are ca efect direct cresterea portantei, asa cum se poate vedea in figura 5.

1.4. Grosimea minima a filmului de lubrifiant

In conditii de functionare in regim HD a unei cuple plane de translatie se cunosc parametrii de
functionare (vascozitatea uleiului, vitezele v1 si v2, forta normala Fz care apasa pe placa 2, panta de
inclinare k) precum si dimensiunile L si B. Neglijand frecarea internd in filmul de lubrifiant si
considerand temperatura constanta se poate determina grosimea minima a filmului de lubrifiant h;.
Pentru determinarea grosimii minime a filmului de lubrifiant h; se scrie ecuatia de echilibru al
fortelor care actioneaza pe placa 2: forta normala Fz si portanta Q care se dezvolta prin efect HD. Se
obtine astfel urmatoarea ecuatie:

F.-0=0 21
Introducand in relatia (20) expresia portantei Q, rezulta:

Fz+6~77~(v1+v2)-B 2-L _l.1n1+k'_L =0 (22
k 2h+k-L k h,

Ecuatia (21) este neliniara in raport cu grosimea minima hl si poate fi rezolvata prin diverse metode.

Observatie: cele doui forte Fz si portanta Q, in echilibru, sunt egale dar de sens contrar.

Aplicatia 3

Sa se determine grosimea minima a filmului de lubrifiant h; in cupla de frecare formata dintr-
o placa dimensiunile L. = 0,1m si B = 1m, care se deplaseaza cu viteza v, = Sm/s pe o suprafata
plani fixi,cu unghi de inclinare de 0,5° si in prezenta unui ulei cu vascozitatea 1 = 0.08 Pas.
Placa mobila este incarcata cu o forta normala Fz = 600 N.

Se prezintda mai jos metodologia de rezolvare a ecuatiei (22) in Mathcad.

h1 := 0.001
Given
-B-(vl 2 2-L 1 hl1+ k-L
Fz+6~n v +V)~ ——~ln+— =0
k (2h1+ k-L) k hl

Find(h1) = 1.018 x 10>

Rezultd grosimea minima a filmului de lubrifiant h; = 1,018 mm
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1.4 Frecarea in filmul hidrodinamic

Tensiunea de forfecare in film rezulta din relatiile (3), (7) si (18) :

124
: 1
Ecuatia (7): v, = e

. 6n(v, +v,)|( k- x* 1 L h - L
E 18): = _
cutia (18): p(x) 2 B )+ kP b+l h  (h+)-(h+k-x)

Ecuatia(3): r=n-

SHESE

-(22 —Z-h)+%-(v2 —v1)+v1

S

Astfel, prin derivarea vitezei v, 1n raport cu z si prin derivarea presiunii p(x) in raport cu x, din
ecuatia (3) rezulta expresia tensiunii tangentiale in filmul de lubrifiant [1,2]:

123,,7,(vl;;vz).(Z,Z_h),{k,x_%}r%(vl_VZ) (23)

Pe suprafata pland a elementului (1), tensiunea de forfecare se obtine cu relatia (23) impunand
conditia z=0:
(v +v,) ho-(h,—h)| 7
7. =—3'n~#'[k'x—$}+—~(v —v) (24)
(=0) n h+h ol

Forta de frecare corespunzatoare acestei suprafete rezulta prin integrarea pe toata suprafata placii 1 a

fortelor de frecare elementare dF', ., =7-B-dx:
L
6-n-B (h,—h 2-n-B h
Fo_p=|7t-B-dx=— A2y +v,)+ (v, +2v, )In| =% 25
f(z=0) '([ k (hz"‘h]j (1 2) k (1 2) (hlj ( )

Aplicatia 4

Sa se determine forta de frecare Fr in cupla de frecare formata dintr-o placa dimensiunile L =
0,1m si B = 1m, care se deplaseaza cu viteza v; = Sm/s pe o suprafata plana fixa, cu unghi de
inclinare de 0,5° si in prezenta unui ulei cu véscozitatea 1 = 0.08 Pas. Placa mobili este
incarcata cu o forta normald Fz = 600 N iar grosimea minima a filmului de lubrifiant

h; =1,018 mm.

Din relatia (25) rezulta Fy= 31N
Daca se raporteaza forta de frecare Fy la forta normala Fz rezulta valoarea coeficientului de frecare [

F,
generat prin frecarea vascoasa a lubrifiantului: u = Ff =0,052.
z

1.5 Efecte termice in regimul hidrodinamic

Puterea consumatd in filmul de lubrifiant se transforma in caldura, contribuind la cresterea
temperaturii 1n interiorul cuplei. Ca urmare, vascozitatea lubrifiantului scade si, odatd cu aceasta,

scade si capacitatea portanta a cuplei. Pentru determinarea temperaturii lubrifiantului se utilizeaza
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relatia de bilant termic, punand in echilibru puterea disipata prin frecare si fluxul de caldura preluat

de debitul de lubrifiant. Considerand forta de frecare data de relatia (25), rezulta puterea disipata:

P =F, v (26)
Fluxul de caldura preluat de debitul de ulei este:
P =0 -p-c, AT (27)

unde: Q* este debitul de lubrifiant, p este densitatea lubrifiantului, iar ¢; este caldura specifica a

lubrifiantului.
Diferenta de temperatura AT rezultd din ecuatia de bilant termic este data de relatia:
P.

AT=——"L [°C 28
o e ["C] (28)

Considerand cd AT =T, —T;, unde T, si T; sunt, respectiv, temperaturile lubrifiantului la intrare si la
iegire din cupla, temperatura medie a lubrifiantului in cupla, 7,, =(7. + T, )/2, se poate stabili cu

relatia:

T, =T+5" (29)

Temperatura de iesire a lubrifiantului din cupla este: 7, =2-T,, —T;.

Aplicatia 5
Sa se determine temperatura medie in cupla de frecare formata dintr-o placa dimensiunile L =
0,1m si B = 1m, care se deplaseaza cu viteza v; = Sm/s pe o suprafata plana fixa, cu unghi de
inclinare de 0,5° si in prezenta unui ulei cu véscozitatea 1 = 0.08 Pas. Placa mobili este
incarcata cu o forta normald Fz = 600 N iar grosimea minima a filmului de lubrifiant

h; = 1,018 mm. Densitatea uleiului p = 900 kg/m3 iar caldura specifici a uleiului este
¢, 21880 ™

iar temperatura de intrare a uleiului este T;= 25°C.

Cu relatia (26) se determind puterea consumata prin frecare in filmul de lubrifiant considerand v = v,
si rezultd Pr= 155W.

Pentru determinarea debitului de lubrifiant se foloseste urmatoarea relatie rezultata din ecuatia (10)

punand conditia ca P(x) =0:
123
= B . + . 1 2 30
Q" =B(r+w) (30)

Din relatia (30) rezultd: Q" =3,307-10"m’ /s
Din relatia (28) rezulta: AT =0.03°C
Datorita debitului mare de ulei care circuld prin cupld, cresterea de temperatura este foarte mica si se

poate neglija. Prin urmare Te = Ti = 25°C.
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1.6 Ecuatia Revynolds pentru curgerea unidirectionali in forma integrata

Existenta unui maxim de presiune intre cele doud capete ale cuplei permite obtinerea unei forme

simplificate a ecuatiei Reynolds. Astfel, punand conditia ca debitul sa fie constant in orice sectiune a

. « e A . ~ . o . . * * .
cuplei, deci si In sectiunea in care exista maximum de presiune, 0 = Q( & j , se obtine:

&
-B-h’ & h h
————+B-(v;+v,)—=B-(v, +v, ) — 31
12y B birv) =Bl ) 31)
Prin reorganizarea relatiei (31), rezultd forma integrati a ecuatiei Reynolds pentru curgerea
unidirectionala :
—=6-n-v,+v,)—= 32
Py n ( 1 2) PE (32)

Aceasta forma simplificatd a ecuatiei Reynolds permite scoaterea in evidenta a celor trei conditii
fundamentale pentru realizarea unui regim de ungere hidrodinamic.

Astfel, pentru ca intr-o cupla de frecare sa se dezvolte un regim de ungere HD, cu realizarea unei

o . . U : g
variatii de presiune capabila sd suporte o anumitd Incarcare, deci cu 8_p # (0, este necesar ca
X

urmatoarele trei conditii sa fie Indeplinite simultan:
e prezenta lubrifiantului in cupla, n #0;
e existenta miscarii suprafetelor cuplei, v, #0 si v, #0,sau v, +v, #0;

e existenta unui interstitiu in forma de pana, 2—#4,, #0.
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2. CAZURI PARTICULARE DE CURGERE UNIDIRECTIONALA [2]

Exista si cuple de frecare in care suprafetele sunt paralele. Pentru unele conditii speciale, se poate
asigura portanta hidrodinamica si in aceste cazuri.

2.1 Doua suprafete plane, paralele aflate in miscare relativa

z
A

\4

> X
NN I>\ \

Fig.6 Doua suprafete plane in miscare relativa
Daca distanta dintre cele doua suprafete este constanta ( 4 = constant) rezultad ca Z—h =0 ,iar ecuatia
X
Reynolds pentru curgerea unidirectionald, datd de relatia (11) devine:

3
o9 [rop)_, (33)
ox \n Ox

Prin integrare, ecuatia (33) conduce la solutia urmatoare pentru presiune:

1"

C
p(x)= h377 x+C,

Constantele C; si C; se determind din conditiile de presiune de la capetele cuplei de frecare:

x=0,p=p,
x:Lap:pz

Astfel, expresia presiunii devine:

p(x)=@x+p1 (34)

Pentru acest caz, se poate realiza portantda hidrodinamica numai daca exista o diferenta de presiune la
capete, p, # p,, iar portanta Q rezulta din relatia:

Q=%-(p,+pz) (35)
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2.2. Doua suprafete plane cu prag

Doua suprafete plane, paralele intre ele, delimitate in sectiune de segmentele AB si BC, ca in fig. 7,
sunt decalate pe inaltime cu un prag s (S = hy - hy). Suprafata care include pragul se deplaseaza cu
viteza v in raport cu suprafata pland, in sensul indicat in fig. 7, astfel incat s se mentina constante
indltimile h; si h,,. Considerand ca h; este mai mare decét h; si ca presiunile la capete sunt p1= p; =

Po = 0, cupla de frecare astfel realizata, in prezenta unui lubrifiant, genereaza portanta hidrodinamica.

A
A

'z

B hy

h, P1
P2 y >

L, L
X

Fig. 7 Schema unei cuple plane cu prag

A

In acest caz, ecuatia Reynolds se rezolva pentru cele doua zone AB si BC, cu 4; = constant §i A,=
constant, considerand ca necunoscuta presiunea din zona pragului, py,. Punand conditia ca debitul de
lubrifiant din zona AB sa fie egal cu debitul de lubrifiant din zona BC de obtine expresia presiunii
care apare in zona pragului, pm:

_677‘V'(h1_h2)
n
L L

Dy = (36)

Pe cele doud zone AB si BC distributiile de presiune sunt liniare, asa cum se prezinta in Fig. 8

A
\%
~ C__
A B hi
p2=0 p2 p1=0
y y »
o L2 11 o X
Pm

Fig. 8 Distributia de presiune intr-o cupla plana cu prag
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Aplicatie -Pompa de viscozitate [2]

Daca in zona pragului se practicd o fanta, presiunea p,, va antrena o parte din lubrifiant in exterior,
astfel incat deplasarea patinei cu prag pe o suprafatd pland conduce la transportul unui debit de
lubrifiant Oy, la o presiune p,, cupla functionand astfel ca o pompa, cunoscuta sub denumirea de
pompa de vascozitate. Schematic, pompa de vascozitate este reprezentata in figura 9.

m

Q2 v > ¢

I tw bl

A B C

Fig. 9 Pompa de vascozitate

Debitul de lubrifiant care iese prin fantd Q,* rezulta din diferenta debitelor de intrare si, respectiv,
de iesire din cupla si se determina cu relatia [2]:

« Bp,|h h| v
=_=m — 4 — +_h_h 37
0 1277L1 L [Falh (37)

unde B este latimea patinei.

Detalii suplimentare privind cazuri particulare de curgere unidirectionala pot fi consultate in [2].

Bibliografie
[1] D.Olaru, Tribologie, Litografia TUIasi, 1995.

[2] D.Olaru, Fundamente de lubrificatie, Ed. ,,Gh. Asachi” lasi, 2003.
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CURSUL 9 TRIBOLOGIE

REGIMUL DE UNGERE HD PENTRU LAGARE RADIALE DE ALUNECARE

Un lagar radial de alunecare este format dintr-un suport de lagar sau carcasa in care se monteaza, cu
un ajustaj cu strangere, cuzinetul, realizat, de reguld din materiale antifrictiune ( bronz, poliamide,
aliaje antifrictiune, textolit etc.) Pe cuzinet se reazema arborele aflat in miscare de rotatie cu o
turatie n exprimata, de reguld in rot/min. Arborele este incarcat cu o fortd radiala Fr pe care o
transmite prin filmul de lubrifiant cuzinetului si, implicit, suportului de lagar. Intre arbore si cuzinet
exista un joc diametral J = D — d, unde D este diametrul interior al cuzinetului iar d este diametrul
exterior al arborelui.

Alimentarea cu lubrifiant (ulei) se face prin partea superioard, lubrifiantul fiind introdus la presiunea
normala iar iesirea lubrifiantului din lagar se face prin partile laterale. Lagarul are o latime B care,
pentru un lagar radial normal, are valori cuprinse in intervalul B = (0,75 — 1,5)D.

In fig. 1 se prezinta elementele generale constructive si functionale ale unui lagar radial de alunecare.

Fr

Intrare ulei

Cuzinet

Arbore
Suport lagar

Suport lagar

Cuzinet Jocul dintre arbore (fus)

Arbore si cuzinet

Fig. 1 Lagar radial de alunecare. Elemente constructive si functional
In pozitie stationard, sub actiunea fortei Fr, interstitiul dintre suprafata arborelui (fusului) si a

cuzinetului variaza de la hpi, = 0 (in zona inferioard) pand la hyax = D - d (in zona superioard), ca in
Fig. 2.
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Fig. 2 pozitia fusului in raport cu cuzinetul in conditii stationare

In timpul functiondrii, prin rotirea fusului si introducerea unui ulei cu vascozitate n se creeaza

conditii pentru instaurarea unui regim de ungere hidrodinamic (interstitiu variabil, viteza tangentiala
a fusului si prezenta lubrifiantului), cu realizarea unei portante hidrodinamice capabile sa suporte
sarcina radiala prin intermediul unui film de lubrifiant. .

In figura 3 se prezintd modul in care se orienteazi centrul fusului Os fata de centrul cuzinetului O,
in functie de sensul de rotatie al fusului. De asemenea se prezinta si distributia de presiune in ipoteza
unei alimentari abundente, cu zona de alimentare aflatd in pozitia descircatd a lagarului. Astfel,
cresterea de presiune incepe de la linia centrelor (linia care uneste centrul fusului cu centrul
cuzinetului), cu atingerea unui maxim in zona incarcata. Sfarsitul distributiei de presiune, in general,
depéaseste linia centrelor si poate fi stabilit doar pe cale numerica. In fig. 3, distributia de presiune se
termind la linia centrelor (ipoteza lui Gumbel), astfel incat, in calcule, presiunea va fi luata de la
unghiul zero pana la unghiul 7.

Distributia de presiune

a) b)
Fig. 3 Pozitionarea fusului in timpul functionarii unui lagar radial lubrifiat a) si distributia de
presiune b)

Detalii privind calculul analitic al unui lagar radial de alunecare de lungime infinitd sunt prezentate
in[1]:
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1. Elemente de calcul specifice lagiarului radial de alunecare

Calculul lagarului radial presupune stabilirea unor relatii de interdependentd dintre sarcina radiala,
vascozitatea lubrifiantului, turatie si geometrie pe de o parte si grosimea minimad, frecare in lagar,
temperatura, pe de altd parte. Un calcul riguros al lagarului radial de alunecare, de lungime finita,
presupune rezolvarea numerica a urmatoarei ecuatii Reynolds pentru curgerea bidirectionala:

g(a_phSJ_Fi a_ph3 :6]7(‘)1_{_\}2)% (l)
ox \ Ox oy \ Oy Ox

unde directia y corespunde directiei de curgere laterald a lubrifiantului.

In cadrul prezentului curs se prezinta o metodologie simplificatd pornind de la ecuatia Reynolds
pentru curgerea unidirectionala in forma integrata, adaptatd geometriei circulare a lagarului.

1.1. Rezolvarea ecuatiei Reynolds pentru lagiarul radial de alunecare functionind in
regim de ungere HD

Ecuatia Reynolds obtinuta in cazul wunei cuple de frecare cu suprafete plane si cu curgere
unidirectionald are urmatoarea expresie:
Dy 40,)- ) @
dx h
Pentru lagérul radial de alunecare ecuatia (2) trebuie transformata in coordonate polare.
Astfel, pentru inceput se impune a se stabili legea de variatie a grosimii interstitiului dintre fus si
cuzinet in functie de geometrie si unghiul variabil 8.
In acest sens, se utilizeaza schema din fig. 3a) cu detalierea triunghiului OfO.A conform figurii 4.

O,

D/2

42 h(e)

Fig.4 Detaliu pentru determinarea expresiei grosimii filmului /()

Pe baza schemei din figura 4 se poate scrie :
A0, =0,B+BA=d/2+h(0) (3)

AOf=OfC+CA=e-cos6'+§-cosﬂ 4)

Unde e este excentricitatea lagarului (distanta dintre centrul cuzinetului si centrul fusului).

In triunghiul O.O¢A inaltimea O.C poate fi exprimata astfel :

3/Cursul 9



OCC:e-siné’:g-sinﬂ %)

Rezulta :
2
2-e 2-e
sin f =——-sin@ sau cos f =,|/1—| —-sind 6
== B \/ ( D j (6)
Prin dezvoltarea in serie Taylor a relatiei pentru cos # si tindnd cont ca e << D se obtine :
2
cosf=1- l(% -sin 6’) = 1. iar expresia grosimii filmului devine :
h(@):e-cos«9+D_d (7)
Daca se inlocuieste D-d = J, expresia grosimii filmului devine :
h(&)zé'(lhsﬂcos@) (8)

unde :

e . e . ..
&= m si reprezintd excentricitatea relativa.

Relatia (8) pune in evidentd o legatura neliniard intre grosimea interstitiului §i pozifia acestuia pe
circumferintd, fapt ce conduce la complicarea schemelor de calcul .

Forma simplificata a ecuatiei Reynolds data de relatia (2) se scrie In coordonate polare cu
urmatoarele transformari :

- oa=%L.a0
2

- v, =0 (cuzinetul este, in general, stationar)

d . . .
- v,=2-w-n S unde n este turatia fusului in rot/secunda;

- h,= L (1+&-cos@, ) unde 6, este unghiul ce corespunde maximului de presiune.

m

Introducand transformarile de mai sus, ecuatia Reynolds devine :

dpz{lz.”.n.n.(%jz {(Hg.cosﬁ)—(l+g.cos¢9m)}}d9 ©)

(1+&-cos@)
Din punct de vedere constructiv, lagarul radial se caracterizeaza prin jocul relativ  definit de

relatia :

D-d J
D D (10)

Cu aceasta notatie, relatia (8), prin integrare , da valoarea presiunii in zona incarcata [1,2] .

p(g’g):12-7r.77.n{J-{(l—i-g.cos@)—(lﬁ-g.cosem)]d(g_'_c} an

? (1+&-cos@)

Mairimile €, si C sunt, pentru un caz dat, constante ce se determina din conditiile la limita.

Intr-o primi aproximatie se pot introduce urmitoarele conditii la limita: pentru 8 =0 , p(0) = p, si

pentru @=r1 , p(ﬂ') = p,, unde p, este presiunea atmosferica .

O solutie mai apropiatd de realitate se obtine pentru urmatoarele conditii limita: pentru 6 =0,

@9(7[ + a)
a0

corespunzator reducerii presiunii din lagér la valoarea presiunii atmosferice. In aceste conditii limita
rezolvarea analitica a ecuatiei (10) ridica probleme deosebite.
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Determinarea excentricitatii relative ¢ si implicit a grosimii filmului necesitd introducerea unei
ecuatii de echilibru dintre suma fortelor elementare create de presiune si forta radiald ce incarca
lagéarul . Astfel, din figura 3b), forta elementara pe directie radiala rezulta :

dF. =p(e,g)-cos[ﬁ—(9+¢>)]%.B-d9 (12)
Integrarea acestor forte elementare pe toatd zona incarcata conduce la relatia :
F,=%~]r.p(¢9,g)'cos[7z—(9+(p)]~d'B'dH (13)
Introducand expresia p;)esiunii din relatia (11) si tindnd cont de relatia:

cos[z — (0 + )] =—cos(0 + @) , ecuatia (13) devine :

6-7-n-n-B-d | (1+&-cos@)—(1+&-cosb,)
F=——"—7F—— |- ne1-df+Co- 0 d 60 14
’ y’ ‘([ {‘[[ (lJrg-cosé’)3 i COS( +¢)) (14

Forta radiala intr-un lagar poate fi exprimata si in functie de o presiune medie in lagar, py,, cu relatia :

F.=p, B-d (15)

Prin egalarea relatiilor (14) si (15) rezulta:

non 1 {T_[‘[(1+g-cosH)—(l+g-cOng),dg+c:|.cos(9+(p)d6}_l (16)

pm-y/z_n 0 (1+g-cos6’)3

Relatia (16) pune in evidentd, la lagirele radiale in regim HD, existenta unui parametru
adimensional, definit de termenul din dreapta ecuatiei (16), parametru ce poartd numele de numdrul
lui Sommerfeld [3] sau coeficient de portantd, C, [4].
Acest parametru poate fi determinat simplu cu ajutorul relatiei:
§=T"_ (17)

pl77 : W
unde véascozitatea 77 este exprimatd in Pa-s, turatia n este exprimata in rot/s, presiunea medie din

lagar p, este exprimatd in N/m’ iar y este jocul relativ din lagir definit de relatia (10) si este o

marime adimensionala.

Pentru aplicatii ingineresti, numarul lui Sommerfeld, este determinant pentru calculul grosimii
minime a filmului de lubrifiant, a pierderilor prin frecare si a debitului de scapari laterale intr-un
lagér radial de alunecare.

1.2. Determinarea grosimii minime a filmului de lubrifiant

Prin rezolvarea numericd a ecuatiei (1) pentru curgerea bidirectionald s-au obtinut o serie de
diagrame de dependentd intre numarul lui Sommerfeld si grosimea minima relativa a filmului de
lubrifiant pentru diverse valori ale latimii Calculul lagdrului, in continuare se bazeaza pe o serie de
monograme trasate in functie de valorile lui § . Astfel , grosimea minima relativa a filmului de
lubrifiant &, pentru diverse valori ale raportului ldtime lagdr/diametru lagar, B/D.

Grosimea minima relativd o este definita cu relatia:

2-hy,
§=min 18
¥ (18)

In Fig. 5 se prezinta diagrama de variatie a grosimii minime relativa & in functie de numarul lui
Sommerfeld S, pentru diverse valori ale raportului B/D. Grosimea minima relativa ¢ variaza
teoretic de la zero (cazul static) pand la valoarea o =1, cand centrul fusului corespunde cu centrul
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cuzinetului (caz ideal - pentru turatii foarte inalte centrul fusului se poate apropia de centrul

cuzinetului).
Existd si diagrame in care grosimea minima relativd o este Inlocuitd cu excentricitatea relativa ¢,

intre cele doua marimi exista urmatoarea relatie:
o=1-¢ (19)
Pentru aplicatiile practice uzuale, numarul lui Sommerfeld variaza intre 0,1 si 10.

AN
AN
N

0.5 ”

//
/
' /

3 5
f S/ A/ A
RYAS ALy
oot ~ VRIE/ | B
3 M ALY | L
£ AVAVIV/IR W,
B [V

Trrr]TT

05

-

"\\\“
~
I~

0.4 /

<
I
™~

TITT[rTT

0.3F [/ V/ 7 ,

f [V A/
A

//// ]/
0,15 /Aﬁ/ P

2

T T Ty

S=n.n/pny?

Fig. 5 Variatia grosimii minime relative ¢ in functie de parametrii S si B/D [2]

Aplicatia 1

Pentru un lagir radial cu D = 50.050 mm, d = 50 mm, B = 50 mm functionidnd la o sarcina
radiala F, = 10000 N si la o turatie de 1500 rot/min, si se determine grosimea minima a
filmului, daca uleiul folosit are o vascozitate dinamica n = 0.03 Pa-s.

Rezolvare:
Metodologia de calcul presupune determinarea numarului Sommerfeld S pentru conditiile date si
extragerea din diagrama de la Fig. 5 a valorii corespunzatoare pentru o .

F

1.Se calculeaza presiunea medie : p, = =4-10° iz
B-D m
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D—-d

2.Se calculeaza jocul relativ :y = — =10~
3.Se transforma turatia in rot/sec : n= IZﬂ = ZSE
s
4.Se calculeaza numarul lui Sommerfeld: S = Lzsz =0.1879
4-10°-(107)

5. Din diagrama de la figura (5), pentru %z 1,rezultd: 6=0.52

6. Se calculeaza grosimea minima :
=5t os VL 052.107.50.10" -

1
~ —=13-10°m=13
min 2 2 2 m

1.3 Frecarea in filmul de lubrifiant HD

Frecarea in lagarul radial hidrodinamic poate fi stabilitd plecand de la tensiunea tangentiala din
filmul de lubrifiant utilizand legea lui Newton:
dv
T = .« — 20
e (20)
Intr- un interstitiu creat intre fus si cuzinet, pentru viteza cuzinetului v; = 0 si pentru viteza fusului

v, = v, expresia vitezei de curgere a lubrifiantului este:

VZL'd—p'(ZZ—Z'h)+£'Vf (21)
2-n dx h
Prin derivarea vitezei in raport cu z, den relatiile (21) si (20) rezultd expresia tensiunii tangentiale:
1 dp Vs
r=——2-z—-h)+—- 22
S (2 Eh)e=tn (22)

Un calcul exact al frecarii in lagar presupune ca, plecand de la relatia tensiunii tangentiale (22),
transformata 1n coordonate polare, s se determine fortele si momentele elementare de frecare, care
insumate pe toatd circumferinta lagarului, s conduca la obtinerea momentului total de frecare din
lagér. Calculul este complex si, pentru aplicatii practice, se poate utiliza un calcul simplificat, bazat
pe diagrame.
Metodologia aproximativa presupune urmatoarele etape:

1. Se determina valoarea medie a tensiunii tangentiale in interstitiul format de fus §i cuzinet

utilizand relatia:

T+ 7, v

- l (2=0) (z=h)J — . _fr 23
=, T, (23)

2. Se considera o valoare constantd pentru grosimea filmului pe toatd circumferinta si egala cu

jocul radial:

T

p=t ¥4 (24)
2 2
3. Viteza tangentiala a fusului se determina cu relatia :
vf=2-7r-n-%=7r-n-d (25)
4. In aceste coditii, tensiunea de forfecare medie in film are valoarea
0, = 2T (26)
74
5. Aceasta tensiune se considera ca actioneaza la nivelul intregului lagar iar forta de frecare

rezulta:
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_2~7z2'n'd~B

7
6. Daca se exprimd forta radialda F, in functie de presiunea medie, F. =p, -B-d, se poate

F

f:rm-ﬂ-d-B:n (27)

obtine o relatie aproximativa pentru coeficientul de frecare din lagar rezultat al frecarii
vascoase, |Lf:

F. .
f 2 N-n
#7F, Pu¥ 29

Daca se raporteaza coeficientul de frecare dat de relatia (28) la jocul relativ 7 se obtine factorul
pierderilor prin frecare Cy cu urmatoarea expresie:

‘n

c,=£=2. 1L (29)
4 Pn ¥

Tinand cont de relatia pentru numarul lui Sommerfeld, factorul pierderilor prin frecare Cr se poate

exprima prin urmatoarea relatie:
Cf=2-7r2-S (30)
Deci si pierderea prin frecare depinde de valoarea numarului lui Sommerfeld .

Intr-un calcul exact al pierderilor prin frecare la valoarea lui Cr determinati cu relatia (30) se
introduce o corectie astfel incat factorul pierderilor prin frecare devine:

1.5
q:z-;ﬁ-sw.ss-[%) dacé%<1 (31)
Cf:2-7r2-S+l-(§) dacégzl (32)
v

Pentru aplicatii ingineresti se poate utiliza, intr-o prima aproximatie, diagrama de variatie a
factorului de pierdere prin frecare Cr in functie de numarul lui Sommerfeld si de raportul B/D
conform figurii 6.

200 Ve
| /
80
60 >
40 B/D=0.25\ P
20 B:’D=O| 5 7

o N
lg B/D=117
b ) v
© 6 77 B/D=2
+ 7 T
)% d;/ B/D=x
2 /}'
274
04
06
0.4
0.2 /f
0.1
0
0 002 0.1 1 10

S = (Mn)/(pmy?)

Fig. 6 Variatia factorului de pierdere prin frecare Crin functie de numarul lui Sommerfeld
si de raportul B/D [1]
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Aplicatia 2

Pentru un lagir radial cu D = 50.050 mm, d = 50 mm, B = 50 mm functionind la o sarcina
radiala F,. = 10000 N si la o turatie de 1500 rot/min, sa se determine coeficientul de frecare din
lagir, daca uleiul folosit are o vascozitate dinamica n=0.03 Pa-s.

Rezolvare:

Metodologia de calcul presupune determinarea numarului Sommerfeld S pentru conditiile date si
extragerea din diagrama de la Fig. 6 a valorii corespunzitoare pentru Cy.

Intrucat cazul considerat este identic ca cel prezentat la Aplicatia 1, numarul lui Sommerfeld

S:Lzsz:()_1879.

4-10°-(107)
Pentru aceastad valoare a lui S si pentru raportul B/D =1 rezulta din diagrama de la Fig. 6 o valoare
aproximativa pentru Cg de 2,5.
Din relatia (29) rezulta: x4, = C, -y . Pentru exemplul considerat y =10~

Valoarea coeficientului de frecarevafi: x, =25- 107,

Momentul de frecare intr-un lagir radial de alunecare functionind in regim HD se poate
estima cu ajutorul relatiei:

My =p, F,

L=CppE S N (33)

unde Fr este datd in N iar diametrul fusului d este dat in m.

Puterea disipata prin frecare intr-un lagir radial de alunecare functioniand in regim HD poate
fi calculata cu relatia
P =M, -0 (34)

Inlocuind M; cu relatia (33) si consideraind w=2-7-n, rezultd expresia finali a puterii
consumate prin frecare intr-un lagar radial functionand in regim HD:

P, =C,w-F.-dnrx [Wat] (35)

unde F; estein N, n este in rot/s , d este inm .

Aplicatia 3

Pentru un lagéar radial cu D = 50,050 mm, d = 50 mm, B = 50 mm functionind la o sarcina
radiala F, = 10000 N si la o turatie de 1500 rot/min, sa se determine puterea consumata prin
frecare in lagir, daca uleiul folosit are o vascozitate dinamica n = 0,03 Pa-s.

Rezolvare:
Intrucat cazul considerat este identic ca cel prezentat la Aplicatia 2, numarul lui Sommerfeld
S =0.1879 iar C;=2,5. Conform Aplicatiei 1, n =25 rot/s.

Puterea consumata prin frecare rezulta:
P, =2.5-107-10000-50-10-25- 7 =98,176 W.
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1.4 Bilantul termic in lagarele radiale functionind in regim HD

Puterea consumata prin frecare se transforma in caldura si este evacuatd in diverse moduri :
— prin corpul lagarului in exterior;
— prin circuit fortat de ulei;
— prin circuit fortat de ulei si racirea corpului lagarului;

Stabilirea unei anumite variante de evacuare a caldurii constituie o problema de optimizare a
lagarului.

Primele doud variante se utilizeaza 1n general, pentru lagare usor si mediu incarcate si au o
raspandire mai mare.

a) Varianta de evacuare a cialdurii prin corpul lagarului

In acest caz, fluxul de cildurd se degaja prin corpul lagirului in mediul inconjuritor, prin
convectie, si mai putin prin radiatie.
Pentru fluxul de céldura cedat de lagér mediului inconjurator se poate utiliza relatia:
P=4-K-(T-T,) [W] (36)

unde A, este suprafata exterioard a lagirului prin care se face schimbul de cildurd, exprimati in m? ,
K este coeficientul de transfer de caldurd global (include convectia si radiatia) si se exprima in
W

m?-°C

, T este temperatura de functionare a lagarului iar Ty este temperatura mediului ambiant,

ambele temperaturi fiind exprimate in °C .

Pentru calcule obisnuite 4, =(20...35)-B-D iar K =(10...30) 2l°c , valorile superioare pentru
m .

K fiind luate in cazul unei circulatii fortate de aer in jurul lagarului.
Neglijand céldura transmisa prin conductie in arbore sau in suportul lagérului , bilanful termic
presupune utilizarea urmatoarei ecuatii:
P, =P, (37)
iar din relatiile (35) si (36) rezulta temperatura de functionare a lagarului :
C, . w-F -d-r-n
f ! o
e 9 o

T=T,+
Aplicatia 4

Pentru un lagar radial cu D = 50,050 mm, d = 50 mm, B = 50 mm functionind la o sarcina
radiala F, = 10000 N si la o turatie de 1500 rot/min, sa se determine temperatura de echilibru a
lagirului, daca uleiul folosit are o véascozitate dinamici n = 0,03 Pa-s. Se considera
temperatura mediului To = 20°C.

Rezolvare:

Puterea consumata prin frecare a fost determinata in cadrul Aplicatiei 3 rezultand Pf=98,176 W.
Pentru a determina temperatura de echilibru a lagarului in conditiile disiparii caldurii prin convectie
se adoptd urmatoarele valori pentru 4. si K :

4,=30-B-D=0.079m*; K =30%
m .
Din relatia (38) rezulta :
T=20+ o470 _ 14 oc
0.079-30
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b) Varianta de evacuare a cildurii prin lubrifiant

Aceasta variantd presupune stabilirea debitului de scapari prin partile laterale ale lagarului.
Debitul de scapari laterale se poate determina cu relatia:

0,=Cy D" B-n-y =] (39)

unde C,, este un coeficient al debitului de scapari laterale, sub formd adimensionald si care depinde

de numarul lui Sommerfeld si de raportul B/D.
In figura 7 se prezinta variatiile coeficientului debitului de scapari laterale Cy, » in functie de numérul

lui Sommerfeld si de raportul B/D.

(‘Qs 16
L5
1.4
13

1.2

0.001 001 0.1 1 10

Fig. 7 Variatia parametrului co+ In functie de S si de raportul B/D [1]

Fluxul de caldura preluat de debitul de scapari este :
PS:Q:'CL':OL'(T_TI') (40)
unde:

< i o . ... N-m
- ¢, este caldura specificd a lubrifiantului in ;
kg C
- p, este densitatea lubrifiantului, in kg/m’;

- T; este temperatura de intrare a uleiului in lagir , in °C.
Pentru uleiurile minerale, se pot utiliza urmatoarele valori aproximative:

¢, ~1880-"_ 1 ~000Kg/m®.

o’

Utilizand relatia (40) pentru echilibru termic si considerdnd ci toatd caldura este preluatd de
debitul de lubrifiant Qs , rezultd temperatura de regim a lagarului:
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[ °C] (41)

Aplicatia 5

Pentru un lagar radial cu D = 50.050 mm, d = 50 mm, B = 50 mm functionand la o sarcina
radiala F, = 10000 N si la o turatie de 1500 rot/min, sa se determine temperatura de echilibru a
lagarului considerind ca toatd cildura generatd prin frecare este preluati de debitul de
scipari laterale ale uleiului. Uleiul folosit are o vascozitate dinamica n = 0.03 Pa-s, cdldura

N-m

Kg-° C
in lagar T; = 25°C.

specifica ¢, ~ 1880 , densitatea p, ~900Kg / m’ iar temperatura de intrare a uleiului

Rezolvare:
Intrucat caracteristicile dimensionale si functionale ale lagarului sunt identice cu cele de la Aplicatia
3, rezultd cd S = 0,1879 si puterea consumatd prin frecare Pr =98,176 W. Din diagramele de la

figura 7 se determina coeficientul debitului de scapari laterale C,, . Pentru raportul B/D =1 rezulta

Cy,= 0,62 . Curelatia (39) se calculeaza debitul de scapari laterale:

3

0, =C,, -D*-B-n-y =0.62-(0.05)" -(0.05)-25-10° =1.93-10° -
S

Temperatura de echilibru rezultd aplicand relatia (41):

5°C

P
T=T+—,—=25+ 9_?’176 =
0, ¢ p, 1.93-10° -1880-900

¢) Varianta de evacuare a cildurii prin_convectie si prin lubrifiant

In aplicatiile practice, ambele variante de preluare ale cildurii actioneazi simultan astfel incat se
poate scrie:
P =P +P (“2)

Inlocuind fluxurile de calduri P, si Pg cu relatiile (36) si, respectiv, (40) se obtine relatia:

P =A K-(T-T))+0Q, ¢, p,(T-T)) (43)

1

Din relatia (43) rezulta temperatura de echilibru din lagar, T:
AL’ .K+Qs 'CL .pL

Aplicatia 6

Pentru un lagar radial cu D = 50.050 mm, d = 50 mm, B = 50 mm functionand la o sarcina

radiala F, = 10000 N si la o turatie de 1500 rot/min, sa se determine temperatura de echilibru a

lagarului considerind ca toatd cildura generatia prin frecare este preluatid prin convectie si

prin de debitul de sciapari laterale ale uleiului. Uleiul folosit are o vascozitate dinamica n =
N-m

Kg-° C

intrare a uleiului in lagir T; = 25°C. Temperatura mediului ambiant To = 20°C iar pentru 4. si

K se adopti valorile: 4 =30-B-D=0.079m*; K =30 2W0C .
m .

0.03 Pa-s, caldura specifica ¢, ~1880 , densitatea p, ~ 900Kg/ m’ iar temperatura de

Rezolvare:
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Intrucat caracteristicile dimensionale si functionale ale lagarului sunt identice cu cele de la Aplicatia
3, rezultd ca S = 0,1879 si puterea consumata prin frecare Py =98,176 W. Din diagramele de la

figura 7 se determind coeficientul debitului de scapari laterale C,, . Pentru raportul B/D =1 rezulta
C,, = 0,62 iar debitul 0,=1.93-10°m’/s .

Temperatura de echilibru rezulta din ecuatia (44):

o P+ A K- T,+0 ¢, p, ;) _98176+0,079-30-20+1.93-10°-1880-900-25

6 240,3 OC
A -K+0, ¢, p, 0,079-30+1.93-10° - 1880-900

Pentru varianta de evacuare a caldurii prin convectie s-a obtinut in Aplicatia 4 temperatura de
echilibru de 61,4 °C, pentru varianta de evacuare a caldurii prin debitul de ulei s-a obtinut in
Aplicatia 5 temperatura de echilibru de 55 °C iar pentru evacuarea caldurii prin convectie si prin
debitul de ulei s-a obtinut o temperatura de echilibru de 40,3 °C.

Ecuatiile de bilant termic (38), (41) si (44) sunt stabilite in ipoteza unui regim de ungere izotermic,
cu aceeasi temperaturd a uleiului egald cu temperatura de regim 7. In relatiile mai sus amintite s-a
considerat o viscozitate constanta a uleiului. In realitate, in timpul functionarii, caldura degajatd prin
frecare conduce la scaderea vascozitatii uleiului, astfel incat datele de calcul se schimba, vascozitatea
fiind esentiald in stabilirea valorii numarului lui Sommerfeld.

In aplicatiile practice este necesar a se stabili temperatura de echilibru, cu considerarea modificarii
vascozitatii in raport cu temperatura. In aceste conditii calculul temperaturii de regim este un calcul
iterativ, care presupune cunoasterea legii de variatie a vascozitatii uleiului cu temperatura.

Astfel, se impune, initial, o anumitd temperatura de regim, apoi, se stabileste véascozitatea
corespunzatoare acestei temperaturi si se calculeaza parametrii caracteristici (S, ¢ Co+ P Os), In
final determinandu-se temperatura de regim. Daca intre valoarea impusa initial a temperaturii de
regim si valoarea rezultatd este o diferentd mai mare de (2 — 3) °C, se reface calculul, impunand o
alta valoare pentru temperatura de regim. Calculul se repetd pand la obtinerea diferentei
acceptabile.

Aplicatia 7

Un lagar radial de alunecare, incircat cu o sarcina radiala F, = 2000 N, cu turatia fusului n =
50 rot/s, cu jocul relativ y = 1.5.10'3, cu diametrul D = 30mm si cu litimea B = 30mm, este uns
cu ulei mineral, avind urmaitoarea variatie a viscozitatii cu temperatura:

n(T)=3.93-10" _exp[;0_2985} unde 77(T’) este exprimatd in Pa.s, iar temperatura T este
+

exprimati in ’C.
Sa se determine;
a) Temperatura de functionare a lagarului, in ipoteza preluarii caldurii de catre lagar prin
convectie, temperatura mediului ambiant fiind To = 20°C.
b) Grosimea minima a filmului de lubrifiant la temperatura de echilibru.

Metodologia de rezolvare:
a) Se presupune initial ca temperatura de regim are o valoare T (se impune o valoare mai mare

decat temperatura mediului ambiant si mai micad de 80°C). Pentru aceastd temperaturd initiald se
determind vascozitatea uleiului folosit #7; Fie pe baza unei relatii, ca in exemplul dat, fie pe baza
diagramei de variatie a vascozitafii cu temperatura. Cu aceasta viscozitate se calculeaza numarul lui

Sommerfeld corespunzitor Sti. Se determind puterea consumatd prin frecare Pgr; conform
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metodologiei de la Aplicatia 3. Se determina apoi temperatura de echilibru considerand transferul
termic prin convectie, conform metodologiei de la Aplicatia 4, rezultand temperatura de echilibru
Try. In continuare se compara temperatura de echilibru rezultatd Ty cu temperatura initiala impusa
T;. Daca diferenta dintre cele doud temperaturi este mai mare decat (3-5)°C, se repeta calculul cu o
altd temperaturd initiald T,. Se recomanda ca T, = (Tt; +T1)/2. Se determina vascozitatea uleiului
pentru noua viscozitate T, se recalculeazd numarul lui Sommerfeld pentru noua viscozitate Stz si se
recalculeaza temperatura de echilibru Tr,. Urmeaza o noua comparatie intre temperatura impusa T2
si temperatura rezultatd din ecuatia de echilibru termic Tr,. Daca diferenta este mai mica de (3-5)°C
calculul se opreste, T, fiind acceptatd ca temperaturd de echilibru. In caz contrar, se repeta calculul
cu o altd temperaturd T3z = (T12 + T2)/2 si calcul se poate opri sau se poate relua, in functie de

diferenta dintre temperatura impusa si cea rezultatd din bilanful termic.

b. Dupa stabilirea valorii corecte a temperaturii de echilibru, se determind vascozitatea uleiului la
aceastd temperaturd si se calculeazd grosimea minimd a filmului de lubrifiant hy;, conform

metodologiei indicatad la Aplicatia 1.

Rezolvarea Aplicatiei 7:

a) Initial, se considerd o temperaturd de regim a lagarului T, =50° C si din relatia datd rezulti o

vascozitate a uleiului nr;=0.047 Pa.s.

3
- presiunea medie rezultd p,, = F___210 =2,22'106£2
B-D 0.03-0.03 m
- numarul lui Sommerfeld este: § =" _ 0.047-50 =0471;

po-¥? 222.10°-(15-107)

- din diagrama de la figura 6, pentru B/D = 1, rezultd cd ¢, = 9;

- se adopta coeficientul de transfer de caldura K =30 Lo , aria de schimb de caldura se
m”-°C

consideraafi 4, =30-B-D m® = 0.027 mz, iar temperatura mediului este Ty = ZOOC;
- temperatura de functionare a lagarului rezulta din relatia (2.143):

C,ry-F.-d-rmn _20+9'1.5~10‘3~2000~30-10‘3~7z'50
A4 -K 0.027-30

T, =T, + = 177°C

Intrucat temperatura rezultata din bilantul termic este mult mai mare decat temperatura adoptata
initial, se reface calculul cu o temperaturd T, mai mare decat T;.
Se adoptd pentru T, =78 ° C, viascozitatea uleiului la aceastd temperaturd este de 0,015 Pa.s,

numarul lui Sommerfeld este S, = 0,155 , coeficientul pierderilor prin frecare este ¢, ~3,5, iar
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temperatura de regim rezulti Tr, ~ 81° C. Temperatura de regim rezultati este suficient de

apropiati de valoarea impusi (T, —T,=3° C), astfel incét calculul se poate considera incheiat.

b) Pentru temperatura de 78°C, numarul lui Sommerfeld este S, = 0,155. Din diagrama de la figura

5 rezultd grosimea minima relativa de film 6 = 0,47. Grosimea minima a filmului de lubrifiant

rezultd: A, =5-¥=0.47-1,5-10‘3 :30-107 = =10,5-10"m =10,5m

1
2
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CURSUL 10 TRIBOLOGIE

REGIMUL DE UNGERE ELASTOHIDRODINAMIC (EHD)

1. Regimuri de ungere in cuple de frecare puternic solicitate

in general, in cuplele de frecare superioare, cu contact liniar sau punctual (rulmenti, angrenaje,
ghidaje cu rostogolire), se dezvoltd tensiuni de contact ridicate, cuprinse in limitele 500...2500
N/mm”.

In functionare si in prezenta lubrifiantului, la nivelul acestor cuple de frecare se pot dezvolta patru
regimuri de ungere. Aceste regimuri sunt dependente de marimea sarcinii, de elasticitatea
materialelor ce formeaza cupla, de variatia vascozitatii lubrifiantului cu presiunea, de viteza si de
geometrie.

a)

b)

d)

Regimul “isovascos-rigid” (IVR) apare atunci cand solicitarile in zona contactului sunt relativ
mici, astfel incat deformatiile elastice ale suprafetei cuplei, cat si modificarile de vascozitate cu
presiunea pot fi neglijate. Acest regim este, practic, un regim hidrodinamic, aplicat la cuple
superioare, in care predomind miscarea de rostogolire.

Regimul “piezovéascos-rigid” (PVR) apare in cazul unor deformatii elastice nesemnificative
pentru suprafetele cuplei, dar cu o pronuntatd variatie a vascozitatii cu presiunea de contact.

Regimul “isovascos-elastic” (IVE) apare in cazul unor deformatii elastice apreciabile ale
suprafetelor cuplei, fara ca lubrifiantul sa-si modifice semnificativ vascozitatea in raport cu
presiunea de contact. Un asemenea regim apare, cu precadere, in cazul utilizarii pentru cupla de
frecare a unor materiale cu modul de elasticitate mai mic decat cel al otelului (cauciuc, unele
materiale plastice etc.).

Regimul “piezovascos-elastic” (PVE), cunoscut §i sub denumirea de regimul
“elastohidrodinamic”, apare atunci cand atdt deformatiile elastice ale suprafetelor cuplelor, cat
si modificarile vascozitdtii lubrifiantului sub influenta presiunii de contact devin semnificative si
nu mai pot fi neglijate. Un asemenea regim apare curent in rulmenti, in roti dintate, in variatoare
EHD, in cupla cama-tachet etc.

In general, ultimele trei regimuri de ungere, (PVR), (IVE) si (PVE), sunt abordate unitar si sunt
incluse in teoria ungerii elastohidrodinamice. Functie de natura contactului, liniar sau punctual,
regimurile de ungere mai sus mentionate sunt tratate diferentiat, din cauza complexitatii
metodelor de calcul.
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2. Regimul de ungere hidrodinamic pentru cilindri - regimul IVR

2.1 Solutie analitici in contactul liniar cu lungime mare in raport cu raza echivalenta

Cupla de frecare realizata din doi cilindri rigizi in contact cu rostogolire si in prezenta lubrifiantului
poate fi echivalata, din punctul de vedere al ungerii, cu o cupla de frecare realizata de un cilindru si
o suprafata plana.
Astfel, daca R, si R, sunt razele celor doi cilindri in contact, raza cilindrului echivalent este data de
relatia:

1 1 1

A (1)

R R, R,
Semnul (+) se utilizeaza cand ambele suprafete sunt convexe iar semnul (-) se utilizeaza pentru
suprafata cu raza R, concava.

' R
\\ |
\_h___ yhi- A

Strat de lubrifiant  pg !
o

Fig.1 Contactul lubrifiat dintre un cilindru rigid si un plan

Conform schemei din Fig. 1 la o distantd x de pozitia pe vertical a centrului cilindrului, grosimea
stratului de ulei este h(x) si poate fi scrisa ca suma a celor doud grosimi ho si hl:

h(x)=hy +h, (1)
In triunghiul OAB, daci se aplici teorema lui Pitagora se poate scoate relatia lui h;:
(R=h)* =R*-x’ )

Din ecuatia (2), tindnd cont cd 4, << R ( x fiind in vecindtatea zonei centrale), rezultd relatia
aproximativa pentru /;:

x> 1
h(x)=— — 3
1 (x) TR 3)
Din relatiile (1) si (3) rezulta valoarea lui /(x):
x* 1
hx)=h,+— — 4
()=hy+—— 4)

Daca se neglijeaza curgerea laterala ca urmare a lungimii mari a celor doi cilindri in contact,
se poate utiliza ecuatia Reynolds sub forma integrata in raport cu directia de rostogolire Ox 1n care
se introduce h(x) din relatia (4). Dupa unele transformari, rezulta expresia variatiei de presiune
pentru curgerea pe directia axei Ox:

d, 6- -(v +v) 2 N h 2 -
2T+ — LTI P (5)
dx B 2-h-R) h, \ 2-R-h
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Facand schimbarea de variabila, g = , ecuatia (5) devine:

_r
dp 6~77'(V1+V2)'V2'R'h0 2 hm 4
—= > | cos” ¢ ——-cos” ¢
ng h() h()

Ecuatia presiunii (6) se poate integra, iar conditiile la limitd permit stabilirea distributiei presiunii,

precum si determinarea grosimii filmului in zona presiunii maxime, #,,.

Detalii de calcul sunt date in [1] .

(6)

Pentru doi cilindri 1n contact cu rostogolire, aplicind o metodologie similar ca la cupla
hidrodinamica plana, prin echilibrarea forfei normale Q cu forta rezultata din distributia de presiune
hidrodinamica ce se dezvolta in timpul functionarii cuplei, rezultd grosimea minima a filmului de
lubrifiant In zona centrala a contactului, 4,:

h0:C-(v1+v2)-77-% @)

R . . e g
unde C = 2.44 pentru raportul — > 0%, B este latimea in contact a cilindrilor, R este raza
0

echivalentd a celor doi cilindri, v; si v, sunt vitezele tangentiale in zona de contact ale suprafetelor
celor doi cilindri iar # este vascozitatea lubrifiantului la presiune normal si la temperatura de
functionare a cuplei.

Aplicatia 1

Se consideri doi cilindri din otel in contact cu rostogolire, cu razele R; = 50 mm si R, = 60 mm,
rotindu-se cu turatiile ny= 1500 rot/min si n, = 1200 rot/min.

Daca latimea cilindrilor este B = 100 mm, iar sarcina normala Q = 1000 N, sa se determine
grosimea minima a filmului dintre cei doi cilindri, in conditiile unei ungeri abundente cu un
ulei mineral avand vascozitatea n = 0.05Pa-s.

Rezolvare:
. - R, R,
— Raza cilindrului echivalent este R=——==27.27mm .
R] + R2
— Vitezele tangentiale la nivelul suprafetelor cilindrice sunt :
vy =2 R =785y v, =282 R 27536
s 30 s

— Dinrelatia (7) rezulta :
27.27-107-100-107
1000

h, =2.44-(7,85+7.536)-0.05- =5.1-10" m.

Rezultd grosimea minima h,= 5.1um.

2.2. Solutie analitica in contactul liniar de lungime redusa

In cazul a doi cilindri rigizi, cu lungime de contact mici in raport cu raza echivalenti (B <R), debitul
de curgere pe directia de rostogolire este mult mai mic decat debitul de curgere cauzat de pierderile
laterale si poate fi neglijat.

In acest caz, se foloseste ecuatia Reynolds pentru curgerea bidirectionala dati de relatia:

3 3
O(phop) ofph op =6-(v1+v2)a(’0 h) (8)
ox\ n ox) oyl n oy ox

Daca se neglijeaza debitul de curgere pe directia de rostogolire (directia Ox), ecuatia (8) devine:
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o(h g oh

=6 4 vy) ©)

oy\ n oy Ox

Intrucat grosimea interstitiului # nu variazi pe directia transversald (Oy), ecuatia (9) poate fi
integrata in raport cu variabila y.

Rezultd urmatoarea expresie pentru presiune:

2

plyy= St v2) 90 7 €y
h ox 2 h

Constantele de integrare C; si C, se determind din urmatoarele conditii limita:

- pentruy =-B/2, p=0;

- pentruy=58/2 p=0.

Tinand cont de relatia (4), care aproximeaza interstitiul 4(x), se obtine urmatoarea expresie pentru

distributia de presiune:

+C, (10)

X

p(x,y)=—'—-[——y2j- (11)
R 4 (h) +x?/2-R)

Grosimea minima a filmului de lubrifiant rezulta din echilibrul fortelor de presiune pe directia axei
Oz, cu sarcina de apasare Q:

0 B/2

0= [p(xy)-dc-dy (12)

—0—-B/2

Prin integrarea ecuatiei (12), rezulta valoarea sarcinii de apasare Q:
n-(vi+v,) B’
Q = —
4 h,

Din relatia (13) rezulta, pentru grosimea minima /o0, urméatoarea expresie:

o= |10 tve) B (14)
V. 40

O comparatie facuta intre cele doua variante (cilindri de lungime mare si cilindri de lungime redusa)
pune 1n evidenta mari diferente la nivelul capacitatii portante si la nivelul grosimii minime a filmului.
Astfel, o prima diferentd constd in aceea cd, la cilindrii de lungime redusa, raza echivalenta nu
influenteaza nici grosimea minima a filmului si nici capacitatea portanti. A doua diferenta
constd n aceea cd, la cilindrii de lungime infinitd, grosimea minima a filmului este
proportionala cu Q'l , in timp ce, la cilindrii de lungime redusa, grosimea minima a filmului
este proportionala cu Q'O’S.

(13)

Aplicatia 2

Se considera doi cilindri din otel in contact cu rostogolire, cu razele R; = 50 mm si R, = 60 mm,
rotindu-se cu turatiile n;= 1500 rot/min si n, = 1200 rot/min.

Daca latimea cilindrilor este B = 10 mm, iar sarcina normala Q = 1000 N, sa se determine
grosimea miniméa a filmului dintre cei doi cilindri, in conditiile unei ungeri abundente cu un
ulei mineral avand vascozitatea n = 0.05Pa-s.
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Rezolvare:

.. . ) R;-R
— Raza cilindrului echivalent este R = —L"2 = 27.27mm .

R] + R2
— Vitezele tangentiale la nivelul suprafetelor cilindrice sunt :
vy =2 R =785y v, =2 T2 R 275360
s 30 s

-Din relatia (14) rezulta grosimea minima a filmului de lubrifiant ho:

=13.8-10°m

, _\/0.05-(7.85+7.536)-0.013
0 4-1000

Cele doua tipuri de solutii analitice prezentate anterior — pentru cilindrii de lungime infinita si
pentru cilindrii de lungime redusi — reprezintd cazuri limitd pentru care exista solutii analitice la
ecuatia lui Reynolds. Pentru cazul general, cu luarea in considerare a ambelor curgeri (si pe directia
de miscare si pe directia laterald) nu existd rezolvari analitice. In monografia [1] se prezintd o
metodologie numericad de rezolvare a ecuatiei Reynolds pentru cazul real, cu luarea in considerare a
curgerii lubrifiantului pe ambele directii ( Ox si Oy).

3. Regimul de ungere Elastohidrodinamic pentru contact liniar - regimul EHD

Relatiile specifice regimului de ungere hidrodinamic la nivelul contactelor liniare pot fi utilizate in
cazul unor incarcari reduse, cand deformatiile elastice ale corpurilor in contact sunt nesemnificative,
cand lubrifiantul se considerd incompresibil, iar vascozitatea se considerd constanti. In multe
aplicatii practice, presiunile de contact pot depasi (1 — 2) GPa, deformatiile elastice devin importante,
vascozitatea lubrifiantului creste substantial, iar densitatea Iubrifiantului creste cu (20 — 30)%.
Aplicarea relatiilor pentru grosimea minima a filmului de lubrifiant, specifice regimului de ungere
HD pentru contactul liniar a condus la valori mult mai mici decat cele care apar in realitate. A fost
necesar, astfel, sd se introduca noi ipoteze de lucru in rezolvarea ecuatiei Reynolds pentru contactele
liniare si punctuale cu rostogolire.

Prima realizare deosebita in acest sens s-a datorat lui Grubin care, in 1949, a luat in considerare,
pentru prima data, deformarea elastica a celor douia corpuri solide in contact, precum si variatia
vascozititii cu presiunea.

In ultimii 60 de ani, teoria ungerii elastohidrodinamice-EHD s-a dezvoltat continuu, fiind si astizi un
domeniu de mare actualitate.

1.3. Modelul Grubin pentru contactul liniar de lungime infinita

Conform schemei din figura 2, la presiuni de contact ridicate, deformatiile elastice ale cilindrului
echivalent au valori comparabile cu cele ale grosimii filmului si, prin urmare, sunt luate in
considerare 1n studiul ungerii.

Astfel, grosimea filmului /(x) se poate scrie sub forma:

h(x)= hy + hy (x)+ w(x) (15)
Inlocuind pe hi(x) cu relatia (3) rezulta:
2
h(x)=h, +2"_—R+w(x) (16)

unde w(x) reprezintd deformatia elastica a cilindrului echivalent, sub actiunea presiunii de contact.
In ipoteza deformatiilor elastice, w(x) depinde de valoarea presiunii in punctul considerat si se poate

exprima prin relatia:
wlr)= -2 ) p(é)-ln"f}dﬁ (17)
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unde :

2 1-v; I1-vi . o . .
= = Z + . iar & este o variabild de integrare cu dimensiune de lungime.
1 2

Fig. 2 Contactul deformat si cu film de lubrifiant intre un cilindru si un plan

Pentru variatia vascozitdtii cu presiunea se utilizeaza legea lui Barus:

n=my-e"”’ (18)
unde:
- 1, reprezinta vascozitatea lubrifiantului la presiunea atmosferica si la temperatura de functionare
a cuplei;
-« este exponentul de piesovascozitate;
- p este presiunea din contact.
Daca se considera lubrifiantul incompresibil si daca se neglijeaza pierderile laterale, se poate aplica
ecuatia Reynolds pentru curgerea unidirectionald, rezultand urméatoarea forma a ecuatiei Reynolds:

a- h_hm
%=6-770~e P-(vﬁvﬁ-% (19)
Ecuatia (19) poate fi pusa sub forma:
. h—h,,
e f’%=6-no-(v1+v2)-% (20)

Luarea 1n considerare a variatiei vascozitdtii cu presiunea permite sa se observe ca, la cresterea
presiunii, se contureaza foarte bine prezenta unei grosimi constante a filmului pe toatd zona de
contact. Se poate evidentia simplu acest aspect daca se analizeaza ecuatia (20). Astfel, pentru

a=2-10"%m? /N si p=10°N/m?’, rezulti ci e *? = 2.06-10"°. Pentru presiune se consider
distributia hertziana data de relatia:

2
X

Sl (21)

P=Dy-

unde:
- po este presiunea din centrul contactului;
- b este semildtimea benzii de contact.
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Cu exceptia capetelor (pentru x =+b ), derivata presiunii in raport cu x are valori reduse, astfel ca

ap P

produsul e — 0 . Prin urmare, in ecuatia (20), daca termenul din stanga tinde la zero, rezulta

ca si termenul din dreapta va tinde la zero, rezultand ca % = h,, , deci suprafetele deformate in zona
de contact sunt paralele si separate printr-un film de lubrifiant de grosime constanta 4,,.

Pornind de la aceastd observatie, modelul Iui Grubin admite o distribugie Hertziana a presiunii pe
zona de contact, data de relatia (21) si o separare printr-o grosime de film /%, a celor doua suprafete
de contact, considerate paralele in zona deformata.

Grubin rezolva analitic ecuatia Reynolds si obtine o relatie pentru calculul grosimii centrale a
filmului de lubrifiant exprimata astfel:

h,=195-R-(G-U)"™ . w (22)

Parametrii adimensionali din ecuatia (22) sunt consacrati in regimul de ungere EHD si au
urmatoarele expresii:
G = « - E' - parametru adimensional de material;
_Mov
E"R

- parametru adimensional de viteza;

= - parametru adimensional de incarcare, unde B este latimea contactului;
E'R-B

1-v; 1-v]

1 + — "2

E, E,

E’— modulul de elasticitate echivalent dat de relatia: % =

1

R -raza de curburd echivalenta data de relatia: —=—=

1,1
RR
_hty, viteza de intrare a lubrifiantului in contact;

B este latimea de contact a celor doi cilindri.
In figura 3, se prezintd distributia de presiune utilizatd de Grubin si zona centrald cu grosimea
constanta A, = hy.

P Distributia de presiune
Poas N considerata de Grubin
/ » - Presiunea Heriz
%
| ‘il
|
..f‘ 7 7 7 / /
| wcmndru 1ol W'/
Intrare lubrifiant AW L lesire lubrifiant

—

7 Ciingry 2

Fig. 3 Modelul de ungere EHD utilizat de Grubin [4]

2.3. Modele actuale pentru regimul EHD la contactul liniar
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Cercetari ulterioare, printre care si cele efectuate de Greenwood (1972), Hamrock &Dowson
(1977,1987), Jacobson (1991) au fundamentat teoria ungerii EHD pentru contactele liniare
impunand o serie de corectii la modelul lui Grubin [1,2,5]:

- presiunea in zona de intrare 1n contact creste de la o distantd mai mare decat semildfimea benzii
de contact;

- presiunea in filmul de lubrifiant urmareste doar partial distributia Hertziana data de relatia (21),
pentru ca in zona de iesire din contact presiunea are un varf, care poate ajunge la valori de cateva
ori mai mari decat presiunea maxima Hertziana;

- zona centrala cuprinde o portiune de platou, cu grosime constanta, 4, = hy, dupa care urmeaza,
la iegirea din contact, o zona de strangulare, cu o grosime minima, h.;, , care ajunge la (75 —
80)% din grosimea centrala.

In figura 4 se prezinti profilul zonei deformate dintre cei doi cilindri si distributia de presiune
generata prin efect EHD.

Presiunea Hertziana Distributia de presiune EHD

Intrare lubrifiant

I ——

lesire lubrifiant

\\.

Zona de infrare Zona deformata Hertz | Zona de iesire

Fig. 4 Modelul de ungere EHD utilizat de Hamrock & Dowson (1987)

Modelul Hamrock & Dowson (1987) permite determinarea celor doud grosimi ale filmului de
lubrifiant h, in zona centrala a contactului si hyi, In zona de iesire a lubrifiantului din contact cu
urmatoarele relatii:

h,=2922-R-U** .G .y~01% (23)
hmin = 15714 : R . UO’694 . G0s568 . W*O,lzg (24)

unde parametrii adimensionali U, G si W sunt similari celor utilizati in relatia lui Grubin si au fost
prezentati mai sus.

Intrucat parametrii U, G si W sunt adimensionali, grosimile filmului 4, si A, rezultd in unitatea de
masura utilizata pentru raza echivalenta (m sau mm).

Se face precizarea cd marimile care intra in calculul parametrilor adimensionali U, G si W se iau in
unitatile de masura internationale, astfel: pentru raza echivalentd R si pentru latimea B a contactului
se utilizeaza metrul, pentru forta normala Q se utilizeaza Newton, pentru vascozitatea n, se utilizeaza
Pa.s, pentru viteza de intrare a lubrifiantului in contact v se utilizeaza m/s, pentru modulul de
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elasticitate echivalent E’ se utilizeaza Pa, pentru exponentul de piesovascozitate « se utilizeaza
Pa’’.

In tabelul 1 se prezintd modul cum au evoluat relatiile pentru calculul grosimii minime a filmului de
lubrifiant pe parcursul ultimilor 50 de ani, odata cu perfectionarea mijloacelor de calcul numeric si a
cercetdrilor experimentale.

Tabelul 1
Relatia de calcul pentru 4,,, la contact liniar Autori Anul
1. h, =16-R-U"-G" - W Dowson si Higginson 1966
2. by, =2,65-R-U"-G** .0 Dowson 1968
3. h,. =3,63-R-U" .G .07 Hamrock si Dowson 1977
4. h . = 3,07-R-UY" .G .01 Jacobson 1991

Analiza relatiilor pentru grosimea minimd a filmului de lubrifiant permite sa se facd urmatoarele
aprecieri:

1. Grosimea minima a filmului de lubrifiant depinde in cea mai mare masurd de parametrul de
vitezd: h, ocU'"® * %7V Pentru o geometrie datd si pentru materiale impuse, parametrul de
vitezd se modificd doar prin produsul (77-v). Prin urmare, cresterea grosimii filmului de

lubrifiant se poate realiza, practic, prin cresterea vitezei sau prin cresterea vascozitafii
: . o . . -12 -9
lubrifiantului. Parametrul de viteza U are valori uzuale cuprinse in intervalul 107 — 107,

e W—(0,073 + 0,166) . AStfel,

spre exemplu, la cresterea sarcinii cu 100%, grosimea minima se reduce doar cu (5 — 12)%.
C . . A - -7 -5
Parametrul de sarcind W are valori uzuale cuprinse in intervalul 10" — 107.

2. Grosimea minimad a filmului depinde in micd masurd de incércare: 4

min

3. Grosimea minimd a filmului este dependentd de parametrul de material in
relatia: i oc G** * %9 Pentru contactele de rostogolire din otel si pentru ulei mineral,
parametrul de material are valori cuprinse in limitele G = (4000 — 6000).

4. Desi grosimea minima a filmului de lubrifiant este direct proportionald cu raza echivalentd a
celor doi cilindri in contact R in toate formulele, dat fiind prezenta razei R in parametrul de
vitezd U si in parametrul de sarcinda W, efectul direct al razei echivalente este mai mic,

9 = 04 . . . . . .
h . oc R %% Cu toate acestea, cresterea dimensiunilor celor doi cilindri are ca efect
cresterea grosimii filmului.

min

Aplicatia 3
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Se consideri doi cilindri din otel in contact cu rostogolire, cu razele R; = 50 mm si R, = 60 mm,
rotindu-se cu turatiile n;= 1500 rot/min si n, = 1200 rot/min. Daca latimea cilindrilor este B =
10 mm, iar sarcina normala Q = 1000 N, sa se determine grosimea minima a filmului dintre cei
doi cilindri, in conditiile unei ungeri abundente cu un ulei mineral avind vascozitatea
n=0.05Pa-s si exponentul de piesovascozitate a= 2.10°%Pa™!, utilizAnd relatiile din Tabelul 1.

Rezolvare:
. - R,R,
— Raza cilindrului echivalent este R =——==27.27mm ;
RI + R2
— Vitezele tangentiale la nivelul suprafetelor cilindrice sunt :
v = ”';” Ry =7.85" v, =72 7536
N N

- Ambii cilindri fiind din otel, E” = 2.26.10"' Pa;
n,-v_ 005769
E'R  226-10"-0,027
- Se calculeazi parametrul de material G: G=a-E'=2-10"-2,26-10" =4520.
0 _ 10° _
E'R-B 2,26-10"-0,01-0,027
- Grosimea minima a filmului de lubrifiant rezulta:
1.h, =16-R-U"-G" - W =16-0,027-(63-10"")"7-4520"° - (1,63-10*) " =1,5-10"°m
2.h, =2,65-R-U" -G - W =265-0027-(63-10"")"7-4520"* - (1,63-10 )" =1,7-10"m
3.h. =3,63-R-U"® -G . w7 =3,63-0,027-(6,3-10"")"* . 4520°* . (1,63-10™) " =2-10°m
4. h,, =3,07-R-U*"-G*" .- w " =3,07-0,027-(6,3-10")*7" - 4520 - (1,63-10*) """ =1.5-10°m

- Se calculeazi parametrul de vitezi U: U = 6,3-107"".

- Se calculeaza parametrul de sarcina W: W = 1,63-107*.

Utilizand cele 4 relatii din Tabelul 1 rezulta grosimea minimd a filmului de lubrifiant cu valori
cuprinse intre 1,5 um si 2 pm.

3.3. Delimitarea regimurilor de ungere pentru contacte liniare

Este evident cd nu orice contact liniar, in migcare de rostogolire si in prezenta lubrifiantului,
realizeaza un regim de ungere EHD, astfel Incat sa se poatd utiliza una din relatiile de calcul ale
grosimii filmului de lubrifiant hp;,, mai sus prezentate.

La inceputul acestui curs au fost evidentiate cele patru regimuri de ungere care pot aparea in functie
de material, de lubrifiant, de geometrie si de conditiile de lucru: (IVR), (PVR), (IVE) si (PVE).
Pentru delimitarea acestor patru regimuri, Johnson (1970) introduce o hartd in functie de doi
parametri:

- parametrul de elasticitate, definit de relatia:

g =W U™ (25)
- parametrul de vascozitate, definit de relatia:
gV — WLS . G . U—OAS (26)

Un al treilea parametru, parametrul de film g , permite calculul grosimii minime a filmului de
lubrifiant si este definit de relatia:

hmin -
gy == WU 27
Intre cei trei parametri, g, g. §i g, se stabileste urmatoarea relatie:
gr=C-gl-g (28)
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unde C, m si n depind de regimul de ungere.

In figura 5 se prezinti o harta cu limitele pentru cele patru regimuri de ungere obtinuti pentru un
angrenaj cilindric cu dinti drepti avand modulul m = 5 mm, numerele de dinti z/ = 25, z2 = 125,
turatia pinionului n/=3000 rot/min, puterea transmisd P=10 KW, ungerea facandu-se cu ulei de
transmisie SAE 140 , cu vascozitatea de 0,07 Pas la temperature de functionare de 80° C.

Detalii privind realizarea unei harti cu delimitarile pentru cele 4 regimuri de ungere pentru

angrenajul de mai sus sunt prezentate in [1,6]

1x10™ ‘\

i N PVE
=
gﬂ 1><10-I|I PVR W
-; .
= 1x10°
g
3 IVR IVE
1x10
10)
0.1
0.1 1 10 100 1x10 1x10* 1x10° 1x10® 1x10” 1x10°

parameter ge

Fig. 5 Harta regimurilor de ungere pentru un angrenaj cilindric [6]

Limitele de demarcatie ale regimurilor de ungere sunt determinate impunand valori succesive pentru
parametrii de elasticitate si de vascozitate corespunzatori angrenajului dat. Odata stabilite limitele de
demarcatie ale regimurilor de ungere se determina cei doi parametri gg si gv specifici conditiilor de
functionare ale angrenajului (turatie, incarcare, lubrifiant) si se indicd pe diagrama punctul care
corespunde celor doi parametri. Pentru cazul prezentat In figura 5, punctul (colorat cu albastru)
indicd un regim de ungere PVE adica EHD, pe zona de contact corespunzatoare polului angrenarii.

Relatiile (27) si (28), particularizate pentru cele patru regimuri conduc la urmatoarele relatii pentru

calculul filmului de lubrifiant in cele 4 regimuri:

a) Pentru regimul IVR (isovascos — rigid):
g, =245 si h,,=245-R-U-W™'

b) Pentru regimul PVR ( piesovascos — rigid):
g, =1.05-g2"> si h, =105-R-U*7.G*"°

c¢) Pentru regimul IVE ( isovascos — elastic):
g, =245-g2% si h, =245-R-U" .w™"?

d) Pentruregimul PVE ( piesovascos — elastic) sau EHD:
gh — 2654g354 ‘gg% Sl hmin — 2654 . R . U0.7 i G0.54 . W—0.13
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4.3. Grosimea filmului de lubrifiant si rugozitatea

Separarea suprafetelor printr-un film de lubrifiant, de grosime minima #,,, , poate fi completa sau
partiala, functie de indltimea rugozitatilor la nivelul celor doud suprafete in contact.

Astfel, pentru estimarea gradului de separatie a celor doud suprafete in contact i, implicit, pentru
evaluarea regimului de ungere, se utilizeaza parametrul de ungere A, definit ca raportul dintre
grosimea minima de lubrifiant si rugozitatea compusa a celor doua suprafete aflate in contact [1,5]:

p (33)

[p2, p2
R, +R,
unde R~ si R reprezintd abaterile medii patratice ale inaltimilor rugozitatilor pe cele doud
1 q2

suprafete.

Se admite ca pentru A > 3, regimul de ungere este cu film complet de lubrifiant [5]. Pentru A =
(1...3), regimul de ungere este partial EHD si pentru A < 1 regimul de ungere este limitd. Din punct
de vedere practic, obtinerea unor valori ale parametrului de ungere A >1,5 corespunde unei
lubrificatii bune a angrenajului iar valori pentru A < 0.7 ar trebui evitate Intrucat creste riscul griparii
angrenajului.

Alte aplicatii practice ale ungerii EHD pentru contacte liniare se intdlnesc in mecanismele cama-
tachet din constructia motoarelor cu ardere interna, in rulmentii radiali cu role cilindrice si rulmentii
radial-axiali cu role conice, in sisteme de ghidare cu rostogolire cu role.

Aplicatia 4.

Se considera un angrenaj cilindric cu dinti drepti avind urmitoarele elemente geometrice:
21=20;2,=35;m=3mm ; B=30 mm ; a=20° Pinionul are turatia de 1500 rot/min, iar
puterea transmisa este de 3 KW. Rotile sunt rectificate, cu rugozititile pe flancuri, Sq1= S4»=0.2
um. Pentru ungere, se utilizeaza ulei TIN 125, cu o vascozitate de n=0.15Pa-s, la

50 °C sicu o =2-10"*Pa'. Rotile sunt din otel, cu £'=2,26-10" Pa.

Sa se calculeze grosimea filmului si parametrul de ungere A in polul angrenirii considerand
regimul de ungere EHD.

Rezolvare:

Se calculeaza sarcina normala de contact Q pe flancul dintilor:

3
0- 2.p S 2.3.10 P
wp-m-zp-cosa 200 3 107320 cos 20°

Se calculeaza razele de curbura ale flancurilor dintilor in polul angrenarii:
m-z,

R, = 3 -sina =10.26-10"m

m-z,

R, = 2 sina=17.95-10"m

R, ‘R,
(R +R,)
Se calculeaza vitezele tangentiale in polul angrenarii:

ST g, 2300 6 06 1073 — 161
30 30 s

Raza de curbura echivalentd R = =6,52-10"m

Vi

Se determina parametrul de viteza U:
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. (vl+v2j
.
U= 0.115-1.61

; 2 = o —=123-10"
E -R 2.26-10"-6.53-10
Se determina parametrul de sarcina W:
0 678 =1.5-107

"E'R-B_226-10"-653-30-10°°
Se determina parametrul de material G:
G=a-E =2-10"%-2.26-10" =4520

Grosimea minima a filmului de lubrifiant rezulta:

h. =2.654-R-U" -G . "

By =2.654-6.53:107-(1.23-107 "7 - 4520°% . (1.5-10 )
Rezulta: 4, =0.50-10°m = 0.50m .

Parametrul filmului A este :

Ae— 22176

0.2*+0.2°

0.13

Pentru aplicatia considerata regimul de ungere este unul partial EHD cu 4 =1.76

5.3. Efecte termice la ungerea in regim EHD

Relatiile stabilite anterior pentru grosimea minimd a filmului de lubrifiant sunt obtinute in ipoteza
mentinerii unei temperaturi constante a lubrifiantului in zona de contact — conditii izotermice.

La cresterea turatiei sau a véascozitatii, fenomenele de frecare internd in filmul de lubrifiant se
amplifica, avand drept consecintd o reducere a vascozitatii lubrifiantului din zona de intrare, ca
urmare a cresterilor de temperatura si, implicit, o scadere a grosimii filmului.

Drept urmare, in calculul filmului de lubrifiant se introduce un coeficient de corectie termica &, cu
valori mai mici decat 1. Detalii privind calculul coeficientului de corectie termica sunt date in [1,5].
Astfel, grosimea reald minima a filmului de lubrifiant, considerand si efectele termice, se obtine cu
relatia:

hmin,Th =Dy, hy (34)

min

3.6. Fenomenul de starvare

Relatiile utilizate pentru calculul grosimii filmului in regim EHD au fost obtinute in conditiile
alimentdrii abundente cu lubrifiant a contactului. in unele aplicatii practice, fie din cauza cantitatii
reduse de lubrifiant, fie din cauza vitezelor mari, punctul de la care incepe sa creascd presiunea in
zona de intrare se apropie mult de zona Hertziana. Cantitatea redusad de lubrifiant genereaza, astfel,
fenomenul de starvare, care determina reducerea grosimii filmului de lubrifiant [1,5].

In conditii de starvare, grosimea minima a filmului de lubrifiant se reduce fatd de conditiile teoretice
ale unei alimentari abundente cu lubrifiant. In aplicatiile practice se determind un coeficient de
reducere a filmului de lubrifiant cauzat de starvare J¢<I.

Astfel, la turatii ridicate, atat efectele termice cat si fenomenul de starvare pot sa apard, grosimea
efectiva a filmului de lubrifiant fiind corectata cu ambii factori ( termic si de starvare):

h =@Th 'QS 'hmin (35)

‘min,efectiv
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Se recomanda ca, pentru un contact liniar dat si pentru conditii de functionare impuse specifice unui
regim de ungere EHD, sa se calculeze grosimea minima a filmului de lubrifiant in conditii isotermice
(utilizand una din relatiile prezentate in Tabelul 1), dupa care sa se determine factorii de corectie
termicd §i de starvare. Grosimea efectivd minimd a filmului de lubrifiant se obtine cu relatia (35),
prin includerea celor doi factori de corectie (termica si de starvare).
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CURSUL 11 TRIBOLOGIE

REGIMUL DE UNGERE ELASTOHIDRODINAMIC
PENTRU CONTACTUL PUNCTUAL

1. Determinarea grosimii filmului de lubrifiant in conditii izotermice. Relatiile Hamrock-
Dowson

In principiu, metodologia de rezolvare a contactului punctual lubrifiat este similard cu metodologia
utilizatd la contactul liniar. Rezolvarea ecuatiei Reynolds este mai dificila din cauza curgerilor
laterale, care nu mai pot fi neglijate. Prin urmare, in studiul regimului de ungere EHD, pentru un

contact punctual, se pleaca de la ecuatia Reynolds pentru curgerea bidirectionala:

3 3
g ph_@ +£ ph_@ =12~£(p-h'vx)+12~i(p'h'vy) (1)
&\* on &) ' n @ 25 @
v;, +V
undev, :W%, vy, :%, acestea reprezentand vitezele periferice medii pe directia de

rostogolire (Ox), respectiv, pe directie laterald (Oy). In figura 1 sunt prezentate elementele

geometrice, directia de rostogolire si cea transversala precum coordonatele atasate elipsei de contact.

Directia transversala

Sarcina Q

Corpul 1

Corpul 2

Elipsa de contact

Fig. 1 Elemente geometrice specifice contactului punctual in miscare de rostogolire
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Ca si la contactul liniar, contactul dintre cele doua corpuri (1) si (2) poate fi echivalat cu un contact
dintre un corp de revolutie echivalent si un plan, corpul echivalent avand, in punctul de contact,
razele de curbura echivalente R, si R, , date de relatiile:

1 1 1 1 1 1

Rx - Rlx RZx ’ Ry - R]y RZ

¥
Ipotezele de lucru:
- Luarea in considerare a deformatiilor elastice a corpurilor in contact;

- Luarea in considerare a variatiei vascozitatii cu presiunea. Pentru vascozitate, se utilizeaza
relatia lui Barus (=7, -¢%?);
- Luarea in considerare a variatiei densitatii lubrifiantului cu presiunea. Pentru variatia

06-p

+———— |, unde p este
1+17-p

densitatii cu presiunea se utilizeaza relatia lui Dowson p = p, -(]

presiunea de contact.

Considerarea temperaturii constante la zona de contact ( regim de lubrificatie izotermic);

Sub actiunea sarcinii normale Q, cele doua corpuri se deformeaza elastic, iar distanta pe verticala
dintre doua puncte situate pe suprafetele deformate /(x.y) este identica cu distanta similard dintre
corpul echivalent si plan si se determind cu o relatie similara ca la contactul liniar, considerand

suplimentar si directia transversala:
h(x,y)z h, +S(x,y)+w(x,y) 2)
unde:
- hp este grosimea filmului In zona centrala;
- S(x,y) reprezinta separarea geometricd a celor doua corpuri;
- w(x,y) reprezintd deformatia elastica.

Separarea geometricd S(x,y) este aproximata cu relatia:

2 2

X
S(xy)=g+ 2yR 3)
x y

Deformatia elastica, stabilita in ipoteza corpurilor perfect elastice, omogene si izotrope are expresia:

T T p(s.¢)-dg-dg
2 2

e J(x= £ +(v-¢)

unde p(&,¢ ) reprezintd presiunea intr-un punct de coordonate (£,¢) din zona de contact [1,2].

“4)

2
Wixy)=

Rezolvarea analitica a ecuatiei (1), In conditiile stabilite mai sus, nu este posibila. Diversele rezolvari

numerice [ 1], pentru conditii izotermice, precum si numeroasele determinari experimentale efectuate
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prin interferometrie optica au pus in evidentd prezenta unui platou central, cu grosimea filmului Ay,

si a unei stranguliri in forma de “potcoava, situatd in zona de iesire din contact cu grosimea

filmului A,,;,, conform figurii 2 [2, 3,4].

Intrarea lubrifiantului
in contact

Presiunea generata
in filmul EHD

' Zona platoului
central

Zona de cavitatie

lesirea lubrifiantului
din contact

. X

Zona de strangulare
in forma de "potcoava”

Fig. 2 Configuratia contactului punctual in regim de ungere EHD [3]
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Metoda interferometriei optice este prezentatd schematic in figura 3. In principiu, contactul dintre un
disc de sticla sau de safir, acoperit cu un strat semi reflectant este vizualizat printr-un microscop.
Franjurile de interferenta a luminii in straturile de grosimi diferite ale filmului de Iubrifiant dau
informatii asupra variatiei grosimii filmului in zona de contact, functie de lungimea de unda a luminii
folosite. Discul este pus Tn miscare de rotatie realizand in zona de contact cu bila o viteza tangentiala
v;. Bila executa o miscare de rotatie fatd de axa proprie astfel incat, in zona contactului realizeaza o
viteza tangentiala v,. Contactul dintre bila si disc este lubrifiat. Bila este apédsata pe disc cu o
anumita fortd normald Q. Functie de viteze, de Incarcare si de lubrifiant se pot obtine diverse
imagini ale franjurilor de interferenta si, implicit, se pot determina grosimile de film EHD obtinute,

in raport cu nuantele de culori ( fig. 3 b).
Raza de lumina incidenta

Raza reflectata

o

H Microscop
Ty 0,1
L | — 0,2

Disc transparent cu
strat semi reflectant

\ /) |§

(=]
(4]
Film thickness in pm

Forta normala Viteza unghiulara e
de contact o doaulun 100 pm Contact 0,8
=S oultet 0,9

a) b)

Fig. 3 Schema de principiu pentru interferometrie optica in ungerea EHD —a si modul de interpretare

a grosimii filmului 1n functie de nuantele de culoare ale franjurilor de interferenta -b

Numeroase rezolvari numerice facute de Cameron si Gohar (1966), de Cheng (1970), de Hamrock
si Dowson (1977) [1,3,4] , dar si mai recent, precum s$i numeroase masuritori interferometrice
realizate au permis stabilirea unor relatii de calcul pentru cele doua grosimi ale filmului de lubrifiant
hy si hy, utile pentru aplicatiile practice.

Dintre acestea, solutiile obfinute de Hamrock si Dowson (1977) stabilesc grosimea minima si
centrald a filmului Intr-un contact punctual, alimentat din abundentd cu lubrifiant, In conditii
izotermice. Aceste solutii sunt cel mai des utilizate in aplicatiile practice. Modelul de calcul numeric

utilizat de Hamrock — Dowson este prezentat pe larg in [1].
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Pe baza analizarii rezultatelor numerice, Hamrock si Dowson au obtinut urméatoarele relatii pentru
grosimea minima si pentru grosimea centralad a filmului de lubrifiant, intr-un contact eliptic EHD, cu

alimentare abundenti de lubrifiant si in conditii izotermice:
By =3.63-R_ U .G 0 (1= g0 5)
hy=2.69-R, -U""-G"® .0 .(1-0.61-¢ ) ©6)
unde:

. i ) .V
U este parametrul de viteza, definit de relatia: U = —20' 2 ;

- Veste viteza medie, definita de relatia: V' = ,/vxz +v y2 ;

- vitezele v, si v, sunt vitezele medii pe cele doud directii i se calculeaza cu relatiile:

Vie TVo, Vipy tVa,
v, = , Vv, =

* 2 ! 2

b

- G este parametrul de material, definit de relatia: G=«a-E';

0

- W este parametrul de sarcind, definit de relatia: W = TR ;

a . o Y .
- k:Z , raportul semiaxelor elipsei de contact. Pentru  simplificarea  calculului,  raportul

semiaxelor elipsei de contact poate fi exprimat si cu relatia [1]:

k=1.03- LA 7
=103 2 ™)

Analiza relatiilor (5) si (6) permite sa se faca urmatoarele aprecieri:

1. Grosimea minimd a filmului de lubrifiant depinde, in cea mai mare masura, de parametrul de
vitezd, h,,, oc U%® . Pentru o geometrie datd si pentru materiale impuse, parametrul de viteza se
modifica doar prin produsul (77-V"). Prin urmare, cresterea grosimii filmului de lubrifiant se
poate realiza, practic, prin cresterea vitezei sau prin cresterea vascozitatii lubrifiantului.
Parametrul de viteza U are valori uzuale cuprinse in intervalul 707> — 107,

2. Grosimea minimi a filmului depinde in micd misurd de incircare, h_ oc W """ . Astfel, spre
exemplu, la cresterea sarcinii cu 100%, grosimea minimd se reduce doar cu 5 %. Parametrul de
sarcina W are valori uzuale cuprinse in intervalul /07 — 107,

3. Grosimea minimd a filmului este dependentd de parametrul de material, conform
relatiei: b oc G*¥.

4. Grosimea centrala a filmului de lubrifiant, kg, este mai mare decat grosimea minimd, cu

aproximativ (20 — 30)%.
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2. Delimitarea regimurilor de ungere pentru contacte punctuale

Si in cazul contactului punctual apare necesara evidentierea celor patru regimuri de ungere: (IVR) ,
(PVR) , (IVE) si (PVE-EHD) , relatiile de calcul pentru grosimile de film fiind diferite. Problema
este mai complexa in cazul contactului punctual fiind necesara cate o diagrama pentru fiecare valoare
a parametrului k . Metodologia de determinare a regimurilor de ungere si a modului de construire a
hartilor cu regimurile de ungere sunt prezentate in [1]

In cele ce urmeaza se prezinta relatiile utile pentru determinarea filmului de lubrifiant in cele patru
regimuri de ungere.

Pentru contactul punctual , parametrii g, , gy $i gy au urmatoarele expresii :

8

g =Ww>uU~ (8)

g, =GW .U~ ©)

g, =hm—in-W2 U™ (10)
R

X

In cazul contactului punctual , relatia dintre parametrii definiti mai sus este :
g =C-g/ gl flk) (11
unde C, m, n si f(k) depind de regimul de ungere.
Relatiile (10) si (11) particularizate pentru cele patru regimuri permit determinarea grosimii minime
a filmului de lubrifiant [1].
a) Regimul IVR:

2

5

0.131- arctg[i] +1.683

hmin :128U2 'W72 K* . * (12)
(1+2-k7)
« R
unde K" =— ;
RX
b) Regim PVR:
2
hyin =1.66-R, -(U-G)E ,[1+€70.68~k:| (3
¢) Regim IVE:
h, =324-R_-U.w* ‘[1—0.85'670‘3”(] (14)
d) Regim PVE sau EHD:
h, =342-R, LU0 GO 0076 _[1 —6_0‘68"‘] s

Ultima relatie pentru h,,;, se apropie foarte mult de relatia lui Hamrock si Dowson - relatia (5) .
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3. Fenomenele termice si de starvare in contactele punctuale

In conformitate cu relatiile (5) si (6), grosimea minimi si cea centrala ale filmului de lubrifiant cresc

odatd cu cresterea vitezei si a vascozitatii lubrifiantului. Peste anumite limite ale parametrului de
viteza U (la rulmenti pentru U > ] 071", atat efectele termice, cat si fenomenul de starvare duc la

scaderea grosimii filmului de lubrifiant. Efectele termice au la baza frecarile in stratul de lubrifiant
si contribuie la reducerea grosimii filmului prin factorul de corectie termicd &, la cresterea
turatiei si a vascozitatii lubrifiantului.

Fenomenul de starvare se bazeaza, n esentd, pe o alimentare insuficientd a contactului cu lubrifiant.
Subalimentarea cu lubrifiant poate sa apara fie din cauza unei cantitati reduse de lubrifiant in
contact, fie din cauza insuficientei refaceri a urmei unui contact repetat, de genul celui intalnit la
rulmenti. In ultimul caz, este vorba de fenomenul de “starvare cinematica” [4,5]. Astfel, pe o cale de
rulare a unui rulment cu bile, la cresterea turatiei rulmentului, timpul dintre doua treceri succesive ale
bilelor peste un acelasi punct de pe calea de rulare este atit de redus, Incat nu mai este posibil sa se
refacd urma lasatd de bila anterioara in stratul de lubrifiant. Prin urmare, desi existd suficient
lubrifiant pe partile laterale ale urmei bilelor, in zona de intrare In contact a bilelor cu calea de rulare,
cantitatea de lubrifiant este redusa si apare fenomenul de starvare cinematica. Astfel, la turatii

ridicate ale rulmentilor este necesar a se evalua efectul de starvare si a se determina factorul de

reducere a filmului de lubrifiant & . De asemenea, turatiile ridicate impun si determinarea
factorului de corectie termica &, .

In final, grosimea efectivd minima a filmului de lubrifiant se determina cu urmatoarea relatie:
hmin_cff = hmin '@Th ‘@s (16)

4. Parametrul de ungere A
Ca si in cazul contactelor liniare, grosimea minima a filmului de lubrifiant se raporteaza la
rugozitatea compusa a celor doua suprafete in contact rezultand un parametru de ungere A cu largi
implicatii asupra durabilitatii cuplei .
Relatia parametrului de ungere A este :

P (17)

JR.+ R,
unde R, si R, reprezinta abaterile medii patratice ale indlfimilor rugozitatilor pe cele doua

suprafete in contact.
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Se admite ca pentru A > 3 regimul de ungere este cu film complet de lubrifiant , pentru A = (1...3)
regimul de ungere este partial EHD si pentru A < 1 regimul este limita [4] .

In cazul rulmentilor, durabilitatea efectiva creste de peste (2-3) ori fatd de durabilitatea de catalog
pentru cazul in care regimul de ungere este complet EHD (A > 3) . Durabilitati ridicate se pot obtine

sipentru A = 1,5...3.[4,6]

Aplicatia 1

Calculul filmului de lubrifiant intr-un rulment radial cu bile

Se considera rulmentul radial cu bile 6206 cu urmatoarele caracteristici geometrice :
Diametrul interior d = 30 mm ; diametrul exterior D = 62 mm ; Diametrul bilelor D,, = 9.525
mm ; Forta radiala F, = 1000 N ; Numarul de bile Z = 8 ; conformititile pe ciile de rulare f; =
f. = 0.515 ; diametrul mediu al rulmentului d;,, =46 mm , dm=(d+D)/2 .

Daca rulmentul este uns cu uleiul H25 EP si functioneaza la turatia 5000 rot/min sa se
determine grosimea minima a filmului de lubrifiant pentru bila cea mai incarcata si
parametrul de ungere A. Abaterile medii patratice ale rugozitatilor pe calea de rulare

R, =R, =0.1um iar pe suprafata bilelor R, =0.03um . Se considera temperatura de lucru

50 °C uleiul avind urmitoarele caracteristici : 7, =0.020Pa-s ; «=1.8-10"Pa"'.

Rezolvare
Calculul se face diferentiat pentru contactul bila-cale de rulare exterioara si bila-cale de rulare
interioara conform.

(i) Contactul dintre bile si calea de rulare exterioara

Pentru bila cea mai Incarcata dintr-un rulment radial cu bile, sarcina maxima va fi :

437-F,
Qmax - 7

Rezulta: Qmax = 546,25 N

(18)
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Diametrul medin dm =(D+d)/2

Jocul diametral Gr = dee - dci -2Dw

Fig. 4 Elemente geometrice si distributia sarcinii pe bilele unui rulment radial cu bile

Raza de curburi echivalenta pe directia de rostogolire Ry este data de relatia :

1 2 2 2 2

R. D, d,+D, 9525 46+9.525

X w

Rezultd R, =57-10"m .
Raza de curbura pe directia transversald R, este data de relatia :

1 2 1 2 1

R D, f-D. 9525 0515-9.525

y

Rezultd R, =163-107m .
Raportul semiaxelor elipselor de contact este data de relatia (7.148) :

R 0.64 163-10° 0.64
k=1.03-(R—yJ k=1.o3-(WJ =9.34

X

.....

alunecarilor, atat pentru calea de rulare exterioara cat si pentru calea de rulare interioara .

2
yo=v = E [ Pe| | n o5 76™
30 d 4 s

m

Detalii privind calculul vitezelor tangentiale intr-un rulment cu bile sunt prezentate in [4].

Calculul parametrilor U, G i W :

. vV, +V,

0° .

Use 2o 008376 _g6300
E R,  23-10"-57-10

X

G=a-E =18-10"%-23-10"" = 4140
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_ O _ 546.25 _88.10°

o TR T 25000 (5.7:10°)

Calculul grosimii filmului .

— pentru contactul cu incarcarea maxima rezultd din formula (5) :

0.076 [

By, =3.63:57-107(9.63.10" ) . 4140 . (3.8.10° )" - ***]= 0.33-10*m
h... =0.33um
Parametrul filmului A in zona cu Incarcare maxima rezulta :

0.33

) VI0.1) +(0.03) | )

Daci se neglijeaza efectele termice si de starvare, regimul de ungere este cu film continuu de

lubrifiant. Daca se considera si efectele termice si starvarea, grosimea minima se reduce la valoarea

de 0,26 iar parametrul de ungere va fi de aprox. 2,5

(ii) Contactul dintre bile si calea de rulare interioara

Pentru bila cea mai incarcatd sarcina maxima va fi Q,,, = 546N.
Raza de curburi pe directia de miscare:
12, 2 2. 2
R. D, d,—-D, 9525 46-9.525

Rezultd R =3.77-10"m .

Raza de curburi pe directie transversala :

1 2 1 2 1

R D, f-D, 9525 0515-9.525

y

Rezultd R, =2163.5-107m ;

Raportul semiaxelor elipselor de contact :
0.64
k=1.03- 163.5 =115
3.77

Calculul parametrilor U, G, W :

002576y om,
23-10"-3.77-10

G=4140;

W= 246,25 =1.6-10"

2.3-10"-(3.77-107 ]

Grosimea minima a filmului in conditii izotermice , rezulta :
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by, =3.63-3.77-107°-(1.35-107° . 4140°% (1.6 107 )" - e 0¢519]
Rezulta 7 =0.28-10 = 0.28m .
1 0.28 _
J0.17 +(0.037

In acest caz regimul de ungere este mixt sau partial EHD. Daci se consideri si efectele termice si

Parametrul de ungere A rezulta :

starvarea, grosimea minima se reduce la valoarea de 0,24 iar parametrul de ungere va fi de aprox.
2,3. Pe ansamblul celor doua contacte, interior §i exterior, parametrul de ungere A variaza in limitele
(2,3-2,5) fapt ce sugereaza un regim de ungere mixt, apropiat de un regim cu film continuu de
lubrifiant.
In cazul ungerii rulmentilor Firma SKF [6] recomandi alegerea véscozitatii optime a uleiului in
functie de diametrul mediu al rulmentului si de turatia la care lucreaza rulmentul. Astfel, conform
diagramei SKF din fig. 5 se alege vascozitatea recomandata pentru rulmentul considerat.
Daca se utilizeaza un lubrifiant cu alta viscozitate v SKF [6] recomanda utilizarea unui raport intre
vascozitatea utilizata si vascozitatea optima k = VL . Functie de valoarea lui k apar urmatoarele

1
regimuri de ungere in rulmenti:
- k<0,1 regimul de ungere este limita;
- 0,1<k<4 regimul de ungere este mixt;
- k>4 regimul de ungere este cu film continuu de lubrifiant.

O reprezentare sugestiva este prezentata de SKF in fig. 6 [6].
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Vascozitatea optima v, [mmg/s
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Fig. 5 Alegerea vascozitatii optime dupa metodologia SKF [6]

Regim de ungere limita Regim de ungere mixt

Se irecomanda aditvi EP

l T L

01 10 40 k
Conditii de ungere

Procent de contact pe rugozitati ‘

100 0
= ———— i
Sarcina p:e]uata pe rugozitati (%) | Sarcina preluata prin film de lubrifiant (%)

[J] Procent de contact pe film de lubrifiant 1?0

Fig. 6 Variatia regimurilor de ungere in functie de raportul vascozitatilor k [6]
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Pentru Aplicatia 1 vascozitatea recomandati de SKF este de aprox. 7,5 mm?”/s. Se determina

vascozitatea cinematica a uleiului cu relatia v = T Considerand densitatea uleiului p = 850 kg/m’
P

rezultd v=23,5 mm?”/s. Rezultd valoarea raportul dintre vascozitatea utilizata v si viscozitatea optima
vy de 3,13 (k=23,5/7,5=3,13). Pentru aceasta valoare a raportului £, din figura 6, rezulta
conditii de ungere mixta cu procent majoritar de film de lubrifiant in contact.

Prin urmare, metodologia de evaluare a regimului de ungere utilizdnd parametrul A corespunde in
mare masura cu metodologia de evaluare a regimului de ungere pe baza raportului celor doua

vascozitati k conform SKF.
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CURSUL 12 TRIBOLOGIE

UZAREA IN CUPLELE DE FRECARE

Conform unei definitii din 1968 uzarea constituie procesul de "pierdere progresiva de material de pe
suprafetele a doua elemente in contact, aflate in miscare relativa". Desi marea majoritate a proceselor
de uzare se realizeaza cu "pierdere progresiva de material de pe suprafetele in contact”" exista si unele
fenomene de uzare ce nu se manifesta "progresiv" ci dupa epuizarea unei "rezerve de durabilitate"
(oboseala de contact) precum si fenomene de uzare ce nu conduc la pierdere de material ci numai la
modificari ale unor parametri de suprafata (brinelare, decolorare, patare etc.) .

Din aceste motive consideram ca uzarea poate fi definitd ca o "modificare ireversibila" a
suprafetelor cuplelor de frecare in procesul de functionare . Modificarea poate consta in pierderi de
material, schimbari ale structurii la suprafatd sau in substrat, schimbari ale duritatii si ale aspectului
exterior, aparitia si dezvoltarea unor defecte in substrat ce pot sau nu sa ajunga la suprafata etc.

In limba romana existd doud cuvinte ce, uneori, se confundi: uzarea ca proces si uzura ca rezultat

al acestui proces [1].

1.TIPURI DE UZARE

Literatura de specialitate prezintd diverse moduri de clasificare a proceselor de uzare. Astfel,

profesorul Stachowiak [2] in volumul pune in evidentd urmatoarele 6 tipuri de uzare:

Uzarea abraziva, de eroziune si de cavitatie;
Uzarea adeziva
Uzarea de oboseala de contact

Coroziunea de fretaj

ok w b=

Procese de uzare minore: uzarea prin topire in zona de contact, uzarea prin
ciupituri electrice, uzarea de impact;

6 Uzarea materialelor nemetalice: polimeri, materiale compozite, materiale ceramic.
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In [3] autorii prezintd o clasificare originald a tipurilor de uzare luand in considerare, pe langa
procesele fizico chimice din cupla de frecare §i miscarile care au loc. In Fig. 1 este prezentata o

schema general incluzand diversele tipuri de uzare dupa [3].

O clasificare mai veche a uzarilor o face Burwell in 1957 cand stabileste 4 tipuri de baza de uzare:
uzarea adezivi, uzarea abraziva, oboseala de suprafata, si uzarea de coroziune. in plus, el mai
introduce o categorie de “tipuri minore de uzare” in care sunt incluse eroziunea si cavitatia [4].

Profesorul Dan Pavelescu prezintd in [4], pe langa cele patru tipuri fundamentale de uzare
(adeziunea, abraziunea,oboseala de contact si coroziunea) si alte tipuri de uzare derivate sau cu
caracter particular.

In Tabelul 1 este prezentati clasificarea tipurilor fundamentale de uzare propusi de
profesorul Pavelescu cu diversele cuple de frecare in care se dezvoltd aceste tipuri de uzare. In
Tabelul 2 este prezentata clasificarea tipurilor particulare de uzare propusd de profesorul
Pavelescu, cu diversele cuple de frecare in care se dezvolta tipurile de uzare.

in functionarea cuplelor de frecare se intdlnesc, adesea, mai multe tipuri de uzare. Astfel,
daci la inceput se dezvoltd uzura adeziva, particulele ce rezultd pot constitui, in urmatoarea etapa,
material abraziv interpus intre suprafetele in contact. De asemenea, pe flancurile dintilor angrenajelor
predomind adeziunea si oboseala de contact dar daca uleiul este contaminat cu particule abrazive,

apare si uzarea de abraziune pe flancurile dintilor.

» In functie de comportamentul global (aspect macroscopic si empiric)

)

Usoara  Severa Catastrofald
» In functie de tipul de solicitare (aspect rehmologic, Siebel 1938)

— é)\% £8 e g 2

Alunecare Riulare Oscilare (fietting) Impact Erodare Cavitatie
» In functie de tipul de interactiune (aspect microscopic)

=¥ 8y =2 i

Abraziune Adeziune Oboseala Tribochimicd (coroziva)
» In functie de procesul fizic

| | ||

Schimbarea  Deformare Fisurare  Pierdere de  Transfer de
fazei plastica material (uzurd) material

Fig. 1 Clasificarea tipurilor de uzare (dupa Denape J et al.) [3]
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O clasificare mai veche a uzérilor o face Burwell in 1957 cand stabileste 4 tipuri de baza de uzare:
uzarea adezivia, uzarea abraziva, oboseala de suprafata, si uzarea de coroziune [4].

In plus , el mai introduce o categorie de “tipuri minore de uzare” in care sunt incluse
eroziunea si cavitatia . Profesorul Dan Pavelescu prezinta in [4 ] pe langa cele patru tipuri
fundamentale de uzare (adeziunea, abraziunea,oboseala de contact si coroziunea) si alte tipuri de
uzare derivate sau cu caracter particular. In tabelul 1 este prezentati clasificarea tipurilor
fundamentale de uzare propusa de profesorul Pavelescu cu diversele cuple de frecare in care se
dezvolta tipurile de uzare. In Tabelul 2 este prezentatd clasificarea tipurilor particulare de uzare
propusa de profesorul Pavelescu, cu diversele cuple de frecare in care se dezvolta tipurile de uzare.

In functionarea cuplelor de frecare se intdlnesc, adesea, mai multe tipuri de uzare. Astfel,
daca la inceput se dezvolta uzura adeziva, particulele ce rezulta pot constitui, in urmatoarea etapa,
material abraziv interpus intre suprafetele in contact. De asemenea, pe flancurile dintilor angrenajelor
predomina adeziunea si oboseala de contact dar dacd uleiul este contaminat cu particule abrazive,

apare si uzarea de abraziune pe flancurile dintilor.

Tabelul 1. Tipuri fundamentale de uzare

Tipuri de uzare Natura uzarii Cuple de frecare afectate de aceste
tipuri de uzare

A. Tipuri fundamentale de uzare

1. Uzarea adeziva Mecanica asamblari demontabile
Metalurgica fus-cuzinet
Termica

[ ]

[ ]

e angrenaje

e ghidaje

e cilindru-segmenti

e scule agchietoare

e camad-tachet

2. Uzarea abraziva | Mecanicd e suprafete active ale utilajelor din mediu
abraziv (brdzdare, sape de foraj, palete,
transportoare etc.)

e cuple ce lucreazd 1n mediu deschis
(angrenaje, lanturi, rulmenti etc.)

e cuple insuficient protejate (cilindru-
segmenti, rulmenti, angrenaje, ghidaje

etc.)
3.Uzarea prin Mecanica e Cuple de clasa I si a II-a cu solicitari de
oboseala de contact contact ciclice (rulmenti, angrenaje,

suruburi cu bile, ghidaje cu role, cama-
tachet etc.).

Mecanica e Cuple de clasa I sl a Il-a puternic
Termomecanica solicitate si functionand in conditii uscate
cu importante efecte termice (bandaj de
roatd-gind, angrenaje) .
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4. Uzarea de

Chimica

Cuple supuse agentilor chimici (acizi) sau

coroziune cele supuse lubrifiantului degradat sau
4.1.Coroziunea contaminat cu apa .

chimica e Cuple neprotejate fatd de oxigenul si
vaporii de apa din atmosfera .

4.2. Chimica e Cuple de frecare unde stratul de oxizi

Tribocoroziunea Mecanica format se distruge treptat prin efecte
mecanice §i coroziunea progreseaza
(lagére, ghidaje, cilindru-segmenti etc.)

4.3. Coroziunea de Chimica e Cuple de frecare supuse coroziunii cu

fretaj Mecanica migcdri de micd amplitudine (rulmenti,
caneluri, asamblari filetate etc. )

4.4. Coroziunea Electrochimica e Cuple unse aflate sub actiunea curentului

galvanica electric (rulmenti, angrenaje , lagire de
alunecare)

4.5. Ciupirea Electrica e Cuple pe suprafata cdrora se produc

electrica descarcari electrice (roti-sind, rulmenti
etc.)

4.6. Biocoroziune Biochimica e Cuple aflate sub actiunea lichidelor de

racire-ungere  degradate
magini-unelte, conducte etc.)

(ghidaje la

Tabelul 2. Tipuri particulare de uzare

B. Tipuri particulare de uzare

Cavitatia Mecanica e Suprafetele ce lucreazd in medii
fluide (palete de turbine, elicii, lagare
de alunecare, pompe etc.)

Uzarea de impact Mecanica e Cuple solicitate periodic de particule
dure (utilaje de maruntire, angrenaje
solicitate la soc etc.)

Uzarea prin cojire Mecanica ¢ Flancurile angrenajelor.

superficiala e Rulmenti .

e Came.

Uzarea prin rulare | Mecanica e Suprafete solicitate puternic cu

la rece deformare  plastici  (angrenaje,
rulmenti, cama-tachet etc.)

Uzarea prin Mecanica e Flancurile unor angrenaje puternic

incretire solicitate

Uzarea prin Mecanica e Cuple puternic solicitate (rulmenti,

brinelare angrenaje)

Uzarea prin
fisurare termo-
mecanica

Termo-mecanica

Fisurari 1n procesele de rectificare.
Fisurari 1n wurma tratamentelor
termice si accentuate de solicitari
mecanice.

decolorare (patare)

Uzarea prin Termica e Suprafete la cuple ce prezinta

deformare la cald Mecanica deformatii plastice ca urmare a
solicitarilor si a cresterilor locale ale
temperaturii .

Uzarea prin Termica e Cuple de frecare supraincilzite

(camasi de cilindru, segmenti, discuri
de frana, flancuri de angrenaje etc.) .
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2. UZAREA DE ADEZIUNE

Cand doua suprafete sunt in contact direct, la nivelul varfurilor rugozitatilor intervin energiile
de suprafata ale celor doud materiale. Energia libera a unei suprafete solide este o energie
termodinamica reversibila capabila sa "lipeascad" acea suprafata de o noud suprafata. Simultan, pentru
doua suprafete in contact apare o energie termodinamica diferitd de suma energiilor celor doua
suprafete. Daca e, si e, sunt energiile libere pentru cele doud suprafete iar e, » este energia celor doud
suprafete in contact, atunci, energia de adeziune rezultd din relatia:

Ae=e +e,—e, (1)

Aceasta energie este cunoscuta sub numele de energie termodinamica de adeziune [1].

Daca suprafetele se deplaseaza reciproc si sunt incarcate, la nivelul varfurilor rugozitatilor se

dezvoltd suplimentar si o energie mecanica.

Energia se transforma in caldurd iar temperatura rezultatd poate atinge local valori ridicate

capabile sa contribuie la formarea de microjonctiuni, fig. 2.

Forta tangentiala Ft

Forta de apasare Q
Viteza de alunecare ‘
* \m/\“"/\/\*L

Desprinderi de material

Micro jonctiun (Uzare adeziva severa)

Fig. 2 Formarea si ruperea micro jonctiunilor [3]

In functie de rezistenta la forfecare a micro jonctiunilor pot apare doui situatii distincte:
a) Tensiunea de forfecare a micro jonctiunilor t; este mai mica decat limita de forfecare a
varfurilor rugozitatilor (tg Tr):
7, <tplc)) )
In acest caz uzura adeziva este redusa .

b) Tensiunea de forfecare a micro jonctiunilor este mai mare decét limita de forfecare a unuia

dintre cele doua materiale In contact
(e Tfl(sz) 3)

In acest caz se produce un transfer de material de pe o suprafati pe cealaltd, prin smulgere de
material, asa cum se poate vedea in Fig. 2 . De regula transferul se face de la materialul mai moale la

cel mai dur.
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Daca varianta a) produce o uzare adeziva blanda, varianta b) poate produce un gripaj

incipient sau un gripaj total, atunci cand cupla se blocheaza.

2.1. Legile uzarii adezive

Pentru a se pune 1in evidentd legiatura dintre volumul de material uzat si  principalii
parametri care influenteazd acest volum se pot utiliza diverse modele bazate pe desprinderi de
material la nivelul varfurilor de rugozitate. Un model simplificat este prezentat in [1].

Pentru aplicatiile practice se utilizeaza urmatoarea relatie generald a volumului de material uzat;
0
V=K, —-L 4
“ HB @

unde K,q este un coeficient adimensional de uzurd cu valori cuprinse in intervalul ( 107 +107"),
functie de natura  materialelor in contact, Q este sarcina normald pe suprafata de contact a cuplei
de frecare in N, HB este duritatea materialului mai moale din cupla de frecare exprimati in N/mm?
iar L este lungimea de frecare exprimatd in mm. Din relatia (4) rezultd volumul de material uzat in
mm’. Relatia (4) permite stabilirea urmtoarelor trei legi de baza a uzarii adezive:

1. Volumul de material uzat este proportional cu lungimea de frecare (L);

2. Volumul de material uzat este proportional cu sarcina aplicata cuplei de frecare (Q);

3. Volumul de material uzat este invers proportional cu duritatea materialului mai moale (HB).

2.2. Metode de reducere a uzarii adezive

Reducerea uzarii adezive si in special a uzarii adezive de tip gripaj se realizeaza printr-o serie
de actiuni vizand: materialele cuplelor de frecare, ungerea cuplelor de frecare, introducerea aditivilor
de extrema presiune, racirea cuplei.

a) Alegerea corecta a materialelor ce formeaza cupla de frecare

Materialele utilizate in cuplele de frecare au tendinte diferite de a forma micro jonctiuni. Din
acest punct de vedere cuplurile de materiale au un caracter antagonist (tendinta pronuntatd de
formare a micro jonctiunilor) si caracter neantagonist (la care lipseste tendinta de formare a micro
jonctiunilor). Intre cele doud categorii extreme existd si combinatii cu caracter antagonist mai slab
sau mai pronuntat. In tabelul 3 se indica principalele cuple de materiale functie de caracterul

neantagonist sau antagonist al acestora.
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Tabelul 3. Compatibilitatea energetica a diverselor materiale

Cupluri de materiale Gradul de compatibilitate Comportarea la frecare si
uzare
gg-gf) Neantagoniste ® Frecare buna .
Pb-Ni ® Lipsa tendintei de aliere . ® Usoara uzare de adeziune cu
Pb-Fe ® Solubilitate  solida  foarte forfecare rapidd a micro
Al-In slaba . jonctiunilor .
Cr-Sn ® Incompatibilitate din punct de | ® Coeficient de frecare mic .
Ag-Fe vedere metalurgic.
Ag-Cr
Pb-Mo ..
e F tabila .

Sn-Fe Slab caracter antagonist recare acc.ep‘ abria 5
Ag-Mo ® Solubilitatea solid slabi . ¢ Uzare adezivd moderatd.
Cu-W ® (Coeficient de frecare
Fe-Zr moderat .
Sn-Al
Pb-Ag . ® Frecare necorespunzatoare .
Sn-Co Pronuntat caracter antagonist
Sn-Cu . e s ® Uzare adeziva severd |,
Al-Mo ® Solubilitate solida p.ar‘;lala . gripaj .
Ag-Cu ® Formare de compusi metalici. | ¢ Coeficient de frecare ridicat
Cu-Fe
Pb-Sn ° L

. Incompatibile pentru frecare
Zn-Cr Antagonism total de alunecare .
Zn-Fe

R . s . ® Forme severe de uzare ¢

:i_g; ® Solubilitate solida completa . gripaj . v e "
Fe-Cr ® (oeficient de frecare ridicat
Fe-Fe
Ni-Cr
Cr-Cr
Ni-Ni

b) In conditii de presiuni ridicate si viteze mari de alunecare se utilizeaza lubrifiant aditivat
cu aditiv de extrema presiune (EP) (angrenaje cilindrice,conice,melcate,rulmenti puternic incarcati,
pompe cu roti dintate etc.) .

Aditivul de extrema presiune intrd in reactie cu suprafetele metalice la nivelul varfurilor
rugozitatilor, produsele de reactie avand o rezistentd redusi la frecare . In acelasi timp se produce o
"corodare" a varfurilor rugozitatilor , reducandu-se de fapt presiunea reald de contact .

Pe de alta parte, alegerea lubrifiantului trebuie facuta astfel incat sa creasca grosimea filmului
la nivelul cuplei si acest lucru este posibil prin cresterea vascozitatii .

c) Aspectele termice sunt importante in procesul de uzare de adeziune. Desi pe zone mici (la
nivelul varfurilor rugozitatilor) temperaturile instantanee pot atinge 500-700°C, temperatura medie a
cuplei, in general, nu depaseste 70-90°C. Tendinta de gripare, avand si un pronuntat caracter termic,
se va accentua la cresterea temperaturii cuplei.

In acest sens se recomandi utilizarea unor sisteme de preluare a cildurii, prin circulatie de
ulei sau prin ricire fortatd. In general, un criteriu eficient pentru evaluarea griparii il constituie

produsul PV, unde P este presiunea in zona contactului iar V este viteza de alunecare in zona de
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contact. De exemplu, pentru angrenaje limita de gripare exprimatd prin produsul PJV variaza intre
(PV)iimie = (1,5 — 4,5) GPa.m/s, functie de uleiul folosit si de temperatura.

In raport cu limitele produsului PV se poate stabili o temperatur criticd a baii de ulei corelati cu
vascozitatea uleiului. In Fig. 3 este prezentati o diagrama care permite delimitari privind dezvoltarea

griparii in angrenaj, functie de vascozitatea uleiului si de temperatura bdii de ulei [5].

170 g

* w&}q; -.:-'7- t = ttim‘ﬂ

160
180

140
130 4

L S ",-_.‘: g

/ i —_

48 €8 100 180 20 320 480 680

Vascozitatea cinematica (mm?/s )

Fig.3 Influenta temperaturii uleiului din baia de ulei asupra griparii [5]

In zona I, griparea se produce pentru valori PV mai mari de 4,5 GPa m/s, ceea ce inseamni ci
probabilitatea aparitiei unui defect de gripare este foarte mica.

In zona II, aparitia unui defect de gripare depinde foarte mult de conditiile de operare. In aceasti
zona caracteristicile lubrifiantului si conditiile de operare trebuie stiute cu precizie pentru a face
calcule exacte, iar aditivii lubrifiantului (presiune extrema si anti-uzurd) vor avea mare importanta in
evitarea defectelor de gripare.

In zona 111, griparea apare pentru valori PV mai mici de 1,5 GPa m/s. Folosirea uleiurilor de baza

fara aditivi corespunde unei gripari imediate in conditii normale de operare.

3. UZAREA DE ABRAZIUNE
Abraziunea este operatia mecanicd de 1indepartare a materialului de pe o suprafatd prin
aschiere sau micro aschiere. Acest proces poate fi produs in trei moduri diferite:

a) Prin aschierea suprafetei mai moi de catre varfurile de rugozitate ale suprafetei cu duritate

mai mare, fig. 4 ;
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[ == Direcia de alunecare

Micro aschiere

HB 2

Fig. 4 Uzare prin micro agchiere (HB1>HB2) [ 6]
b) Prin aschiere a uneia sau a ambelor suprafete de citre particule abrazive dure

(HB3>HBI1, HB3>HB?2) interpuse intre cele doua suprafete, fig. 5.

HB1

Particule abrazive

-

L

Urma de uzura
HB 2

Fig. 5 Uzare prin micro aschiere cu particule dure (HB3>HB1, HB3>HB2) [6]

¢) Prin agchierea unei suprafete in urma impactului cu particule dure sau dezvoltare de

micro fisuri in materialul lovit de particula abraziva, fig. 6.

Particule abrazive

Particula Unghiul de atac

2 . ?
abraziva \. .

Unghiul de atac
T Ty

Abraziune prin impact Micro fisuri

|

Fig. 6 Uzare de impact cu particule dure (uzare eroziva) [6]
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Primul caz de uzare se intalneste in cuplele de frecare unde exista diferente intre duritatile
celor doud elemente in contact (fus-cuzinet, melc-roata melcata, otel-materiale plastice etc.).

Al doilea caz de uzare se manifestad in tribosistemele de abraziune (cu miscare de alunecare
sau de rostogolire), iar particulele dure (cel de-al treilea element din cupld) poate avea diverse
proveniente :

- microaschii rezultate din uzarea de adeziune sau din uzarea abraziva din cazul a);
- particule dure existente in lubrifiantul contaminat;
- particule dure patrunse in cupla din cauza unei etansiri necorespunzatoare;

Nu toate particulele dure ce patrund in cupla de frecare, produc uzare abraziva. Astfel, daca
dimensiunile acestora sunt mai mici decat grosimile medii ale filmului de lubrifiant dintre cele doua
suprafete, procesul de abraziune nu mai are loc.

Uzarea de abraziune cu material interpus, cum mai este denumit cazul b) de uzare, se
intalneste aproape la toate cuplele de frecare (rulmenti, angrenaje, lagdre de alunecare, ghidaje) cu o
intensitate mai mare sau mai mica, in functie de gradul de contaminare al cuplei.

Existd insd cuple de frecare unde acest proces predomina (utilaje ce lucreazd in mediu
deschis, utilaje miniere, utilaje terasiere,utilaje din industria materialelor de constructii etc.) .

In sfarsit, abraziunea prezentatid schematic in fig.6, denumiti si abraziune de impact sau
eroziune, are o raspandire largd atdt in naturd (eroziunea solului, a stancilor etc.), cat mai ales in

cuplele de frecare specifice utilajelor agricole, miniere de foraj etc.

3.1. Factorii care influenteaza uzarea abraziva

Punerea in evidentd a factorilor care influenteaza uzarea abraziva se poate face printr-o
schemd simpla de aproximare a procesului de uzare abraziva. Modelul este prezentat in [1]. Si 1n
cazul uzdrii abrazive se obtine o relatie pentru volumul de material uzat similara ca la uzarea de

adeziune:
e Q)

In cazul uzarii abrazive valorile coeficientului de uzare abraziva K, difera de cele ale coeficientului
de uzare adeziva, avand valori de (10* — 10™), functie de natura materialelor in contact, de
duritatea lor si de duritatea materialului abraziv.

Cele trei legi fundamentale ale uzarii adezive se regdsesc si la uzarea abraziva :

a) Volumul de material uzat este direct proportional cu lungimea de frecare;

b) Volumul de material uzat este direct proportional cu sarcina de apasare;

¢) Volumul de material uzat este invers proportional cu duritatea materialului mai moale;
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In cazul abraziunii cu material interpus exista o interdependenta intre duritatea abrazivului (HB3) ,
duritatea suprafetei cuplei (HB1, HB2) si volumul de material uzat .
Aceasta interdependenta evidentiaza trei cazuri distincte:
a) un regim de uzare scazuta cand :
HBbraziv<HB1, HB2
b) un regim de tranzitie cand:
HBbraziv=HB1, HB2
) un regim cu uzare pronuntatad cand :
HBbraziv>HB1, HB2
In fig. 7 este prezentati o diagrami a variatiei volumului de material uzat in functie de raportul dintre

duritatea materialului uzat (HB1 sau HB2) si duritatea particulei abrazive (HB3) [1].

rc2
|
»<— Uzare redusa —

rc1
Uzare | Zonade
pronuntata *r tranzitie

Volumul de material uzat

|
|
|
|
|
|
|
|
|
;
|
!

1.5 2.0
. HBL(HB)
~ HB3

Fig. 7. Dependenta dintre volumul de material uzat si raportul duritatilor [1]
Pe baza acestei diagrame, una din principalele masuri de a reduce uzarea abraziva este de a creste
duritatea suprafetelor cuplelor de frecare (HB1 si HB2) cu aproximativ 30% peste duritatea
abrazivului (HB3):
HB1 (HB2)>1.30-HB3(HBbraziv) (6)

In cazul uzarii prin eroziune prezintd importantd valoarea unghiului de atac sub care este lovita
suprafata de catre particula abraziva. Astfel, la materiale ductile, uzura maxima se produce la un
unghi de atac de 30 grade in timp ce la materialele casante, uzura maxima se produce la un unghi de

atac de 90 grade, fig.8.
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. Viteza particulei abrazive
.

~a

Unghiul de atac ‘.,Z o~

Rata de
uzare

Rata de
uzare

Material casant

Material ductil ™
|

- i 80 - 90°
30 90°

Unghiul de at
Unghiul de atac ngniul ce atac

Fig. 8 Variatia ratei de uzura in functie de unghiul de atac si de natura

materialelor supuse uzarii de eroziune [5]

4. PARAMETRII CARACTERISTICI UZARII ADEZIVE SI ABRAZIVE

Analiza cantitativd a uzarilor de tip adeziv si abraziv se face pe baza unor parametri de uzare.
Principalii parametri de uzare utilizati sunt : uzura, viteza de uzare, lungimea de frecare, intensitatea
de uzare.

4.1.Uzura

Ca produs al fenomenului de uzare, uzura se poate aprecia cantitativ, in principal sub trei
marimi:

a) Uzura liniara Uy, , reprezintd adancimea stratului uzat, masurata cu instrumente diverse ,
functie de forma piesei . In general , uzura liniard nu este constanti pe toati suprafata in contact a
cuplei de frecare, fie din cauza distributiilor diferite de presiune , fie din cauza lungimii de frecare
diferite . Se masoara in mm sau chiar in microni.

b) Uzura volumetrica U, , reprezintd volumul de material indepértat prin uzare si se de-
termind atunci cand masurarea adancimii stratului uzat nu este posibild. Se masoara in mm’.

c¢) Uzura masica U, , reprezintd masa de material Indepartat prin uzare. Uzura masica poate
fi utilizatd relativ simplu, prin cantdrirea pieselor care compun cupla, inainte si dupd uzare. Se
masoara in mg.

Uzura mai poate fi determinata si indirect prin utilizarea unor metode de analiza a uleiului
contaminat cu particule abrazive. In acest sens se utilizeazd metoda magnetici (in cazul cuplelor de
frecare care contin materiale feroase), analiza spectroscopica, metoda ferografici sau metoda

trasorilor radioactivi.
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Metodele indirecte prezinta avantajul ca nu necesita oprirea utilajului, in schimb nu pot stabili
cu exactitate uzura produsa de fiecare cupla si suprafatd a cuplei din utilaj, analizele punand in
evidentd, mai pregnant, aspectele calitative ale uzurii.

4.2.Viteza de uzare

Urmadrind evolutia in timp a uzurii la nivelul unei cuple de frecare se constatd o curba caracteristica,

prezentata in fig. 9.

Uzura

Ulmita b

L2 wy=tg eesct

_L.,_?

Timpul de functionare

Fig. 9 Variatia in timp a uzurii adezive si abrazive

Prin definitie, viteza de uzare , reprezinta variatia uzurii in timp §i se exprima prin relatia:

=BT iga ™)

De pe diagrama din fig. 7 se constati ci viteza de uzare variazi in timp. Intr-o prima perioada
de timp (zona I), uzura are o crestere accentuata , cu o viteza de uzare mare. Aceasta este perioada de
rodaj pentru o cupld de frecare si poate dura de la zeci de minute pani la sute de ore . In aceastd
perioada au loc interactiuni la nivelul rugozitatilor cu obtinerea unor rugozitati minime .

Urmeaza o a doua zona (II), in care viteza de uzare este practic constantd (tangenta unghiului
o) si are valori reduse . Aceasta este perioada de functionare normala a cuplei de frecare si se poate
pe perioade de timp de zeci de ore pana la zeci de mii de ore .

Cea de-a treia perioada (II1) se caracterizeaza printr-o crestere pronuntata a vitezei de uzare si
intrarea cuplei intr-un regim de functionare periculos in care uzura poate duce la distrugerea cuplei
sau la perturbarea functionarii utilajului .

In functie de modul in care se estimeaza uzura , viteza de uzare se poate exprima in mm/ora ,

3« <
mm’/ord, mg/ora .

4.3. Lungimea de frecare
Pentru definirea lungimii de frecare se pleaca de la o cupld de frecare simpla , cupla disc-sabot pre-

zentata in
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Fig.10 Determinarea lungimii de frecare pentru o cupla de clasa a Ill-a

Daca se considera un punct A; situat pe suprafata sabotului, cand sabotul (1) este stationar, la
o rotatie completa a discului (2) acest punct va fi in contact direct cu toatd circumferinta discului.
Prin urmare, pentru acest punct, lungimea de frecare la o rotatie completa a discului este:

LOf(Al) =n-D (8)

Pentru un acelasi punct initial situat pe suprafata discului , A, , la o rotatie completd a

discului punctul va fi in contact direct cu sabotul pe o lungime de frecare data de relatia :

D
iy =0-2 9)

Intr-un interval de timp T, exprimat in ore de functionare, lungimile totale de frecare pentru
punctele A; si A; vor fi :
Lia,=n-D-60-n-T (10)

Liay =05 -60-n-T (11)

Cum punctele A; si A, sunt arbitrar alese , se poate defini lungimea de frecare ca fiind

distanta pe parcursul cireia , un punct de pe suprafata unei cuple de frecare vine in contact

nemijlocit cu suprafata conjugata , in timpul functionarii cuplei [1].

In relatiile (10,11) turatia N este exprimati in rot/min. Se observd ci lungimea de frecare
difera pentru cele doua suprafete care alcatuiesc cupla.

In anumite situatii prezinta importanti si aria de frecare , definiti ca fiind aria pe suprafata
cireia are loc procesul de uzare, pentru un ciclu de solicitare (o rotatic completd sau o translatie

completd) . Si aria de frecare are valori diferite pentru cele doua suprafete in contact . Astfel , pentru
. N . - D . .
cazul disc-sabot prezentat in fig. 10, aria de frecare pentru sabot (1) este egala cu - 5 B iar aria de

frecare pentru disc (2) este egald cu n-D-B , unde B este latimea discului.
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Daca la cuplele de frecare de clasa a Ill-a si a [V-a, cu alunecare, determinarea lungimii de frecare si
a ariei de frecare nu ridicd probleme deosebite, la cuplele de clasa a I-a si a [I-a , unde miscarea de
rostogolire este nsotitd si de alunecare, stabilirea lungimilor de frecare si ale ariilor de frecare
impune unele precautii.

Astfel , se considera doua discuri in contact, fig. 11 . Sub actiunea unei sarcini de apasare

discurile se deformeaza pe o zona de latime egald cu 2b .
D1

Fig. 11 Determinarea lungimii de frecare pentru o cupla de clasa a II-a

Daca V>V, timpii de parcurgere a spatiului 2-b vor fi diferiti pentru punctele A; si A, :

2b 2b

t ; 12
4 Vl 4 V2 ( )

Cum viteza de alunecare la nivelul contactului este V, =V, -V, , spatiile parcurse prin

alunecare de catre punctele A; si A, la o singura rotatie vor fi:

Lyay =ty 4 =73) (13)
Lof(Az) :tA2 (Vl _Vz) (14)
Relatiile (13,14) pot fi aduse la urméatoarea forma :
V. n,-D
Ly,=2b- 1__2j:2.b.(1_¥] (15)
f (4) ( 1 n D,
Ly, =2b| o1]=2.p [ 2Dy (16)
’ V, n, D,

unde latimea benzii de contact 2b se calculeaza cu relatia specifica contactului liniar.

Lungimile totale de frecare pentru puncte situate pe cele doua role vor fi :

D
L_,.lzz.b.(pbjﬁo.nlf (17)

n, - D,
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nl'_Dl_l).a).nz.T (18)

L, =2-b-(n2 D,
Ariile de frecare pentru cele doua discuri in contact sunt :
A,=n-D,-B, A, =mn-D,-B (19)
unde B este latimea in contact a celor doua discuri . Pentru alte cuple de frecare cu miscare de

alunecare ( lagdr de alunecare, cupla segment —cdmasd de cilindru, ghidaje de alunecare) sunt

prezentate relatii de calcul in [1].

4.4. Intensitatea de uzare

Intensitatea de uzare se defineste ca fiind uzura raportata la lungimea de frecare :

;oYU (20)

In cazul in care uzura este exprimata liniar , Uy, si are aceiasi unitate de masura ca si lungimea de
frecare, relatia (5.30) conduce la intensitatea de uzare sub forma adimensionala :

U

L, @2y

u,h

Intensitatea de uzare sub forma adimensionald are valori cuprinse in intervalul 10"...10°

definind practic 11 clase de uzare prezentate in tabelul 5.3 .

Tabelul 4. Clasele de uzare in functie de intensitatea de uzare [1]

Clasa de Lin Natura interactiunilor la nivelul

uzare rugozitatilor
0 1010 Deformatii elastice , y <0.6
1 10210 uzurd adeziva blanda
2 10"-1071°
3 10107 Deformatii elasto-plastice
4 10°-10® 06<y<l

uzura adeziva si abraziva

5 103107 Deformatii plastice , y >1
6 107-10° uzura adezivi severa
7 10°-10" uzura abraziva
8 10°-10" Regim de microaschiere
9 104107 uzura abraziva severa
10 >107
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In cazul in care uzura este exprimata volumetric , intensitate de uzare adimensionala se obtine
cu relatia :

U
I,= v 22
u,h Af 'Lf ( )

Daca uzura este exprimatd sub forma masica , Uy, , intensitatea de uzare adimensionala se
obtine cu relatia :

U
I,,=—""— (23)
! p-Ag-Lg

unde p este densitatea materialului uzat .

Intensitatea de uzare poate fi exprimata si n alte moduri . Astfel, se intalneste des intensitatea
de uzare volumetrici sau cea masica raportatd la lungimea de frecare exprimati in Km: mm®/Km si,
respectiv; mg/Km.

Valori ale intensitatii de uzare adimensionale, pentru diverse cuple de frecare sunt prezentate
in tabelul 5.

Tabelul 5. Valori limita recomandate pentru intensitatea de uzare

Cupla de frecare | Y
e Segmenti-cdmasd la motoarele cu ar- | 25-107""..25-107"
dere internd .
e Lagdrele arborelui cotit : 4-10"..5-107"
- de capit 16-107"...18-107"
- intermediar
e Angrenaje : 15-107"
- cilindrice 63-10712
- conice
e Ghidaje la masini unelte : 2-107°..4-107"°
- de alunecare 2.107!!
- de rostogolire
e Fréne : 8-107..4-107"
- cu disc 2:107..8-1077
- cu sabot
e Lagdire de alunecare 10°..1077
e Garnituri de etansari mobile 5-107..5-10°*
e Rulmenti 13-107°..2-107"
e [agdre de alunecare autolubrifiate 2:10°..6-107°
e Lagare cu cuzinet din materiale | 3-107..2-107
plastice

Aplicatia 1
Se considera o cupla de frecare disc — sabot (fig. 8) in care discul are diametrul D = 60 mm
iar unghiul pe care-l face sabotul cu discul are valoarea de 45°. Discul se roteste cu turatia

n = 100 rot/min timp de 50 de ore. Uzurile masurate dupd acest interval de timp sunt:
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- pe disc, U, =0.05 mm;
- pe sabot , valoarea medie a uzurii este U, =1 mm;

Sa se calculeze intensititile de uzare corespunzatoare discului si sabotului.
Metodologia de rezolvare

Lungimile de frecare pentru disc §i pentru sabot sunt:

457 ~@=23,5mm

L. =7x-60=1885mm; L,,, =——
o 027180 2

Lungimile de frecare totale se calculeaza cu relatia (10) si (11) :
L, =188.5-60-100-50=5.65- 107 mm.
L,,=235-60-100-50= 7,0-10° mm.

Intensitatile de uzare se determina cu relatia (31) :

1

1, = =1.42-107;
" 7,0-10°
w=—B 37907,

> 1.35-10

Aplicatia 2

Sa se determine intensititile de uzare la discurile de la Masina AMSLER cunoscand:
Diametrele discurilor: D; = 0,06 m D, = 0,05 m, latimea discurilor B=0,010 m;
Turatiile celor doua discuri: n; = 110 rot/min si n, = 0,906.n1 rot/min;
Discurile sunt din otel si sunt apasate cu o fortd normald Q = 110N
Dupa un timp de functionare T = 110 ore s-au masurat urmatoarele grosimi ale stratului uzat de pe
cele doua discuri: Uy, = 0,02mm si Uy, = 0,025mm.

Sa se determine intensitatile de uzare pentru cele doua discuri.

Metodologia de rezolvare

1. Se determina latimea 2b a benzii de contact dintre cele doua discuri:

b=2'\/Q~R'2~(l—v2)
n-B-E

D,-D,

unde R=——"—75"—
2(D, +D,)

E=2.1-10"Pa,v=0,3.

inlocuind rezultd b =4.068.10° m

2. Se determina lungimile de frecare totale:
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Ly, =2-b-(1—n2'D2]-60-n1'T
n, - D,
L, =2-b-(n"—Dl—lj-60-n2-T
n, D,

Inlocuind rezultd: Ly=68.418 m si Lp=82.102 m

3. Se calculeaza intensitatile de uzare:

I —

u,hl s u,h2
L, L

Inlocuind rezulta:

Tul(1) =2.923x 10

Tu2(1) =3.045x 10
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CURSUL 13 TRIBOLOGIE

UZAREA IN CUPLELE DE FRECARE (PARTEA A 1I-A)

1. UZAREA DE OBOSEALA DE CONTACT

Oboseala de contact este un fenomen de uzare declansat dupa acumularea unui numar de cicluri de

solicitare si se manifesta la scard macroscopica si microscopica.

La scard macroscopicd, oboseala de contact este specifica tribosistemelor de rostogolire cu sau fara
alunecare, in timp ce la scard microscopica, oboseala de contact se manifesta la nivelul rugozitatilor solicitate

periodic in procesul de alunecare.

1.1.OBOSEALA DE CONTACT LA RULMENTI

Punctul de plecare al fenomenului de oboseala de contact il constituie existenta in material al unor
microdefecte (incluziuni, pori, neregularitati structurale) care, sub actiunea unor stari complexe de tensiune

(04,0,,0,,T4y Ty, Ty, ) generate de incdrcare si de migcare, devin micro concentratori de tensiune, Fig. 1.

@ Micro fisuri la suprafata
)’ y - O = )

L__)/
- = _
\b s O @] \j.} - b
Fisuri in material

S i . Micro fisuri
Micro incluziuni Micro goluri

Fig. 1 Diverse micro defecte care pot fi cauze ale amorsarii fenomenului de oboseala de contact [1]

Pentru tribosistemele de rostogolire din rulmenti existd mai multe ipoteze privind tensiunea critica pentru

oboseala de contact [1,2,3]. Principalele ipoteze au la baza tensiunea normald maximd o, tensiunea
tangentiald maximd de pe suprafatd 7, , tensiunea ortogonald maximd 7,de la adancime si, mai recent,

tensiunea echivalentd o, [2,3]. Conform acestei ultime ipoteze, sunt luate in considerare toate componentele

tensorului tensiune i modul particular in care variaza diverse tensiuni. In fig. 2-a se prezinta starea de tensiuni
complexd de pe suprafata elipsei de contact precum si din stratul din adancime iar in fig. 2-b se prezinta
modul in care variaza pe adancime diversele tensiuni
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Directia de rostogolire
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Fig. 2 Starea de tensiuni complexa pe suprafata si in substrat —a),
variatia unor tensiuni pe adancime in zona de contact-b) [2]

Tensiunea echivalenta intr-un punct din substrat este data de relatia [2] :

e R R A 0

unde tensiunea echivalentd are un caracter pulsator iar parametrul ¢ este un coeficient de echivalare al

tensiunilor 7, si 7, , cu caracter alternant simetric, in tensiuni pulsatorii [3].

yz 2

Prin imbunatatirea calitatii otelurilor de rulmenti, recent, firma SKF, a stabilit ca sub o anumita incarcare a
rulmentului, notatd cu Pu in cataloagele SKF, fenomenul de oboseald de contact nu mai apare [4].

Schematic, dezvoltarea si propagarea microfisurii de la adancime spre exterior se prezinta ca in fig.3 [1].
Astfel, in faza I, dintr-un microdefect existent in zona solicitatd, dupd un anumit numar de solicitari pulsatorii
(treceri succesive ale elementului @ peste elementul @) se formeaza o microfisura.

In faza a II-a microfisura se propaga la suprafatd iar in faza a Ill-a, in microfisura actioneaza uleiul existent
in cupla sub presiune (1-2 GPa) si care joaca rol de ,,pand”. Drept urmare, in faza a IV-a are loc desprinderea
unei particule si formarea unei gropite pe una din suprafetele cuplei de frecare. Fenomenul este cunoscut sub

denumirea de Pitting.
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1) Dezvoltafea de microfisuri Dezvoltarea micrafisurii la suprafata materialului

Particula de uzura

3) Dezvoltarea unor noi microfisuri 4)  Dezvoltarea unor particule care se
desprind de pe suprafata materialului

Lubricant EHL film

N

37} Intrarea lubrifiantulul cu presiune in microfisura

Fig. 3 Fazele dezvoltarii In timp a fenomenului de oboseala de contact [1]

Fig. 4 Uzare de oboseala de contact pe rolele unui rulment oscilant cu role butoi si pe flancurile dintilor [1]

Deteriorarea se poate produce si pe suprafatd cu desprinderi de material de dimensiuni mai mici, fenomenul
fiind denumit Peeling sau, prin cojirea materialului (Flacking).

Fenomenul de uzare prin oboseald de contact fiind dictat de numarul de “puncte slabe” existente in
material, si cum acest numar are un caracter probabilistic, Weibull introduce in 1939 o legitura intre

probabilitatea de deteriorare P §i volumul de material solicitat [2] :

In(1-P)= J-n(o)dV ©)
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unde V este volumul de material solicitat iar n(O') este o caracteristica de material si starea de tensiune.
Cercetarile sistematice ale lui Lundberg si Palmgren, bazate pe ipoteza tensiunii ortogonale maxime 7,

drept tensiune decisiva pentru oboseala de contact, au stabilit urméatoarea dependenta:

1 c e -h
ln(l_PJzTO-N N 4 2)

unde ¢, e, h sunt exponenti ce au fost determinati pe baza cercetarilor experimentale , z, este adancimea la

care se produce tensiunea 7, , NV este numarul de cicluri de solicitare iar } este volumul de material solicitat .

Inlocuind numirul de solicitari N cu numirul de rotatii L , din rel. (2) rezultd o relatie generald de forma:

1 e

ln{ln(;ﬂ =lnAd+e-InL O]
1-P

unde L este durabilitatea contactului, in milioane de rotatii, cu o probabilitate de distrugere de P .

Prin logaritmare se obtine :

Relatia (4) reprezinta expresia logaritmica a functiei de distributie Weibull, biparametrica:

F(L,ae)=P=1-exp{— [5) )
a

unde: a este factorul de scard si b este factorul de panta.

Din punct de vedere practic, prezintd importantd durabilitatea la care, pentru o Incarcare data, apare
fenomenul de oboseald de contact cu probabilitate de 10% (P = 0,1).
Pentru rulmenti, relatia de baza pentru durabilitatea cu probabilitatea de dezvoltare a fenomenului de oboseala

de contact (P =0,1) este datd de urmatoarea relatie:

cY
Ly, = (Fj (6)

unde Ly este durabilitatea rulmentului exprimata in milioane de rotatii, C este sarcina dinamica de baza a
rulmentului (data in cataloagele de rulmenti), P este sarcina dinamica echivalenti ce incarca rulmentul iar
exponentul p are valori de 3 pentru contactul punctual si 10/3 pentru contact liniar.

In conditii reale, relatia de baza pentru durabilitatea rulmentilor, relatia (6), este corectata cu factori care
tin cont de fiabilitatea rulmentului, de ungere, de prezenta unor contaminari. Firma producatoare de rulmenti

SKF propune, in ultima perioada, urmatoarea relatie [5]:

C P
L=a,-ay, (F) 7

unde a; este factor de fiabilitate iar asgr este un factor complex ce tine cont de conditiile de ungere, de
incércare si conditiile de contaminare. Pentru factorul a; SKF recomanda valorile din Fig. 5, in functie de
fiabilitate R si, implicit, in functie de probabilitatea de defectare P, Intre cele doud marimi existdnd relatia
clasicad R =1 - P sau 1n procente R=(100 —P)%.
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Factorul de corectie askr este prezentat in fig. 7. In stabilirea valorii factorului asgr se iau in considerare
urmatoarele conditii:

a) Raportul dintre vascozitatea uleiului utilizat pentru ungerea rulmentului v si vascozitatea

. . | . .
recomandatd de SKF, v;, raport exprimat prin parametrul k£ = — . In Fig.6 se prezinta valorile
Vl
vascozitatilor cinematice recomandate de SKF, exprimate in mm?*/s, in functie de diametrul mediu al
rulmentului d,,, exprimat in mm si de turatia de functionare a rulmentului n#, exprimata in rot/min.

Probabilitatea
de defectare P

Durabilitatea SKF

Fiabilitatea R

@ @ Factorul a1
n Lom al

% %% Milioane de rotatii  —

90 10 Liom 1

95 5 Lsm 0,64

9 4 Lam 0,55

97 3 Lam 0,47

98 2 Lam 0,37

99 1 Lim 0,25

Fig.5 Factorul de fiabilitate a; dupa SKF [5]

Vascozitatea recomandata |a temperatura de functionare

1000

2
mm*/s
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Fig.6 Vascozitatea recomandatd de SKF pentru rulmenti [5]
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Fig. 7 Factorul de corectie aggr in functie de conditiile de ungere, de Incarcare si de gradul de contaminare a

mediului [5]

b) Parametrul definit de relatia: 7, % , unde:

- 17 este un factor care depinde de conditiile de contaminare cu particule abrazive a mediului in care
functioneaza rulmentul. In Tabelul 1 sunt recomandate limite pentru factorul 17, in functie de gradul

de contaminare in care functioneaza rulmentul si marimea rulmentului.

- Pu reprezinta sarcina limita inferioard specifica fiecarui rulment sub care nu mai apare fenomenul
de oboseald de contact. Valoarea lui Pu este indicatd in catalogul de rulmenti SKF pentru fiecare
rulment [6].

- P reprezinta sarcina dinamica echivalenta care incarca rulmentul. Se determina cu relatia:
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P=XF,+YF,[2] unde Fr si Fa reprezintd sarcina radiala si, respectiv, sarcina axiald care incarca

rulmentul iar X §i Y sunt coeficienti de echivalare indicati in cataloage functie de tipul rulmentului.

Tabelul 1. Valori recomandate de SKF pentru factorul 7. [5]

Conditions Factor !

for bearings with diameter

dm =< 100 dm = 100 mm

Extreme cleanliness 1 1
Farticle size of the order of the lubricant film thickness

Laboratory conditions

High cleanliness 0,5..0,6 0,9..0,8
il filtered through an extrernely fine filter

Typical conditions: sealed bearings that are greased for life

Mormal cleanliness 0,6 ...0,5 0,5 ..0,6
il filkered through a fine filker

Typical conditions: shielded bearings that are greased for life

Slight contamination 0,5..0,3 0,6 ..0,4

Typical conditions: bearings without integral seals, coarse
filtering, wear particles and slight ingress of contaminants

Typical contamination 0,5..01 o4 ..0,:2

Typical conditions: bearings without integral seals, coarse
filtering, wear particles, and ingress from surroundings

Severe contamination 0,1..0 01i1..0

Typical conditions: high levels of contamination due to excessive
wear andfor ineffective seals

Aplicatia 1.

Se considera rulmentul radial cu bile 6206 cu urmitoarele caracteristici geometrice:

Diametrul interior d = 30 mm; diametrul exterior D = 62 mm. Rulmentul este incarcat cu o forta
radiala F, = 2000 N.

Daca rulmentul este uns cu uleiul H25 EP si functioneaza la turatia 5000 rot/min sa se determine
durabilitatea in ore de functionare a rulmentului stiind cad echipamentul in care functioneaza
rulmentul lucreaza intr-un mediu cu conditii normale de contaminare, la temperatura de 40°C. Se

considera probabilitatea de functionare normala de 90%.
Metodologia de rezolvare:

a) Se determina din Catalogul SKF [7] valorile pentru sarcina dinamica de baza C si pentru

sarcina minima Pu: C=20,3 KN si Pu=0,48 KN
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b)
c)

d)

2

h)

€ C (@ Nesecunizal | imparayaycia.com/SKFEI0CA

SKF CATALOGO GENERAL. pdf 310354

Principal Basic load ratings Fatigue Speed ratings Mass Designation
dimensions dynamic  static load Reference Limiting
limit speed speed
d o B c Co Py
mm kM kN rfmin kg -
a5 37 7 4,36 26 0,125 38000 24 000 0,022 61805
42 9 7.02 43 0,193 36000 22 000 0,045 61905
47 8 8,06 475 0212 32000 20000 0,060 * 16005
ar 12 1.8 6,55 0,275 32000 20000 0,080 * G005
52 9 10,8 6,55 0,28 28000 18 000 0,078 98205
52 15 14,8 7.8 0,335 28000 168 000 0,13 * 6205
52 15 178 2.8 0.40 28000 18 000 012 6205 ETNS
62 17 23,4 116 0,49 24 000 16 000 0,23 * 6305
62 17 26 13,4 0,57 24 000 16 000 0,21 6305 ETNS
80 21 358 19,3 082 20000 13000 053 6405
28 5B 16 16,8 8,5 0,405 26000 16 000D 0,18 62/28
-] 18 251 13,7 0,585 22000 14 000 0,29 63/28
30 42 7 449 29 0,146 32000 20000 0,027 61806
47 9 7,28 4,55 0212 30000 19000 0,051 61906
55 k] 1.8 735 0,31 28000 17 000 0,085 * 16006
55 13 13,8 a3 0,355 28000 17 000 0,12 * G006
62 10 15,9 10,2 0,44 22 000 14 000 0,12 98208
62 16 20,3 11,2 0,48 24000 15000 0,20 * G206
62 16 23,4 129 0,54 24 000 15000 0,19 6206 ETNS
72 19 29,6 16 067 20000 13000 0,35 * 6306
72 19 2,5 17,3 0,74 22000 14 000 0,33 6306 ETNS
a0 23 43,6 236 1,00 18 000 11 000 0,74 6406

Se calculeaza diametrul mediu al rulmentului: dm =(d+D)/2 =(30+62)/2 =46mm

Din diagrama de la fig. 6 se determina vascozitatea recomandatd de SKF pentru acest rulment
si pentru turatia impusa. Rezultd viscozitatea v;= 8 mm?/s.

Se determina raportul £k = v»; unde v = 25 mm?/s este vascozitatea uleiului H25 EP la
temperatura de 40°C. Rezulta k = 3,125.

P
Se calculeaza durabilitatea de baza L, = (%) unde p = 3 pentru rulment cu bile iar sarcina

20300

3
rezultd L;y =1045,67
2000

dinamica echivalenti P = Fr. Inlocuind se obtine: L, =(
milioane rotatii.
Se calculeaza produsul 77, % Din tabelul 1 se alege pentru parametrul de contaminare

Pu 480
=0,55. Rezultd 7. - — = 0,55-—— =0,132.
e e p 2000

Se estimeaza valoarea factorului asgr din fig. 7, in functie de valoarea raportului & si de

P
produsul 7. ?u Rezultd ag, = 7.

P
Se calculeazd durabilitatea reald cu relatia L:al-aSKF-(F) , unde a,=1, pentru o

20300

fiabilitatea de 90%. Inlocuind se obtine: L=1-7-
2000

3
) si rezultd L =7319,69 milioane

de rotatii.
10°-L 10°-7319,69
60-n 60-5000

Se calculeaza durabilitatea In ore de functionare cu relatia: L, =

Rezulta Lj, =24399 ore de functionare.
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1.2 OBOSEALA DE CONTACT IN ANGRENAJE

In cazul tribosistemelor de rostogolire specifice angrenajelor, fenomenul de oboseald de contact apare pe

flancurile dintilor, in functie de valoarea tensiunii de contact maximd, o . Exista o tensiune limitd de contact
Oy care variazd in functie de numdrul de cicluri de solicitare dupa o diagrama de tip WOhler [8].

Diagrama de mai sus pune 1n evidenta trei zone :

- zona de solicitare staticd, pentru numarul de cicluri de solicitare N inferior numarului de cicluri limita N
(zona I) in care nu apare fenomenul de oboseala de contact;

zona de durabilitate limitata , Nst< N < Ny , in care fenomenul de oboseald de contact apare dupa depasirea
unui anumit numar de cicluri de solicitare N (zona a II-a) ;

- zona durabilitatii nelimitate , pentru N > N (zona a IlI-a) ;

In aplicatiile curente, proiectarea angrenajelor se face pentru zonele II sau III. Pentru un numir mic de
solicitari, (Ng = 10° pentru oteluri ) se face doar verificarea la suprasarcina.

Tensiunile limita de contact pentru zona a Ill-a sunt indicate in tabele si diagrame si depind de natura
materialului si tratamentul termic (termochimic) aplicat. Tensiunile limitd corespunziatoare zonei a Il-a ,
dependente de numdrul de cicluri de solicitare, 6y, \ » € calculeaza cu relatia [8]:

1

N \w
O 1 limN :[WOJ “O 4 lim (3

unde m este panta diagramei WOhler iar N, este numarul de cicluri de baza de la care curba Wohler devine

asimptoticd. Pentru otelurile de imbunatitire si cementare N, = 5-10" iar pentru otelurile durificate

superficial prin nitrurare N, = 2-10° . Panta diagramei WOhler , m , depinde atat de material si tratament

termic cét si de conditiile de ungere, rugozitatea flancurilor si viteza . Are valori uzuale de 9...13 .
Tensiunea admisibild de contact se stabileste, in functie de tensiunea limita fata de oboseala de contact, pe

baza relatiei [8]:
O, .
JH,P:%-ZL-ZR-ZV'ZW )
H

unde - Sy este coeficientul de siguranta (pentru o probabilitate de defectare prin oboseala de contact sub 1% se
adopta valoarea 1.15);

- Zy este factorul de ungere cu valori de 0.9...1.11;

- Zy este factorul de rugozitate al flancurilor cu valori de 0.7...1.1;

- Zy este factorul de viteza cu valori de 0.9...1.1 ;

- Zy este factorul raportului duritétii flancurilor dintilor , cu valori de 1...1.2.

in calculul de proiectare, mirimea angrenajului se stabileste din conditia de rezistentd fatd de oboseala de

contact impunand conditia:

Oy <Oy, (10)

unde o, este tensiunea maximd de contact calculati cu relatii specifice functie de tipul angrenajului [8].
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1.3.0BOSEALA DE CONTACT LA NIVELUL RUGOZITATILOR

In tribosistemele de alunecare, interactiunile repetate dintre rugozitati realizeaza solicitari periodice in
urma cdrora rugozitatile sunt distruse prin fenomene de oboseald mecanica. Mecanismul de distrugere este
complex atat din cauza distributiei statistice pe inaltime a rugozitatilor cat si din cauza deformatiei elastice,
elasto - plastice sau plastice care apar Intre rugozitati.

Utilizand conceptul de “uzura zero” [8] (uzura ce corespunde unui strat indepartat egal cu jumatate din

inaltimea rugozitatilor) se poate determina tensiunea tangentiala maxima (z,_ ) care sa conduca, dupa un

max

numar de N treceri , la “uzura zero”:

1
2000 )9
z-maxs( N j '7/R'z-c (11)

unde y, = 0.2 pentru frecarea uscata , iar 7, este limita de curgere a materialului mai moale din cupla.

Alte aspecte ale “uzurii zero” pot fi gasite in [8].

2. UZAREA DE COROZIUNE

Cand cupla de frecare functioneaza intr-un mediu coroziv (fie din exterior, fie din degradarea uleiului) pe
una sau pe ambele suprafete ale cuplelor de frecare au loc reactii chimice, produsele de reactie putand proteja
cupla sau, cel mai adesea, ele sunt indepartate prin frecare astfel Incét procesul coroziv se repetd in mod
continuu.

Uzarea de coroziune, functie de agentul coroziv si de functionarea cuplei se manifestd sub diverse forme.

a) Coroziunea chimica, cauzata de agenti corozivi existenti in instalatiile chimice (acid azotic , acid
sulfuric) , de uleiurile degradate termic cu un inalt grad de aciditate (cupla segment-cdmasa), de prezenta apei
in ulei etc.

b) Ruginirea, este un caz particular de coroziune datorat oxigenului si apei din atmosfera.

¢) Tribocoroziunea, este rezultatul combindrii coroziunii chimice cu actiunea mecanica de
indepartare a stratului de reactie format la suprafata. Prin indepartarea stratului de reactie, care in multe cazuri
are rol de protectie, procesul de coroziune avanseaza continuu. O reprezentare schematica a tribocoroziunii
este prezentata in fig.8 dupa [10].

d) Coroziunea de fretaj este rezultatul actiunii unui mediu coroziv asupra cuplei de frecare ce
executad miscari oscilatorii de mica amplitudine. Aceastd forma de coroziune se poate manifesta si la
suprafetele de Tmbinare prin presare a doud elemente, atunci cand Tmbinarea nu este suficient de stransa si
permite mici deplasari relative (inele de rulmenti pe arbori sau in carcase, roti pe arbori etc.) .

Coroziunea de fretaj se declangeaza ca urmare a actiunii unui mediu coroziv (chiar oxigenul din atmosfera)
iar miscarile oscilatorii la nivelul suprafetei cuplei de frecare au ca efect distrugerea, prin oboseald mecanica,
a stratului format. Particulele desprinse sunt adesea mai dure decat materialele de baza ale cuplei si actioneaza

ca medii abrazive, ele neputand iesi din cupla din cauza miscarilor de micd amplitudine.
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Chiar si pentru un contact static, solicitat la vibratii, tensiunile tangentiale pot invinge frecarea statica
ducand la aparitia unor microalunecari, cu dezvoltarea coroziunii de fretaj. Fenomenul se manifesta in diverse
cuple de frecare: rulmenti si lagare de alunecare stationare intr-un ansamblu ce vibreaza, imbinari cu suruburi,
cuplaje de frictiune, suprafete de asezare ale arcurilor, mecanisme cama-tachet, contacte electrice etc.

Prima indicatie vizuald a coroziunii de fretaj este prezenta unor pete maronii (din cauza oxizilor de fier) pe
suprafetele cuplelor de frecare. Coroziunea de fretaj depinde de natura materialelor in contact, de
amplitudinea alunecarilor , presiunea de contact , frecventa oscilatiilor , mediu , lubrifiant .

Toate materialele (metalice sau nemetalice), in diverse combinatii pot fi afectate de coroziunea de fretaj.

Exista trei grupe de combinatii de materiale in functie de rezistenta la coroziunea de fretaj. Cateva din

aceste combinatii sunt prezentate in tabelul 2 [9].

Tribocoroziune”, ..Uzura corozivia”,
== I
LUzurid oxidanta”

Uzura
tribochimici

Frecarea in mediu reactiv
(atmosferd, lubrifiant) pentru materialele in prezenta
Deseuri  Coroziune

Uzudf

Film de oxid Oxidare

»
»

Timp
Viteza de uzuri controlati prin
= cinetica reactiei chimice cu mediul
inconjuritor (Tao 1969)

Fig. 8 Modalitatea de manifestare a tribocoroziunii [10]

Tabelul 2 Comportarea la coroziunea de fretaj a diverselor cuple de materiale

Rezistenta la coroziunea de fretaj

buna

medie

slaba

Fonta - Fonta

(cu strat protector de MoS;)
Fonta-otel inoxidabil

(cu strat protector de MoS,)
Otel laminat - Otel laminat
Otel de scule - Otel de scule
Material plastic - Strat de aur
Otel - Otel cu strat depus de
nylon (1.6 mm)

Strat de argint - Otel

Plumb - Otel

Strat argint - Strat aluminiu

Fonta - Fonta
(cu suprafete rugoase)
Fonta - Strat de cupru

Fontd - Strat de argint
Fonta - Bronz

Fonta - Zinc

Bronz fosforos - Otel

Otel - Zinc
Strat de nichel - Aluminiu
Strat de argint - Aluminiu

Fonta - Strat de crom
Fonta - Strat de cositor

Otel scule - Otel inoxidabil
Aluminiu - Otel inoxidabil
Aluminiu - Fonta
Bachelita - Fonta

Materiale plastice - Fonta
Strat crom - Strat crom
Otel - Otel

Otel - Nichel

Aliaje de aluminiu - Otel
Cositor - Otel
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Coroziunea de fretaj se declanseazd la alunecari cu amplitudini de 107 zzm, volumul de material uzat

crescand proportional cu amplitudinea miscarii de alunecare. Coroziunea de fretaj, desi poate apare la presiuni
de contact mici, creste in intensitate odatad cu cresterea presiunii de contact din cupla. Peste anumite valori ale
presiunii de contact (presiunea nominald), se constatd o scadere 1n intensitate a coroziunii de fretaj, aceste va-
lori ale presiunilor de contact fiind de (60-100) MPa. Cresterea frecventei oscilatiilor conduce, in general, la
scaderea volumului uzat prin coroziune de fretaj.

Coroziunea de fretaj este puternic influentata de activitatea coroziva a mediului 1n care functioneaza cupla .
in afara mediilor corozive, umiditatea si oxigenul din atmosferd joacd un rol important in producerea
coroziunii de fretaj .

Prevenirea sau reducerea coroziunii de fretaj presupune un ansamblu de masuri vizand alegerea
corespunzatoare a materialelor componente ale cuplei, utilizarea lubrifiantului, reducerea agresivitatii
mediului.

Cea mai eficienta solutie consta in cufundarea in baie de ulei a cuplei de frecare , atunci cand este
posibil . O eficienta sporitd se obtine si prin utilizarea unsorilor de calciu aditivate cu aditivi EP sau utilizarea
unor straturi de MoS, sau grafit coloidal.

Bune rezultate se obtin si prin utilizarea tratamentelor termice si termochimice, acoperiri de protectie
electrochimice sau acoperirea suprafetelor cuplelor de frecare cu straturi de materiale plastice.

Pentru tribocoroziune, Archard a stabilit in 1980 o relatia calitativa de forma [9] :

I, =KC-g (12)

HB
unde K, este un coeficient de uzura de coroziune ce depinde de temperaturd, agentul coroziv, dimensiunea
contactelor la nivelul rugozitatilor, natura materialelor in contact, Q este sarcina iar HB este duritatea

materialului mai moale din cupla.

3. DURABILITATEA CUPLELOR DE FRECARE

Procesele de uzare ce au loc la nivelul cuplelor de frecare conduc la limitarea duratei de functionare a
acestora si, in final, la limitarea duratei de functionare a utilajului. Limitele admise pentru uzura suprafetelor
cuplelor de frecare sunt apreciate pe baza a trei criterii:

a) Scaderea preciziei de functionare a utilajului;

b) Cresterea nivelului de zgomot si de vibratii, peste limitele admise, cresteri ale temperaturii la nivelul

unor cuple;

¢) Modificarea parametrilor functionali ai utilajelor (capacitate portantd, randament ,parametri cinematici)

cu iminenta aparitiei unor distrugeri ale cuplelor de frecare.

Pentru majoritatea utilajelor, criteriul de precizie al functionarii este hotarator in aprecierea durabilitatii
cuplelor de frecare ce intra in componenta utilajului. Modul de influentare al uzurii fiecarei cuple asupra
preciziei de functionare a intregului utilaj este complex si dificil de cuprins sub forma unor relatii.

Exista 1nsa recomandari pentru aprecierea nivelului limitd de uzura la diverse cuple de frecare, mai des

utilizate 1n aplicatiile practice.

12/Cursul 13



in tabelul 3 sunt prezentate recomandari privind nivelul limiti de uzurd acceptat la principalele cuple de

frecare [11].

Tabelul 3 Recomandari privind nivelul limita de uzura acceptat la principalele cuple de frecare [11].

Tipul cuplei de frecare

Nivelul limiti de uzura acceptat

Rulmenti :

a) Fata de oboseala de contact .

b) Fata de uzarea abraziva .

Angrenaje :

Aparitia primelor ciupituri pe cdile de rulare sau corpurile de
rostogolire ;

Cresterea jocului radial al rulmentului cu cantitatea AJ,, = f, - K,
(um) ; unde f, este un factor de uzurda dependent de domeniul de

functionare al rulmentilor cu valori de (2...20) iar K, depinde de

marimea rulmentului i poate fi calculat cu relatia:

K,=04-d" (um),

in care diametrul alezajului rulmentului, d, se exprima in mm.

a) Angrenaje cu flancuri durifi-
cate .
flancuri

b) Angrenaje cu

nedurificate .

In cazul aparitiei oboselii de contact se admite ca suprafata distrusa
prin pitting sd nu depaseasca (15-20)% din suprafata totala a
flancurilor dintilor;

In cazul uzirii de oboseali de contact se admite ca suprafata distrusa
prin pitting sd nu depaseasca (30-40)% din suprafata totala a
flancurilor dintilor .In cazul uzarii adezive si abrazive se admite un
strat limitd uzat de (10-20)% din modulul angrenajului .

Lagare de alunecare

Pentru arbori rezemati pe lagare , jocul limita admis este (2...3) din
jocul initial de montaj dintre fus si cuzinet .

Pentru articulatii, jocul limitd poate atinge valori de (4-6) ori mai
mari decdt jocul initial de montaj .

Cupla cilindru-piston

Grosimea limitd a stratului indepartat de pe cilindru, la motoare cu
ardere internd este de 2.4-107-4/D (mm) unde D este diametrul
cilindrului, exprimat in mm;

Pentru cilindri hidraulici, se admite o grosime limitd de (0.04-0.1)
mm.

Cuplaje cu frictiune

Grosimea limitd admisd a stratului uzat este de (70-80)% din
grosimea stratului de frictiune utilizat.

In cazul straturilor de frictiune nituite, stratul limita indepartat
trebuie sa fie cu 0.1...0.15 mm deasupra niturilor.

Calculul durabilitatii cuplelor de frecare, in functie de limitele admise pentru uzura se face diferentiat,

functie de tipul de uzare si de natura cuplelor de frecare.

Astfel, durabilitatea fatd de oboseala de contact se calculeaza diferentiat fata de tipul cuplei.

Pentru

rulmenti, cunoscand conditiile de functionare, durabilitatea se calculeaza cu relatia (7) si se exprima in

milioane de rotatii. Durabilitatea exprimata in ore de functionare se exprima cu relatia:

T

_10°-L
60-n

(13)

(ore)

unde # este turatia de functionare a rulmentului exprimatd in rot/min.
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Durabilitatea fatda de uzarea abraziva si adeziva se poate estima cu aproximatie functie de intensitatea de
uzare si de nivelul limitd admis pentru stratul uzat.

Astfel, din relatia de definitie a intensitatii de uzare:

Uh
IM,]'I = (14)
L, -60-n-T

Impunandu-se o valoare limitd pentru uzura liniard Uy, din Tabelul 3 sau din alte conditii impuse de
precizie, zgomot etc. si adoptand o valoare pentru intensitatea de uzare liniara recomandata tipului de cupla de
frecare, se poate determina durata de functionare a cuplei cu relatia:

U, im
I, Ly, -60-n

T= (ore) (15)

of "
unde - U, ;.. este limita de uzura admisa pentru suprafetele cuplei de frecare, in mm;

- I, este intensitatea de uzare adimensionald specifica cuplei de frecare;

- L, este lungimea de frecare pentru un singur ciclu de functionare a cuplei (o rotafie sau o cursa), in

mm ;
Relatia (15) presupune o dependenta liniara a uzurii in timp, fapt ce corespunde, de cele mai multe ori cu
realitatea, dupa efectuarea rodajului. Totodata, relatia (15) poate fi utilizatd atunci cand turatia de functionare

este constanta.
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CURSUL 14 TRIBOLOGIE

1. REGIMUL DE LUBRIFICATIE MIXT

Intre regimurile de lubrificatie HD si EHD, pe de o parte, si regimul de lubrificatie limita, pe de alta
parte, exista un regim de lubrificatie denumit mixt sau partial, in care stratul de lubrifiant nu este
suficient de mare ca s separe complet cele doud suprafete si apar interactiuni directe intre unele

varfuri de rugozitati, asa cum este prezentat in figura 1.

Contacte intre varfurile de rugozitati Film de lubrifiant infrerupt

N\
==

Fig. 1 Regim de lubrificatie mixt [1]

Regimul de lubrificatie mixt se caracterizeazd printr-un film de lubrifiant care are grosimea de
acelasi ordin de marime cu Tnalfimile rugozitatilor. Functie de marimea rugozitatilor, grosimea medie
a filmului acopera o plaja largd de valori, de la (0.02...0.2) um, in cazul rulmentilor, pana la
(1...5)um, 1n cazul lagarelor de alunecare. Prezenta contactelor directe implicd dezvoltarea unor
forme de uzare adeziva si abraziva. Regimul de lubrificatie mixt este predominant in cuplele de
frecare industriale, principalele cauze fiind: pornirile si opririle repetate, schimbarile de viteza de
alunecare (la angrenaje), vitezele mici (in ghidaje de rostogolire), cresterea temperaturii in cupla cu
reducerea vascozitatii, rugozitatile mari (in special in perioada de rodaj).

Aproape toate cuplele de frecare functioneaza, o perioada mai lunga sau mai scurta de timp, in regim

. L . . . v . . s
mixt. Variatia coeficientului de frecare in raport cu parametrul ny , la trecerea din regimul limita

in regimul HD, se caracterizeaza printr-o curba tipica, numitd curba Stribeck, prezentata in figura 2.
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Fig. 2 Curba Stribeck [1,2]

-V . . . . . . o
Parametrul ny , cunoscut si sub numele de numarul Iui Hersey, include, in cazul unui lagar de
p

alunecare, urmatoarele marimi: » - vascozitatea dinamica a lubrifiantului (Pa.s), v - viteza periferica

a fusului(m/s) si p - forta radiala din lagar pe unitatea de lungime (N/m).

Cele doua suprafete (fus si cuzinet, in cazul tipic al unui lagér radial de alunecare) sunt, la inceput, in

contact direct, iar coeficientul de frecare are valoarea de (0,1 ...0,15), valoare ce corespunde

regimului limitd. Pe masura ce creste turatia fusului, in conformitate cu ecuatia Reynolds, creste

portanta hidrodinamica si, totodata, creste filmul de lubrifiant, lagarul intrand in regimul de ungere

mixt.

In regim mixt, forta totald de frecare F, r cuprinde suma fortelor de frecare la nivelul varfurilor de

rugozitati aflate n contact F, precum si forta de frecare generata in stratul de lubrifiant F; [2]:
F,=F,+F, (1

Daca F, este forta radiala din lagér, coeficientul de frecare global din lagar devine :

F F F

S/ a /
=7 — + — 2
H Fr F Fr ()

r

Dacd, din totalul fortei radiale, doar o parte este preluatd de asperitdti, adica o -F,, rezultd ca
diferenta de (/—a)-F, este preluata de stratul de lubrifiant. Considerand ca, la nivelul varfurilor de
rugozitati, coeficientul de frecare este constant, x,, si cd, in stratul de lubrifiant, coeficientul de

frecare este g, relatia (2) devine:
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po=ap,+(1-a) u 3)
unde: o este procentul de contacte directe intre varfurile de rugozitati, raportate la intreaga suprafata

de contact. Conform schemei din figura 2, la cresterea turatiei si, implicit, la cresterea parametrului

% o . N s .
iy , componenta frecdrii la nivelul varfurilor asperitatilor, (a - u, ), se reduce conform curbei

Stribeck, prin cresterea grosimii filmului, pana la disparitia completa (a = 0). Componenta frecarii
fluide, (1 —a)- M, , creste continuu cu turatia, atat prin reducerea lui «, cét si prin cresterea tensiunii

tangentiale 7, care este proportionala cu gradientul de viteza, conform legii lui Newton.

Insumarea celor doud componente sub forma curbei Stribeck, conduce la un minim al coeficientului
de frecare in zona de granitd dintre regimul mixt si regimul HD. Valoarea minima a coeficientului de
frecare poate ajunge chiar pana la 0,005 [2].

Pe diagrama din figura 2, apar cele trei regimuri de ungere: regimul limitd, in imediata vecinatate a
turatiei zero, regimul mixt, cu o variatie pronuntatd a coeficientului de frecare, si regimul HD,
caracterizat printr-o crestere lenta a coeficientului de frecare, odata cu cresterea turatiei.

In calculul frecarilor, la nivelul unui lagir ce functioneazi in regim mixt, este important si se

stabileasca cu suficienta precizie valoarea coeficientului de frecare, intrucat acest parametru are o

plaja larga de valori, in functie de valoarea parametrului nv.
P

Turatia de tranzitie de la regimul mixt la regimul HD, numita si turatia critica, variaza in functie de
dimensiunile lagarului, de vascozitatea lubrifiantului si de incarcare. O relatie usor de aplicat In
calculele practice este relatia lui Vogelpohl [ 3] :

= 1007, , rot/min 4)

ncrit C

unde :

- F, este forta radiala ce actioneaza asupra lagarului, in N ;

2
- V= il 4d -B este volumul fusului, in mm3;

- 1 este vascozitatea dinamica a lubrifiantului, in Pa-s;

- C este o caracteristica a grosimii minime a filmului din lagér, cu valori de 1...3. Pentru cazuri
uzuale, se poate accepta valoarea C = 1, iar pentru lagare de precizie ridicatd se poate lua
valoarea C =3 [3].

Pentru zona corespunzatoare regimului mixt, se poate utiliza o lege de variatie liniard a coeficientului

de frecare [2]:

M =a;,+a,-n %)
unde constantele a; si a; se determind din conditiile la limita:
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— pentrun =0, u =y, ;

— pentrun = nei, U= U,
Rezultd urmatoarea expresie pentru i :

n
H=Hiy — (/ulim = Homin ) T (6)
crit
Coeficientul de frecare pentru regimul de ungere limitd 4, este dependent de materialele celor
doud suprafete In contact, iar coeficientul de frecare minim g,,;, se calculeaza conform metodologiei

corespunzatoare lagarului radial in regim HD.
e . . . . B <
Astfel, pentru conditii geometrice si de functionare impuse (D, d, v 7 F,, n, n), secalculeaza

turatia critica folosind relatia (4).

Corespunzitor acestei turatii, se determind numarul lui Sommerfeld, S, cu relatia S (nerit) = L“’”’Z .
PwmV¥
Aplicatia 1

Se considera un lagar radial de alunecare, avind urmaitoarele caracteristici geometrice: D =
50.05 mm 5 d =50 mm ; B =50 mm. Fusul este din otel calit superficial si rectificat, iar cuzinetul
este din compozitie pentru lagire tip aliaje Y-Sn . Sarcina radiala preluata de lagar este F, =
10° N , iar turatia de lucru este de 200 rot/min. Daca se utilizeaza un ulei cu vascozitatea

n=0.03Pa-s, sa se stabileasca turatia critica a lagarului si valoarea coeficientului de frecare

corespunzitoare turatiei de functionare.

Pentru conditii de precizie normale, se considera cd C = I, iar din relatia (4) rezulta:

2 4
n,, = 10 5 10 = 340r—0.t. Deci, daca turatia de lucru a fusului este mai mica decat turatia
A 50 50.0.03 min

critica, rezulta ca regimul de ungere din lagar este mixt.

Se calculeaza numarul lui Sommerfeld corespunzator turatiei critice :

340 rot D—-d _ F 10* N
My =——=566—; y="——=10"; p, =—"= - =4:10°—;
60 s d B-d 50-50-10 m
0.03-5.66

S =0.042.
(”m) 4106 ‘11073 , 2

Din diagrama de la figura 6 (Curs 9 _Tribologie), rezulté ca pentru % =1, Cprpppi) =16
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Intrucat coeficientul pierderilor prin frecare Cr este definit de relatia: C ; = £ tezultd valoarea
Y

coeficientului de frecare minim 4z . =1,6-y =1.6-10
Pentru coeficientul de frecare limita ., se adopta valoarea uy, =0.1.
Din relatia (6) , rezulta ca:

)-ﬂ ~0,042 .
0

1=01-(01-1,6-10"
In cuplele de frecare specifice contactelor cu rostogolire, regimul mixt apare ca un regim de
tranzitie Intre regimul limita si regimul EHD. $i in acest caz, apare o curba de tip Stribeck, care
difera de cazul tranzitiei la regimul HD. In cazul regimului EHD, pentru conditii de viteze moderate,
exceptand starvarea, grosimea minima a filmului de lubrifiant creste proportional cu parametrul

(77 . v)0’7. Coeficientul de frecare, in filmele EHD, este limitat la valori maxime de (0,03 ...0,1), din

cauza efectelor termice specifice filmelor puternic incércate.

Exista diverse modele pentru evaluarea coeficientului de frecare in regim de ungere mixt pentru

contactele cu rostogolire. Un model complex utilizat pentru evaluarea tensiunilor tangentiale in

MIX

contactele Hertziene lubrifiate si functionand in regim mixt (¢ ), Castro si Seabra [4] propun

urmatoarea relatie:

TMIX — TEHDfLZ(ﬂ{)_i_TBDR (l_f(ﬂz)) (7)
unde """ reprezinti tensiunea tangentiala in filmul EHD de lubrifiant, 7°”* este tensiunea
tangentiala pe varfurile de rugozitati iar 4 este parametrul de ungere definit de relatia:
ﬂ, _ hmin
- (8)

(R +Rp,)
Functia (1) este definita de relatia:

ﬁCastro)(/,{’) =0.82- /10'28 (9)

T
Dacid se face inlocuirea A= P unde o, este presiunea de contact Hertziana, in functie de

o

valoarea parametrului A se poate utiliza una din urmatoarele relatii:

0.11 A=0
p0=4 gty 082 2°% 4 (1-0.82- 2% ). 1, A<3 (10)
Henr A>3

Acest model a fost utilizat de Balan et al. [ 5,6] si Olaru et al [7] in modelarea frecarii la rulmenti
axiali cu bile.
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2. METODE SI STANDURI UTILIZATE IN STUDIUL PROCESELOR
TRIBOLOGICE IN LABORATORUL DE TRIBOLOGIE AL FACULTATII DE
MECANICA

Una din principalele metode de studiere a uzdrii si a frecarii o constituie metoda cunoscutd sub
denumirea ,,pin on disk”. Schematic, metoda este prezentata in Fig.3. In esenta un pin cilindric sau o
bild vine in contact cu un disc rotitor. Pinul este apasat cu o anumita forta iar discul se roteste cu o
turatie impusa. Functie de absenta sau prezenta unui lubrifiant in contactul pin/disc, de natura
materialelor in contact, de incarcare, de viteza, de temperatura etc. se determina uzura produsa pe
suprafata discului si la capatul pinului sau pe suprafata de contact a bilei.
Daca suportul in care se introduce pinul este fixat pe un senzor de forte, se poate masura in timpul

functionarii atat forta de apasare cat si forta de frecare din contactul pin/disc.

Sarcina

Urma de uzura Pin (Bila)

Directia de rotire

Fig.3. Schema de principiu a metodei de testare ,,pin on disk™

Tribometrul CETR UMT 2 din dotarea laboratorului de Tribologie din Departamentul IMMR are
numeroase facilitati de testare la frecare si la uzare, printre care si posibilitatea testarii prin metoda
,»Pin on disc”. Atat forta de apasare cat si forta de frecare sunt inregistrate automat si pot fi obtinute
diverse diagrame de variatie a fortei de frecare in functie de timp, de viteza de rotatie a discului, de
forta normald. O prezentare generald a Tribometrului CETR UMT-2 este datd in Fig. 4. Detaliile
constructive sunt prezentate in cadrul Lucrérii nr.3 Studiul fenomenelor de uzare din cuplele de
frecare.

Mentinand principiul de frecare dintre un pin(bild) si o suprafata plana, cu ajutorul Tribometrului
CETR UMT 2 se pot efectua teste de frecare si de uzare pentru miscare de alunecare rectilinie,
standul avand o masa care se poate deplasa cu viteze cuprinse intre 0.0lmm/s si 10 mm/s.

Prin aceastd metoda s-au efectuat numeroase experimente privind frecarea la nivelul pielii umane

(frecarea pe degete) precum si frecarea dintre otel si diverse materiale plastice. Astfel in Fig. 5 se
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prezintd o metoda originala de testare a frecarii dintre un cilindru din otel si un poliuretan [8,9].
Originalitatea testarii constd in faptul ca in tot timpul testarii cilindrul din otel pastreaza aceeasi urma

de contact cu banda de poliuretan.

Fig. 4 Prezentare generala a Tribometrului CETR-UMT2
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Fig. 5 Testarea poliuretanilor pe Tribometrul CETR UMT 2 [8,9]

Testari privind determinarea modulului de elasticitate al tesutului degetelor umane precum si
frecarea la nivelul degetelor au fost realizate pe Tribometrul CETR UMT?2 utilizdnd aceeasi metoda
de testare la identare si la frecare cu ajutorul unui cilindru din otel cu apasare si cu miscare
transversali pe deget. In fig. 6 este prezentati metoda de testare la identare si la frecare a degetelor

umane [10,11,12].
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Fig. 6 Metoda de testare la frecare si la indentare a degetelor umane
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Fig. 7 Variatii ale coeficientului de frecare la nivelul segmentelor degetelor mainii

O metoda noua brevetata privind studiul frecarii in contactele cu rostogolire specifice rulmentilor a
fost realizata pe Tribometrul CETR UMT?2 [13,14].

Schema de principiu este prezentata in Fig. 8. Astfel, pe masa rotitoare a Tribometrului se monteaza
un inel al unui rulment axial cu bile. Apoi, pe calea de rulare a inelului inferior se monteaza trei bile
dispuse la 120 grade intre ele. Peste ele se aseaza inelul superior cu calea de rulare in contact cu
cele trei bile. Pe inelul superior se monteaza diverse discuri cu dimensiuni $i mase cunoscute.

Inelul interior se roteste odata cu masa rotativa la o anumita turatie impusa pana cand, ca urmare a
frecarilor dintre cele trei bile si calea de rulare superioara inelul superior impreuna cu discul ajung la
turatia de sincronism. In acest moment, masa se opreste brusc impreuna cu inelul inferior iar inelul

superior cu discul si cu cele trei bile vor continua migcarea de rotatie pana la disiparea prin frecare a
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energiei cinetice initiale. Asa cum se poate vedea si in fig. 9, procesul de decelerare a inelului
superior si a discului este monitorizat cu o camerd video astfel incat, prin analizarea ,, frame by
frame” a imaginilor se poate obtine numarul total de rotatii ale discului superior si timpul cét are loc
procesul de rotire. Ecuatia generala de echilibru dinamic in procesul de decelerare a discului este

urmatoarea:
do,

dt

Unde J este momentul de inertie al discului superior ( plus inelul superior al rulmentului) iar Mf este

J-

~Mf =0

momentul de frecare global rezultat al frecarii de rostogolire cu microalunecari a celor trei bile cu
cele doua cai de rulare. Integrarea se face diferentiat pentru conditii de frecare uscata si in prezenta
lubrifiantului. Cu aceastd metoda s-au facut numeroase determindri experimentale, unele fiind

incluse 1n lucrarile [5,6.7,14].

"2
Q Q Q
| | | -
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) lr\ ) 3 Balls
"W - | B
S-S

Rotational tabie

]

Fig. 8 Schema testului de frecare cu trei bile [14]

[Tribometer CETR UMT-2 |

Msl loading drsc |

Modlf‘ed 51205
“\ thrust ball bearing

Romnng table

Fig. 9 Tribometrul CETR UMT?2 echipat pentru studiul frecarii de rostogolire cu metoda celor trei
bile [5,6,7]

In ultima perioada s-au extins cercetarile utilizind metoda ,,spin- down” cu 3 bile si la rulmentii
radial-axiali cu bile [15, 16]. In fig. 10 sunt prezentate schema generald de montare a ansamblului
inel interior, 3 bile, inel exterior si cilindru care asigura forta axiald pe rulmentul modificat cu 3 bile
si fara colivie. Avantajul acestei metode, brevetate in Laboratorul de tribologie consta in posibilitatea

determinarii doar a frecarilor dintre bile si cele doud cai de rulare fara alte surse suplimentare de
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frecare. Tot in fig. 10 sunt prezentate cateva imagini cu standul in functiune si cu o vedere a celor

trei bile montate in rulment.

Weight Cyllinder

7205B modifed angular
contact ball bearing

Rotating Table

3 Balls arranged at 120 degrees

| Bearing Balls
at 120 degrees|

“Ifiner Raceway|

Fig. 10 Testarea frecarii in rulmentii radial axiali cu 3 bile [15,16].

Rezultatele experimentelor utilizdnd metoda celor trei bile , atat la rulmenti axiali cat si la rulmenti
radial-axiali cu bile au fost validate utilizdind un model complex de calcul a frecarilor intre bile si
caile de rulare dezvoltat de Biboulet si Houpert, in lucrarile [5,6,7,15, 16] fiind prezentate in detaliu
aceastd metodologie. In plus, dupa cum se poate vedea, dr. Luc Houpert, director de cercetari la
Compania de Rulmenti TIMKEN, este co-autor pe lucrarile [5,6,16], lucrari publicate in pestigioase

reviste internationale ISI.
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Precizam ca pe Tribometrul CETR UMT-2 s-au realizat si alte testdri privind determinarea prin
microindentare a duritatii straturilor depuse, precum si a testelor de “Scratch” pentru determinarea
adeziunii straturilor dure depuse pe diverse suprafete in Laboratorul de Ingineria Suprafetelor
(coordinator prof. dr. ing. Corneliu Munteanu).

Si in final, ca o curiozitate, cu ajutorul Tribometrului CETR UMT 2 s-a determinat forta pe care o
dezvoltd o musca in contact cu o micro bila sferica de otel ( ordinal 100-200 mN) precum si forta pe

care o dezvolta o plantd in procesul de crestere ( citeva sute de mN).
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