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1. CINEMATICA MECANISMULUI BIELĂ-MANIVELĂ În acest capitol se prezintă mărimile care descriu din punct de vedere cinematic mecanismul bielă-manivelă.















Obiective operaţionale Cunoaşterea mărimilor care descriu din punct de vedere cinematic mecanismul  bielă-manivelă; Identificarea mărimilor care intervin în relaţiile de calcul ale deplasării, vitezei şi acceleraţiile pistonului; Familiarizarea cu forma curbelor de variaţie a deplasării, vitezei şi acceleraţiile  pistonului.



Analiza în detaliu a cinematicii mecanismului bielă-manivelă este foarte complexă, din cauza regimului variabil de funcţionare. De aceea s-au determinat relaţii simplificate, în ipoteza unei viteze unghiulare constante a arborelui cotit şi la regim stabilizat, obţinându-se o precizie suficientă. La o viteză unghiulară constantă a arborelui cotit, unghiul de rotaţie este  proporţional cu timpul şi, prin urmare, toate mărimile cinematice pot fi exprimate în funcţie de unghiul de rotaţie a arborelui cotit. Mecanismul bielă-manivelă poate fi de tipul axat, când axa cilindrului intersectează axa arborelui cotit sau dezaxat, când cele două axe nu se intersectează.



Fig.1.1 Schema mecanismului bielă manivelă axat



Fig. 1.2 Schema mecanismului  bielă -manivelă dezaxat



 8



Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



Se vor prezenta relaţiile de calcul ale deplasării, vitezei şi acceleraţiei pistonului. Se consideră ca poziţie iniţială pentru măsurarea unghiului, poziţia pentru care pistonul se află la o distanţă maximă de axa arborelui cotit. În figura 1.1. este prezentată schema mecanismului bielă manivelă axat, unde s-au făcut următoarele notaţii:   - unghiul de rotaţie a arborelui cotit, se măsoară în sensul de rotaţie a arborelui cotit;    n - viteza unghiulară de rotaţie a arborelui cotit, în s -1;  = 30 n - turaţia arborelui cotit, în rot/min;  R - raza manivelei (distanţa dintre axa arborelui cotit şi ax a fusului maneton), în m; S = 2 R - cursa pistonului (distanţa dintre p.m.s. şi p.m.i.) în m; l - lungimea bielei, în [m]. Se defineşte raportul   =R/l - raportul dintre raza manivelei şi lungimea bielei; Pentru motoare de autovehicule   = l/3,2…l/4,2 Deplasarea pistonului. Legea de variaţie a deplasării pistonului în funcţie de unghiul   s-a determinat pe cale analitică:          x = R( 1 - cos   + sin 2   ) = R   3 - cos   +  ( 1 - cos 2  )  [m] (1.1) 2 4     Viteza pistonului. Derivând relaţia (1.1) în raport cu timpul, se obţine expresia analitică a vitezei pistonului: v =



dx dt 



=



dx d  







d   dt 



=



dx d  



  



(1.2)



Deci,      sin 2   [m/s] 2     Viteza pistonului atinge valoarea maximă când: v = R      sin   +



(1.3)



dv



(1.4)



d  



= R   2  ( cos   +    cos 2  ) = 0



Prin rezolvarea ecuaţiei (1.4) se obţine valoarea unghiului   pentru care viteza  pistonului este maximă:    1  2 1 1   =  f(   ) (1.5) +  v max = arccos   4 2 4             În tabelul 1.1. este calculată mărimea  vmax pentru diferite valori ale lui  . Tabelul 1.1. l 1/3,2 1/3,4 1/3,6 1/3,8 1/4 1/4,2 74°28' 75°10' 75°50' 76°26' 77° 77°32'  vmax vmax /vmed 1,637 1,631 1,626 1,622 1,617 1,614 Poziţia vitezei maxime a pistonului poate explica forma uzurii cilindrului în lungul axei sale. Acceleraţia pistonului. Derivând în raport cu timpul expresia vitezei pistonului (1.3) se obţine: a=



dv dt 



= R   2  ( cos   +    cos 2  )



Pentru mecanisme bielă-manivelă cu     pentru   = 0 şi   =180o, adică în p.m.s. şi p.m.i.



[m/s 2 ]



(1.6)



1 acceleraţia atinge valoarea maximă 4
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Fig. 1.3 Variaţia deplasării, vitezei şi acceleraţiei pistonului



[m/s 2 ] (1.7) 2 2 (1.7’) a  = 180 = - R     ( 1 -   ) [m/s ] Pentru mecanisme bielă-manivelă cu   > 1/4 se atinge o a doua valoare negativă extremă a acceleraţiei: 1   2   (1.8)  [m/s 2 ] a  = - R       +   8     Unghiul de rotaţie al arborelui cotit pentru care acceleraţia pistonului este zero, corespunde unghiului la care viteza pistonului are valoarea maximă. În figura 1.2. este prezentată schema principială a mecanismului bielă-manivelă dezaxat. El se caracterizează prin: a - dezaxarea dintre axa cilindrului şi axa arborelui cotit;  K = a/R - dezaxarea relativă;  K = 0,05 ... 0,2 pentru motoare cu ardere internă. Deplasarea pistonului. Cu o precizie suficient de mare, deplasarea pistonului  poate fi determinată cu relaţia:        x = R 1 - cos   +  1 - cos 2  - K     sin   [m] (1.9) 4     Viteza pistonului. Derivând în raport cu timpul expresia deplasării pistonului, se obţine: dx dv     v= = (1.10)   = R        sin   +  sin 2  - k     cos   [m/s] dt  d   2     Acceleraţia pistonului va fi: 2 a = 0 = R     ( 1 +   )



a=



dv dt 



=



dv



  = R   2   cos   +    cos 2  + k     sin   [m/s 2 ]



d  



(1.11)



Faţă de expresiile deplasării, vitezei şi acceleraţiei mecanismelor bielă-manivelă axate, expresiile corespunzătoare mecanismelor bielă-manivelă dezaxate se deosebesc  printr-un al treilea termen care ia în considerare influenţa dezaxării. În figura 1.3 se prezintă curbele variaţiei deplasării, vitezei şi acceleraţiei  pistonului.
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2. DINAMICA MOTOARELOR  Prin calculul dinamic al mecanismului bielă-manivelă se urmăreşte determinarea mărimii şi caracterului variaţiei sarcinilor care acţionează asupra pieselor motorului. Cercetările în detaliu sunt foarte complexe din cauza regimului variabil de funcţionare. De aceea se folosesc relaţii simplificate, obţinute în ipoteza unei viteze unghiulare constante a arborelui cotit şi la regim stabilizat.



Obiective operaţionale 



Însuşirea modului de determinare a forţelor care acţionează în me canismul bielămanivelă;







Însuşirea modului de alegere a maselor pieselor în mişcare ale mecanismul  bielă-manivelă;







Însuşirea mecanismului de alegere a ordinii de funcţionare a cilindrilor  motorului;







Însuşirea mecanismului de determinare a momentului total pentru motoare în linie şi în V;







Determinarea forţelor care acţionează asupra fusului maneton. Diagrama polară a fusului maneton;







Determinarea forţelor care acţionează asupra fusului palier. Diagrama polară a fusului palier;







Însuşirea mecanismului de determinare a diagramelor de uzură ale fusului maneton şi fusurilor paliere;







Însuşirea modului de realizare a echilibrării motorului mon ocilindric;







Însuşirea modului de realizare a echilibrării motoarelor policilindrice cu dispunerea cilindrilor în linie şi în V;







Însuşirea modului de realizare a calculului volantului motorului.
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2.1 Forţele care acţionează în mecanismul bielă-manivelă Asupra mecanismului bielă-manivelă, acţionează forţele date de presiunea gazelor  din cilindru şi forţele de inerţie ale maselor mecanismului aflate în mişcare. Forţele de frecare vor fi considerate neglijabile. Forţele de inerţie sunt constituite din forţele de inerţie ale maselor aflate în mişcare alternativă de translaţie (indice  j) şi forţe de inerţie ale maselor aflate în mişcare de rotaţie (indice r ). Pentru calculul organelor mecanismului bielă-manivelă, al sarcinilor în lagăre,  pentru cercetarea oscilaţiilor de torsiune, etc., trebuie determinate valorile maxime, minime şi medii ale acestor forţe. De aceea mărimile forţelor se vor determina pentru o serie de  poziţii succesive ale mecanismului, funcţie de unghiul de rotaţie al arborelui cotit. Pentru determinarea forţelor din elementele mecanismului bielă-manivelă este recomandabil să se înceapă cu determinarea forţelor care acţionează după axa cilindrului , cercetând separat forţele de presiune a gazelor şi forţele de inerţie.



2.1.1 Forţa de presiune a gazelor Forţa dată de presiunea gazelor pe piston se determină cu relaţia:  F  g  =  p g   A p = (  pind -  p0 )  A p [N], în care:



(2.1.)



2



 p g  - presiunea de lucru sau suprapresiunea, în [N/m ]; 2  pind  - presiunea indicată în cilindru după diagrama indicată în [N/m ]; 5 2  po - presiunea mediului ambiant ( po=10 [N/m ];   D2 - aria capului pistonului, în [m 2];  A p = 4  D - diametrul pistonului, în [m].



Variaţia presiunii indicate a gazelor din cilindru în funcţie de unghiul de rotaţie a arborelui cotit s-a determinat la calculul termic, prin trasarea diagramei indicate desfăşurate (cronomanogramei). Forţa de presiune a gazelor este îndreptată după axa cilindrului şi poate fi considerată în axa bolţului de piston. Această forţă este considerată pozitivă când este orientată spre axa arborelui cotit ( pind  > po ) şi negativă când este orientată invers ( pind  <  po). Calculul valorilor forţei de presiune a gazelor se face tabelar (vezi tabelul 2.2.). Se construieşte curba F  g  = f(  )  (vezi fig. 2.3).



2.1.2 Forţele de inerţie Forţele de inerţie sunt produse de masele aflate în mişcare accelerată şi anume:  piston asamblat (piston, bolţ, segmenţi, siguranţele bolţului), bielă şi arbore cotit. Forţele de inerţie sunt îndreptate în sens opus acceleraţiei şi sunt date de formula generală:  F = - m  a [N] (2.2.) unde: m - masa elementelor în mişcare, în [kg]; 2 a - acceleraţia maselor, în [m/s ]. În funcţie de felul mişcării elementelor mecanismului motor distingem urm ătoarele tipuri de forţe de inerţie: a) Forţele de inerţie produse de masele elementelor aflate în mişcare de translaţie
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( F  j);



 b) Forţele de inerţie produse de masele neechilibrate ale elementelor aflate în mişcare de rotaţie ( F r ). 2.1.2.1 Forţele de inerţie ale maselor în mişcare de translaţie Aceste forţe sunt produse de masele pistonului asamblat (piston, segmenţi, bolţ de  bielă şi siguranţele acestuia) şi o parte din masa bielei şi sunt considerate concentrate în axa bolţului. Determinarea forţelor de inerţie ale maselor aflate în mişcare de translaţie se face cu relaţia: (2.3)  F  j = - m j  a p [N] unde: m j - masele pieselor în mişcare de translaţie, în [kg]; 2 a p- acceleraţia pistonului, în [m/s ]. Masele aflate în mişcare de translaţie se determină cu relaţia următoare: (2.4) m j = m p + m1b [kg] unde: m p - masa pistonului asamblat, în [kg]; m 1b - masa bielei concentrată în axa bolţului şi care se consideră că execută mişcare de translaţie, în [kg]. Recomandări pentru alegerea maselor  m p şi m1b se fac în paragraful 2.1.2.3. Forţele de inerţie  Fj se pot exprima, ţinând seama de expresia acceleraţiei  pistonului pentru mecanismul bielă-manivelă axat (2.5.), respectiv dezaxat (2.6), adică: 2 (2.5)  F  j = - m j  R    ( cos  +   cos 2  ) [N] 2 (2.6)  F  j = - m j  R     ( cos  +   cos 2 + k    sin  )  [N] Calculul valorilor forţelor  F  j se face tabelar (vezi tab. 2.2.) şi se construieşte curba  F  j = f(  )  (vezi fig. 2.3). 2.1.2.2 Forţele de inerţie ale maselor în mişcare de rotaţie Aceste forţe sunt produse de o parte din masa bilei şi masa neechilibrată a unui cot al arborelui cotit (masa manetonului şi masele reduse ale celor două braţe). Forţele de inerţie ale maselor în mişcare de rotaţie se determină cu relaţiile: 2 (2.7)  F r = - mr   R    [N] forţa centrifugă  F t = - mr   R 



d   dt 



[N]



forţa tangenţială



(2.8)



unde: m r  – masa în mişcare de rotaţie, în [kg];  R – raza manivelei, în [m];   - viteza unghiulară a arborelui. În cazul vitezei unghiulare constante, d  / dt = 0, deci forţele tangenţiale sunt nule. În consecinţă, forţele de inerţie ale maselor în mişcare de rotaţie sunt forţele centrifuge ce acţionează pe direcţia razei manivelei şi rămân constante ca m ărime. Recomandări privind determinarea maselor în mişcare de rotaţie se prezintă în  paragraful 2.1.2.3. 2.1.2.3 Masele pieselor în mişcare ale mecanismul bielă-manivelă Pentru simplificarea calculelor, masele pieselor în mişcare pot fi înlocuite cu mase reduse concentrate în articulaliile mecanismului bielă-manivelă. Masa bielei este considerată ca fiind concentrată în cele două axe în care este articulată, respectiv în axa ochiului bielei ( m1b) şi în axa capului bielei ( m2b).
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Componenta m 1b a masei bilei se consideră că execută mişcare de translaţie şi este luată în calculul forţei de inerţie  F  j. A doua componentă m2b se adaugă maselor rotitoare ale mecanismului. Pentru majoritatea motoarelor de autovehicule, repartizarea masei bielei pe cele două componente este: (2.9) m1b = (0,2 0,3)  mb ; m2b = (0,7...0,8) mb



sau, cu suficientă aproximaţie:



m1b = 0,275  mb ; m2b = 0,725  mb



(2.10)



În aceste condiţii, masa elementelor aflate în mişcare de translaţie alternativă se  poate determina cu relaţia: (2.11) m j = m p + m1b = m p + 0,275  mb ; unde: m p - masa pistonului asamblat, în [kg]; m b - masa bielei , în [kg]. Masele rotitoare mr , sunt constituite din masa fusului maneton mm, masa braţului de manivelă redusă la raza  R a manivelei şi componenta m 2b a bielei, adică: mr = mm + 2  ( mbr  ) R +  m2b Masa braţelor manivelei având centrul de masă la raza r faţă de axa arborelui cotit, se poate reduce la raza  R a manivelei pornind de la egalitatea: ( mbr  ) R  R   2 = mbr      2 , de unde se obţine: ( mbr  ) R = mbr  



   R



[kg]



(2.12)



unde    reprezintă distanţa de la axa arborelui cotit la centrul de greutate al braţului. În cazul existenţei unor contragreutăţi pe braţele manivelei, trebuie să se ţină seama de masa acestora reducând-o la raza  R şi scăzând-o din masa braţelor manivelei. Din tabelul 2.1. se pot determina orientativ masele pistonului şi bielei şi masele neechilibrate ale arborelui cotit fără contragreutăţi. Raportarea acestor mase s-a făcut la unitatea de suprafaţă a capului pistonului. Tabelul 2.1. 2 Masa [kg/m ] Denumirea piesei mas mac  D=60…100[mm]  D=80…120[mm] Piston cu segmenţi şi bolţ -din aliaj de aluminiu 80…150 150…300 -din fontă 150…250 250…400 Bielă 100…150 250…400 Arbore cotit (mase neechilibrate) -turnat din fontă cu găuri de uşurare 80…200 130…320 -matriţat din oţel 110…200 180…400 Observaţie! Valorile mai mari se referă la alezaje m ai mari.



2.1.3 Forţele rezultante din mecanismul bielă-manivelă Prin însumarea algebrică a forţelor de presiune a gazelor  F  g  şi forţelor de inerţie  F  j, determinate pentru diferite poziţii ale manivelei, se obţin valorile forţei sumare care acţionează în lungul axei cilindrului. (2.13)  F =  F  g +  F j [N]
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Fig. 2.1. Forţele care acţionează în motorul monocilindric



Fig. 2.2. Sensurile forţelor care acţionează în motor 



Calculul valorilor forţei  F  se face tabelar (vezi tabelul 2.2) şi se construieşte curba F=f(  )  (fig. 2.3). În figura 2.1. se prezintă schema de descompunere a forţelor sumare  F , iar în fig. 2.2. sensurile pozitive, respectiv negative al e forţelor. Forţa  F  aplicată în axa bolţului se descompune în două componente, una de sprijin, normală pe axa cilindrului ( N ) şi una după axa bielei ( B ):  N = F  tg  [N]  B =



 F 



cos  



(2.14) (2.15)



[N]



Calculul forţelor  N  şi  B se face tabelar (vezi tabelul 2.2) şi se reprezintă grafic curbele  N=f(  )  şi  B=f(  )  (fig. 2.4). În axa fusului maneton, forţa  B se descompune în două componente, una radială ( Z ) şi una tangenţială ( T ), expresiile lor fiind următoarele:



sin (  +   ) cos  



(2.16)



cos(  +   ) cos  



(2.17)



T = B  sin (  +   ) = F  



 Z = B  cos(  +   ) = F 
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Fig. 2.5 Variaţia forţelor T şi Z  Pe baza calculului tabelar al valorilor forţelor  T  şi  Z  (vezi tab. 2.2) se trasează curbele T=f(  )  şi  Z=f(  )  (fig. 2.5). Forţa tangenţială T  este singura forţă care produce momentul motor. Expresia momentului motor este: sin (  +   )  M = T  R = F  (2.18)  R [N  m] cos   Raza manivelei  R , în [m], fiind constantă, curba de variaţie a momentului motor  funcţie de unghiul de rotaţie al manivelei este identică cu cea a forţei tangenţiale T , evident la o scară adecvată (fig. 2.5).



2.2 Momentul total al motorului policilindric Momentul motor total se obţine prin însumarea momentelor obţinute pentru



Fig. 2.3 Variaţia forţelor  F  g , F  j şi F 



Fig. 2.4 Variaţia forţelor  N şi B



 16



Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



fiecare cilindru al motorului ţinând cont de ordinea de funcţionare a acestora şi de configuraţia arborelui cotit. De asemenea, se poate obţine suma momentelor ce acţionează asupra fiecărui fus palier al arborelui cotit. Se stabileşte variaţia momentului motor total funcţie de unghiul   de rotaţie a arborelui cotit, precum şi valoarea momentului mediu. Cu valoarea momentului mediu se calculează puterea dezvoltată de motor care se compară cu puterea obţinută la calculul termic. Ca poziţie de pornire (  =0 ) se consideră poziţia corespunzătoare p.m.s. a  primului cilindru, aflat la admisie.



2.2.1 Alegerea ordinii de lucru Pentru realizarea unei succesiuni optime de funcţionare a cilindrilor motorului şi o echilibrare naturală cât mai completă a forţelor de inerţie şi momentelor acestora, trebuie stabilită o anumită poziţie relativă a manive lelor arborelui cotit. Succesiunea optimă de funcţionare a cilindrilor se stabileşte din condiţia distribuţiei uniforme a exploziilor succesive dintre doi cilindri vecini, pentru a nu rezulta sarcini medii prea mari pe fusurile paliere dintre aceştia. Trebuie să se aibă în vedere şi circulaţia încărcăturii proaspete în conducta de admisie, adică asigurarea unui număr minim de schimbări de direcţie a curentului în conducta de admisie şi evitarea interceptării încărcăturii destinate unui cilindru de către un cilindru vecin cu canal de admisie mai scurt. Această interceptare provoacă o creştere a neuniformităţii umplerii cilindrilor. Tabelul 2.2  p  p g = p-1  F  g = A. p g  a p  F  j=- m j.a p  F      N  S  T   Z   M    0 2 0 RAC MPa MPa N m/s N N N N N N N 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 0 10 20 30 … 720 Pentru o echilibrare naturală cât mai completă a forţelor de inerţie şi a momentelor acestor forţe trebuie căutate acele poziţii relative ale manivelelor arborelui cotit pentru care forţele cetrifuge şi forţele de inerţie de ordinul unu şi doi se anulează reciproc. De asemenea, pentru echilibrarea mom entelor date de forţele de inerţie, trebuie ca manivelele să fie dispuse "în oglindă", adică manivelele egal depărtate de mijlocul arborelui cotit să se afle în acelaşi plan şi orientate în acelaşi sens. Ţinând seama de cele prezentate mai sus, pentru un motor cu număr cunoscut de cilindri şi timpi, se stabileşte o anumită formă a arborelui cotit şi o ordine de lucru optimă a cilindrilor motorului. În tabelele 2.3 şi 2.4 sunt indicate poziţiile manivelelor şi ordinea de lucru  pentru diferite motoare cu ciclindri în linie, respectiv cu cilindri în V.
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Tabelul 2.3 Schema de aşezare a manivelelor şi ordinea de lucru pentru motoarele cu cilindrii în linie



Tabelul 2.4 Schema de aşezare a m anivelelor şi ordinea de lucru pentru motoarele cu cilindrii în V
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Tabelul 2.4 (continuare) Schema de aşezare a m anivelelor şi ordinea de lucru pentru motoarele cu cilindrii în V



Fig. 2.6. Schema arborelui cotit pentru motorul cu 6 cilindri în linie, în 4 timpi



2.2.2 Calculul momentului total al motorului În timpul unui ciclu, cilindrii motorului parcurg în mod diferit fazele ciclului motor, în funcţie de ordinea de lucru aleasă şi d e geometria arborelui cotit. Pentru calculele ulterioare este necesară atât determinarea mom entului motor total cât şi a momentelor de torsiune care solicită fiecare fus palier în parte. Ţinând cont de cele expuse mai sus, momentul motor policilindric este alcătuit din două componente: - o componentă creată de forţa tangenţială care acţionează asupra cotului corespunzător cilindrului dat şi care depinde numai de unghiul de rotaţie al arborelui cotit; - o componentă dată de momentul sumar al forţelor care acţionează în cilindrii anteriori cotului respectiv şi depinde de numărul de cilindri şi de ordinea lor de lucru.
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2.2.2.1 Momentul total al motoarelor cu cilindrii în linie Calculul momentului total se exemplifică pe un motor cu 6 cilindri în linie, în 4 timpi. În figura 2..6. se prezintă schema arborelui cotit. Se alege ordinea de lucru a motorului 1-5-3-6-2-4-1 (vezi tab. 2.3). Unghiul de decalaj între două aprinderi succesive este dat de relaţia:   =



720 i



=



720 6 



= 120 [  RAC]



(2.19)



unde i este numărul de cilindri ai motorului. Se construieşte schema de lucru a motorului (fig. 2.7). Pe abscisă se notează unghiul de rotaţie al arborelui cotit corespunzător primului cilindru. Pe ordonată se construiesc 6 intervale corespunzătoare numărului de cilindri. În intervalul corespunzător primului cilindru se construieşte schema de lucru a acestuia. În continuare se completează schemele de lucru ale celorlalţi cilindri, decalate cu câte 120 0(unghiul dintre două aprinderi succesive), decalarea efectuându-se în ordinea de lucru a cilindrilor. Deci, după 120 0 începe schema de lucru a cilindrului 5, după alte 120 0 a cilindrului 3. Procedând în continuare se completează întreaga diagramă. Se observă că atunci, când primul cilindru începe procesul de admisie, cilindrul 2 mai are de efectuat 2/3 din compresie, cilindrul 3 a efectuat 2/3 din destindere e tc. Pe baza acestei observaţii se completează tabelul 2.5. Astfel în coloana 4, prima valoare corespunde celei din coloana 2 din momentul când s-a terminat 1/3 din procesul de compresie ( M 240 ),apoi prin permutări circulare se completează întreaga coloană. Similar se completează valorile pentru coloanele 6,8,10 şi 12. În tabel este dat un exemplu de com pletare pentru câteva poziţii. Unghiul de început al ciclului  0  240  480  120  600  360



00



Schema de lucru a cilindrilor motorului A C D E C D E A C D E A C D A C D E A E A C D E D E A C 180 0



360 0



510 0



Cilindrul 1 2 3 4 5 6



720 0



Fig. 2.7.Schema de lucru a cilindrilor motorului cu 6 cilindri în linie, în 4 timpi



Fig. 2.8. Variaţia momentului cuplului motor  M t  al unui motor cu 6 cilindri în linie
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Momentul pe fusul palier este dat de suma momentelor cilindrilor precedenţi. Astfel coloana 3, corespunzătoare momentului de torsiune ce solicită palierul 1-2 (dintre cilindrii 1 şi 2) este identică cu coloana 2, pentru că avem un singur cilindru anterior   palierului considerat. Coloana 5, corespunzătoare palierului 2-3 se completează însumând algebric pe orizontală valorile corespunzătoare din coloanele 3 şi 4. Similar  coloana 7 se completează însumând valorile corespunzătoare coloanelor 5 şi 6 ş.a.m.d . Se va ţine cont la însumare de semnul momentelor. În coloana 13 se va obţine momentul total al motorului. Se constată că momentul total apare ca o funcţie periodică cu perioada: 180    (2.20)   = i



unde i - numărul de cilindri;   - numărul timpilor motorului. În exemplul de faţă mom entul total are perioada de 120 o. Pe baza calculului tabelar se trasează curba  M t =M 1-6 =f(  )  (vezi fig. 2.8). Se determină valoarea medie a momentului motor, ca medie aritmetică a valorilor instantanee ale momentului motor (tab. 2.5, coloana 13): m







(   M 1-6  )  M med  =



1



m



(2.21)



Cu ajutorul momentului mediu se calculează puterea indicată a motorului:  M med   n [KW] (2.22)  P i = 9,55  10 3 Puterea indicată calculată cu ajutorul relaţiei 2.22 trebuie să fie egală cu puterea indicată obţinută la calculul termic după formula:  pi  V t   n [kW] (2.23)  P i = 120000



unde:  pi - presiunea medie indicată, în [N/m 2]; 3 V t  - cilindreea motorului, în [m ]; n - turaţia motorului, în [rot/min]. Se admite o abatere de + 5%. 2.2.2.2 Momentul total al motoarelor cu cilindrii în V 0



Pentru exemplificare se examineaz un motor cu biele alăturate cu 6 cilindrii în V



la 90 . Schema amplasării cilindrilor şi a manivelelor arborelui cotit se prezintă în fig. 2.9.



Fig. 2.9. Schema de aşezare a cilindrilor şi manivelelor arboreului cotit pentru un motor  cu 6 cilindri în V.
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Din tabelul 2.4 se alege ordinea de lucru a motorului, adică 1s -1d-2s-2d-3s-3d. Unghiurile dintre două aprinderi succesive vor fi 90-150-90 etc. Se construieşte schema de lucru a motorului (fig. 2.10) în mod similar cu cea a motoarelor în linie (vezi 2.2.2.1). Unghiul de început al ciclului  0  480  240  630  390  150



Schema de lucru a cilindrilor motorului A C D E D E A C D C D E A C E A C D E D E A C D A C D E A



Cilindrul 1s 2s 3s 1d 2d 3d



00 180 0 360 0 510 0 720 0 Fig. 2.10 Schema de lucru a cilindrilor motorului cu 6 cilindri în V la 90° în 4 timpi



Tabel 2.5  0



 M 1



1



2



  M 0-1



Pal 1-2 3



 M 2



0  M 0



 M 0



 M 240



10  M 10



 M 10



 M 250



110  M 110



 M 110



 M 350



120  M 120



 M 120



 M 360



230  M 230



 M 230



 M 470



240  M 240



 M 240



 M 480



720  M 720



 M 720



 M 240



4



  M 1-2



Pal 2-3 5   M 0-1 + M 240   M 0-1 + M 250   M 0-1



+ M 350   M 0-1 + M 360   M 0-1 + M 470   M 0-1 + M 480   M 0-1



+ M 240



 M 3



6  M 480  M 490



 M 590  M 600



 M 710  M 720



 M 480



  M 1-3



Pal 3-4 7   M 1-2 + M 480   M 1-2 + M 490   M 1-2



+ M 590   M 1-2 + M 600   M 1-2 + M 710   M 1-2 + M 720   M 1-2



+ M 480



 M 4



8  M 120  M 130



 M 230  M 240



 M 350  M 360



 M 120



  M 1-4



Pal 3-4 9   M 1-3 + M 120   M 1-3 + M 130   M 1-3



+ M 230   M 1-3 + M 240   M 1-3 + M 350   M 1-3 + M 360   M 1-3



+ M 120



 M 5



10  M 600  M 610



 M 710  M 720



 M 110  M 120



 M 600



  M 1-5



Pal 4-5 11   M 1-4 + M 600   M 1-4 + M 610   M 1-4



+ M 710   M 1-4 + M 720   M 1-4 + M 110   M 1-4 + M 120   M 1-4



+ M 600



 M 6



12  M 360  M 370



 M 470  M 480



 M 590  M 600



 M 360



  M 1-6



Pal 5-6 13   M 1-5 + M 360   M 1-5 + M 370   M 1-5



+ M 470   M 1-5 + M 480   M 1-5 + M 590   M 1-5 + M 600   M 1-5



+ M 360



Se observă că atunci când cilindrul 1s începe procesul de admisie, cilindrul 1d mai are de efectuat 1/2 din evacuare, cilindrul 2s a efectuat 2/3 din destindere, cilindrul 2d a efectuat 1/5 din destindere ş.a.m.d. Pe baza acestei observaţii se completează tabelul 2.6. Astfel, în coloana 3, prima valoare corespunde celei din coloana 2 din momentul când s-a terminat 1/2 din evacuare ( M 630 ), apoi prin permutări circulare se completează întreaga coloană. Similar se completează coloanele 5,6,8 şi 9. În tabelul 2.6 este dat un model de completare pentru câteva poziţii. Momentul  pe fusul palier este dat de suma momentelor cilindrilor precedenţi. Astfel, coloana 4 corespunde momentului  M  I  care solicită la torsiune palierul 1-2 (dintre cilindrii 1 şi 2). Ea se completează însumând algebric, pe orizontală, valorile corespunzătoare coloanelor 2 şi 3. Coloanele 7 şi 10 se completează însumând valorile corespunzătoare coloanelor  4,5 şi 6, respectiv 7, 8 şi 9. Se va ţine cont la însumare de semnul momentelor. În
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coloana 10, corespunzătoare ultimului fus palier, se va obţine momentul total al motorului. Se constată că momentul total apare ca o funcţie periodică cu perioada: 180    [  RAC] (2.25)   = i



unde:   - numărul timpilor motorului; i - numărul grupelor de cilindri (fusuri manetoane ). În exemplul de faţă momentul total trebuie să se repete după fiecare 180  4 = 240 [  RAC]   = 3



Pe baza calculului tabelar se trasează curba  M t =f(  )  . Se calculează valoarea momentului mediu şi se verifică puterea indicată ca şi la motoarele cu cilindrii în linie (vezi 2.2.2.1.). Tabelul 2.6 0    M 1s  M 1d 



1



2



0  M 0 10  M 10 … 120  M 120 130  M 130 … 300  M 300 310  M 310 … 720  M 720



3



 M  I



Pal  1-2



4



 M 2s



 M 2d 



5



6



 M  II



Pal  2-3



7



 M 3s  M 3d 



8



9



 M  III



Pal  3-4



10



M 630 M 0+M 630 M 640 M 10 +M 640



M 480 M 390 M  I +M 480 +M 390 M 240 M 150 M  II +M 240 +M 150 M 490 M 400 M  I +M 490 +M 400 M 250 M 160 M  II +M 250 +M 160



M 30 M 40



M 600 M 510 M  I +M 600 +M 510 M 360 M 270 M  II +M 360 +M 270 M 610 M 520 M  I +M 610 +M 520 M 370 M 280 M  II +M 370 +M 280



M 120 +M 30 M 130 +M 40



M 210 M 300+M 210 M 220 M 310+M 220



M 60 M 70



M 690 M 700



M  I +M 60 +M 690 M 540 M 450 M  II +M 540 +M 450 M  I +M 70 +M 700 M 550 M 460 M  II +M 550 +M 460



M 630 M 720 +M 630 M 480 M 390 M  I +M 480 +M 390 M 240 M 150 M  II +M 240 +M 150



2.3 Forţele care acţionează asupra fusului arborelui cotit Determinarea forţelor care acţionează asupra fusurilor arborelui cotit este necesară pentru dimensionarea corectă a fusurilor şi lagărelor, în scopul de a evita încălzirea lagărelor şi a se asigura pelicula de ulei necesară ungerii acestora. Se determină sarcina totală care acţionează asupra fusurilor şi lagărelor arborelui cotit, luându-se în considerare toate forţele care le solicită, respectiv forţa de presiune a gazelor şi forţele de inerţie. Forţa rezultantă ce acţionează asupra fusului, respectiv lagărului arborelui cotit se determină prin metoda diagramei polare.



2.3.1 Forţele care acţionează asupra fusului maneton. Diagrama polară a fusului maneton Asupra fusului maneton acţionează forţa tangenţială T , forţa radială  Z  şi forţa centrifugă de inerţie  F cb a masei m 2b a bielei aflată în mişcare de rotaţie. Prin urmare, forţa rezultantă care acţionează asupra fusului maneton va fi:  Rm = T + Z + F cb (2.26) unde:  Fcb   m2 b  R   2
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Forţa rezultantă  R m se determină grafic însumând vectorial toate forţele amintite (fig. 2.11) Se consideră un sistem de axe  Z-T  care se roteşte împreună cu arborele cotit. Se admite ca sens pozitiv pentru forţele T - sensul de rotaţie al arborelui cotit, iar pentru forţele  Z - sensul de la fusul maneton spre axa de rotaţie a arborelui. Se aşează la scară, forţele  Z   şi T   corespunzătoare unui unghi de rotaţie oarecare  , cu originea în punctul O ţinând cont de semnele lor. Din compunerea acestor forţe se obţine vectorul rezultant  K   (fig. 2.11.). Rezultanta  R m  se obţine însumând vectorial forţele  K   şi  F cb adică:  Rm  K   F cb (2.27) sau (2.28)  R m  =  K   - (- F cb ) Determinând pentru toate valorile unghiului a vectorii şi unind printr-o curbă continuă vârfurile lor, se obţine diagrama polară a fusului maneton cu polul în punctul O', corespunzător vârfului vectorului (- F cb ) . De remarcat că vectorul  F cb este constant în mărime şi sens în raport cu sistemul Z-T , deci punctul O' este fix în raport cu a celaţi sistem. Mărimea forţei rezultante ce acţionează asupra fusului maneton poate fi determinată cu relaţia de mai jos (vezi fig. 2.11). 2 2 (2.29)  R m = (  Z   -  F cb ) + T  Unghiul   se măsoară în sens trigonometric de la semiaxa pozitivă a forţelor  Z . Prin desfăşurarea diagramei vectoriale în funcţie de unghiul   (fig. 2.12), se obţine curba  R m=f(  )  , cu ajutorul căreia se determină valorile maximă şi medie ale forţelor rezultante pe fusul maneton:  



k 



 R mmed  



 R



mx



1



k 



(2.30)



unde Rmx este valoarea rezultantei corespunzătoare fiecărei diviziuni unghiulare, iar knumărul de diviziuni ale curbei  Rm=f(  )  .



Fig. 2.11.Construcţia diagramei  polare a fusului maneton



Fig. 2.12. Diagrama polară (a) şi desfăşurata (b) a forţei rezultante Rm pe fusul maneton
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Fig. 2.13 Construcţia diagramei de uzură a fusului maneton



Fig. 2.14 Diagrama de uzură a fusului maneton



Cu ajutorul valorilor  R mmax şi  R mmed  se determină încărcarea specifică maximă şi medie a fusului maneton.  p max =  p med  =



 R mmax d m  l cb  R mmed  d m  l cb



[N /  mm 2 ]



(2.31) (2.32)



unde: d m - diametrul fusului maneton, în [mm]; l cb - lungimea cuzinetului de bielă, în [mm]. Mărimea  pmed  caracterizează încărcarea cuzinetului, uzura şi lucrul mecanic de frecare;  pmed  nu trebuie să depăşească valoarea de 6 [N/mm 2]. Raportul  pmax /p med  caracterizează gradul de şoc al încărcării lagărului şi este cuprins între limitele 2…3. Pe baza diagramei polare se construieşte diagrama de uzură. La baza construcţiei acestei diagrame stau următoarele ipoteze: - uzura este proporţională cu rezultanta care acţionează asupra fusului maneton; - forţele care solicită la un moment dat fusul se distribuie pe suprafaţa lui la 60 o, de ambele părţi ale punctului de aplicaţie. Modul de construire a diagramei de uzură este prezentat în fig. 2.13. Se trasează un cerc care reprezintă secţiunea fusului. Se construiesc radial vectori proporţionali cu mărimea forţelor rezultante din diagrama polară. Extremităţile vectorilor se sprijină pe conturul cercului. Pe rând, de la direcţia fiecărei forţe la 60 0 în ambele părţi, se duc în interiorul cercului fâşii circulare, a căror înălţime este proporţională cu mărimea forţei. Suprafaţa acumulată după construirea tuturor fâşiilor pentru un ciclu motor  reprezintă diagrama de uzură. În fig. 2.14 este prezentată o astfel de diagramă. Diagrama de uzură indică zona presiunilor cele mai reduse de pe fus şi, deci locul unde trebuie prevăzută gaura de ungere.



2.3.2 Forţele care acţionează asupra fusului palier. Diagramele polare ale fusurilor paliere Diagramele polare se construiesc pentru toate fusurile paliere care sunt cuprinse între coturi aşezate sub unghiuri diferite. În cele mai multe cazuri, la motoarele rapide, fusul palier cuprins între coturi decalate la 360 0 este cel mai încărcat. Forţa care acţionează asupra fusului palier al arborelui cotit care are un număr de lagăre mai mare cu unu decât numărul de manetoane este determinată de forţele care acţionează în braţele manetoanelor vecine fusului considerat.
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În fig. 2.15 este prezentat cazul general al unui fus palier care se află cuprins între coturile i şi i+1 , decalate sub un unghi  . În fiecare cot apar forţele  Z i, T i,  F ri şi respectiv,  Z i+1 , T i+1 ,  F ri+1. Forţele  F r  sunt forţe centrifuge provocate de masa neechilibrată a cotului respectiv şi masa bielei aflată în m işcare de rotaţie ( m r =m c+m 2b). Mărimile reacţiunilor datorate forţelor din cilindru i, respectiv i+1 corespunzătoare palierului dintre cei doi cilindri menţionaţi, se determină cu relaţiile: l 1 l  ; Z ’ i+1 =  Z i+1  1 l  l  l  l  T ’ i = T i  1 ; T ’ i+1 = T i+1  1 l  l  l  l   F ’ ri =  F ri  1 ; F ’ ri+1 =  F ri+1  1 l  l   Z ’ i =  Z i 



(2.33)



Compunerea reacţiunilor se realizează geometric ţinându-se seama de unghiul   dintre manivelele învecinate. Se consideră un sistem de coordonate  Z-T  astfel încât axa  Z  să coincidă cu axa  Z  a cilindrului i, iar axa T  să fie perpendiculară pe aceasta. Ca şi în cazul fusului maneton, sistemul de coordonate se roteşte simultan cu arborele, în funcţie de unghiul  . Forţele care acţionează în manetoanele învecinate palierului considerat, respectiv  Z i, T i,  Z i+1 , şi T i+1 se pot determina din diagrama forţelor sumare, socotind defazarea unghiulară a ordinii de funcţionare a cilindrilor învecinaţi cu lagărul palier  respectiv. În concordanţă cu cele prezentate mai sus, proiecţiile pe direcţiile  Z  şi T  (fără efectul forţelor  F' ri şi  F' ri+1) vor fi:  Z   Zi  Z i1  cos   T i  1  sin   (2.34) T   Ti  Ti 1  cos   Z i1  sin   În cazul palierelor simetrice ( l 1=l/2), relaţiile 2.34 devin:  Z    Zi  Zi 1  cos   T i1  sin   2 (2.35) T    Ti  Ti1  cos   Zi1  sin   2 Pentru construirea diagramei polare este necesar să se determine proiecţiile  Z'  şi T'  pentru toate valorile unghiului   . Acest lucru se obţine mai uşor prin calcul tabelar. În sistemul de coordonate  Z-T  se aşează pentru fiecare poziţie a arborelui cotit (definită de unghiul  ), reacţiunile  Z'  şi T' , respectând regula semnelor (fig. 2.16.). Unind toate extremităţile vectorilor   K   printr-o linie continuă, se obţine curba care reprezintă diagrama vectorială a forţelor care acţionează pe fusul palier, fără a ţine



Fig. 2.15 Determinarea reacţiunilor dintr-un fus palier 



Fig. 2.16. Construcţia diagramei polare a fusului palier 
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seama de forţele centrifuge ale maselor în mişcare de rotaţie ( F ri şi  F ri+1). Influenţa acestor forţe va fi luată în considerare, ca şi în cazul fusului maneton prin fixarea  polului diagramei în punctul O', care reprezintă extremitatea vectorului Qr  . Distanţa de la polul diagramei O' până la vârful vectorului  K   reprezintă valoarea rezultantei forţelor care acţionează pe fusul palier  R p  . Prin desfăşurarea diagramei vectoriale în funcţie de   (fig. 2.17) se obţine curba  R p = f(   ) cu ajutorul căreia se determină valorile maximă şi medie a forţelor  rezultante R p: k 







 R pmed  = (   R px ) /



k 



(2.36)



1



unde  R px este valoarea rezultantelor corespunzătoare fiecărei diviziuni unghiulare; k - numărul de diviziuni ale curbei  R p = f(   ) . Cu ajutorul valorilor  R m max şi  Rm med  se determină încărcarea specifică maximă şi medie a fusului palier:  p max =  p med  =



 R pmax d p  l cp  R pmed  d p  l cp



[N /  mm 2 ]



(2.37)



[N /  mm 2 ]



(2.38)



unde: d  p - diametrul fusului palier, în [mm]; l cp - lungimea cuzinetului fusului palier, în [mm]. Valoarea lui  pmed  nu trebuie să depăşească 6 [N/mm 2]. Raportul  pmax /p med  caracterizează gradul de şoc al încărcării lagărului şi nu trebuie să fie mai mare de 2. În fig. 2.17 sunt prezentate diagramele polare şi desfăşurate pentru diferite cazuri de decalaj al coturilor. De multe ori, în cazul unui unghi de decalaj de 360 0,  pmed  ia valori excesiv de mari, aceasta datorită forţelor de inerţie mari provocate de masele în m işcare de rotaţie.



Fig. 2.17 Diagrame polare şi desfăşurate ale forţei rezultante  R p pe fusul palier 
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Fig. 2.18. Diagrama de uzură a unui fus palier  Utilizând contragreutăţi, fusul poate fi descărcat total sau parţial de forţele de inerţie ale maselor în mişcare de rotaţie. Aceasta corespunde unei deplasări a polului diagramei din O' spre O şi, deci, conduce la micşorarea rezultantelor  R p. Dacă mărimea necesară deplasării polului pentru a obţine o încărcare medie satisfăcătoare este h, atunci masa contragreutăţilor se poate determina d in relaţia de mai jos: (2.39)  F = m     2 = h    [N] unde:  F - forţa de inerţie a două contragreutăţi, în [N]; m - masa a două contragreutăţi, în kg;    - distanţa de la centrul de greutate al contragreutăţilor până la axa de rotaţie a arborelui, în mm;   - viteza unghiulară a arborelui cotit; h - mărimea deplasării dorite, în [mm]; m - scara diagramei, în [N/mm]. Pe baza diagramelor polare şi desfăşurate se construiesc diagramele de uzură ale fusurilor paliere. Metodica este asemănătoare cu cea prezentată la fusul maneton (vezi 2.3.1.). În fig. 2.18. se prezintă diagrama d e uzură pentru un fus palier.



2.3.3 Diagramele polare ale motoarelor cu cilindrii în V. 2.3.3.1 Diagrama polară a fusului maneton Pentru fusul maneton se întocmeşte diagrama polară pentru o singură bielă, corespunzătoare forţelor provenite de la un singur cilindru, în mod asemănător  motoarelor cu cilindrii în linie. 2.3.3.2 Diagramele vectoriale ale fusurilor paliere Metodica şi relaţiile de calcul sunt identice cu cele de la motoarele cu cilindrii în linie cu diferenţa că cilindrii i şi i+1 se referă la un grup de 2 cilindrii care funcţionează cu un decalaj.
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2.4 Echilibrarea motoarelor Un motor care funcţionează în regim stabilizat este considerat echilibrat dacă forţele şi momentele ce se transmit la punctele de sprijin ale motorului sunt invariabile ca mărime, direcţie şi sens. În cazul motoarelor neechilibrate, forţele şi momentele ce se transmit reazemelor  se modifică permanent ca mărime şi sens şi produc, în anumite condiţii, vibraţii ale ramei, caroseriei sau altor părţi ale autovehiculului. Aceste vibraţii, pot deveni deosebit de periculoase în cazul suprapunerii frecvenţei de oscilaţie a acestora cu frecvenţele forţelor şi momentelor neechilibrate transmise de la motor la punctele sale de sprijin. Cauzele neechilibrării motorului sunt variaţiile periodice ale forţelor de inerţie şi ale momentelor lor, precum şi neuniformitatea momentului motor. Practic, echilibrarea motorului se realizează pe calea alegerii corespunzătoare a numărului şi dispunerii cilindrilor, dispunerea manivelelor şi alegerea contragreutăţilor  corespunzătoare. Pentru simplificare, echilibrarea motorului se studiază în următoarele ipoteze: cadrul motorului este perfect rigid; turaţia motorului este constantă; se neglijează forţele de inerţie din mecanismul de distribuţie, ele fiind sensibil mai mici decât cele din mecanismul motor, se neglijează forţele de frecare. În cele ce urmează se va analiza echilibrarea principalelor variante de motoare, în linie şi în V.



2.4.1 Echilibrarea motorului monocilindric Studiul echilibrării presupune analiza posibilităţilor de echilibrare a forţelor de inerţie a maselor în mişcare de translaţie de ordin unu  F  j I  şi doi  F  jII  (armonicele de ordin superior sunt neglijabile), forţelor centrifuge  F r  şi a momentelor acestor forţe. 2  F  jI = - m j  R     cos   2 (2.40)  F  jII = - m j  R       cos 2  2  F r  - mr   R    unde m j, m r  - masa mecanismului bielă-manivelă aflată în mişcare de translaţie, respectiv rotaţie;  R - raza manivelei;   - viteza unghiulară a arborelui cotit;   - unghiul de rotaţie a arborelui cotit;   - raportul dintre raza manivelei şi lungimea bielei. Forţele de inerţie  F  j I  şi  F  jII  pot fi echilibrate cu ajutorul unui sistem de contragreutăţi ca în fig. 2.19. Echilibrarea forţelor de inerţie  F  jI  se realizează cu ajutorul unor contragreutăţi de masă m cgI  montate pe arborii A şi B paraleli cu axa arborelui cotit şi simetric dispuşi faţă de axa cilindrului. Arborii A şi B se rotesc în sensuri diferite, cu aceeaşi turaţie cu a arborelui cotit. Contragreutăţile se dispun în aşa fel încât prin rotire, ele să facă un un ghi egal cu unghiul de rotaţie a arborelui cotit şi situate în partea opusă manevelei (vezi fig. 2.19). Fiecare contragreutate de masă m cgI  provoacă o forţă dată de relaţia: 2    I  (2.41)  F cgI = mcgI      Prin descompunerea celor două forţe centrifuge, pe direcţie verticală şi orizontală, se observă că cele două componente orizontale se echilibrează ( X  IA=X  IB), iar  componentele verticale se însumează dând rezultanta:
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2  R I = 2  Y I = 2 F cgI  cos   = 2  mcg     I      cos   Rezultanta  R I  acţionează după axa cilindrului, are sens contrar



(2.42) forţei  F  jI , forţă pe



care trebuie să o echilibreze. Astfel, masa contragreutăţ ilor rezultă: (2.43) mcgI = 0,5  m j  R /    I  În mod similar se poate face echilibrarea forţelor   F  jII . Pe arborii C şi D, contragreutăţile m cgII  se rotesc cu viteza unghiulară 2  , iar dispunerea contragreutăţilor  trebuie făcută în aşa fel ca la un unghi   al manivelei arborelui cotit, contragreutăţile să facă un unghi egal cu 2   faţă de verticală şi să fie situate în partea opusă manivelei (vezi fig. 2.19). Componentele verticale ale forţelor centrifuge vor da în acest caz componenta  R II , egală şi de sens contrar cu  F  jII  dată de expresia următoare: 2 (2.42')  R II  2  Y II  2  F cg  cos 2   2 mcgII     II   (2    )  cos 2  Masa contragreutăţilor necesare pentru echilibrarea forţelor de inerţie  F  jII  rezultă din egalitatea expresiilor celor două forţe:  R II =  F jII 



adică: mcgII =



1 8



 m j    R /    II 



 F r r , F   F  jI  şi F  jII  la motorul monocilindric Fig. 2.19 Schema echilibrării forţelor  forţelor  F 



(2.43')
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Datorită complexităţii construcţiei, echilibrarea cu arbori suplimentari nu se aplică la motoarele monocilindrice pentru autovehicule, ci doar la motoarele staţionare destinate cercetării experimentale. Forţa centrifugă  F r r  este constantă ca mărime (pentru   = ct) şi fixă ca direcţie în raport cu manivela arborelui cotit. În aceste condiţii  F r r  poate fi complet echilibrată cu ajutorul a două contragreutăţi de masă m cg  situate pe ambele braţe ale arborelui cotit (vezi fig. 2.19). Masa necesară fiecărei contragreutăţi este dată de relaţia: mr   R (2.44) mcg   2    Momentul reactiv  M r r  nu se echilibrează şi el se transmite ramei autovehiculului. Volantul motorului monocilindric va avea un moment de inerţie mai mare pentru a asigura uniformitatea dorită pentru viteza unghiulară.



2.4.2 Echilibrarea motorului cu doi cilindri Se va analiza atât m otorul cu cilindrii în linie, cât şi în V. 2.4.2.1 Motorul cu doi cilindri în linie O primă variantă analizată este cea la care manetoanele arborelui cotit sunt dispuse la 180 0, ca în fig. 2.20. Forţa de inerţie  F  jI  pentru  pen tru primul prim ul cilin c ilindru dru este: e ste: 1 (2.45)  F jI   - m j  R   2  cos   Manetonul celui de-al doilea cilindru este dispus la 180 0 faţă de manetonul  primulu  prim uluii cilind cil indru ru deci de ci forţa fo rţa pent p entru ru al doilea doi lea cilindru cili ndru este: este : 2 (2.46)  F jI   - m j  R   2  cos(  + 180 )  m j  R   2  cos   Forţele de inerţie de ordinul I sunt egale şi de sens contrar, deci ele se echilibrează. Momentele forţelor de inerţie de ordinul I nu se echilibrează şi el tinde să  F  jI  este dat de răstoarne motorul în direcţie longitudinală. Momentul rezultant al forţelor  F 



Fig. 2.20 Schema motorului cu 2 cilindri în linie cu manivelele dispuse la 180°



Fig. 2.21. Schema motorului cu 2 cilindri în linie cu manivelele dispuse la 3600
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expresia:



 M  jI   a  m j  R   2  cos   (2.47) Momentul   M  jI  poate  poa te fi echilib ech ilibrat rat cu două dou ă contrag con tragreu reutăţi tăţi dispuse disp use pe doi arbori arbo ri suplimentari care să se rotească cu aceeaşi viteză unghiulară ca şi arborele cotit şi care trebuie să creeze un moment egal şi de sens contrar cu   M  jI . Forţele de inerţie de ordinul II pentru cei d oi cilindri sunt: 1 2 (2.48)  F jII  -m j  R      cos 2  2 2 2  F jII  -m j  R      cos 2(  + 180  )  -m j  R      cos 2   Se observă că cele două forţe sunt egale şi de acelaşi sens, ceea ce înseamnă că ele nu se echilibrează. Rezultanta lor este:  F  jII   -2  m j  R   2    cos 2  (2.49) Rezultanta forţelor de ordin I se poate echilibra cu contragreutăţi dispuse simetric pe arbori suplimentari care se rotesc în sensuri opuse şi cu viteze unghiulare duble arborelui cotit. Momentul forţelor de inerţie de ordinul II este nul adică   M  jII  = 0 . Forţele de inerţie ale maselor aflate în mişcare de rotaţie sunt egale şi de sensuri contrare la cei doi cilindri, deci:  F r  = 0 (2.50) Momentul forţelor centrifuge nu se echilibrează natural. Acest moment acţionează în planul manetoanelor şi are expresia: (2.51)  M r  a  mr   R   2 Acest moment poate fi echilibrat cu două contragreutăţi dispuse pe braţele manetoanelor (fig. 2.20). Momentul produs de forţele centrifuge ale contragreutăţilor  este:  M cg  b  mcg      2 (2.52)  M cg  Momentul M cg  cg  trebuie să echilibreze momentul  M r  r  ( M  cg =M r  r),   de unde rezultă masa unei contragreutăţi : mcg



a  R



 mr    2 b   



(2.53)



O altă variantă analizată este cea la care manivelele arborelui cotit sunt dispuse la 360 , ca în fig. 2.21. 0



Fig. 2.22 Schema motorului cu 2 cilindri în V la 900
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Rezultanta forţelor de inerţie de ordin I este: (2.54)  F jI  -2  m j  R   2  cos   Rezultanta forţelor de inerţie de ordin II este: (2.55)  F jII  -2  m j  R   2    cos 2  Aceste rezultante ale forţelor de inerţie pot fi echilibrate cu contragreutăţi dispuse pe arbori suplimentari, prin metoda prezentată la m otorul monocilindric. Rezultanta forţelor centrifuge este dată de relaţia: (2.56)  Fr  -2  mr   R   2 Această forţă poate fi echilibrată cu ajutorul unor contragreutăţi de masă m cg  (vezi fig. 2.21): mcg  =



mr   R  2   



(2.57)



Se observă că, datorită dispunerii simetrice a forţelor faţă de mijlocul arborelui cotit, toate momentele se anulează, adică: (2.58)  M jI  0 ;  M jII  0 ;  M r   0 2.4.2.2 Motorul cu doi cilindri în V Schema motorului cu doi cilindri în V dispuşi la 90 0, cu un singur maneton este  prezentată în fig. 2.22. Pentru cilindrul din stânga, forţa de inerţie de ordinul I este:  st   -m j  R   2  cos   (2.59)  F jI  Pentru cilindrul din dreapta, relaţia de calcul a forţei de inerţie de ordinul I se scrie ţinând cont de unghiul dintre m anivelele celor doi cilindri: 2 (2.60)  F jI dr   -m j  R    cos(360-    ) sau, ţinând cont că   = 90° în cazul de faţă:  F jI dr   -m j  R   2  cos(   270  )  -m j  R   2  sin    (2.61) Prin însumare geometrică se obţine rezultanta forţelor de inerţie de ordin I, adică:



 F



2



2



dr   F st   m j  R   2 (2.62) jI   F jI  Unghiul dintre direcţia rezultantei   F  jI  şi axa cilindrului din stânga (forţa  F  jIst ) este egal cu unghiul   deoarece  st   F  jI  m j  R   2  cos   (2.63)   cos   2  F  m R       jI   j Prin urmare, forţa rezultantă   F  jI  este constantă şi orientată pe direcţia manivelei. Ea va fi echilibrată împreună cu forţele de inerţie ale maselor rotitoare. Forţele de inerţie de ordinul II vor fi:  st   -m j  R   2    cos 2  (2.64)  F jII  dr   -m j  R   2    cos 2  (270 )  m j  R  2    cos 2   (2.65)  F jII  Rezultanta acestor forţe este dată de relaţia:  jI



 F



2



2



dr   F st  2  m j  R   2    cos 2  jII   F jII   Unghiul dintre această forţă şi axa primului cilindru (forţa deoarece:  jII



(2.66) 0  F  jIIst ) este   = 45
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cos   



 st   F  jII 







 F  jII 







1 2



 cos 45



33 (2.67)



Fig. 2.23. Schema motorului cu 2 cilindri opuşi Prin urmare forţa de inerţie de ordinul II rezultantă este variabilă ca mărime şi are direcţia orizontală. Ea poate fi echilibrată cu un sistem de contragreutăţi simetrice montate pe doi arbori ce se rotesc cu viteza unghiulară 2  , ca în cazul monocilindrului. Forţele de inerţie ale maselor aflate în mişcare de rotaţie pot fi echilibrate împreună cu rezultanta forţelor de inerţie de ordinul I, prin contragreutăţi dispuse pe  braţele arborelui cotit: (2.68)  Fcg   FjI   F r   adică 2  mcg      2   mr  m j   R   2 (2.69) de unde mr  m j  R  (2.70) mcg   2



  



Momentele forţelor de inerţie sunt nule deoarece forţele de inerţie sunt situate în acelaşi plan, perpendicular pe axa arborelui cotit, deci: (2.71)  M jI  0;  M jII  0;  M r   0 2.4.2.3 Echilibrarea motorului cu doi cilindri opuşi Schema motorului cu doi cilindri opuşi este prezentată în fig. 2.23. Manetoanele arborelui cotit sunt dispuse la 180 0. Atât forţele de inerţie de ordinul unu şi doi, cât şi forţele centrifuge  F r  din cilindru 2, sunt egale şi de sensuri contrare celor d in cilindrul 1, deci rezultantele lor vor  fi nule: (2.72)  F jI  0;  FjII  0;  Fr   0 Momentele rezultante ale forţelor de inerţie de ordinul unu şi doi sunt date de relaţiile (2.73)  M jI  a  m j  r   2  cos   (2.74)  M jII  a  m j  r   2    cos 2  Momentele   M  jI  şi   M  jII   pot fi echilibrate complet cu două sisteme de contragreutăţi suplimentare dispuse simetric pe arbori care se rotesc în sensuri diferite
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cu viteza unghiulară a arborelui cotit, respectiv dublă acesteia (vezi şi echilibrarea monocilindrului). Momentul forţelor centrifuge este neechilibrat: (2.75)  M r   a  mr   R   2 Acest moment poate fi echilibrat cu două contragreutăţi de masă m cg  dispuse pe  braţele arborelui cotit astfel încât mometul lor    M cg  să anuleze efectul momentului   M r , deci: b  mcg    a  mcg  R    2 (2.76) şi rezultă masa m cg : mcg



a  R



 mr   



b   



(2.77)



2.4.3 Echilibrarea motorului cu trei cilindri în linie Schema motorului cu trei cilindri în linie este prezentată în figura 2.24. Arborele cotit are manivelele dispuse la 120 0. Forţele de inerţie de ordin unu pentru cei trei cilindri sunt: 1  F jI  -m j  R   2  cos    F jI2



 -m j  R   2  cos    120  (2.78)  F jI3  -m j  R   2  cos     240  Se verifică uşor că rezultanta lor este nulă, adică:  F  jI  = 0 (2.79) Forţele de inerţie de ordin doi sunt: 1  -m j  R   2    cos 2  (2.80)  F jII  F jII2  -m j  R   2    cos 2      120  3 2  F jII  -m j  R      cos 2      240  Rezultanta acestor forţe este şi ea nulă:  F  jII  = 0 (2.81) Forţele centrifuge sunt egale pentru toţi cei trei cilindri şi orientate după razele manivelelor: 1 2 3 2  Fr  Fr  Fr  -mr  R    (2.82)  



Fig. 2.24. Schema motorului cu 3 cilindri în linie
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Fig. 2.25 Schema dispunerii contragreutăţilor  la motorul cu 3 cilindri Aceste forţe se echilibrează natural deoarece componentele lor pe direcţia primei manivele, respectiv perpendiculară pe aceasta se anulează reciproc, adică: (2.83)  Fry  Fr1  Fr2  cos 60 Fr3  cos 60  0 (2.84)  Frx  Fr1  Fr2  sin 60 Fr3  sin  60  0 Deci, (2.85)  Fr   0 Momentele forţelor centrifuge şi de inerţie de ordin unu şi doi nu se anulează. Aceste momente tind să răstoarne motorul în plan longitudinal, în jurul centrului său de greutate. Conform schemei 2.24, momentul forţelor centrifuge se poate determina cu relaţia:  M r    a  F r  2   a  F r  2   2   a  F r  2  cos0 120  3  a  Fr   (2.86) Acest moment acţionează într-un plan situat la 30 faţă de planul primei manivele. Forţele de inerţie de ordinul I şi II acţionează în planul axelor cilindrilor. Momentele lor vor fi date de următoarele relaţii:



 M



 jI



 FjI1  a  FjI3  a 



respectiv,



 M



 jI



 FjII1  a  FjII3  a 



3 2



3 2



 a  mj  R  2 



 a  mj  R  2   



3  cos 



3  cos 2



 sin   (2.87)



 sin 2  (2.88)  



Momentul forţelor centrifuge poate fi echilibrat prin 6 contragreutăţi dispuse pe  braţele arborelui cotit, masa unei contragreutăţi fiind: mcg  



mr   R







2   



(2.89)



 Numărul contragreutăţilor poate fi redus de la 6 la 4 (vezi fig. 2.25). Contragreutăţile m cg2 şi m cg3 , respectiv m cg4 şi m cg5 (vezi şi fig. 2.24) pot fi înlocuite cu contragreutăţile m 2, respectiv m 5 dispuse pe bisectoarea unghiului dintre cele două braţe vecine.
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2.4.4 Echilibrarea motorului cu patru cilindri 2.4.4.1 Echilibrarea motorului cu 4 cilindri în 4 tim pi Motorul în 4 timpi cu 4 cilindri în linie are manivelele dispuse la 180 0. Schema arborelui cotit este prezentată în fig. 2.26.



Fig. 2.26 Schema motorului cu 4 cilindri în linie în 4 timpi Datorită dispunerii "în oglindă" a manivelelor arborelui cotit, forţele de inerţie de ordin unu pentru cilindrii 1 şi 4 , respectiv 2 şi 3 vor fi egale, adică: 1 4 2 (2.90)  F jI  FjI  -m j  R    cos    F jI2  FjI3  -m j  R   2  cos     180  (2.91) Deci, rezultanta forţelor de inerţie de ordin unu este nulă: (2.92)  F jI   0 Datorită dispunerii simetrice a forţelor de inerţie de ordin unu faţă de mijlocul arborelui cotit, rezultanta momentului acestor forţe este nulă, adică: (2.93)  M jI   0 Conform schemei din fig. 2.26, forţele de inerţie de ordin doi pentru cilindri egal depărtaţi de mijlocul arborelui cotit vor fi egale, adică: 1  FjII4  -m j  R   2    cos 2  (2.94)  F jII  F jII2



 F jII3  -m j  R   2    cos 2      180 



(2.95)  -m j  R   2    cos 2  Deci, forţele de inerţie de ordin doi pentru toţi cei patru cilindri sunt egale şi, deci rezultanta lor este: (2.96)  F jII  4  m j  R   2    cos 2 
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Fig. 2.27 Schema motorului cu 4 cilindri în linie în 2 timpi Această rezultantă poate fi echilibrată prin două contragreutăţi dispuse pe arbori suplimentari care să se rotească în sensuri diferite, cu turaţie dublă arborelui cotit, ca în cazul monocilindrului. Datorită dispunerii simetrice a forţelor faţă de mijlocul arborelui, momentul rezultant al forţelor de ordin doi se anulează: (2.97)  M jII   0 Forţele centrifuge  F r  sunt egale la toate manivelele, având la cilindrii 1 şi 4 sensuri contrare faţă de cilindrii 2 şi 3. Prin urmare, rezultanta forţelor centrifuge este nulă, respectiv: (2.98)  Fr   0 Datorită dispunerii "în oglindă" a manivelelor arborelui cotit, momentul rezultant al forţelor centrifuge este nul, adică: (2.99)  M r   0 Se pot utiliza contragreutăţi cu rol doar de a descărca lagărele paliere de forţele centrifuge ale fiecărui maneton sau de momentele acestora, mai ales în cazul motorului cu trei lagăre de sprijin. 2.4.4.2 Echilibrarea motorului cu 4 cilindri în 2 tim pi Acest motor are manivelele arborelui cotit dispuse la 90 0. Schema arborelui şi sensurile forţelor sunt prezentate în fig. 2.27. Forţele de inerţie de ordin unu pen tru cei 4 cilindri vor fi:



Fig. 2.28



Fig. 2.29
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 F jI1



  m j  R   2  cos  



 F jI2



  m j  R   2  cos   90  m j  R   2  sin 



 F jI3



  m j  R   2  cos   270  -m j  R   2  sin 



 



(2.100)



 



 F jI4



  m j  R   2  cos   180  m j  R   2  cos    Se constată că rezultanta forţelor de ordin unu se anulează, adică: (2.101)  F jI   m j  R   2   cos   sin   sin   cos     0 Momentul rezultant al forţelor de inerţie de ordin unu, calculat faţă de mijlocul arborelui este: (2.102)  M jI  F jI1  3  a  F jI2  a  F jI3  a  F jI 4  3  a 2



sau, după transformări:



 M



2



2



2



 a  m j  R   2   3  cos   sin   (2.103) Momentul sumar al forţelor de inerţie de ordin unu are valoarea maximă pentru  max . Valoarea  max se obţine prin anularea derivatei în raport cu   a momentului. Se obţine:  1 max   1613 1 şi  2 max   3413 4 Prin urmare: ,  m j  R   2  a (2.104)   M jI  max  3162 Momentul rezultant al forţelor de inerţie de ordin unu poate fi parţial echilibrat  printr-un sistem de contragreutăţi dispuse pe arbori suplimentari la unghiurile  max determinate mai înainte. În cazul motoarelor în doi tim pi cu evacuarea prin supape, unul din arborii suplimentari îl constituie arborele de distribuţie. Forţele de inerţie de ordin doi pen tru cei patru cilindri vor fi: 1  F jII   m j  R   2    cos 2   F jI2



 jI



  m j  R   2    cos 2      90



3



 F jI



  m j  R      cos 2      270



 F jI4



  m j  R   2    cos 2      180



(2.105)



2



sau 1



  FjII2   FjII3  FjII4   m j  R   2    cos 2  (2.106) Prin urmare, rezultanta forţelor de inerţie de o rdin doi este nulă, respectiv: (2.107)  F jII   m j  R   2     2  cos 2  2  sin 2    0 Momentul rezultant al forţelor de inerţie de ordin doi calculat faţă de punctul A (vezi fig. 2.27) este: (2.108)  M jII  F jII1  3  a  F jII2  a  F jII3  a  F jII 4  3  a  F jII



2



2



2



2



După transformări rezultă:  M  jII   0 Rezultanta forţelor centrifuge pentru toţi cilindrii este nulă (vezi fig. 2.27), adică:  F r   0 Forţele centrifuge  F r1 şi  F r4 acţionează în acelaşi plan şi dau un mom ent:  M r1, 4  3  a  mr    2  R (2.109) Forţele centrifuge  F r2 şi  F r3 acţionează în planul perpendicular pe primul şi dau momentul:  M r 2,3  a  mr    2  R (2.110)
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Momentul sumar al forţelor centrifuge se poate calcula după schema din fig.



 M



2



2



(2.111)   M r1, 4    M r 2,3  sau, după transformări succesive: ,  a  mr   R   2 (2.112)  M r  10  a  Fr  3162 Momentul rezultant al forţelor centrifuge acţionează într-un plan dispus la un unghi   = 18 026' faţă de prima manivelă (fig. 2.28):   a  F r    1826 (2.113)    arctg   3  a  F r   Acest moment poate fi echilibrat prin două contragreutăţi dispuse pe capetele arborelui cotit, ca în fig. 2.29. Masa contragreutăţilor se obţine din expresia următoare: 2 (2.114) b  mcg        M r  sau, după transformări: mcg



r



a  R



,    mr   3162 b   



(2.115)



2.4.5 Echilibrarea motorului cu cinci cilindri Schema motorului cu cinci cilindri în linie este prezentată în fig. 2.30. Manivelele arborelui cotit sunt dispuse la 72 0. Forţele de inerţie de ordinul unu sunt date de relaţiile:  F jI1   m j  R   2  cos    F jI2



  m j  R   2  cos   144  m j  R   2  cos    36  



 F jI3



  m j  R   2  cos   216  m j  R   2  cos    36  



4



 F jI



(2.116)



  m j  R   2  cos   288   m j  R   2  cos   72  



 F jI5



  m j  R   2  cos     72 Rezultanta acestor forţe este dată de expresia:  F jI   m j  R   2   cos   2  cos  36  2  cos  72   (2.117) Dar, cos   72  cos   288   2  cos   cos 108   0,618  cos    cos   144  cos   216  2  cos   cos 36   1,618  cos    Prin urmare, rezultanta forţelor de ordin unu este nulă.  F jI   m j  R   2   cos   1,618  cos   0,618  cos    0  Forţele de inerţie de ordin doi au expresiile: 1  F jII   m j  R   2    cos 2   F jII2



  m j  R   2    cos 2   144   m j  R   2    cos  2  72   



 F jII



3



  m j  R   2    cos 2   216   m j  R   2    cos  2  72   



 F jII4



  m j  R   2    cos 2   288  m j  R   2    cos 2  36   



 F jII5



  m j  R   2    cos 2   72  m j  R   2    cos  2  36  



(2.118)
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Rezultanta forţelor de inerţie de ordin doi este:  F jII   m j  R   2     cos 2  2  cos 2  72   2  cos 2  36    (2.119) Dar,  cos 2  2  cos 2  72  2  cos 2   36    0 Deci, rezultanta forţelor de ordin doi este nulă:  F  jII   0 Forţele centrifuge sunt constante ca mărime, egale pentru toţi cilindrii şi sunt în fază cu manivelele indiferent de poz iţia arborelui cotit. 2  Fr1  Fr2  Fr3  Fr4  Fr5   mr  R    (2.120)   Aceste forţe se echilibrează natural deoarece componentele lor pe direcţia primei manivele, respectiv perpendiculară pe aceasta se anulează reciproc. În planul primei manivele componenta rezultantei forţelor centrifuge este: (2.121)  Fry  Fr1  Fr2  sin 54 Fr3  sin 54 Fr4  sin 18  F r5  sin 18  sau:  Fry  Fr  1  2  sin 542  sin 18   F r  1  2 0,809   2 0,309   0 (2.122) În planul perpendicular pe prima manivelă se obţine: (2.123)  Frx  Fr2  cos 54 Fr3  cos 54 Fr4  sin 18  F r5  cos18  sau (2.124)  Frx  F r    cos 54 cos 54 cos18 cos18  0 Prin urmare  F r   0 Momentul rezultant al forţelor de inerţie de ordin unu nu se echilibrează. Întradevăr, făcând sumă de mom ente faţă de axa ultimului cilindru se obţine:  M jI  m j  R   2  a   4  cos   3  cos  144  2  cos   216   cos   288   sau



 M



 m j  R   2  a   4  cos   5  cos   36   cos    72     (2.125) Pentru   = 0 se obţine: (2.126)  M jI  0,271  m j  R   2  a Momentul rezultant al forţelor de inerţie de ordin doi nu se echilibrează. Scriind momentul forţelor faţă de axa cilindrului 5 rezultă:  M jII  m j  R   2    a   4  cos 2  3  cos 2  72  2  cos 2  72   cos 2  36     sau  M jII  m j  R   2    a   4  cos 2  5  cos 2  72   cos 2  36   (2.127)  jI



Fig. 2.30 Schema motorului cu 5 cilindri în linie
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Fig. 2.31 Dispunerea contragreutăţilor la motorul cu 5 cilindri în linie Pentru   = 0 se obţine: (2.128)  M jII  4,736  m j  R   2    a Deci, momentele forţelor de inerţie ale maselor aflate în mişcare de translaţi e nu se echilibrează. Aceste momente pot fi echilibrate parţial cu dispozitive mecanice cu mase de rotaţie dispuse pe arbori suplimentari (vezi echilibrarea motorului mono cilindric). Atenuarea eforturilor produse de momentele externe se poate realiza şi prin adoptarea unei ordini de aprindere convenabile, dictată de stelajul manivelelor. Ordinea de aprindere 1-3-5-4-2-1 este cea mai convenabilă. În continuare se analizează echilibrarea momentelor forţelor centrifuge. Momentele acestor forţe nu se echilibrează natural. Ele pot fi echilibrate cu contragreutăţi dispuse pe braţele arborelui cotit. Numărul contragreutăţilor trebuie să fie  par pentru a se obţine o anumită simetrie faţă de mijlocul arborelui cotit. Cea mai convenabilă soluţie foloseşte 6 contra greutăţi, aceasta fiind cea mai tehnologică. Pentru cilindrul din mijloc se vor folosi două contragreutăţi dispuse la 18 0 faţă de axa manivelei 3. Acest unghi determină apariţia unei rezultante mai mici între forţele centrifuge ale contragreutăţilor manivelei 3 şi forţele centrifuge ale manivelelor din  planele cele mai apropiate  F r1 şi  F r5, respectiv forţele centrifuge ale manivelelor  învecinate F r2 şi  F r4 (vezi fig. 2.31) Amplasarea celorlalte 4 contragreutăţi se face în aşa fel încât să fie satisfăcută condiţia echilibrării forţelor centrifuge după proiecţiile în plan vertical şi orizontal. În plan orizontal, echilibrarea se realizează natural prin dispunerea simetrică a contragreutăţilor. În plan vertical, conform relaţiei scrise pentru jumătate din co ntragreutăţi rezultă condiţia (vezi fig. 2.31): G 1  cos   G 5  sin    G 4  cos 18 (2.129) cos sin cos 18          G6 G2 G3 unde   - unghiul dintre G1, respectiv G6  şi axa OY    - unghiul dintre G2, repectiv G5 şi axa OX. Se utilizează contragreutăţi cu mase egale, deci: G1  G2   G6  G Prin urmare se obţine condiţia de dispunere a con tragreutăţilor: cos   sin    cos 18 (2.130) Au fost analizate mai multe variante de perechi de unghiuri (  ,   ).  A   42 ;   12 ; B   45 ;   14   C   40 ;   10 ; D   54 ;   21   În toate cazurile se urmăreşte obţinerea unor rezultante mici între  F r  şi forţele centrifuge ale contragreutăţilor  F cg  vecine. De asemenea, se următeşte obţinerea unui
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moment compensator corespunzător (dat de contragreutăţi), având în vedere şi necesitatea realizării unei rezerve de echilibrare dinamică pe m aşini de echilibrat. Se adoptă soluţia  A, cu   = 42 0 şi    = 12 0, cea mai indicată din punctul de vedere al echilibrării momentelor. Se calculează mărimile momentelor forţelor centrifuge faţă de mijlocul arborelui cotit (manivelei 3). 1 2  M r  2  a  mr   R     M r2  a  mr   R   2  M r 3  0 (2.131)  M r4  a  mr   R   2  M r5  2  a  mr   R   2 unde   reprezintă distanţa dintre doi cilindri alăturaţi. Se adoptă un sistem de referinţă xOy cu axa Oy pe direcţia manivelei 3 şi axa Ox perpendiculară pe aceasta. Se construieşte poligonul momentelor forţelor centrifuge (fig. 2.32), folosind expresiile vectoriale ale momentelor:  M r1  2  a  mr  R   2  cos 36i  2  a  mr   R   2  sin 36 j  M r2



 a  mr  R   2  sin 18i  a  mr   R   2  cos 18 j  M r 3  0 (2.132)  M r4   a  mr  R   2  sin 18i  a  mr   R   2  cos 18 j  M r5  2  a  mr  R   2  cos 36i  2  a  mr   R   2  sin 36 j unde i şi  j sunt versorii direcţiilor Ox, respectiv Oy. Se obţine momentul de dezechilibru prin însumarea vectorială a momentelor  forţelor centrifuge pentru toţi cilindrii, adică 5



 M d



  M ri  2  mr  R     2  a   cos 182  sin 36 



j



(2.133)



1



sau



 0,449  mr   R   2  a  j (2.134) Ca mărime scalară momentul de dezechi libru are expresia:  M d  0,449  mr   R   2  a (2.135) În continuare se determină momentul compensator dat de contragreutăţi. Cele 6 contragreutăţi vor fi aşezate la aceeaşi rază şi cu aceeaşi masă. Se determină mărimile momentelor forţelor centrifuge date de contragreutăţi faţă de mijlocul arborelui.  M d



Fig. 2.32. Determinarea momentului de dezechilibru Md al forţelor centrifuge
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Fig. 2.33. Determinarea momentului compensator M c al forţelor de inerţie ale contragreutăţilor   M G1 2



 M G  M G3



  



M G6 5



MG M G4



 mG  rG   2  l 1  mG  rG   2  l 2  mG  rG   2  l 3



(2.136)



unde s-au notat: l 1 - distanţa de la contragreutatea G1, respectiv G6  la mijlocul arborelui cotit (vezi fig. 2.31); l 2 - distanţa de la contragreutatea G2, respectiv G5 la mijlocul arborelui cotit; l 3 - distanţa de la contragreutatea G3, respectiv G4 la mijlocul arborelui cotit. Se construieşte poligonul momentelor forţelor centrifuge ale contragreutăţilor  (fig. 2.32) folosind expresiile vectoriale ale m omentelor:  M G1  mG  rG   2  l1  cos 42i  mG  rG   2  l1  sin 42 j  M G2



 mG  rG   2  l2  sin 12i  mG  rG   2  l2  cos 12 j 3 2 2  M G   mG  rG    l3  cos 18i  mG  rG     l3  sin 18 j (2.137)  M G4  mG  rG   2  l3  cos 18i  mG  r G   2  l3  sin 18 j  M G5   mG  rG   2  l2  sin 12i  mG  rG   2  l2  cos 12 j  M G6   mG  rG   2  l1  cos 42i  mG  rG   2  l1  sin 42 j Prin însumarea vectorială a momentelor centrifuge date de cele 6 contragreutăţi se obţine momentul compensator   M c , adică 6



 M c



  M Gi  2  mG  rG   2   l1  sin 42 l2  cos12 l3  sin 18 



j



(2.138)



i 1



Ca mărime scalară se obţine:  M c  2  mG  rG   2   l1  sin 42 l2  cos 12 l 3  sin 18  (2.139) Pentru echilibrarea momentelor forţelor centrifuge este necesară îndeplinirea condiţiei:  M d  M c Cele două momente rezultante au aceeaşi direcţie (direcţia manivelei 3), sensuri opuse şi deci rezultă relaţia: (2.140) 0,449  mr  R   2  a  2  mG  rG   2   l1  sin 42 l2  cos12 l3  sin 18   Din relaţia anterioară rezultă condiţia de determinare a masei contragreutăţilor şi a rezei lor de dispunere: 0,225  mr   R  a mG  r G  (2.141) l1  sin 42 l2  cos 12 l 3  sin 18
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Practic, momentul compensator  M c trebuie să fie mai mare decât momentul de dezechilibrare  M d , fiind necesară o rezervă pentru echilibrarea dinamică a arborelui cotit.



2.4.6 Echilibrarea motorului cu şase cilindri 2.4.6.1 Echilibrarea motorului cu şase cilindri în linie Motorul cu şase cilindri în linie, în patru timpi are manetoanele dispuse la 120 0, cum se arată în schema din figura 2.32. Expresiile forţelor de inerţie de ordinul I sunt următoarele:  F jI1  FjI6   m j  R   2  cos    F jI2



 FjI5   m j  R   2  cos    120



 FjI4   m j  R   2  cos    240 Rezultanta acestor forţe este dată de expresia:  F jI  2  m j  R   2   cos   cos  120  cos  240    sau, după prelucrări succesive,  F  jI   0 Deci, rezultanta forţelor de inerţie de ordin unu se anuleaz ă. Pentru forţele de inerţie de ordin doi se obţin expresiil e: 1  FjII6   m j  R   2    cos 2   F jII



(2.142)



 F jI3



 F jII2



 FjII5   m j  R   2    cos 2      120



 F jII



3



 FjII4   m j  R   2    cos 2      240



1  F jII



 FjII6   m j  R   2    cos 2 



(2.143) (2.144)



(2.145)



sau: 2



 F jII



 FjII5   m j  R   2    cos 2     240



 FjII4   m j  R   2    cos 2     120 Ţinând cont că: cos 2    240  cos  2    120    cos 2  se obţine că rezultanta forţei de inerţie de ordin II se anulează, adică:  F  jII   0



(2.146)



 F jII3



Fig. 2.34. Schema motorului cu 6 cilindri în linie, în 4 timpi



(2.147)
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Datorită dispunerii "în oglindă" a manetoanelor arborelui cotit şi a simetriei forţelor de inerţie (vezi fig. 2.34) rezultă că momentele sumare ale forţelor de inerţie de ordinul I, respectiv II sunt nule, adică:  M  jI   0



 M 



0 Considerând arborele cotit format din doi arbori cu trei manivele "în oglindă" şi repetând raţionamentul de la paragraful 2.2.3., se demonstrează că forţele centrifuge se echilibrează reciproc. Deci, rezultanta forţelor centrifuge este nulă.  F r   0 Momentul rezultant al acestor forţe este de asemenea nul, manivelele arborelui fiind în oglindă, adică:  M r   0 În concluzie, motorul cu şase cilindri în linie, cu manivelele dispuse la 120 0 este complet echilibrat. Utilizarea contragreutăţilor pe braţele arborelui cotit se practică pentru descărcarea lagărelor paliere.  jII 



2.4.6.2 Echilibrarea motorului cu şase cilindri în V de 120 Arborele cotit al motorului are trei manivele, ca şi al motorului cu trei cilindri în linie (fig. 2.24). Forţele de inerţie ale maselor aflate în mişcare de translaţie acţionează după axele cilindrilor. Deci, pentru cei trei cilindri din stânga, respectiv pentru cei din dreapta, analiza echilibrării acestor forţe va fi identică cu cea de la motorul cu trei cilindri. Forţele de ordinul unui raportate la poziţia primului cilindru din st ânga sunt: 1 2  F jI  st    m j  R    cos    F jI 2 st    m j  R   2  cos     120



(2.148)



 F jI 3 st    m j  R   2  cos     240



şi, deci:



 F 



0 Pe linia din dreapta: 1dr   F jI    m j  R   2  cos 360120    m j  R   2  cos    240 



(2.149)



 st   jI 



2



 F jI dr    m j  R  



2



 cos 360120  120  m j  R  2  cos 



 F jI 3dr    m j  R   2  cos 360120



şi deci:



 



(2.150)



 240  m j  R  2  cos   120  



 F 



0 (2.151) În mod analog se procedează cu forţele de ordinul doi. Pe linia din stânga se dr   jI 



obţine: 1 st   F jII    m j  R   2    cos 2  2



 F jII  st    m j  R  



2



   cos 2     120   m j  R   2    cos 2    240     (2.152)



3 st   F jII    m j  R   2    cos 2   



şi deci:



 F 



 st   jII 



0



 240   m j  R   2    cos 2    120    (2.153)
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Pentru linia din dreapta: 1 dr   F jII    m j  R   2    cos 2     120 2



 F jII dr    m j  R  



2



   cos 2 



3 dr   F jII    m j  R   2    cos 2     240



şi deci:



 F 



0 (2.154) Forţele centrifuge de la cele trei manivele se echilibrează reciproc (vezi şi echilibrarea motorului cu 3 cilindri în linie), adică:  F r   0 Momentele forţelor de inerţie nu se echilibrează, iar rezultantele sunt date de expresiile: (2.155)  M jI  2,6  m j  R   2  a (2.156)  M jI  2,6  m j  R   2    a ,  mr   R   2  a (2.157)  M r  1732 Cu   s-a notat distanţa dintre axele cilindrilor vecini de pe acelaşi rând. dr   jII 



2.4.6.3 Echilibrarea motorului cu şase cilindri în V de 90 o Motorul cu şase cilindri în V de 90 0 are arborele cotit cu manivelele dispuse la 120 0 ca la motorul cu trei cilindri. Forţele de inerţie ale maselor aflate în mişcare de translaţie se echilibrează pe linii de cilindri (vezi echilibrarea motorului 6V 120 0), pe linia din stânga, respectiv dreapta, rezultând:  F jI  st    F  jI dr   0 (2.158)  st  dr   F F    0   jII    jII  Pentru studiul echilibrării forţelor centrifuge este convenabil să se analizeze motorul ca fiind format din trei motoare cu doi cilindri în V la 90 0. Pentru fiecare manivelă rezultă o forţă sumară provenită de la rezultanta forţelor de inerţie de ordin unu pentru cilindrul din stânga şi cel din dreapta şi din forţa centrifugă a manivelei considerate (vezi şi echilibrarea motorului cu doi cilindrii în V la 90 0): (2.159)  F jI  Fr   m j  mr   R   2 Această rezultantă are mărime constantă şi este orientată pe direcţia manivelei. Ea poate fi echilibrată cu contragreutăţi dispuse pe fiecare manivelă. Masa contragreutăţilor necesare, dispuse la raza r , va fi: m j  mr   R  (2.160) mcg   2   Trebuie menţionat faptul că atât forţele de inerţie de ordin unu cât şi forţele centrifuge se echilibrează reciproc pe ansamblul motorului. Echilibrarea lor pentru fiecare manivelă în parte este necesară pentru a evita apariţia momentului forţelor de ordin unu şi cel al forţelor centrifuge, adică:  M  jI   0



 M   0 r 



Momentul rezultant al forţelor de ordin doi răm âne neechilibrat şi are următoarea expresie:  M jII  2,449  m j  R    a



(2.161)
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Fig. 2.35 Schema motorului cu 8 cilindri în linie



2.4.7 Echilibrarea motorului cu opt cilindri 2.4.7.1 Echilibrarea motorului cu opt cilindri în linie Schema motorului cu opt cilindri în linie, în patru timpi este prezentată în fig. 2.35. Manivelele arborelui cotit sunt dispuse la 90 0. Expresiile forţelor de ordinul unu sunt:  F jI1  FjI8   m j  R   2  cos    F jI2 3



 F jI



 FjI7   m j  R   2  cos   180  m j  R   2  cos  6



2



 



2



 FjI   m j  R    cos   270   m j  R    sin 



(2.162)



 



 F jI4



 FjI5   m j  R   2  cos   90  m j  R   2  sin    Se constată că rezultanta forţelor de ordin unu este nulă, adică:  F  jI   0 Forţele de inerţie de ordin doi au exp resiile de mai jos: 1 8 2  F jII  F jII   m j  R      cos 2   F jII2 3



 F jII  F jII4



 F jII7   m j  R   2    cos 2     180    m j  R   2    cos 2  F jII6   m j  R   2    cos 2     270   m j  R   2    cos 2



   



(2.163)



 F jII5   m j  R   2    cos 2     90  m j  R   2    cos 2   Rezultanta forţelor de ordin doi va fi, deci, nulă:  F  jII   0 Forţele centrifuge sunt egale şi constante ca mărime şi în fază cu manivelele arborelui cotit: 2  Fri   mr   R    , i  1 8 Datorită dispunerii favorabile a manivelelor arborelui cotit, forţele centrifuge se echilibrează două câte două, deci rezultanta lor este nulă:  F r   0 Datorită dispunerii manivelelor simetric faţă de mijlocul arborelui cotit momentele sumare ale forţelor de ordin unu, ordin do i şi centrifuge vor fi nule, adică:  M jI  0;  M jII  0;  M r   0
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Fig. 2.36 Schema motorului cu 8 cilindri în V la 90 o, în 4 timpi Prin urmare, la motorul cu 8 cilindri în linie, atât forţele, cât şi momentele lor  sunt complet echilibrate. 2.4.7.2 Echilibrarea motorului cu opt cilindri în V Schema motorului cu opt cilindri în V, în patru timpi este prezentată în fig. 2.37. Stelajul manivelelor este identic cu cel de la motorul cu patru cilindri în linie, în doi timpi. Unghiul dintre liniile cilindrilor este de 90 0. Analiza echilibrării se face privind motorul ca fiind constituit din patru motoare cu câte doi cilindri în V. După cum s-a arătat la motorul cu doi cilindri în V, rezultanta forţelor de inerţie de ordin unu este m j  R   2 şi este orientată radial după axa manivelei. Datorită dispunerii în opoz iţie a manivelelor, rezultanta forţelor de inerţie de ordin unu este nulă:  F  jI   0 Pentru fiecare pereche de cilindri în V, ţinând cont de dispunerea manivelelor, rezultanta forţelor de inerţie de ordin doi se determină după cum urmează. Pentru prima manivelă:



 F  F  F



1



 F



2



 F



3



 F



4



 jII



1



 jII







2



F st  jII 



2



dr   F  jII 



2



 m j  R   2     cos 2    cos 2   270    



 2  m j  R   2    cos 2  Pentru manivela a doua:  F jII2  2  m j  R   2    cos   90



2



(2.164)



1



 jII



2



  2  m j  R      cos 2  Pentru manivela a treia:  F jII3  2  m j  R   2    cos   270



(2.165)



 jII



2



 2  m j  R      cos 2  Pentru manivela a patra:  F jII4  2  m j  R   2    cos   90



(2.166)



 jII



 jII



2



  2  m j  R      cos 2 



(2.167)
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Forţele sumare de inerţie de ordin doi pentru toate perechile de cilindrii sunt în  planul orizontal al axei arborelui cotit. Ele, fiind egale ca mărime şi de sensuri opuse două câte două, se echilibrează reciproc. Prin urmare, rezultanta forţelor de ordin doi este nulă:  F  jII   0 Momentele sumare ale forţelor de inerţie de ordin doi pentru perechile de cilindri egal depărtaţi faţă de mijlocul arborelui cotit sunt egale şi de sensuri contrare. Prin urmare, momentul rezul tant al forţelor de inerţie de ordin doi pen tru toţi cilindrii va fi nul, adică:  M  jII   0 Forţele sumare centrifuge pentru fiecare manivelă în parte sunt egale ca mărime şi orientate radial după direcţia manivelelor respective. Deoarece manivelele sunt dispuse în acelaşi plan două câte două şi orientate în sensuri opuse, forţa centrifugă sumară pentru toţi cilindri este nulă, adică:  F r   0 Momentele forţelor centrifuge şi momentele forţelor de inerţie de ordin unu se analizează împreună. Momentul sumar al forţelor centrifuge şi forţelor de inerţie de ordin unu se determină ca sumă a momentelor forţelor centrifuge şi forţelor  F  jI  faţă de mijlocul arborelui cotit (punctul A din fig. 2.27) Pentru manetoanele 1 şi 4 momentul sumar va fi: (2.168)  M 1,4  32 a   Fr  F jI   32 a   Fr  FjI   3  a   Fr  F jI    Pentru manetoanele 2 şi 3 momentul sumar va fi: a



a



(2.169)   2   Fr  F jI   2   Fr  FjI   a   Fr  F jI    Momentele   M 1,4 şi   M 2,3 acţionează în plane perpendiculare şi deci, momentul sumar pentru toţi cilindrii se obţine prin însumarea lor geometrică:  M 2 , 3



 M



r , jI







2



  M1,4     M 2,3 



2











10  a  Fr



 F jI 



 



(2.170)



sau



 M



 10  a   mr  m j   R   2 (2.171) Acest moment sumar acţionează într-un plan care conţine axa arborelui cotit şi face cu planul primei manivele un unghi   = 18 o26' (fig. 2.28) a   Fr  F jI   182 6  (2.172)    arctg  3  a   Fr  FjI    Acest moment, constant ca mărime poate fi echilibrat prin două contragreutăţi dispuse pe capetele arborelui cotit, ca în fig. 2.29. Masa contragreutăţilor se determină din condiţia egalităţii mom entelor: (2.173) b  mcg     2   M r , jI   sau, după transformări: r , jI



mcg







10 



a  R



   mr  m j 



b   



(2.174)
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2.5 Calculul volantului Variaţia momentului motor conduce la accelerări şi decelerări ale arborelui cotit. Aceasta conduce la acumulări sau restituiri de energie cinetică în mecanismul motor în  perioada de accelerare respectiv decelerare. În fig. 2.40 se evidenţiază influenţa neuniformităţii momentului motor asupra vitezei unghiulare a arborelui cotit. În regim staţionar de funcţionare a motorului, variaţiile vitezei unghiulare se apreciază prin gradul de neuniformitate  , care reprezintă raportul dintre amplitudinea maximă a vitezei unghiulare şi valoarea sa medie, adică:   =



 max -  min  med 



(2.175)



Gradul de neuniformitate a vitezei unghiulare se alege din condiţii funcţionale impuse motorului sau autovehiculului, corelându-se cu valoarea momentului de inerţie a volantului. În general pentru   se recomandă următoarele valori:   = 1/180…1/300 pentru motoare de automobile;   = 1/80…1/150 pentru motoare de tractoare şi maşini agricole. Pentru alegerea volantului se determină prin planimetrare mărimea lucrului mecanic suplimentar  A12 (fig. 2.37). Momentul de inerţie necesar al volantului se poate determina cu relaţia următoare: mv  D2m   A122 (2.176)  J v  4    med  unde m v - masa volantului;  Dm =(D 1+D 2 )/2 - diametrul mediu al volantului (vezi fig. 2.38) Deci, dimensiunile principale ale volantului pot fi determinate cu relaţia următoare: 4  A12 mv  Dm2  (2.177) 2    med  Pentru un grad de neuniformitate a vitezei unghiulare impus, dimensiunile volantului vor depinde de neuniformitatea momentului motor prin mărimea ariei  A12, care la rândul său depinde de numărul cilindrilor. Dependenţa dimensiunilor relative ale volantului de numărul de cilindri se reprezintă în fig. 2.39.



Fig. 2.37. Influenţa neuniformităţii momentului motor asupra vitezei unghiulare a arborelui cotit
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Fig. 2.38 Elementele dimensionale ale volantului
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Fig. 2.39 Dependenţa dimensiunilor  relative ale volantului de numărul de cilindri



Se constată că la creşterea numărului de cilindri se poate obţine acelaşi grad de neuniformitate a vitezei unghiulare cu un volant de dimensiuni m ult mai mici. Diametrul volantului se limitează astfel încât viteza periferică să nu depăşească 65 [m/s] pentru volanţi din fontă, respectiv 100 [m/s] pentru volanţi din o ţel.
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3. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL BLOCULUI MOTOR  În acest capitol se prezintă soluţii constructive pentru diferite tipuri de blocuri motor şi elemente de calcul ale acestora. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la baza proiectării blocului motor.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la blocurile motoarelor răcite cu lichid;







Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la blocurile motoarelor răcite cu aer;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia  blocului motor;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia blocului motor;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului blocului motor.



 Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



53



3.1 Construcţia blocului motor Din punct de vedere structural blocul motorului îndeplineşte rolul de schelet al motorului, el servind la fixarea şi amplasarea diverselor mecanisme şi subansamble. În timpul funcţionării blocul motorului preia forţele şi momentele dezvoltate în diferitele mecanisme. De aceea principalele condiţii pe care trebuie să le îndeplinească sunt: rigiditate optimă şi stabilitate dimensională. La proiectarea blocului motor se va avea în vedere că rigiditatea motorului poate fi obţinută prin următoarele metode: nervurarea pereţilor transversali în special în zona de sprijinire a arborelui cotit; mărirea numărului de lagăre al arborelui cotit; prin turnarea într-o piesă monobloc a blocului cilindrilor cu carterul; prin utilizarea soluţiei de carter  tunel. Formele constructive ale blocului motorului diferă în funcţie de tipul motorului; numărul şi dispunerea cilindrilor; tipul de răcire; tipul cămăşilor de cilindri.



3.1.1 Blocul motor al motorului răcit cu lichid La motoarele răcite cu lichid cilindrii sunt grupaţi în blocul cilindrilor care împreună cu carterul se constituie într-o singură piesă (fig. 3.1.) Construcţiile cu blocul cilindrilor şi carterul ca piese separate sunt utilizate numai la motoare de mare putere. Asamblarea în acest caz se realizează cu şuruburi lungi, care asigură montajul chiulasei cu blocul şi carterul. Blocul motorului poate fi proiectat cu cilindri nedemontabili soluţie la care cilindri şi blocul se constituie într-o piesă unică şi cu cilindri demontabili, când cilindri se constituie în piese separate care se montează în bloc.



Fig. 3.1. Bloc motor 
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Blocul motorului cu cilindri nedemontabili are costul de fabricaţie şi de montaj mai redus, în schimb este mai complicat constructiv. În plus soluţia determină apariţia de tensiuni interne după turnare datorită duratelor şi vitezelor inegale de răcire a pereţilor  exteriori şi interiori, de asemenea în timpul funcţionării apar tensiuni termice mai mari datorită gradientului de temperatură axial şi radial. Blocul cu cilindri nedemontabili se utilizează la motoarele de autoturisme şi autovehicule uşoare.



Fig. 3.2.Schema dispunerii elementului blocului motor 
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Blocul cu cilindri demontabili prezintă o serie de avantaje faţă de blocul cu cilindri nedemontabili dintre care cele mai importante sunt: confecţionarea cilindrilor din materiale cu calităţi superioare de rezistenţă la uzură; sim plificarea turnării blocului motor; menţinerea blocului în cazul uzurii sau defectării unuia din cilindri; reducerea tensiunilor  termice ale cilindrului; se uşurează remedierea în cazul uzurii cilindrilor în exploatare. În cazul motoarelor cu alezaje mai mari de 120 mm se utilizează soluţia cu cilindri demontabili. Cilindrii demontabili pot fi de două tipuri: umed sau uscat. Cilindrul demontabil umed este udat la exterior de către lichidul de răcire. Soluţia asigură o bună transmitere a căldurii la lichidul de răcire. Cilindrul uscat se montează cu strângere sau liber în cilindrul prelucrat în bloc, astfel că el nu este udat de lichidul de răcire. Utilizarea cilindrului demontabil de tip uscat măreşte rigiditatea blocului motor  ceea ce determină mărirea durabilităţii mecanismului motor. La proiectarea elementelor blocului motor cu cilindri demontabili se are în vedere lungimea cilindrului. Aceasta este determinată ţinând seama de condiţia ca mantaua  pistonului  pistonu lui să nu depăşească depăşe ască marginea m arginea inferioară inferio ară a cilindrului cil indrului cu mai ma i mult de d e 10-15 mm mm.. În cazul utilizării cămăşii demontabile în blocul motor se prevede un locaş inelar  de sprijin a cămăţii. La proiectare se are în vedere că presiunea dezvoltată pe suprafaţa de sprijin nu trebuie să depăşească 380-420 N/mm 2 la blocul din fontă şi 140-180 N/mm 2 la  blocul din aliaje alia je de alumini al uminiu. u. Analiza structurii blocului motor arată că acesta este constituit dintr-o placă superioară (fig. 3.2.) pe care se aşează chiulasa, o placă intermediară în care se fixează  partea inferioară inferioa ră a cilindrilor cilindri lor şi care închide închid e cămaşa căma şa de lichid de răcire. Aceste Acest e plăci sunt legate între ele prin pereţii transversali interiori şi pereţii exteriori longitudinali, uniţi cu  pereţii carterului carteru lui şi corpul corp ul lagărelor lagă relor paliere pa liere ale arborelui arbore lui cotit. Pentru a asigura rigiditatea necesară pereţii blocului motor se nervurează atât la interior cât şi la exterior (fig. 3.3.) astfel încât aceasta se constituie sub formă de corp



Fig. 3.3.Schema dispunerii nervurilor blocului motor 
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Fig. 3.4.Schema stabilirii formei carterului  blocului  bloculu i motor  moto r 



zăbrelat. Proiectarea blocului motor începe de la secţiunea primului cilindru şi se dezvoltă în direcţie longitudinală având în vedere datele constructive obţinute în urma calcului termic şi dinamic. Forma carterului se stabileşte pornind de la traiectoria descrisă de punctele exterioare ale bielei în mişcarea sa (fig.3.4.). (fig.3.4.). Grosimea pereţilor se adoptă cât mai subţiri  posibil deoarece deoare ce nervurile nervuril e preiau tensiunile tensiun ile din timpul funcţionării. Se recomandă pentru blocurile din fontă grosimi de perete de 4…5 [mm] şi 6…8 [mm] pentru blocurile din aliaje de aluminiu.  Nervurile  Nerv urile prevăzute prevăz ute pentru mărirea mărir ea rigidităţii blocului vor avea grosimi cu 1…2 [mm] mai mari decât grosimea pereţilor exteriori, ele se racordează la pereţi şi suprafeţele de sprijin cu raze mari. Pentru răcirea cilindrilor se prevede o cameră de răcire cu grosime a stratului de lichid de 4…8 [mm]. Secţiunea camerei de răcire trebuie să ia în consideraţie faptul că viteza lichidului de răcire nu trebuie să depăşească 3,5 [m/s], pentru a nu antrena depunerile care pot obtura canalele de circulaţie. Forma camerelor de răcire se adoptă în aşa fel încât să se elimine posib ilitatea de formare a



 pungilor  pungilo r de vapori. va pori. În funcţie de cerinţele privind exploatarea motorului, camerele de răcire pot fi



Fig. 3.5 Schema centrării centrării capacului lagărului palier  palier 
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 prevăzute  prevăz ute cu ferestre f erestre de d e vizitare vizit are închise înch ise cu capace c apace.. La proiectarea plăcii superioare se va avea în vedere ca bosajele pentru şuruburile chiulasei şi şuruburile pentru capacele lagărelor paliere să fie cât posibil colineare. Diametrul şuruburilor pentru chiulasă se situează între 8…12 [mm], iar adâncimea de înşurubare este (1,5…2,0) d  şurub pentru bloc din fontă şi de (2,5…3,0) d  şurub pentru bloc din aliaj de aluminiu. Lagărele arborelui cotit se prevăd în pereţii transversali ai blocului şi sunt constituite din două părţi, separate printr-un plan care trece prin axa fusului palier şi este normal la pereţii p ereţii transversali. Lagărele arborelui cotit pot fi proiectate în două variante: lagăre suspendate şi lagăre rezemate. Motoarele de autovehicule sunt prevăzute cu lagăre din prima categorie. Capacele lagărelor se centrează lateral în bloc (fig. 3.5.), înălţimea de centrare fiind de 10…15 [mm], pentru blocul din fontă şi 15…30 [mm] pentru blocul din aliaj de aluminiu. Pentru centrarea capacelor se pot adopta şi soluţii cu ştifturi sau bucşe  prizoniere.  prizo niere. În cazul în care se adoptă soluţia constructivă cu arborele cu came amplasat în  bloc, lagărele lagărel e acestuia acestui a sunt prevăzute prevăz ute în pereţii pe reţii transversali transve rsali ai carterului, carterul ui, au forma unor  orificii şi sunt într-un număr mai redus faţă de numărul nu mărul lagărelor paliere. În blocul motor se amplasează o parte din canalizaţia instalaţiei de ungere. Rampa de ulei străbate întregul bloc şi este amplasată în general la baza cilindrilor având diametrul de 12...14 mm; din ea pornesc ramificaţii către lagărele paliere, lagărele arborelui cu came şi axul culbutorilor, diametrul acestora fiind de 6…8 [mm]. Pe suprafeţele laterale ale blocului motor se prevăd bosaje pentru asamblarea organelor anexe. Pentru a răspunde cerinţelor impuse privind siguranţa în funcţionare, blocul motor  se toarnă din fontă cenuşie. În cazul proiectării soluţiei cu cilindri demontabili pentru bloc se prevede o fontă ieftină m\rcile F c200, Fc240, F c280; iar când cilindrii sunt nedemontabili se utilizează fonta de calitate sau fonta uşor aliată. Aliajele de aluminiu sunt utilizate pentru m otoare pentru autovehicule uşoare.



3.1.2 Blocul motoarelor răcite cu aer La motoarele răcite cu aer cilindri sunt individuali şi sunt montaţi în carterul motorului.



Fig. 3.6.Schema asamblării chiulasei cu  blocul cilindrilor cilindril or şi carterul motorului motor ului cu şuruburi lungi



Fig. 3.7.Schema asamblării chiulasei carterul cu cu blocul cilindrilor şi carterul motorului cu şuruburi scurte
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Fig. 3.8 Secţiune prin motorul răcit cu aer. Asamblarea cilindrilor cu carterul motorului se poate realiza după două scheme: a) cu şuruburi lungi care trec prin chiulasă până la suprafaţa de aşezare a carterului (fig. 3.6.);  b) cu şuruburi scurte printr-o flanşă de reazem (fig. 3.7.). Uleiul necesar ungerii organelor montate pe chiulasă se trimite prin conducte exterioare sau prin tijele împingătoare.



3.2 Calculul blocului motor În cazul în care se consideră blocul motor sub forma de corp zăbrelat, se calculează zabrelele după modelele staticii grafice, construcţia fiind formată din elemente ce sunt imaginate ca fiind solicitate numai la tracţiune sau com presiune. Rigiditatea blocului se calculează convenţional cu următoarea relaţie:  R = F/f. 10



-3



[N/mm]



(3.1)



unde:  F - forţa de încărcare pe mijloc;  f - săgeata maximă la sprijinirea pe lagărele externe [mm]. Rezultatul nu trebuie să fie mai mic de 20…25 [N/mm] Dacă  R este mai mare de 100…150 [N/mm] pericolul apariţiei vibraţiilor la încovoiere este mai redus. Datorită faptului că blocul motorului este o piesă complicată şi supusă la solicitări statice şi dinamice este dificil de realizat un calcul ex act prin metode tradiţionale. Dezvoltarea programelor de calculator cu element finit permite analiza solicitărilor  şi optimizarea soluţiei constructive a blocului motor încă din faz a de proiectare.
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4. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL CILINDRILOR  În acest capitol se prezintă soluţii constructive pentru diferite tipuri de cămăşi de cilindru şi elemente de calcul ale acestora. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la baza proiectării cămăşilor de cilindru.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diferitelor soluţii constructive utilizate la cămăşile de cilindru ale motoarelor răcite cu lichid;







Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la cămăşile de cilindru ale motoarelor răcite cu aer;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia cămăşilor de cilindru;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive cămăşi de cilindru în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia cămăşilor de cilindru;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului diferitelor tipuri de cămăşi de cilindru;







Cunoaşterea principiilor de proiectare a elementelor de etanşare a cămăşilor de cilindru.
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4.1 Construcţia cilindrului 4.1.1 Cilindrul motorului răcit cu lichid La motorul răcit cu lichid se disting trei soluţii constructive de cilindri: cilindru  prelucrat direct în bloc, cămaşă umedă şi cămaşă uscată. Soluţia cilindrului prelucrat direct în bloc se aplică în general motoarelor de autoturism şi necesită utilizarea pentru turnarea blocului de fonte care să corespundă cerinţelor impuse de siguranţa de funcţionare. Cămaşa este de tipul umed când este spălată la exterior de lichidul de răcire. Ea este demontabilă şi se utilizează la motoarele cu aprindere prin scânteie şi motoare cu aprindere  prin comprimare de putere medie şi mare. În funcţie de modul de fixare şi de etanşare a cămăşii de lichid de răcire se deosebesc următoarele soluţii constructive: - cămaşă cu umăr de sprijin la partea superioară (fig. 4.1.a); - cămaşă cu umăr de sprijin la partea inferioară (fig. 4.1.b.); - cămaşă cu umăr de sprijin amplasat la (1/3...1/2)D de partea superioară (fig. 4.1.c.). La cămaşa cu umăr de sprinjin la partea superioară pentru asigurarea stabilităţii şi  păstrării formei geometrice în timpul funcţionării se prevăd două brâuri de ghidaj; la partea superioară şi la partea inferioară. La această soluţie etanşarea se realizează cu inele din cauciuc. Diametrul în zona de etanşare se adoptă la o valoare superioară diametrului exterior  al cămăşii



Fig. 4.1. Cămaşă de cilindru umedă a) cu sprijin la partea superioară; b) cu sprijin la  partea inferioară; c) cu sprijinul într-o zonă mediană
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( De = D1 + 3…5 [mm]). Cămaşa cu umăr de sprijin la partea inferioară oferă o bună răcire a părţii superioare a acesteia. Datorită faptului că forţa normală dă naştere unui moment încovoietor pot apare deformaţii ale cămăşii, soluţia se aplică la motoarele cu aprindere prin scânteie de putere mică. Etanşarea la partea inferioară se asigură cu un inel de hârtie sau de cupru. Soluţia cu umărul de sprijin coborât la (1/3…1/2) D de suprafaţa superioară asigură o bună răcire a părţii superioare a cămăşii Fig. 4.2.Elemente constructive ale cămăşii şi elimină dezavantajul deformării cămăşii. umede Pentru a asigura etanşeitatea spre partea chiulasei la toate soluţiile de cămaşă umedă, partea superioară depăşeşte suprafaţa blocului cu 0,05…0,15 [mm]. La proiectarea cămăşii trebuie ca trecerea de la umăr la partea cilindrică să se realizeze cu o porţiune conică cu înclinare de 2…50 pe o lungime 20…30 [mm] iar  racordarea cu o rază de 1…2 [mm]. Cămaşa uscată nu este în contact direct cu lichidul de răcire. Soluţia se aplică la motoarele cu aprindere prin comprimare cu diametrul alezajului până la 125 [mm]. Cămăşile uscate pot fi montate prin presare în bloc sau liber. Cămăşile uscate presate în bloc au o construcţie simplă având forma unei bucşe cu grosimea peretelui de 2…4 [mm] (fig. 4.3.a.). Cămăşile uscate montate liber în bloc sunt prevăzute cu sprijin la partea superioară (fig. 4.3.b.) sau la partea inferioară (fig. 4.3.c.). La strângerea şuruburilor chiulasei gulerul cămăşii trebuie să dezvolte pe suprafaţa de reazem o presiune de 3,8…4,2 [MPa] la blocul din fontă şi de 1,4…1,8 [MPa] la blocul din aliaje de aluminiu. Lungimea cămăşii se determină ţinând seama de condiţia ca montarea pistonului să nu depăşească marginea inferioară cu mai mult de 10…15 [mm]. Cămaşa de răcire se proiectează ţinând seama de condiţiile de preluare a căldurii, deci la partea superioară trebuie să depăşească nivelul primului segment de compresie când



Fig. 4.3 Cămăţi uscate: a) presată; b) liberă cu sprijin la partea superioară; c) liberă cu sprijin la partea inferioară.
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 pistonul se află la PMS iar la partea inferioară să depăşească nivelul segmentului de ungere când pistonul se află la PMI.



4.1.2 Cilindrul motorului răcit cu aer Cilindri motorului răcit cu aer sunt de tipul independent şi se fixează separat pe carter. Particularitatea principală o constituie nervurile exterioare care măresc suprafaţa de transfer de căldură. Dimensionarea aripioarelor trebuie să se realizeze în aşa fel încât temperatura cămăşii să nu depăşească 473 [K]. Înălţimea şi numărul aripioarelor depind de debitul de aer al ventilatorului şi de  posibilităţile tehnologice de realizare a acestora. Ţinând cont de distribuţia câmpului de temperatură în lungul cămăşi, gradul de nervurare trebuie să fie maxim la nivelul părţii superioare a cilindrului şi minim la partea inferioară a acestuia. La proiectare se ţine seama că la turnarea în formă sau în cochilă se obţine un pas al aripioarelor de 6…8 [mm] şi grosimi la vârf de 1,5 [mm], la cilindri cu diametrul alezajului sub 100 [mm] şi 2,0…2,5 [mm] în cazul cilindrilor cu diametre mai m ari. La motoarele de mică cilindree se pot alege şi cilindri turnaţi din aliaje de aluminiu având depus la interior un strat de crom poros având grosimea de 50…60 [mm] sau pe o cămaşă de fontă se poate presa sau turna mantaua de aluminiu cu aripioarele de răcire (fig. 4.4.b.) La proiectare se va adopta grosimea pereţilor de (0,06…0,07) D. La partea de fixare în carter cilindrul este prevăzut cu un guler având lăţimea de (0,05…0,06) D iar sub guler  diametrul exterior al cilindrului va fi mai mic cu 0,5…1,0 [mm]. La partea de asamblare cu chiulasa, grosimea peretelui cilindrului se va adopta cel puţin (0,03…0,04) D iar înălţimea  părţii de centrare de 10…15 [mm].



Fig. 4.4. Cilindri pentru motoarele răcite cu aer a) din fontă cu nervuri turnate; b) combinate din fontă şi aluminiu.
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4.2 Calculul cilindrului 4.2.1 Calculul cilindrului cu cămaşă umedă În timpul funcţionării pereţii cilindrului sunt solicitatţi de forţa de presiune a gazelor, forţa normală de sprijin a pistonului şi dilatării. La proiectarea cămăşii umede, grosimea pereţilor se adoptă din condiţii de rigiditate (d = 0,06 D+2 [mm] pentru MAS şi d  = (0,065…0,075) D pentru MAC). Dimensionarea peretelui cilindrului se poate realiza şi din relaţia tensiunilor în plan longitudinal. 0,5  D  p g  (4.1)  l    



rezultă   



0,5  D  p g 



(4.2)



 l 



Pentru cilindrul din fontă  l  = 38…59 [N/mm2]. Cămaşa umedă a cilindrului se verifică ca tensiunile sumare să nu depăşească valorile admisibile (fig. 4.5.). Tensiunea de întindere în secţiunea transversală  t 



 0,25  p g   D med 



 D med  



 



 D  D1



2 Tensiunea de încovoiere este dată de relaţia (N  h  )max  i =



W 



(4.3) (4.4) (4.5)



unde:    D14 -  D4 W = 32  D1



Tensiunea totală are următoarea expresie:   =  t +  i



(4.6)



În relaţiile de mai sus mărimile sunt: 2  p g  - presiunea maximă a gazelor [N/mm ]; d - grosimea peretelui cilindrului [mm];  N - forţa normală pe peretele cilindrului [Nm]; h - distanţa din P.M.I. până la axa bolţului [mm]. În cazul că soluţia constructivă adoptată este de tipul cu sprijin şi etanşarea la partea inferioară tensiunile sumare nu trebuie să depăşească 59 N/mm2. La proiectarea cilindrilor care se sprijină pe un guler la Fig. 4.5. Schema dispunerii forţelor pentru  partea superioară, înălţimea H a gulerului cămăşii (fig. 4.6) se consideră desfăşurată. calculul cămăşii de Pe unitatea de lungime acţionează forţa:
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Fig. 4.4. Schema de calcul a gulerului cămăşii umede  F 



   Dm



[N/mm]



(4.7)



unde:  F  - forţa de strângere a cămăşii pe bloc şi este egală cu forţa ce acţionează asupra şuruburilor de chiulasă ale unui cilindru;  Dm - diametrul mediu de etanşare. Momentul încovoietor care acţionează în gulerul cămăşii este dat de relaţia:  F  y  M i  (4.8)    Dm Tensiunea pentru o porţiune egală cu unitatea este: 6  F  y (4.9)  i     Dm  H  2 Valoarea tensiunii se calculează pentru secţiunea x-x a cămăşii.



4.2.2 Calculul cilindrului cu cămaşă uscată Un caz aparte îl reprezintă cămaşa uscată montată presat deoarece trebuie să se obţină o interferenţă a dimensiunilor exterioare ale cămăşii şi interioare ale cilindrului din  bloc pentru a se obţine o presiune de strângere între cilindru şi bloc, p = 4…5 [N/mm2]. La montajul cu strângere se produc pe suprafeţele de contact dintre cilindru şi bloc, deformaţii (fig. 4.7). Deformaţia sumară produsă de presiunea ( p) de strângere poate fi redată prin



Fig. 4.7. Tensiunile care apar la montajul cămăşii uscate presate
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expresia:



 R2   R22 +  R23   R2   R22 +  R12     p     2  (4.10) +       b c 2 2 2          E   E c  R2  R1  b  R3  R2  unde:  E b, E c - module de elasticitate ale materialului blocului motor şi căm\şi de cilindru;  b,  c - coeficienţii lui Poisson. Pentru motoarele la care blocul motor şi cămaşa se realizează din fontă, relaţia (4.10) devine:  p  E   R22  R12    R32  R22   (4.11) 2  R32   R32  R12  La cămaşa uscată se adoptă o grosime de perete de 1,5…3,5 [mm]. Pentru a se realiza strângerea adoptată, diametrul exterior al cămăşii cilindrului se calculează cu relaţia:  Dce  2   R2    [mm] (4.12) Diametrul exterior al cămăşii din bloc se determină din posibilităţile tehnologice de turnare a grosimii pereţilor. Tensiunile care apar în pereţii blocului şi ai cămăşii sub influenţa presiunii de strângere şi presiunii gazelor se calculează separat: 1. Tensiunile care apar datorită presiunii de strângere ( p): a) Pentru cămaşa cilindrului - la interior: r



 0;  t   2  p 



 R22  R22







R12



[N/mm2]



(4.13)



- la exterior: r



  p;  t    p 



 R2  R1 2



2



[N/mm2]



R  b) Pentru cilindrul din bloc - la interior: 2 2  R3  R2 [N/mm2]  r   p;  t   p  2 2  R3  R2 - la exterior:  0;  t   2  p 



 R



2 2



2 1



2



 R2



[N/mm2]



(4.14)



(4.15)



(4.16) R Pe baza teoriei tensiunii tangenţiale maxime se calculează tensiunea maximă pe suprafaţa interioară a cilindrului unde se întâlnesc valori superioare: 2  t   r   p  R3 (4.17)  2 2 [N/mm2]  max  2  R3  R2 2. Tensiunile care apar datorită presiunii gazelor: a) la interiorul cămăşii: 2 2  R2  R1 [N/mm2] (4.18)  r     p g ;  t    p g   2   R2 R1  b) la suprafaţa de separaţie dintre exteriorul cămăşii şi suprafaţa interioară a cilindrului din bloc: 2 2 2 2 2 2  R1   R3  R2   R1   R2  R3  2 (4.19)  r    p g  2   2  ;  t    p g  2   2 2  [N/mm ]            R2  R3 R1  R2  R3 R1 c) la exteriorul cilindrului din bloc: r



 R



2 3



2 1
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 0;  t   2  p g 



2



 R1



(4.20) 2   R R1 În figura 4.7. curbele din poziţia a, reprezintă tensiunile produse de presiunea p, cele din b,c reprezintă tensiunile produse în cămaşa cilindrului respectiv cele din bloc. Poziţia d reprezintă însumarea tuturor tensiunilor. r



2 3



4.3 Elemente de etanşare a cilindrilor Etanşarea cilindrului la partea superioară faţă de gazele arse se realizează cu garnitura de chiulasă iar faţă de lichidul de răcire în partea inferioară cu garnituri a căror  formă depinde de soluţia constructivă adoptată. Garnitura de chiulasă se deformează sub efectul de strângere a chiulasei, în timpul arderii când presiunea gazelor tinde să îndepărteze chiulasa, materialul garniturii trebuie să  posede o elasticitate suficientă pentru a urmării deplasarea chiulasei şi, să nu se compromită etanşarea. Temperaturile înalte cu care vine în contact garnitura de chiulasă nu trebuie să afecteze rezistenţa şi elasticitatea materialului. În funcţie de materialul din care se confecţionează garnitura de chiulasă acesta  poate fi: metalopastică, plastică sau metalică. Garnitura metaloplastică este constituită dintr-o foaie de azbest armată cu o ţesătură din fire metalice sau o placă (inimă) din cupru sau oţel cu conţinut scăzut de carbon. Protecţia garniturii contra gazelor arse Fig. 4.8. Garnitura metaloplastică se realizează prin bordurare cu tablă din cupru sau aluminiu. La unele garnituri se bordurează şi orificiile de trecere ale lichidului de răcire. Tabla de bordurare a orificiilor depăşeşte nivelul materialului garniturii cu 0,10…0,15 [mm] (fig. 4.8).



Fig. 4.9. Bordurarea garniturii metaloplastice Garnitura plastică se realizează din foi de azbest grafitat sau din cauciuc siliconic. Garniturile din azbest grafitat au o bună adaptabilitate la suprafeţele de etanşare. Orificiile acestor garnituri se bordurează cu tablă cositorită. La motoarele cu chiulase individuale etanşarea poate fi realizată cu ajutorul unui inel  profilat din cauciuc siliconic plasat într-un canal executat în cămaşa cilindrului (fig. 4.10).
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Fig. 4.10.Inele de etanşare pentru fiecare cilindru În acest caz strângerea chiulasei se realizează direct pe gulerul cămăşii cilindrului, ceea ce conduce la eliminarea arderii garniturii de chiulasă. În cazul motoarelor cu aprindere prin comprimare supraalimentate, datorită  presiunilor din cilindru de valori mari garnitura de chiulasă este prevăzută în interiorul armăturii cu un inel de protecţie din oţel care este mai subţire decât garnitura în stare montată cu 0,05…0,15 [mm]. Orificiile garniturii pentru circulaţia uleiului şi lichidului de răcire se execută cu diametre mai mari cu 2…3 [mm] faţă de cele din bloc sau chiulasă pentru a se elimina efectul de diafragmă la curgerea acestora. Orificiile pentru şuruburile (prezoanele) de chiulasă sunt cu 1…2 [mm] mai mari decât diametrul acestora. În cazul unor suprafeţe mari ale garniturii de chiulasă se execută decupări pentru a se realiza presiuni medii de strângere de 15…30 [N/mm2]. La motoarele răcite cu aer, datorită faptului că se utilizează chiuloase individuale se utilizează garnituri confecţionate din aluminiu sau cupru de formă inelară. Garniturile metalice se execută din tablă de oţel cu conţinut produs de carbon cu grosimi de 0,4…0,6 [mm], pe suprafaţa acesteia se trasează conturul orificiilor de etanşat din cauciuc siliconic cu înălţimea de 0,6…1,2 [mm] şi lăţime 1,5…3,0 [mm]. Etanşarea faţă de lichidul de răcire se realizează cu inele din cauciuc montate fie în canale executate în cămaşe (fig. 4.11) fie în bloc pentru cămăşile cu guler de sprijin la partea superioară, sau mediană şi cu garnituri din hârtie sau cupru la cămăşile cu sprijin la partea inferioară (fig. 4.12). În proiectare se pot alege formele şi dimensiunile pentru canale şi inele  prezentate în figura 4.13 şi tabelul 4.1.



Fig. 4.11.Etanşarea cămăşii cilindrului la  partea inferioară a) inele de etanşare în cămaşă; b) inele de etanşare în bloc.



Fig. 4.12. Etanşarea cămăşii cilindrului cu sprijin la partea inferioară
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Tabelul 4.1. Dimensiunile canalelor pentru inele de etanşare Dimensiuni  Dm [mm] d [mm] d după SAE 3,00 2,62 120 100…150 4,00 3,53 4,00…5,70 3,53…5,33 150 Inel O Lăţimea canalului Adâncimea d [mm] Toleranţe b [mm] Toleranţe t [mm] Toleranţe 2,62 3,60 2,30 0,07 0,10 0,05 3,00 4,20 5,20 0,10 0,10 0,05 3,53 4,80 3,10 0,10 0,10 0,05 4,00 5,40 3,50 0,10 0,10 0,05 5,53 7,20 4,80 0,12 0,20 0,10 5,70 7,70 5,00 0,12 0,20 0,10 0 Presiunea [MPa] Duritatea Sh  până la 10 55 10…20 65…70  peste 20 80…85



Fig. 4.13.Elemente constructive ale canalelor şi inelelor de etanşare Diametrul porţiunii cilindrice a cămăşii pe care se execută canalele de etanşare se execută cu 0,5…1,0 [mm] mai mic decât diametrul de centrare superior.
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5. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL CHIULASEI



În acest capitol se prezintă soluţii constructive pentru diferite tipuri de chiulase şi elemente de calcul ale acestora. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la  baza proiectării chiulaselor.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la chiulasele motoarelor răcite cu lichid;







Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la chiulasele motoarelor răcite cu aer;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia chiulaselor;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia chiulaselor;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului chiulasei.
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5.1 Construcţia chiulasei La proiectarea motorului cu ardere internă soluţia constructivă adoptată pentru chiulasă depinde: de tipul motorului; tipul răcirii, forma camerei de ardere; numărul şi amplasarea supapelor şi a arborelui de distribuţie; numărul şi amplasarea canalelor de admisie şi evacuare; amplasarea bujiilor sau a injectoarelor, şi eventual de amplasarea unor dispozitive de uşurare a pornirii motorului.



5.1.1 Chiulasa motorului răcit cu lichid La motoarele pentru autoturisme şi autoutilitare se folosesc în general chiulase monobloc, chiulasele individuale fiind utilizate la motoarele cu aprindere prin comprimare de mare putere şi la motoarele răcite cu aer. La motoarele cu aprindere prin scânteie, solicitările mecanice fiind relativ mici, se adoptă soluţia cu chiulasa monobloc. Camerele de ardere cu largă răspândire datorită  performanţelor energetice obţinute şi a nivelelor de noxe scăzut s unt: de tip pană (fig. 5.1), în acoperiş (fig. 5.2), sau semisferică (fig. 5.3). La motoarele cu aprindere prin comprimare pentru autoturisme se utilizează chiulase monobloc sau pentru un grup de cilindri. La motoare cu alezaje mari de 130 [mm] se utilizează chiulase individuale care au avantajul unor tensiuni term ice mai reduse. La motoarele cu injecţie directă chiulasele au o construcţie relativ simplă deoarece camerele de ardere sunt amplasate în pistoane (fig. 5.4 şi 5.5). Utilizarea camerelor de ardere divizate complică construcţia chiulasei. Camerele de vârtej se realizează din două părţi: partea superioară se toarnă împreună cu chiulasa;  partea inferioară se constituie ca o piesă separată confecţionată din oţel termorezistent sau material ceramic (fig. 5.6). Camerele de preardere sunt realizate din oţel termorezistent, ca o piesă separată faţă de chiulasă (fig. 5.7).



Fig. 5.1. Cameră de ardere tip pană



Fig. 5.2. Cameră de ardere tip acoperiş
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Fig. 5.3. Cameră de ardere de tip sem isferic
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Fig. 5.4. Cameră de ardere la MAC cu injecţie directă



Construcţia chiulaselor la motoarele în patru timpi prezintă particularităţi comune indiferent de tip. Canalele de admisie trebuie să posede o geometrie şi un traseu care să asigure umplerea cât mai bună a cilindrilor cu încărcătură proaspătă, de asemenea să genereze şi să organizeze mişcarea încărcăturii din cilindru. La proiectarea canalelor de admisie se ţine seama de reducerea pierderilor  gazodinamice, aceasta realizându-se printr-o secţiune variabilă descrescătoare spre poarta supapei, iar raza de curbură spre poarta supapei se adoptă 0,5…0,6 din diametrul talerului supapei. La motoarele cu aprindere prin scânteie cu carburator canalele de admisie şi evacuare se dirijează pe aceiaşi parte a chiulasei pentru a favoriza vaporizarea combustibilului. În cazul injecţiei cu benzină şi la motoarele c u aprindere prin comprimare



Fig. 5.5. Cameră de ardere la MAC cu injecţie directă



Fig. 5.6. Cameră de vârtej
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Fig. 5.7. Chiulasa cu antecameră canalele de admisie se dirijează pe o parte, iar cele de evacuare pe cealaltă parte a chiulasei. La proiectarea cămăşii de apă se ţine seama că trebuie să se găsească acele soluţii constructive care să asigure răcirea pe o suprafaţă cât mai mare a camerei de ardere, canalului de evacuare, bosajelor ghidului supapei de evacuare, bujiei sau injectorului. La nivelul chiulasei circuitul de răcire trebuie să fie simplu fără ramificaţii importante şi să asigure o viteză de-a lungul pereţilor de minim 15 [m/s]. La proiectarea chiulasei trebuie să se ţină seam a de asigurarea rigidităţii acesteia în acest scop, la adoptarea peretelui de aşezare cu blocul cilindrilor se au în vedere valori de (0,08…0,10) D iar pentru ceilalţi pereţi de 5…7 [mm], luând în considerare ca element  principal valoarea dimensională a alezajului. Schimbul de gaze prezintă pentru motor o importanţă deosebită, iar etanşarea supapelor un aspect particular, la chiulasele la care scaunul supapei se prelucrează direct, grosimea peretelui este de (0,08…0,10) d c (d c - dimetrul canalului de admisie şi poarta supapei) iar înălţimea adoptată trebuie să se încadreze în limitele (0,22…0,25) d c. La chiulasele confecţionate din fontă cenuşie scaunele avomibile se utilizează numai pentru supapele de evacuare. Scaunele se montează cu o strângere mică pentru a asigura reparabilitatea chiulasei (0,045…0,115 [mm]). La chiulasele realizate din aliaje de aluminiu se prevăd în mod obligatoriu scaune de supapă din material termorezistent la ambele supape. Pentru proiectarea ghidului supapei de admisie şi evacuare trebuie să se respecte condiţia de ghidare şi de răcire a tijei supapei, în acest sens, lungimea ghidului se adoptă de peste şapte ori mai mare decât valoarea diametrului tijei supapei. Cunoscând faptul că ghidul supapelor se montează prin presare, ajustajul adoptat se situează în limitele (0,003…0,050)diametrul exterior al ghidului. Având în vedere condiţiile grele de ungere, jocul dintre tija supapei şi ghid se adoptă între (0,005…0,010) d ts (d ts - diametrul tijei supapei) pentru supapa de admisie şi (0,008…0,120)d ts pentru supapa de evacuare. Grosimea peretelui chiulasei pentru montajul ghidului supapei se prevede la 2,5…4,0 [mm].
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5.1.2 Chiulasa motorului răcit cu aer La motoarele răcite cu aer chiulasele se execută individual. Proiectarea chiulasei motorului răcit cu aer trebuie să asigure condiţia de a dirija aerul spre camera de ardere. Pentru a uşura accesul aerului la camera de ardere la M.A.S. se adoptă camera semisferică (fig. 5.8.) În cazul M.A.C. răcite cu aer se adoptă injecţia directă. Forma şi dimensiunile nervurilor pentru răcire se adoptă pentru a asigura un câmp uniform de temperatură şi al cărui nivel maxim să nu depăşească 500…530 [K] în zonele cele mai fierbinţi. Pentru a realiza acest deziderat nervurile se dispun perpendicular pe suprafeţele care trebuiesc răcite.



5.2 Calculul chiulasei 5.2.1 Calculul camerei de ardere Volumul camerei de ardere se calculează pornind de la raportul de comprimare



Fig. 5.8. Chiulase răcite cu aer 
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adoptat în cadrul calculului termic şi volumul generat de cursa pistonului. V c 



V  s    1



(5.1.)



unde: V c - volumul camerei de ardere; V  s - volumul descris de piston;   - raportul de comprimare. Pentru motoarele cu aprindere prin scânteie şi motoarele cu aprindere prin comprimare cu injecţie directă în funcţie de volumul şi forma camerei de ardere se pot determina dimensiunile constructive ale camerei de ardere. În cazul camerei de preardere dimensiunile principale se pot determina ţinând seama de volumul camerei (format din două semisfere şi un cilindru) plus canalul considerat cilindric. Camera de vârtej prezintă un caz aparte deoarece trebuie să ţină seama de mişcarea încărcăturii din cameră "  ".



   k   



(5.2.)



unde:  k  - viteza unghiulară a aerului din camera de ardere;   - viteza unghiulară a arborelui motor. Viteza unghiulară de rotaţie a încărcăturii în camera de turbulenţă se determină din condiţia egalităţii momentului cantităţii de mişcare a aerului care se găseşte în camera de ardere, cu integrala momentului cantităţii de mişcare a aerului care intră în cameră de la începutul procesului. La proiectare se adoptă raportul de vârtej  = 25…40, iar pentru coeficienţii de debit ai canalului de legătură   = 0,7…0,8, iar aria secţiunii canalului de legătură se situează între 0,8…2,7% din aria capului pistonului. Viteza încărcăturii proaspete prin canalul de legătură trebuie să se situeze în limitele a 100…200 [m/s]. La proiectarea antecamerei se vor adopta valori pentru aria relativă dintre antecameră, camera principală şi aria capului pistonului, cuprinse între 1/100…1/400. Aria secţiunii canalului de legătură se calculează în general cu formule empirice.



5.2.2 Calculul chiulasei la solicitări mecanice În timpul funcţionării motorului, chiulasa suportă un complex de solicitări variabile în timp datorate: variaţiei presiunii gazelor din cilindru, tensiunilor apărute la strângerea chiulasei pe bloc, tensiunilor termice remanente în chiulasă după turnare şi tensiunilor termice determinate de încălzirea inegală a d iferiţilor pereţi. Se consideră că chiulasa este supusă la un ciclu de solicitare la oboseală, pentru a analiza aceste solicitări se consideră chiulasa ca o placă echivalentă circulară încastrată la diametrul mediu de strângere al şuruburilor pe fiecare cilindru. Grosimea plăcii echivalente trebuie să asigure rigiditatea chiulasei reale. Cercetările experimentale au arătat că luarea în considerare la stabilirea rigidităţii a grosimii reale şi a întăriturilor datorate canalelor şi pereţilor interiori se evaluează printr-un spor de rigiditate de 100%. 2   h   200% 2 (5.3.)     hreal   100 % Rezultă grosimea plăcii echivalente. h  2  hreal  (5.4) Placa echivalentă se consideră ca fiind solicitată la o sarcină uniform distribuită pe



 Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



75



Fig. 5.9. Schema de calcul a chiulasei suprafaţa delimitată de aria cilindrului (fig. 5.9.) Tensiunile în secţiunea de încastrare sunt date de următoarele relaţ ii: 2 3  F     D  2 1  r    2   2  [N/mm ] 2    h   2  Dm  2  t   0,5   r  [N/mm ] unde:  F = p D2 p g  /  [N]; h - grosimea plăcii echivalente. În centrul plăcii tensiunile se calculează cu relaţiile: 3  F     D m  D2  2 1 4 ln [N/mm ]           r   t         D  D2m  8    h2



(5.5) (5.6)



(5.7)
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6. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL PISTONULUI



În acest capitol se prezintă soluţii constructive pentru diferite tipuri de pistoane şi elemente de calcul ale acestora. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la  baza proiectării pistoanelor.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la pistoanele motoarelor cu aprindere cu scânteie;







Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la pistoanele motoarelor cu aprindere prin comprimare;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia  pistoanelor;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia pistoanelor   pentru motoare de autovehicule;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului pistoanelor   pentru motoare de autovehicule.
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6.1 Construcţia pistonului Pistonul este reperul mecanismului motor, care îndeplineşte următoarele funcţii: - transmite bielei,prin intermediul bolţului, forţa de presiune a gazelor; - transmite cilindrului reacţiunea normală, produsă de bielă; - etanşează, împreună cu segmenţii, camera de ardere; - evacuează o parte din căldura degajată în procesul de ardere; - contribuie la dirijarea gazelor în cilindru; - are rolul de a asigura distribuţia amestecului gazos, în cazul motorului în doi timpi; - în cazul motorului cu aprindere prin compresie, poate influenţa favorabil randamentul arderii prin participarea sa la procesul de form are a amestecului; - conţine, parţial sau integral, camera de ardere; - împreună cu segmenţii şi peretele cilindrului controlează grosimea filmului de ulei şi deci consumul de ulei.



6.1.1 Dimensiunile principale ale pistonului Din punct de vedere constructiv, ansamblul piston, are urmtătoarele elemente funcţionale (fig. 6.1) Pistonul, segmenţii, bolţul, biela, cilindrul şi arborele cotit formează mecanismul motor(fig. 6.2.) Principalele repere dimensionale ale acestui ansamblu sunt prezentate în figura 6.2. unde:  D- diametrul cilindrului;



Fig. 6.1. Părţile componente ale pistonului: camera de ardere (1); capul (2); bosajele  pentru bolţ (3); fusta (4); inserţiile din oţel sau fontă (5); bolţul (6); siguranţele bolţului (7); segmenţii (8).



Fig. 6.2. Elementele dimensionale ale mecanismului motor 
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Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule  H k  - distanţa de la axa bolţului la partea superioară a capului pistonului;  L - lungimea bielei;  R - raza manivelei; S - cursa pistonului ( S=2R );  H  z  - distanţa de la axa arborelui cotit la suprafaţa frontală a blocului cilindrilor;  H - înălţimea pistonului;  H ko -înălţimea de compresie;  H  s - înălţimea fustei pistonului;  H  so - distanţa de la axa bolţului la marginea inferioară a canalului segmentului



de



ungere;



de foc;



 H  su - distanţa de la marginea inferioară a fustei pistonului la axa bolţului;  D B - diametrul exterior al bolţului;  A - distanţa dintre bosajele alezajelor pentru bolţ;  B - lăţimea piciorului bielui; S  B - distanţa de la fundul pistonului la muchia superioară a canalului segmentului  RG - raza exterioară a contragreutăţii;  A Z  -distanţa dintre axele cilindrilor.



Parametrii dimensionali ai capului pistonului depind (fig. 6.3.) de caracteristicile constructiv-funcţionale ale motorului, pe care urmează să-l echipeze.  H  RB - distanţa de la generatoarea alezajului pentru bolţ la marginea inferioară a canalului segmentului de ungere;  H  RF  - înălţimea zonei "port-segmenţi";  H  FS  - înălţimea de protecţie a segmentului de foc;  H  N  - distanţa de la generatoarea alezajului pentru bolţ la fundul pistonului; S  B - grosimea capului pistonului;  H  M  - înălţimea camerei de ardere din capul pistonului. Pentru dimensionarea pistonului se pot folosi informaţiile rezultate în urma  prelucrărilor statistice (tabelul 6.1). Modul în care se repartizează masa pe diferitele elemente componente ale  pistonului este prezentat în tabelul 6.2. şi figura 6.4. O evaluare a masei, în funcţie de diametrul pistonului se poate realiza pornind de la diagramele din figura 6.4.



a) b) Fig. 6.3. Elementele dimensionale ale capului pistonului: a) piston pentru motor cu aprindere prin scânteie;  b) piston pentru motor cu aprindere prin compresie.
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Tabelul 6.1. Caracteristica dimensională a  pistonului



Motor cu aprindere prin scânteie



Motor cu aprindere prin compresie injecţie directă injecţie indirectă 0,49…0,53 0,63…0,75



 H  K  /D



0,350…0,450



 D B /D



0,235…0,270



0,29…0,35



0,35…0,40



 A/D



0,270…0,340



0,26…0,37



0,33…0,37



 H  KO /D



0,200…0,285



0,30…0,34



0,34…0,37



 H S /D  



0,430…0,520



0,52…0,57



0,63…0,81



 H/D



0,640…0,800



0,82…0,90



0,98…1,16



 H  FS  /D



0,060…0,120



0,10…0,18



0,15…0,22



S  B /D



0,080…0,100



0,15…0,20



0,14…0,17



Fig. 6.4.Diagrame pentru evaluarea maselor pistonului şi bolţului: a) piston pentru m.a.s.;  b) piston pentru m.a.c. cu injecţie directă; c) piston pentru m.a.c. cu injecţie indirectă.
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Fig. 6.5. Pistoane ale motoarelor cu aprindere prin scânteie: a) piston cu capul plat; b)piston cu capul concav; c) piston cu capul profilat.



Tabel 6.2 Zona



Parte din masa grupei piston [%]



1. Fundul pistonului 2. Zona portsegmenţi 3. Bosajele bolţului 4. Fusta pistonului 5. Bolţul 6. Inserţii 7. Siguranţele  bolţului 8. Segmenţii



14 17 22 17 21 2 7



Parte numai din masa pistonului [%] 19 24 30 24 29 3 10



6.1.2 Elemente de construcţie şi principii de bază ale proiectării pistonului 6.1.2.1 CAPUL PISTONULUI Partea pistonului, care vine în contact cu gazele fierbinţi sub presiune, în timpul funcţionării motorului, este capul acestuia. Profilul lui depinde de tipul motorului, de dispunerea supapelor şi de arhitectura camerei de ardere. La motoarele cu aprindere prin scânteie se utilizează, în mod frecvent, pistonul cu capul plat (fig. 6.5,a.), datorită simplităţii constructive şi suprafeţei minime de schimb de căldură. Forma concav\ a capului pistonului (fig. 6.5,b.) apropie camera de ardere de o semisferă. Pe de altă parte, forma bombată asigură o rezistenţă ridicată la solicitările mecanice, dar determină o majorare a suprafeţei de schimb de căldură. La motoarele convertibile m.a.s.- m.a.c., camera de ardere, poate fi realizată parţial în capul pistonului (fig. 6.5 c.). Pistoanele motoarelor cu aprindere prin compresie, cu injecţie directă, au în cap o degajare (fig. 6.6,a.) al cărui volum reprezintă 20...30% din cel al camerei de ardere. La motoarele cu injecţie directă capul este prevăzut cu o degajare, ce poate avea diferite forme (fig. 6.6,b,c,d), în funcţie de particularităţile procedeului de formare a amestecului. La motoarele cu aprindere prin compresie, puternic solicitate termic, în capul  pistonului se prevede o inserţie de fontă cenuşie sau austenitică cu coeficient de dilatare apropiat de cel al aluminiului (fig. 6.7,a,b,c,d,).
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a)



 b)



c)



d)



e)



f)



g)



i) h) Fig. 6.6. Pistoane ale motoarelor cu aprindere prin compresie: a) -injecţie indirectă;  b,c,d,e) -injecţie directă - formarea în volum a amestecului; f,g,h)-injecţie directă distribuţia mixtă a amestecului; i) - injecţie directă - form area peliculară.
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Fig. 6.7. Pistoane ale motoarelor cu aprindere prin com presie cu inserţii de fontă în cap Armarea marginii superioare a camerei de ardere înlătură neajunsurile pentru o durată limitată de funcţionare. După parcursulri de 300.000…400.000 [km] se constată apariţia de fisuri în inserţie şi desprinderea de bucăţi din aceasta. Materialul austenitic are o dilatare mai redusă ca a aliajului de aluminiu, dar se încălzeşte mult mai puternic. Datorită deformaţiilor remanente, după o funcţionare îndelungată, apare un volum gol între inserţie şi fundul pistonului.



a) nitrură de siliciu;



Fig. 6.8. Pistoane din: b) 1-aluminiu; 2-oţel; 3-nitrură de siliciu;



c) 4-nitrură de siliciu.



Alte dezavantaje cauzate de folosirea inserţiei sunt determinate de dificultatea amplasării unui canal de răcire într-o poziţie eficientă, precum şi de creşterea costurilor de fabricaţie şi a greutăţii pistonului. Realizarea pistonului, sau numai a camerei de ardere, (fig. 6.8) din materiale ceramice (nitruri de siliciu, oxizi de zirconiu ş.a.) este o realitate. Cercetările intreprinse de Cummins Engine Company şi Taradcom, Ford, AVL, Perkins, VW, Porsche, Isuzu, Kyocera, Mazda, Toyota, Renault ş.a. au condus la rezultate deosebit de interesante, astfel încât motorul adiabatic a devenit o realitate. 6.1.2.2 ZONA PORT-SEGMENŢI Durabilitatea, siguranţa în funcţionare şi economicitatea unui motor sunt influenţate de performanţele ansamblului piston-segmenţi.  Necesitatea de reducere a volumului constructiv al motorului şi creşterea puterii,  prin majorarea turaţiei, au impus pistoanele mai scurte şi mai uşoare (fig. 6.9). Aceestea sunt capabile să asigure:
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Fig. 6.9. Evoluţia pistoanelor pentru motoarele cu aprindre prin compresie



- jocuri mici între piston şi cilindru; - diminuarea cantităţii de gaze scăpate în carter; - ungerea satisfăcătoare a suprafeţelor în mişcare relativă şi un consum redus de ulei; - rezistenţe ridicate la solicitările mecanice şi termice. La reducerea înălţimii constructive a pistonului, trebuie avut în vedere faptul că temperatura în zona canalului segmentului nu poate depăşi 480 K, când se folosesc uleiuri normale, şi 510 K când se utilizează uleiuri înalt aditivate. Lungimea zonei port-segmenţi este determinată de numărul segmenţilor necesari  pentru a asigura o bună etanşare a camerei de ardere şi un consum redus de ulei. Opinia specialiştilor este aceea că exigenţele funcţionale pot fi asigurate de trei segmenţi (doi de compresie şi unul de ungere). Pentru a împiedica orientarea fluxului de căldură, de la capul pistonului către  primul segment, canalul segmentului de foc se plasează sub nivelul fundului pistonului (6.10,a). În acelaşi scop, se racordează larg, la interior, regiunea port-segment cu fundul  pistonului (fig. 6.10,b). Deoarece materialul din dreptul canalului primului segment îşi pierde mai uşor  duritatea şi suportă atacul agenţilor corosivi, o sol uţie eficientă de protejare a lui este cea a utilizării unei inserţii de fontă, de forma unui inel (fig. 6.10,c), sau a unui disc inelar din oţel (fig. 6.10,d).
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Fig. 6.10. Particularităţile constructive ale capului pistonului Evaluarea temperaturii inserţiei port-segment din fontă austenitică, şi a regiunii imediat învecinate din piston, arată că aceasta, în zona canalului segmentului, este cu aproxinmativ 10 K mai redusă ca cea a materialului de bază. Suprafaţa frontală a inelului port-segment este retrasă faţă de cea a pistonului,  pentru a evita contactul acestuia cu peretele cilindrului şi din condiţii tehnice de  prelucrare. Pentru diminuarea scăpării de gaze muchia inferioară a canalului trebuie executată ascuţit (execuţiile 2 şi 3 fig. 6.11.). O altă soluţie pentru reducerea gazelor scăpate este aceea a micşorării jocului funcţional în zona segmenţilor. Astfel, prin diminuarea jocului de la 0,35 mm la 0,30 mm cantitatea de gaze scăpate poate fi redusă cu aproximativ 30% (fig. 6.12.).



Fig. 6.11. a) Soluţii constructive ale inserţiei segmentului de foc;  b) Influenţa inserţiei asupra scăpărilor de gaze din carterul motorului.



Fig. 6.12. Influen]a jocului dintre capul  pistonului şi cilindru asupra scăpării de gaze
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Fig. 6.13. Influenţa formei camerei de ardere asupra distribuţiei câmpului termic în capul pistonului



6.1.2.3 FUNDUL PISTONULUI Fundul pistonului este solicitat mecanic şi termic de gazele aflate sub presiune şi la temperatură ridicată. Într-o măsură limitată, marginea camerei de ardere poate fi descărcată prin optimizare constructivă (rotunjirea muchiilor şi a buzunarelor supapelor). Din partea materialului, o importantă influenţă o exercită dilatările termice. Cercetările comparative au atestat avantajele aliajului entectic faţă de cel hiperentectic şi superioaritatea celui  presat faţă de cel turnat. Pentru a elimina dezavantajele menţionate s-au aplicat, pe capul pistonului, cu ajutorul jetului de plasmă, straturi metalice sau metaloceramice. În acest caz au apărut două probleme: - depunerea stratului este dificilă în zona muchiilor; - aderenţa este insuficientă pentru anumite sorturi de materi ale ceramice. 6.1.2.4 BOSAJELE ALEZAJELOR PENTRU BOLŢ Datorită înălţimii mici de compresie şi cavităţii camerei de ardere pistoanele motoarelor de autovehicule au spaţiul interior redus. Astfel, distanţa dintre bolţ şi fundul  pistonului, denumită şi lungime de dilatare, este prea mică pentru a permite execuţia unui  bosaj elastic, care să se sprijine prin nervuri, deoarece razele de racordare devin prea mici, iar concentratorii de tensiuni mari (fig. 6.14,a). De aceea, pistoanele motoarelor pentru autovehicule se execută cu bosaje cu sprijin masiv. Sprijinul masiv asigură o rigiditate înaltă şi evită deformarea sub acţionarea forţelor de presiune a gaz elor (6.14,b). Pentru diminuarea deformaţiilor pistonului, se caută soluţii care să permită realizarea unei distanţe cât mai mici între bosaje. La bolţ se poate obţine o îmbunătăţire  prin mărirea diametrului său exterior.
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Fig. 6.14. Tensiunile care apar în bosajele alezajelor   pentru bolţ la sprijin: a) rigid; b) elastic. Majorarea diametrului bolţului nu este întotdeauna posibilă. În acest caz, realizarea unei biele cu piciorul teşit şi a unui bosaj trapezoidal, reprezită o soluţie interesantă şi de efect (fig. 6.15). Prin această construcţie se măresc suprafeţele portante ale lagărelor şi se reduce încovoierea bolţului. De asemenea, se obţine o diminuare însemnată a tensiunilor în toate punctele critice (fig. 6.16).



Fig. 6.16. Repartizarea tensiunilor întrun piston cu bosaje drepte şi trapezoidal



Fig. 6.15. Piston cu bosaje trapezoidale şi  bielă cu piciorul teşit.



Fig. 6.17. Influenţa poziţiei umerilor  asupra basculării pistonului



La pistonul cu bosaje cu sprijin masiv centrul de oscilaţie (O - fig. 6.17.) se
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Fig. 6.18. Distribuţia forţei normale pe suprafaţa cilindrului: a) în plan axial; b) în  plan normal la axa cilindrului situează deasupra mijlocului mantalei ( O 1). Prin deplasarea pistonului, forţele de frecare ( F  f  = m×N ) produc un moment de basculare ( M b = m×N×D/2), în apropierea punctului mort superior. Momentul de basculare ( M tb = F  f ×D/2 + N'a ) este pozitiv când pistonul urcă şi negativ când el coboară. Pentru a se atenua efectul de basculare, la motoarele moderne se dezaxează axa alezajului pentru bolţ ( e=0,014...0,025 D) în sensul forţei normale, pentru cursa de destindere. Această soluţie constructivă asigură păstrarea semnului momentului de basculare în punctul mort superior. 6.1.2.5 FUSTA PISTONULUI Fusta pistonului are rolul de a transmite eforturile rezultante din mecanismul bielămanivelă, către punctele cilindrului. Calitatea de ghidare a pistonului, prin intermediul fustei, este un element determinant pentru următorii factori: fiabilitate; consum de ulei; reducerea zgom otului; Ghidarea pistonului cu ajutorul fustei, este funcţie de: jocul dintre piston şi cilindru şi temperatura de funcţionare; profilul fustei; materialul pistonului; poziţia axelor; forma cilindrului. Forţa normală este transmisă cilindrului numai de o parte a suprafeţei mantalei  pistonului ( b=90…100 0). De aceea, pentru reducerea masei pistonului se degajă zona



Fig. 6.19. Deformarea pistonului sub acţiunea: a) tempe raturii; b) forţei de presiune a gazelor; c) forţei normale



 88



Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



Fig. 6.20. a) Forma pistonului în secţiune transversală; b) legea de distribuţie a ovalităţii pistonului. corespunzătoare unghiului complementar    după direcţia axei bolţului (fig. 6.18,b). Lungimea mantalei trebuie să fie suficientă pentru a asigura un bun ghidaj,  presiuni laterale reduse (0,4…0,6 MPa) şi a limita bascularea. Pe de altă parte, ea nu trebuie să fie exagerat de mare, pentru a nu mări, în mod inutil, înălţimea motorului. Datorită dilatării termice, a acţiunii forţelor de presiune a gazelor şi normală (fig. 6.19), pistonul se deformează eliptic în acţiune transversală (axa mare după direcţia  bolţului). Pentru a compensa această deformare, pistonul se execută sub formă eliptică, în acţiune transversală, cu axa mare a elipsei normală pe cea a alezajului pentru bolţ (fig. 6.20,a). La pistoanele motoarelor cu aprindere prin scânteie, pentru a reduce fluxul de căldură către manta, cu scopul diminuării jocului dintre aceasta şi cilindru, în ea se execută o decupare sub formă de T  (fig. 6.21,a) sau  P  (fig. 6.21,b) imediat după canalul pentru segmentul de ungere. Dezavantajul acestei soluţii constă în aceea că regiunea port-segment are un nivel ridicat de temperatură, iar pistonul, în ansamblu, o rigiditate scăzută. Ultimul dezavantaj se elimină prin conceperea unor nervuri, care leagă mantaua de capul  pistonului. Cerinţa de a realiza jocuri mici (0,08…0,10 mm), la montaj, între piston şi cilindru  poate fi satisfăcută prin introducerea în regiunea bosajelor pistonului a unor plăcuţe de invar (oţel aliat cu mult nichel) sau oţel de calitate (fig. 6.22). Inserţia de invar sau oţel şi aliajul de aluminiu lucrează ca o lamă bimetalică, astfel încât, prin încălzire, sistemul se curbează foarte puţin în sensul evazării. Pistoanele astfel obţinute se numesc autotermice.



Fig. 6.21. Pistoane cu decupare în fustă sub formă de: a) T ; b) P 
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Fig. 6.22. Piston autotermic



6.1.2.6 EFECTELE TERMICE ASUPRA PISTONULUI Obţinerea unor performanţe ridicate la motoarele cu aprindere prin compresie este condiţionată şi de valoarea jocului, la rece, dintre mantaua pistonului şi căm aşa cilindrului. Pentru ca jocul la rece să fie cât mai mic, iar zgomotul în timpul funcţionării cât mai redus, trebuie ca mantaua să se dilate puţin. Acest deziderat este realizabil dacă se reduce fluxul termic de la capul pistonului către manta. Pe de altă parte, decisivă pentru funcţionarea unui motor cu aprindre prin compresie este temperatura pistonului în zona canalului segmentului de foc. Aceasta nu trebuie să depăşească 450…510 K, pentru a nu facilita cocsarea uleiului şi griparea segmentului. La depăşirea unui maximum de temperatură pot apare fisuri termice, în capul  pistonului, datorită suprapunerii tensiunilor termice peste cele dinamice datorate presiunii gazelor. De aceea, trebuie ca valorile locale ale temperaturii să nu depăşească 630 K. Dar, mărimea tempereturii locale a capului pistonului este influenţată de forma camerei de ardere (fig. 6.23). De asemenea, temperatura capului pistonului este influenţată şi de tipul aspiraţiei. Astfel, creşterea presiuni medii efective, de la 0,84 [MPa] la 1,43 [MPa], prin supraalimentare fără răcire intermediară, atrage după sine majorarea temperaturii muchiei camerei de ardere cu 80K şi cu 45K în zona canalului primului segment de compresie. Dacă aerul de supraalimentare este supus unei răciri intermediare, de la 475 K la 380 K, aceste creşteri de temperatură pot fi reduse la 43K în zona muchiei şi la 27 K în regiunea învecinată cu segmentul de foc. Evacuarea căldurii din zona capului pistonului se poate realiza pe mai multe căi.



Fig. 6.23. Distribuţia câmpului de temperatură în capul pistonului  pentru diferite tipuri de camere de ardere
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Fig. 6.24. Piston: a) cu miez din săruri; b) cu canal de răcire din tablă Cea mai simplă este aceea care asigură răcirea forţată a capului pistonului prin proiectarea unor jeturi de ulei în fundul lui. Uleiul necesar răcirii poate fi dirijat printr-o duză montată în piciorul bielei sau printr-un pulverizator plasat în apropierea rampei centrale de ungere. Soluţia este aplicabilă la pistoanele motoarelor cu putere specifică de 30…40[kW/dm 2]. Ea asigură reducerea temperaturii la marginea camerei de ardere cu 3…5K, în zona atinsă de jetul de ulei cu 10…14K, iar în partea opusă jetului de ulei cu 3…7K. Un grad mai înalt de răcire se realizează dacă se practică în capul pistonului un canal de formă circulată (obţinut cu ajutorul: miezurilor confecţionate din amestecuri de săruri solubile în apă sau spumă de grafit ce poate fi arsă; locaşului din tablă de oţel, care se include în capul pistonului; prelucrării prin strunjire şi sudării cu fascicul de electroni fig. 6.24.), prin care circulă uleiul sub presiune. Temperatura capului pistonului este influenţată şi de debitul uleiului circulat prin canalul de răcire (fig. 6.25). Poziţia canalului de răcire influenţează şi ea temperatura capului pistonului (fig. 6.26). Astfel, prin plasarea, în raport cu poziţia de referinţă, cu 12 mm mai sus a canalului de răcire, se pot obţine temperaturi mai joase cu 15…25 K, la marginea camerei de ardere, şi cu 3…10 K în zona canalului segmentului de foc, în condiţiile majorării, cu 3…8 K, a temperaturii uleiului evacuat. Pe de altă parte, temperatura capului pistonului este determinată şi de diametrul duzei pulverizatorului (fig. 6.27).
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Fig. 6.25. Influenţa debitului de ulei prin canalul de răcire asupra temperaturii pistonului la marginea camerei de ardere 6.1.2.7 PROFILUL PISTONULUI Soluţiile constructive folosite la pistoanele motoarelor cu aprindere prin scânteie nu se utilizează la cele ale motoarelor cu aprindere prin compresie, deoarece conduc la obţinerea unei rigidităţi insuficiente şi la o încălzire a regiunii port-segmenţi. Pentru a se obţine o rigiditate maximă a pistonului, alezajele pentru bolţ se  plasează la o distanţă cât mai mică de capul său. Ca urmare a acţiunii presiunii gazelor şi a încălzirii pistonul se deformează. Datorită caracterului repartiţiei fluxului termic, pistonul se va deforma neuniform. Pentru a realiza jocuri uniforme între piston şi cilindru, la diferite orizonturi, profilul longitudinal al  pistonului se poate realiza în diverse variante (fig. 6.28).



Fig. 6.26. Influenţa poziţiei canalului de răcire asupra temperaturii: a) muchiei camerei de ardere; b) inserţiei segmentului de foc; c) uleiului la ieşirea din canalul de răcire.
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Fig. 6.27. Influenţa diametrului duzei asupra temperaturii pistonului: A) marginea camerei de ardere; B) canalul segmentului de foc, în zona de ieşire a uleiului de răcire; C) canalul segmentului de foc, în zona de intrare a uleiului de răcire; D) temperatura uleiului ce iese din piston.



6.1.2.8 MATERIALE PENTRU PISTOANE O altă soluţie eficientă pentru evacuarea căldurii din piston este cea a utilizării unor materiale cu conductibilitate termică ridicată. Faţă de condiţiile de funcţionare ale  pistonului, aliajele de aluminiu sunt cele mai satisfăcătoare. Totuşi ele prezintă dezavantajul, în comparaţie cu fonta, că au rezistenţa mecanică mai mică, coeficientul de dilatare mai ridicat şi costul mai mare. Aliajul de aluminiu pentru pistoane reprezintă o combinare judicioasă a elementelor de aliere principale (Si, Cu, Mg, Ni) cu elementele de aliere secundare (Fe, Ti, Mu, Zu), în vederea obţinerii unui material care să satisfacă condiţiile impuse. Siliciul, cuprul şi magneziul majorează rezistenţa la tracţiune a aliajului şi reduc alungirea, iar  nichelul măreşte rezistenţa la temperatură. Fierul formează cu aluminiul cristale dure rezistente la uzură, iar titanul determină o cristalizare fină a aliajului. Manganul şi zincul apar ca impurităţi.



Fig. 6.28. Profilul pistonului în secţiune longitudinală
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După conţinutul elementului de aliere de bază, aliajele de aluminiu pentru pistoane se împart în două grupe: aliaje pe bază de siliciu (Al-Si-Mg-Ni- silumin) şi aliaje pe bază de cupru (Al-Cu-Ni-Mg- aliaje y). Dintre aliajele pe bază de siliciu, pentru pistoane se utilizează cele eutectice şi hipereutectice. Principalele caracteristici ale aliajelor de aluminiu pentru pistoane sunt date în tabelul 6.3. Aliajele pe bază de siliciu posedă coeficient de dilatare termică redus, care se micşorează pe măsura creşterii conţinutului de siliciu. Aliajele hipereutectice corespund cel mai bine cerinţei de a avea un coeficient de dilatare cât mai apropiat de cel al cilindrului. Datorită acestui fapt jocurile la rece pot fi mai mici, din care cauză uzurile, îndeosebi ale segmenţilor şi ale canalelor, vor fi mai reduse. Majoritatea constructorilor  utilizează aliaje eutectice datorită dilatării reduse a acestora şi calităţilor bune în ceea ce  priveşte frecarea. Totodată aliajele eutectice sunt mai puţin sensibile la formarea fisurilor. Tabelul 6.3. Grupa Aliaje eutectice Aliaje hipereutectice Aliaje y Mărci echivalente



ATC Si12CuMgNi KS 1275 MAHLE 124  NURAL 3210



El.aliere de bază [%]



11,0…13,5Si



16…19Si



23…26Cu



0,18…1,5Cu; 0,8…1,3Ni; 0,8…1,3Mg; 0,2Mn; 0,7Fe; 0,2Ti; 0,22 altele



Alte elemente de aliere [%]



Densitatea    kg/dm 3 Conductivitatea termică   [W/mK] Dilatarea termică   [1/k] 2  E [daN/mm ] [HB] la 293°K  423°K  523°K  Starea Rezistenţa de rupere la tracţiune [daN/cm 2] la :293°K  :423°K  :523°K  Alungirea relativă A5 min [%] Rezistenţa de rupere la oboseală [daN/mm2] la 293°K  573°K 



ATCSi18CuMgNi Ks281,1 KS 282 MAHLE 138 MAHLE 244  NURAL 1761



ATCCu4Ni2Mg2 KsK  MAHLE y



3,5…4,5Cu



1,7…2,3Ni; 1,2…1,8Mg; 0,2Mn; 0,7Fe; 0,1…0,2Ti; 0,22 altele



2,68…2,70



2,67…2,68



2,65



2,80…2,82



138…155



125…147



117…134



138…160



20,5…21,5



18,5…19,5



17…18



23…24



7500 90…120 70…90 30…40 TC M



8000 90…125 70…90 35…45 TC M



8600 90…125 75…90 35…45 TC



7600 90…125 75…90 35…45 TC M



20…25 30…37 18…22 23…30 18…23 17…30 17…20 20…24 10…15 11…17 10…14 11…17



18…22 17…20 10…14



23…28 35…42 22…26 30…37 16…20 15…26



0,3...0,3



1....3 0,2...0,7 0,5...1,5



0,1...0,3



0,3...10



5...12



8…12 11…14 8…11 9…12 5 9,5 5 9



7…10 2



8…12 4,5



12 10
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Aliajele pe bază de cupru au coeficientul de dilatare cel mai mare, din care cauză  pistoanele se prevăd cu jocuri mărite, ceea ce favorizează intensificarea uzurilor grupului  piston-segmenţi-cilindru. Datorită proprietăţilor mecanice ridicate, aliajele pe bază de cupru se utilizează pentru execuţia pistoanelor pentru motoarele cu aprindre prin compresie. Pistoanele din fontă se întâlnesc mai rar în construcţia motoarelor de automobile. Ele au pereţi mai subţiri şi masa apropiată de cea a pistoanelor din aliaje de aluminiu. Se fabrică prin turnare în nisip. Cele din aliaje de aluminiu se obţin prin turnare în cochile sau  prin matriţare. Constructorii de pistoane şi-au intensificat cercetările în direcţia găsirii unor noi materiale pentru pistoane, cu calităţi tehnico-economice superioare. Astfel, ei studiază în  prezent posibilităţile de fabricare a pistoanelor din pulberi sinterizate. Pentru sporirea durabilităţii pistoanelor, suprafaţa exterioară se acoperă cu straturi  protectoare, care au calitatea de a mări aderenţa uleiului la metal şi de a îmbunătăţii calităţile antifricţiune. În acest sens pistonul se acoperă cu un strat de 5…30 [mm] de staniu, plumb, grafit, sau oxizi de aluminiu (eloxare).



6.2 Calculul pistonului 6.2.1 Calculul pistonului la solicitările mecanice 6.2.1.1 Calculul capului pistonului Pistonul se schiţează în raport cu soluţiile constructive alese. Dimensiunile  principale se adoptă pe baza datelor statistice (tabelul 6.4.)



Fig. 6.29. Elementele de calcul ale pistonului
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Tabelul 6.4.  Nr. Tip motor crt Denumirea 1 Lungimea pistonului H  2 Lungimea mantalei L Înălţimea de compresie 3



m.a.s. m.a.c.  D=65…100 mm  D=90…180 mm  D=180…355 mm 0,800…1,100 D 0,800…1,500 D 1,200…1,800 D 0,500…0,800 D 0,500…1,000 D 0,800…1,200 D



l 1



4 5 6 7



Înălţimea de protecţie a segmentului de foc h Grosimea flancului hc Grosimea capului   Distanţa dintre bosaje b



0,500…0,700 D



0,550…0,850 D



0,700…1,100 D



0,060…0,120 D



0,100…0,180 D



0,150…0,220 D



0,035…0,450 D 0,080…0,100 D 0,250…0,400 D



0,045…0,055 D 0,140…0,170 D 0,250…0,500 D



0,045…0,055 D 0,150…0,200 D 0,250…0,500 D



După ce s-au adoptat principalele dimensiuni ale pistonului, capul şi mantaua se supun unui calcul de verificare. Profilul longitudinal şi radial se trasează în raport cu dilatările admise. Capul pistonului se verifică în ipoteza că acesta este o placă circulară încastrată pe contur, de grosime constantă, încărcată cu o sarcină uniform distribuită, dată de presiunea maximă a gazelor din cilindru:







2



d i



   



 rl   0,1875   p gmax  1



2



[N/m 2]



(6.1)



unde: d i - diametrul interior al capului pistonului [m]; 5 2  rl  - efortul unitar(  a=200…300 10 [N/m ] pentru aluminiu); 2  p gmax - presiunea maximă a gazelor din cilindrul motorului [N/m ]. 6.2.1.2 Calculul zonei port-segmenţi Umărul canalului pentru segment este supus la solicitări de încovoiere şi forfecare de către forţa de presiune a gazelor scăpate prin interstiţiul dintre piston şi cămaşa cilindrului, care acţionează asupra segmentului. Valorile eforturilor unitare se calculează astfel: - la încovoiere: 2   R p  r   M i  2,28  p gmax   [N/m 2] (6.2)  i       W  z  hc  r  unde:  M i  0,76  p gmax      R p2  r 2    R p [Nm] 2 este momentul încovoietor care solicită umărul canalului segmentului;     R p  r   h2c [m 3]    2   W z  Rp    2   2 modul de rezistenţă la încovoiere; - la forfecare: 0,76  p g       R p2  r 2  (6.3)   f    0,76  p g [N/m 2] 2 2     R p  r   Efortul unitar echivalent este: 2 2 2 (6.4)  ech   i  4    [N/m ] Pentru pistonale din aliaje de aluminiu sc = 300-400.10 5 N/m 2 .
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În regiunea port-segment, secţiunea A-A (fig. 6.31.) din dreptul segmentului de ungere este redusă din cauza orificiilor pentru evacuarea uleiului.Ea se verifică la compresie:    D p2 [N/m 2] (6.5)  c   p gmax  4  A A unde:  A A - aria secţiunii reduse [m 2]. 5 2 Efortul unitar admisibil la compresie este:  ac = 200-400.10 [N/m ]. Cunoscându-se coeficientul de dilatare termică al materialului pistonului, modulul de elasticitate şi alţi factori, se poate calcula grosimea peretelui pistonului în zona portsegment, respectiv diametrele. Pentru partea superioară a capului pistonului: 2



2     D p 2  p me [mm] d 1  d    0,02135      l  unde: l -distanţa de la fundul pistonului la generatoarea alezajului bolţului [mm ]. Pentru partea inferioară a zonei port-segment:



(6.6)



2



2     D p  p me [mm] (6.7) d 2  d    0,0513      l  unde: l' - distanţa dintre planul care delimitează zona port-segment şi generatoarea alezajului pentru bolţ [mm]. 2  pme -presiunea medie efectivă [daN/cm ]. 2



6.2.1.3 Calculul mantalei pistonului Presiunea specifică pe mantaua pistonului pentru a preveni întreruperea pelicului de ulei, nu trebuie să depăşească o anumită valoare determinată convenţional:  p sm 



 N max  D p  LN  Aev



[N/mm2]



(6.8)



unde:  N max - forţa normală care acţionează într-un plan perpendicular pe axa bolţului [N];  L N  - lungimea mantalei [m]; 2  Aev - aria suprafeţei evazate proiectată pe un plan norm al pe axa bolţului [m ]. Pentru a asigura funcţionarea motorului în condiţii de deplină siguranţă este necesar ca: 5 2  p sm < 3,0…5,0.10 [N/m ] la motoarele de autocamioane şi tractoare; 5 2  p sm < 4,0…7,0.10 [N/m ] la motoarele de autoturisme; 5 2  p sm < 10.10 [N/m ] la motoarele supraalimentate cu pistoane matriţate din aliaje de aluminiu. Grosimea peretelui mantalei (fig. 6.30.), respectiv diametrele interioare se determină cu următoarele relaţii: - în planul axei bolţului: 2



2     D p 2  p me [mm] d 3  d    0,02135  l 1     unde: l 1 - distanţa de la partea inferioară a pistonului la axa bolţului [mm ]; - la partea de jos a mantalei;



2



(6.9)



2     D p (6.10)  p me [mm] d 4  d    0,00772  l 1     unde: l 1'  - distanţa de la partea inferioară a pistonului la planul în care se calculează 2
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grosimea mantalei [mm]. Grosimea pereţilor bosajelor pentru bolţ (fig. 6.30.) se determină rezolvând următoarele ecuaţii: - la interiorul pistonului: 2  d s  d a  0126 (6.11)  ,  p me  D d b  d a - la suprafaţa din exterior: 2  d b  d a  0174  ,  p me  D (6.12) d b  d a



6.2.2 Calculul jocurilor segmentului în canal Grosimea segmentului fiind: b



 D p



  K 



 p gmax







1



[mm] 2 100  a unde:  K = 0,08 - constantă; 2  p gmax - presiunea maximă din cilindru [daN/mm ] 2  a - efortul unitar admisibil [daN/mm ] 2  a = 5,5…6,5 [daN/mm ] se poate calcula distanţa dintre segment şi umărul din piston (fig. 6.30.):  j a



t 



  f       T  D p [mm] b



unde:  f -constantă  f =0,075 pentru segemntul de foc,  f =0,028 pentru ceilalţi segmenţi de compresie,  f = 0,046 pentru segmentul de ungere); t - grosimea radială a segmentului [mm]; b - grosimea axială a segmentului [mm]; o   - coeficient de dilatare pentru materialul pistonului [1/ C]; o T - temperatura segmentului de foc [ C].



Fig. 6.30 Grosimea peretelui mantalei



(6.13)



(6.14)
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Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule Valorile recomandate pentru acest joc se dau în tabelul 6.5.



Tabelul 6.5. Diametrul pistonului [mm] 100 150 200 250 300 Tipul segmentului Jocul dintre segmentul de foc şi umărul canalului [mm] 0,04…0,10 0,05…0,15 0,06…0,18 0,07…0,22 0,08…0,25 Jocul dintre segmenţii de compresiune şi umărul 0,02…0,06 0,02…0,08 0,03…0,09 0,03…0,11 0,04…0,13 canalului [mm] Jocul dintre segmentul de ungere şi umărul canalului 0,02…0,04 0,02…0,05 0,03…0,06 0,03…0,07 0,04…0,07 [mm] Distanţa radială dintre segment şi peretele canalului se calculează cu următoarea relaţie:  j r    D p 



 2  t  0,041  D  [mm]



(6.15) Dat fiind faptul că sub acţiunea forţei de presiune a gazelor, forţei normale şi temperaturii agentului de lucru, pistonul se deformează, acesta se concepe eliptic în secţiune transversală (axa mică a elipsei după axa alezajului pentru bolţ).  p



6.2.3 Calculul profilului pistonului Ovalitatea mantalei pistonului este: 1  x   [mm] (6.16) 2 unde:  t      (6.17)    A  1  B   log y  log  y   [mm] t      o    D - diferenţa de la diametrul nominal al pistonului, măsurată pe axa alezajului  pentru bolţ;  A = 0,002...0,004 D p;  B = 0,001...0,0024 D p;  y = distanţa de la marginea superioară a mantalei până la planul în care se calculează ovalitatea [mm]; t o - grosimea peretelui la partea superioară a mantalei [mm]; t  y - grosimea peretelui mantalei pentru poziţia  y [mm]; Pentru asigurarea unei funcţionări normale a pistonului este necesar ca jocul relativ în stare caldă, dintre piston şi cilindru, să fie în limitele următoare:   's = 0,002…0,003 în zona superioară a pistonului;  ' I   = 0,001…0,002 în zona inferioară a mantalei. Jocurile diametrale în stare caldă în zona superioară şi inferioară se determină cu expresiile:  s   s  D p [mm]  i   i D p Jocurile diametrale în stare rece în zona superioară şi inferioară se determină sub formă de diferenţe:
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 s  D p  Dps [mm] i  D p  pi unde:  D ps - diametrul pistonului în stare rece la partea superioară [mm ];  D pi - diametrul pistonului în stare rece la partea inferioară [mm ]. Diametrul pistonului în stare rece la partea superioară şi inferioară se determină cu relaţiile:  D p   1   c   tc  t0     s [mm] (6.18)  D ps  1    p   t ps  t 0   D pi







 D p   1   c   tc  t0  



1    p   t pi  t 0 



  i



[mm]



(6.19)



unde:  c ,   p - coeficientul de dilatare termică al materialului căm ăşii cilindrului, rspectiv  pistonului [l/k]; t o - temperatura la care se efectuează m ăsurarea pieselor (t o = 288K) [K]; t c - temperatura pereţilor cilindrului în timpul funcţionării motorului [K]; t  ps - temperatura pistonului în timpul funcţionării, în zona superioară, respectiv inferioară [K]. Forma câmpului de distribuţie termică din capul pistonului şi partea de ghidare se  prezintă în figura 6.20.
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7. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL BOLŢULUI



În acest capitol se prezintă soluţii constructive pentru bolţul de piston şi elemente de calcul ale acestuia. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la baza  proiectării bolţului de piston.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la bolţurile de piston;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia  bolţurilor;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia bolţurilor de  piston;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului bolţurilor de  piston.
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7.1 Construcţia bolţului Proiectarea bolţului trebuie să satisfacă cerinţele privind obţinerea unei mase cât mai reduse şi o rigiditate sufiecientă pentru funcţionarea mecanismului motor. Se adoptă forma tubulară în diferite variante (fig. 7.1) funcţie de tipul motorului şi felul îmbinării cu  biela şi pistonul. La motoarele de turaţie ridicată pentru a se reduce valorile forţei de inerţie se adoptă o grosime minimă a pereţilor (2…5 m m). La MAC datorită turaţiilor mai scăzute şi  presiunii din cilindri mai ridicată se adoptă o grosime mai mare a peretelului bolţului (8…13 mm). Bolţul cu secţiune constantă (a) este soluţia tehnologică simplă şi aplicabilitatea cea mai largă. Pentru a se mări rigiditatea bolţului acesta se confecţionează sub forma unui solid de egală rezistenţă (b) sau cu secţiunea în trepte (c şi d). Îmbinarea bolţului cu piciorul bielei şi pistonul se poare realiza după una din soluţiile: - bolţ fix în piston şi liber în piciorul bielei (fig. 7.2.a.); - bolţ fix în piciorul bielei şi liber în piston (fig. 7.2.b); - bolţ flotant (fig. 7.2.c şi d). Utilizarea primei soluţii de montaj necesită asigurarea printr-un şurub care străpunge pereţii locaşului din piston precum şi pe cei ai bolţului sau presarea bolţului în  pistonul încălzit la 423 - 473 K. Soluţia este punţin utilizată datorită dezavantajelor pe care le prezintă: concentrare de tensiuni la marginile găurii; măreşte lungimea piciorului bielei; reduce rigiditatea bolţului şi măreşte masa îmbinării. Soluţia a doua de îmbinare se realizează prin construcţia bielei cu picior elastic sau  printr-un montaj cu strîngerea piciorului bielei . Se încălzeşte la 510 ... 550 K. Montajul cu  bolţ fix în piciorul bielei permite reducerea lungimii piciorului bielei şi a bolţului. De asemenea dezaxarea bielei se reduce la jumătate faţă de montajul bolţului flotant, ceea ce determină reducerea uzurii şi a nivelului de zgomot. Asamblarea cu bolţ flotant prezintă avantajul asigurării unor uzuri minime şi uniforme atât pe lungime cât şi pe circumferinţă deoarece se micşorează vitezele relative dintre suprafeţe şi permite realizarea unei rotaţii complete a bolţului după un număr de cicluri. Deplasarea axială a bolţului este înmpiedicată prin montarea a două inele de siguraţă în locaşuri speciale practicate în piston (fig. 7.2.c), întrucât inelele elastice îngreunează trecerea uleiului spre zonele de ungere de pe suprafaţa bolţului în capetele lui. Se presează dopuri din materiale moi care nu produc uzuri cămăşii cilindrului. (fig. 7.2.d). Bolţul trebuie să aibă un miez tenace pentru a rezista la solicitări cu şoc şi o duritate mare a suprafeţei exterioare pentru a rezista la uzură. Materialele care satisfac cel



Fig. 7.1. Forme constructive ale bolţului
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Fig. 7.2. Tipuri de îmbinări piston-bolţ bielă: a) bolţ fix în piston liber în piciorul bielei;  b) bolţ fix în piciorul bielei şi liber în piston; c,d) bolţ flotant mai bine aceste condiţii sunt oţelurile carbon de calitate şi oţeluri aliate de cementare (Cr,  Ni, Mo, V). Suprafaţa bolţului se cementează pe întreaga lungime şi pe adâncime de 0,5…1,5 mm (Stratul superficial are o duritate de 55…65 HRC iar miezul 35…45 HRC). Tratamentul de cementare este o operaţie scumpă şi se înlocuieşte cu călirea superficială prin CIF, pe o adâncime de 1,0…1,5 mm. Pentru a se asigura jocurile de montaj se impun condiţii stricte privind precizia dimensională şi de formă ale bolţului. Bolţul se execută în câmpul de toleranţă corespunzător clasei 1 de precizie. Abaterea de la forma cilindrică se limitează la 2,5…3,0 mm iar a suprafeţei interioare 3,2…6,3 mm.
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Fig. 7.3. Dimensiunile bolţului



7.2 Calculul bolţului Dimensiunile bolţului (fig. 7.3.) se adoptă se baza datelor statistice (tab. 7.1.) şi se efectuează calculele de verificare a rezistenţei la uzură, a solicitărilor mecanice şi a deformaţiilor precum şi precizarea prin calcul a jocurilor de montaj. Tabelul 7.1. Dimensiunile constructive ale bolţului Dimensiunea M.A.S. M.A.C. Diametrul exterior d e [mm] (0,24…0,28) D (0,34…0,38) D Diametrul interior d i [mm] (0,65…0,75) d e (0,60…0,75)d e Lungimea bolţului l [mm] -bolţ flotant (0,80…0,87) D (0,80…0,87) D -bolţ fix (0,88…0,93) D (0,88…0,93) D Lungimea de contact cu piciorul  bielei l b - bolţ flotant (0,30…0,40) D (0,32…0,42) D - bolţ fix (0,26…0,30) D (0,27…0,32) D



7.2.1 Verificarea la uzură Rezistenţa la uzură poate fi apreciată după mărimea valorilor presiunilor specifice în piciorul bielei ( pb) şi în umerii pistonului ( p p). Schema de calcul este arătată în fig. 7.4. Convenţional se consideră că forţa care solicită bolţul este:    D2  F    F g max  F j  (7.1)  p g max  m p  r   2  1    4 - presiunea în locaşurile din piston;  p



 p p 



 F 



2  d  l  p - presiunea în piciorul bielei;  pb 



 F  d  l  p



(7.2)



(7.3)



Valorile calculate pentru presiunile specifice nu trebuie să depăşească 20…50 M Pa  pentru piciorul bielei şi 15…35 MPa pentru locaşurile din piston.
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Fig. 7.4.Schema de calcul a bolţului Materialul bucşei are o rezistenţă la uzură superioară materialului pistonului, de asemenea ungerea bucşei se realizează mai uşor decât ungerea locaşurilor din piston, de aceea lungimea bucşei este mai mică decât lungimea bozajelor 2 l  p=(1,1…1,3)l b.



7.2.2 Verificarea la încovoiere Tensiunea maximă determinată de momentul încovoietor la mijlocul bolţului se calculează cu relaţia:  F   l  0,5  lb  4  j) (7.4)   i 1,2  d e2   1   4  unde:   



d i d e



Valoarea admisibilă a tensiunii unitare maxime de încovoiere este de 250…500  N/mm pentru oţel aliat şi de 120…150 N/mm 2 pentru oţel carbon. În cazul bolţului flotant solicitarea variază după ciclu simetric, iar pentru determinarea coeficientului de siguranţă se utilizează ecuaţia: 2



  -1 (7.5)   k    a     Valoarea minimă a coeficientului de siguranţă trebuie să fie cuprinsă între 1,0…2,2. Pentru bolţul fix în bielă, ciclul este asimetric, iar coeficientul de siguranţă se calculează cu ecuaţia: c1



c2







 1   k    a      m    



(7.6)



Valoarea admisibilă a coeficientului de siguranţă la încovoiere pentru bolţul fix în  piciorul bielei este cuprinsă între 2…4. Efortul unitar mediu (  m) şi amplitudinea eforturilor unitare (  a) se determină cu următoarele relaţii:  imax   imin (7.7)  m  2
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   imax  imin (7.8) 2 se calculează cu relaţia (7.4) pentru valorile maxime şi minime ale



 a



unde:  imax şi  imin forţei F. Pentru parametrii care intră în relaţiile de calcul ale coeficientului de siguranţă se  pot folosi următoarele valori: - rezistenţa la oboseală pentru ciclul simetric de încovoiere: 2  -1 = 180…250 N/mm pentru oţel carbon; 2  -1 = 340…380 N/mm pentru oţel aliat. - rezistenţa la oboseală pentru ciclul pulsator de încovoiere:  0  1,4 1,6   -1 ; 2  - coeficientul tensiunilor      -1  0 ;  0



- coeficientul efectiv de concentrare la solicitări variabile:   k=11;   - factorul dimensional:   = 0,8...0,9; - coeficientul de calitate al suprafeţei: - bolţ călit cu suprafaţă lustruită:   = 1,1…1,5 - bolţ cementat cu suprafaţa lustruită:   = 1,5…2,5



7.2.3 Verificarea la forfecare Verificarea la forfecare se realizează în secţiunile dintre părţile frontale ale  bosajelor şi piciorul bielei. Tensiunea unitară la forfecare se determină cu relaţia:



0,85  F   1      2     4 2 d e   1    



(7.9)



Valoarea admisibilă a efortului unitar este de (150…220)N/mm 2 pentru oţel aliat şi (80…120) N/mm 2 pentru oţel carbon.



7.2.4 Calculul de ovalizare Pentru a se studia ovalizarea se consideră bolţul ca o grindă curbă în secţiune transversală încărcată cu o sarcină distribuită sinusoidal ( p = p0sin  ). Deoarece ipoteza nu este riguros exactă, rezultatele se corectează prin majorarea forţei F cu un coeficient care ţine seama de raportul dimensiunilor (  ). Tensiunile unitare de încovoiere într-o secţiune oarecare   iau următoarele valori în fibra interioară ( i) _  şi în fibra exterioară (  e).



 6r  h  f    2    f 2  1   K  h  l   h   2  r  h  r    F  r    f   6r  h (  e )    2    f 2  1   K  h  l   h   2  r  h  r   (  i  )  



unde:



 F  r 



(7.10) (7.11)
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 0,3185 sin    cos  ;    f 2  f 1  0,406; 1    r   d e  ; 4 1    h  d e  ; 4 3  K   1,5  15      0,4  Valorile eforturilor unitare de ovalizare în secţiunile caracteristice se obţin din condiţiile   = 00 şi   = 90 0.  F    F  1  1  2 1    (  i  )  0    0190    1 ,  (7.12)   K   2   1 l  d e  l d    1       e   1  2 1    0,636   F   (  i  ) 90    K   0174      2 ,   2 1     l  d e  l  d e 1       2   1    1   F    F   (  e )  0   K   0190      3 ,   2 l  d e  l  d e 1     1     F    F   2   1    0,636  ,  (  e ) 90    0174    4   K   2 l  d e  l d    1    1     e   F 



(7.13) (7.14) (7.15)



Pentru simplificarea calculelor funcţiile  1,  2,  3,  4 împreună cu factorul de corecţie K  s-au reprezentat grafic în funcţie de raportul dimensional a în figura 7.6.b. Tensiunile unitare iau valori extreme în secţiunile longitudinale, paralele cu planul cilindrilor şi normale pe planul cilindrilor. În secţiunea  =0°, în fibra exterioară apar  tensiuni unitare de întindere iar în fibra interioară apar tensiuni unitare de compresiune. În secţiunea  =90° eforturile unitare în cele două fibre schimbă semnul. Valoarea admisibilă  pentru tensiunile unitare de încovoiere este cuprinsă în intervalul 140…300 N/mm 2. Deformaţia maximă de ovalizare se produce într-un plan normal pe axa cilindrului şi se calculează cu relaţia: 3  F   1      max  0,09   (7.16)   K [m] l  E   1     Se recomandă ca deformaţia de ovalizare să fie mai mică decât jocul radial la cald.



  max  ’ /2



Fig. 7.5.Repartiţia sarcinii
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Fig. 7.6.Variaţia tensiunilor unitare de ovalizare în bolţ(a) şi valorile mărimilor  K ,  1,  2,  3, 4 (b) unde ’ = (0,0005...0,001) d e



7.2.5 Calculul jocului la montaj Pentru a menţine jocul la cald în limitele recomandate pentru o bună funcţionare este necesar să se calculeze jocul de m ontaj dintre bolţ şi locaşul său din piston:    de    0l    tb  t0     Al    t p  t0      (7.17) 1    Al    t p  t 0  unde:  0l   12 10 6 [1/K] -coeficientul de dilatare al materialului bolţului; 6 [1/K] - coeficientul de dilatare al materialului   Al   17 25  10  pistonului; t b = 423 K -temperatura bolţului; t p = (423 ... 473) K - temperatura pistonului; t0 = 293 K - temperatura mediului ambiant. Deoarece  AL >  0L şi t  p > t b este posibilă apariţia de jocuri negative. Când  bolţul este flotant, la rece, ajustajul lui în locaşurile din piston trebuie să fie cu strângere. De aceea pentru a face posibilă funcţionarea la pornire bolţul se montează cu joc în  piciorul bielei. În cazul în care bolţul este fix în piciorul bielei funcţionarea la pornire este posibi lă numai dacă bolţul se montează cu joc în locaşurile din piston, joc care în timpul funcţionării se poate mări. Montajul dintre bolţ şi piston cu ajutaj cu strângere se poate realiza prin încălzirea  pistonului la 353…393K. Jocul la cald în piciorul bielei nu diferă practic de jocul de montaj deoarece temperatura piciorului bielei şi temperatura bolţului au valori apropiate şi sunt confecţionate din acelaşi material.
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8. CALCULUL ŞI CONSTRUCŢIA BIELEI



În acest capitol se prezintă diverse soluţii constructive ale bielei şi elemente de calcul ale acesteia. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la baza  proiectării bielei.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la bielă;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia  bielei;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia bielelor  destinate motoarelor pentru autovehicule;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului de rezistenţă al  bielei.
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8.1 Construcţia bielei Condiţiile de solicitare la care este supusă biela în funcţionarea motorului, impun găsirea acelor soluţii constructive ale bielei care să asigure o rezistenţă şi o rigiditate maximă în condiţiile unei mase cât mai mici. În acest sens se constată o serie de tendinţe, care vizează scurtare lungimii bielei, renunţarea la bucşa de bronz din  piciorul bielei prin utilizarea bolţurilor presate; înlocuirea bielelor forjate cu biele turnate din fontă maleabilă sau nodulară, utilizarea bielelor din materiale com pozite. La motoarele cu aprindere prin scânteie sunt preferate bielele scurte (r/l = 1/4...1/3) care oferă o rigiditate satisfăcătoare, au o masă redusă şi determină d iminuarea înălţimii motorului. Dezavantajele soluţiei sunt: creşterea uzurii cilindrului şi creşterea lungimii mantalei pistonului. În cazul motoarelor cu aprindere prin comprimare se utilizează biele lungi  pentru diminuarea valorii forţei normale.



8.1.1 Piciorul bielei La proiectarea piciorului bielei trebuie să se ţină seama de dimensiunile bolţului şi de tipul îmbinării piston-bolţ-bielă. Pentru corectarea masei bielei în partea superioară sau cea laterală se prevede o proeminenţă ( Fig. 8.1.a). Rigidizarea piciorului bielei se realizează prin adoptarea de raze mari de racordare între acesta şi corpul bielei (Fig. 8.1.b.) sau se deplasează centrul găurii  bolţului faţă de centrul piciorului . În cazul montajelor cu bolţ fix în um erii pistonului şi cu bolţ flotant uleiul pentru ungerea cuplei bolţ piciorul bielei este colectat din ceaţa din carterul motorului prin intermediul unui orificiu (Fig. 8.1.a.) sau unei tăieturi. Ungerea sub presiune a bolţului



Fig. 8.1. Tipuri constructive ale piciorului bielei
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Fig. 8.2. Dimensiunile corpului bielei  presupune aducerea uleiului printr-un canal care străbate corpul bielei (Fig. 8.1.c). În cazul în care este necesar să se asigure răcirea capului pistonului se prevede în piciorul  bielei un pulverizator iar bucşa trebuie prevăzută cu un canal colector ( Fig. 8.1.d). Îmbinarea cu bolţ fix în bielă utilizează ajustajul cu strîngere, montajul fiind asigurat prin încălzirea bielei. Soluţia de bielă cu picior elastic este mai puţin utilizată la motoarele pentru autovehicule. La bolţul flotant şi bolţul fix în umerii pistonului, în piciorul bielei se montează cu strângere o bucşă din bronz. La motoarele în doi timpi îmbinarea bolţului cu biela se poate realiza prin intermediul unui rulment cu ace.



Fig. 8.3. Forţele care apar la separarea capacului după un plan înclinat faţă de axa bielei
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Fig. 8.4. Capul bielei cu plan înclinat de secţionare



8.1.2 Corpul bielei Pentru a se asigura un moment de inerţie maxim atât în planul de oscilaţie cât şi în planul perpendicular pe acesta, secţiunea transversală a corpului bielei se adoptă în forma de dublu T (Fig. 8.2.). În cazul ungerii sub presiune a bolţului, corpul bielei este prevăzut cu un canal. La bielele lungi se poate utiliza o conductă prin care uleiul este transportat de la corpul  bielei la piciorul bielei.



8.1.3 Capul bielei Capul bielei este secţionat, capacul se separă de partea superioară a capului, după un plan normal pe axa bielei sau după un plan oblic, înclinat cu 45 o mai rar cu 30o sau 60o faţă de planul de încastrare. Soluţia se adoptă pentru a permite trecerea capului  bielei prin cilindru la montaj. În cazul separării capacului după un plan înclinat faţă de axa bielei (Fig. 8.3) forţa care supune biela la întinderea se descompune în două componente, una axială şi una tangenţială. Deoarece nu este permisă solicitarea de forfecare a şuruburilor de bielă de componenta tengenţială, aceasta poate fi preluată de: renuri triunghiulare practicate în planul de



Fig. 8.5 Concentrarea tensiunilor (1) şi metodele de înlăturare a lor.
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Fig. 8.6.Capul bielei cu plan normal de secţionare separaţie (Fig. 8.4,a); praguri ale capacului, ( Fig. 8.4,b,c); bucşe de centraj, (Fig. 8.4,d); ştifturi. Pentru a se micşora dimensiunile capului, distanţa dintre şuruburi trebuie să fie cât mai mică (grosimea minimă a peretelui interior în dreptul găurii şurubului finnd de 1,0...1,5 mm, iar grosimea peretelui exterior este de 2 mm). Muchiile ascuţite din partea superioară determină apariţia ruperilor de aceea ele se înlocuiesc cu racordări sau degajări ( Fig. 8.5). La capacul bielei se prevăd nervuri de rigidizare şi un exces de material pentru ajustarea masei bielei (Fig. 8.6.). La motoarele cu cilindrii în V, dacă bielele sunt montate alăturat pe acelaşi maneton, ele sunt identice şi au capul asemănător cu cel al bielelor pentru motoarele în linie. În cazul soluţiei de ambielaj furcă, una din biele are capul în furcă (fig. 8.7) iar 



Fig. 8.7 Ambielaj cu capul furcă
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Fig. 8.8 Ambielaj articulat cealaltă, bielă inferioară - are capul normal. Ambele biele lucrează asupra aceleaşi  bucşe. La ambielajul articulat, biela 1 (fig. 8.8) transmite mişcarea bielei mame 2. La această soluţie constructivă suprafaţa portantă a bielei se unge cu ulei sub presiune de la maneton. La motoarele în V pentru autovehicule datorită simplităţii constructive şi de montaj este aplicată cu preponderenţă soluţia cu biele alăturate.



8.1.4 Şuruburile de bielă Pentru prinderea capacului se utilizează două sau patru şuruburi, din partea capacului spre capul bielei. Utilizarea unor şuruburi fără piuliţe face posibilă micşorarea dimensiunilor capului de bielă. În cazul adoptării acestei, soluţii pentru şurub, se



Fig. 8.9.Soluţii constructive pentru şuruburile de bielă
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filetează gaura din partea superioară a capului bielei. O soluţie comodă o constituie folosirea unor şuruburi prizoniere prelucrate dintr-o bucată cu partea superioară a capului. Capul şi corpul şuruburilor de bielă pot avea diverse forme constructive în funcţie de soluţia adoptată pentru capul bielei (fig. 8.9). Materialele care răspund cerinţelor impuse bielei sunt: oţelurile de îmbunătăţire cu conţinut mediu de carbon (0,35...0,45%) mărcile OLC 45 X, OLC 50 şi oţelurile aliate mărcile 40C 10, 41 M oC 11. Biela poate fi fabricată şi prin turnare d in fontă maleabilă perlitică tratată termic. Şuruburile de bielă se execută de regulă din aceleaşi materiale ca şi biela. Bucşa din piciorul bielei se execută din bronz cu plumb, bronz cu staniu sau  bronz fosforos.



8.2 Calculul bielei 8.2.1 Calculul piciorului bielei Dimensiunile caracteristice ale piciorului bielei se determină iniţial pe baza datelor  constructive obţinute prin metode statistice (tabelu l 8.1). Tabelul 8.1. Dimensiunile caracteristice ale piciorului bielei. Dimensiunea \Tipul motorului MAS MAC Diametrul exterior al piciorului d e



(1,25...1,65)d



(1,30...1,70)d



Grosimea radială a piciorului h p



(0,16...0,27)d



(0,16...0,20)d



Grosimea radială a bucşei h b



(0,075...0,085)d



(0,080...0,085)d



În timpul funcţionării, în piciorul bielei iau naştere tensiuni determinate de: 1. Solicitarea de întindere produsă de forţa de inerţie a grupului piston; 2. Solicitarea de compresiune produsă de rezultanta dată de forţa de presiune a gazelor şi forţa de inerţie; 3. Solicitarea de fretare produsă la presarea bucşei sau a bolţului în picior.



Fig. 8.10 Dimensiunile piciorului  bielei
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8.2.1.1 Solicitarea de întindere Forţa de întindere are valoarea maximă când forţa datorată presiunii gazelor este minimă, deci când pistonul se află la PMS la începutul cursei de admisie. În aceste condiţii forţa de întindere se determină cu următoarea relaţie:  Fî  Fj  m p  r   2  1    [N] (8.1) Tensiunile unitare produse de forţa de întindere se determină în următoarele ipoteze: a) piciorul bielei reprezintă o grindă curbă încastrată în zona de racordare a  piciorului cu corpul bielei;  b) forţa de întindere este distribuită uniform pe jumătatea superioară a piciorului. În cazul în care unghiul de încastrare î >90 o, momentul încovoietor şi forţa normală în secţiunea de încastrare (fig. 8.11) determinate de forţa de întindere, au următoarele expresii:  M î  M 0  N 0  rm  1  cos  î   0,5  Fî  r m   sin  î  cos  î  (8.2)   (8.3)  N î   N 0  cos  î   0,5  F î    sin  î  cos  î  unde:  M o- momentul încovoietor în secţiunea B -B determinat de forţa de întindere;  N o- forţa normală în secţiunea B-B determinată de forţa de întindere. Momentul încovoietor M o şi forţa normală N o se determină cu următoarele relaţii: (8.4)  M 0  Fî  r m   0, 00033   î   0, 0297 (8.5)  N 0  F î    0,572  0,0008   î  unde:  î  se introduce în radiani. În secţiunea de încastrare momentul încovoietor şi forţa normală solicită atât  piciorul bielei cât şi bucşa sau bolţul presat, în aceste condiţii se utilizează un coeficient de proporţionalitate care are expresia: 1  K   (8.6)  Ab  E  BZ  1   p



 A p  E a



unde:  Ab- aria secţiunii bucşei;  A p- aria secţiunii piciorului;



Fig. 8.11.Schema de calcul a piciorului bielei la întindere. a) solicitare; b) dispunerea tensiunilor 
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Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule  E  BZ - modulul de elasticitate al materialului bucşei sau bolţului presat;  E OL - modul de elasticitate al materialului bielei.



Tensiunile în secţiunea de încastrare A-A pentru fibra interioară (s îi ) respectiv exterioară (s îe ) produse de forţa de întindere se cal culează cu relaţiile:  E  BZ   1,15 105 2 [N/mm ] 5 2 , 1 2 , 2 10    E OL   1 6  rm  hp  k  N î   [N/mm2] (8.7)  î    2  M î    a h 2    h r h    p  p  m p   1 6  rm  hp  k  N î   [N/mm2] (8.8)  î  2  M î   h p   2  rm  hp    a  h p i



e



Dacă unghiul de încastrare  î   90°, relaţiile pentru momentul încovoietor şi forţa normală în secţiunea de încastrare devin:  M î  M 0  N 0  rm  1  cos    0,5  Fî  r m  1  cos   (8.9)  N î  N 0  cos   0,5  F î   1  cos   (8.10) Momentul încovoietor   M o, forţa normală  N o şi tensiunile în secţiunea de încastrare se calculează cu relaţiile determinate la analiza primului caz. La proiectare se adoptă  î  =90…130 0. 8.2.1.2 Solicitarea de compresiune Forţa de compresiune are valoarea maximă când presiunea din cilindru are valoarea maximă:    D 2  F c  (8.11)  p g max  m p  r   2  1    [N] 4 Calculul tensiunilor produse în piciorul bielei de solicitarea de compresiune se efectuează în următoarele ipoteze: a) piciorul bielei se consideră o grindă curbă încastrată în zona de racordare cu corpul bielei;  b) forţa de compresiune este distribuită sinusoidal (fig. 8.12) pe jumătatea inferioară a piciorului. Momentul încovoietor şi forţa normală în secţiunea de încastrare A-A, determinate de forţa de compresiune pot f i calculate cu relaţiile:  sin  c     sin    1  cos     M c  M 0  N 0  rm  1  cos  c   Fc  r m   (8.12) c c   2        sin  c     sin    1  cos     N c  N 0  cos  c  F c   (8.13) c c   2       unde:  c se măsoară în radiani. Momentul încovoietor şi forţa normală în secţiunea B-B sunt calculate în tabelul 8.2., în funcţie de unghiul de încastrare. Tabelul 8.2. Valorile relative ale momentului  M o' şi forţei  N o'  Mărimea \Unghiul de încastrare 90o 100° 105° 110° 115° 120° 125° 130° M o'/F c r m.10 3



0



0,03 0,10 0,25 0,60 1,10 1,80 3,00



 N o'/F c.10 3



0



0,10 0,50 0,90 1,80 3,00 6,00 8,50
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Fig. 8.12.Schema de calcul a piciorului bielei la compresiune. a) solicitare; b) dispunerea tensiunilor  Valorile tensiunilor în secţiunea de încastrare determinate de forţa de compresiune se calculează cu următoarele ex presii: a) pentru fibra interioară:   1 6  rm  hp  k  N c   [N/mm2] (8.14)  c    2  M c   a h 2    h r h    p  p  m p i



 b) pent p entru ru fibra fib ra exte e xterioa rioară: ră:   1 6  rm  hp 2      [N/mm 2] (8.15)  M  k N    c c c  a h 2    h r h    p  p  m p Variaţia tensiunilor în fibra interioară şi exterioară pentru diverse valori ale unghiului de încastrare duce la obţinerea unei variaţii asemănătoare celei prezentate în fig. 8.12. e



8.2.1.3 Solicitarea datorată presării bucşei În timpul funcţionării motorului la strângerea de montaj (Δ m) se adaugă o solicitare suplimentară de compresiune (Δ t ) datorată dilatării bucşei de bronz. Dilatarea termică a bucşei se determină cu următoarea relaţie: (8.16)  t   d i    BZ   OL    t  t m  [mm] unde: d i- diametrul interior al piciorului bielei [mm] -6   BZ = 18×10 1/K - coeficientul de dilatare al bucşei; -6  OL 1/K - coeficientul de dilatare al materialului bielei; OL = 10×10 t = 373…423 K - temperatura piciorului bielei t m= 293 K - temperatura mediului ambiant. Presiunea datorată strângerii poate fi obţinută cu expresia:  m   t  [N/mm2] (8.17)  p f   2 2 2 2   d e  d i  d i d   d 2  d 2   d 2  d 2    e i  i  d i   E  BZ    E OL   
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unde:  = 0,3 - coeficientul lui Poisson. În cazul montajului cu bolţ fix în piciorul bielei, fixare obţinută prin presare, relaţiile de mai sus rămân valabile prin înlocuirea materialului pentru bucşe cu materialul din bolţ. Valorile tensiunilor produse de presiunea p f  sunt: a) în fibra interioară: 2 2 d e  d i [N/mm2] (8.18)    i  p f  2 2  d e d i  b) în fibra exterio ext erioară ară:: 2  d i2 2 (8.19)  e   p f   2 2 [N/mm ] d e - d i



Coeficientul de siguranţă al piciorului bielei se calculează în ipoteza unei solicitări de oboseală după un ciclu simetric de întindere - compresiune, pentru fibra exterioară în secţiunea de încastrare. Valorile maxime şi minime ale tensiunilor ciclului sunt:



  e   î  [N/mm2] 2  min   e   c [N/mm ]  max



e



e



(8.20) (8.21)



iar amplitudinea s a şi tensiunea medie s m a ciclului:  max   min [N/mm2] (8.22)  a  2  max   min [N/mm2] (8.23)  m  2 În aceste condiţii expresia coeficientului de siguranţă poate fi scrisă sub forma următoare: C  



 -1t    k    a      m    



(8.24)



2 unde:  -1t  -1t = 180…250 [N/mm ] - pentru oţel carbon sau 2  -1t  -1t = 340…400 [N/mm ] - pentru oţel aliat; - rezistenţa la obo seală pentru ciclul simetric de întindere - compresiune;   k k =1 - coeficient de concentrare ;  = 0,8…0,9 - factorul dimensional;  = 0,12…0,20 - coeficientul ce depinde d epinde de caracteristicile materialului;  = 0,70…0,80 - coeficientul de calitate al suprafeţei. Valorile coeficientului de siguranţă calculate trebuie să fie cuprinse în intervalul 2…5. Deformaţia produsă piciorului bielei sub acţiunea forţei de inerţie se determină cu relaţia: 2 8  F jp  r m3    c  90 [mm] (8.25)   p  10 6  EOL  I 



unde:  I - momentul de d e inerţie al suprafeţei secţiunii piciorului bielei. La montajul cu bolţ liber în piciorul bielei pentru a se preveni griparea, deformaţia produsă de forţa de inerţie nu trebuie să depăşească jumătate din valoarea  joculu  joc uluii de monta mo ntaj.j.
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8.2.2 Calculul corpului bielei Dimensiunile caracteristice mai răspândite pentru profilul în dublu T al corpului  bielei  bie lei sunt sun t determ det ermina inate te pe baza baz a preluc pre lucrări rărilor lor statisti stat istice ce ale constru con strucţii cţiilor lor existe ex istente nte (Tab.8.3). Tabelul 8.3 Dimensiunile corpului bielei  H  p



 H c



hi



 B



a



(0,48…1,0) d e



 H  p (1,10…1,35) H 



0,666 H 



0,75 H 



0,167 H 



Corpul bielei se calculează la oboseală fiind supus la: -întindere de forţa de inerţie maxim ă a maselor aflate în mişcare de translaţie; -la compresiune de rezu ltanta dintre forţa maximă a gazelor gaz elor şi forţa de inerţie. Secţiunea de calcul a corpului bielei depinde de forma acestuia. în cazul unei secţiuni transversale constante sau uşor variabile pe lungime, secţiunea de calcul se alege la mijlocul lungimii bielei (secţiune A -A (Fig. 8.13); la o variaţie mai pronunţată a secţiunii transversale, secţiunea de calcul se adoptă secţiunea minimă aflată sub piciorul  bielei  bie lei (secţ (s ecţiun iunea ea B-B, B-B , Fig. Fi g. 8.13). 8. 13). În cazul în care se adoptă ca secţiune de calcul secţiunea mediană a corpului  bielei,  bie lei, aceasta ace asta este solicit sol icitată ată la întinde înti ndere re de d e forţa fo rţa de inerţie ine rţie a mas m aselo elorr ansam an samblu blului lui piston pist on şi a masei situate deasupra ei (m 1b =0,275m b) 2  Fî   m1b  m p   r   1    [N] (8.26) Dacă calculul se realizează în secţiunea minimă atunci forţa care solicită corpul  bielei  bie lei la l a întind în tindere ere este: e ste: 2 (8.27)  Fî   m p  r   1    [N] Tensiunile la întindere sunt:  î  



 F î  [N/mm2]  A



(8.28)



unde:  A- aria secţiunii de calcul a corpului bielei. Corpul bielei este supus la compresiune com presiune de către forţa determinată cu relaţia:



Fig. 8.13. Dimensiunile corpului bielei;  parametrii  param etrii constructivi const ructivi



Schema solicitării corpului la compresiune
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   D 2



 pg max   m1b  mp   r   2 1    [N]



4 Tensiunea de compresiune este dată de relaţia:  c



  F c [N/mm2]  A



(8.29) (8.30)



iar cele de flambaj vor fi: a) în planul de oscilaţie 2 l  e      F c [N/mm2] 2    E   I  x  b) în planul de încastrare:



  f 0



  f t 







l 12  e   F c [N/mm2] 2    E   I  y



(8.31)



(8.32)



unde:  e- limita de elasticitate;  I  x, I  y- momentele de inerţie în planul de oscilaţie, respectiv în planul de încastrare; l - lungimea barei cu capetele articulate; l 1- lungimea barei cu capetele încastrate. În general este de dorit ca   f0=  fî  ceea ce implică următoarea relaţie între momentele de inerţie ale secţiunii de calcul  I  x =  I  y (l/l 1)2. La M.A.S. se adoptă l/l 1 = 2,6…2,8 iar pentru M.A.C. l/l 1 = 1,3…1,6. Însumarea tensiunilor de compresiune şi de flambaj poate fi realizată după următoarele relaţii: a) în planul de oscilaţie: 2 l  A  F c    1  C  (8.33)  [N/mm2]  t    c    f    A      I  x  b) în planul de încastrare: 2 l1  A   F c    1  C  (8.34)  [N/mm2]  t    c    f    A    I  y   C 



unde:



0



0



î 



î 



 e  0,00015  2  E 



0,00050;



2 2   l  A    l1  A  , 115 ,   110 1  C    1  C     I  x      I y   Valorile rezistenţelor admisibile sunt de 160…250 N/mm 2 pentru biele din oţel carbon şi 200…300 N/mm 2 pentru biele din oţel aliat. Corpul bielei este supus la solicitări variabile, de întindere şi compresiune după un ciclu simetric. Coeficientul de siguranţă se determină cu relaţia:



C  



 1t    k    a      m    



(8.35)



Tensiunea maximă, minimă, amplitudinea ciclului şi tensiunea medie se determină cu ecuaţiile:  max   t0 ;  min   c ;     max   min ;  m   max  min  a  2 2 Mărimile pentru   k ,  ,   şi   iau aceleaşi valori ca şi în cazul piciorului bielei. Valoarea coeficientului de siguranţă calculat pentru corpul bielei nu trebuie să fie inferioară coeficientului de sigu ranţă admisibil de 2,0…2,5.
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8.2.3 Calculul capului bielei Dimensiunile caracteristice ale capului bielei se deduc din dimensiunile fusului maneton. Capul bielei se racordează cu raze mari la corpul bielei ceea ce face neînsemnată solicitarea de compresiune a acestuia. Solicitarea de întindere se transmite numai capacului şi este determinată de forţa de inerţie a pieselor aflate în mişcare de translaţie şi de forţa centrifugă a masei bielei care efectuează mişcarea de rotaţie mai puţin masa cap acului bielei. 2  Fî   r      m p  m1b   1      m2 b  mcb   [N] (8.36) Calculul tensiunilor se realizează admiţând următoarele ipoteze: a) Capul bielei este o bară curbă continuă;  b) Secţiunea cea mai solicitată este secţiunea de încastrare A -A (Fig. 8.14); c) Capacul bilei are secţiunea constantă cu un diametru mediu egal cu distanţa dintre axele şuruburilor; d) Forţa de întindere este distribuită pe jumătatea inferioară a capacului după o lege sinusoidală ; e) Cuzinetul se deformează împreună cu capacul şi preia o parte din tensiuni  proporţională cu momentul de inerţie al secţiunii transversale. Tensiunea în fibra interioar_ în sec_iunea de calcul este dată de relaţia:     d   0 , 023 0 , 4  [N/mm2] c (8.37)    î         I cuz   Acp  Acuz    1   W cp      I cp   unde:  I cp , I cuz  - momentele de inerţie ale capacului şi cuzinetului;  Acp , Acuz  - ariile secţiunilor capacului şi cuzinetului; W cp - modulul de rezistenţă la încovoiere al secţiunii capacului; Rezistenţa admisibilă este de 100…150 N/mm 2. Solicitarea capului bielei se desfăşoară după un ciclu pulsator, coeficientul de siguranţă calculându-se cu relaţia: C  2 



 -1t   max  1   



Valoarea calculată pentru coeficientul de siguranţă trebuie să fie cuprinsă în intervalul 2,5 ...3,0. Sub acţiunea forţei de inerţie se produc deformaţii în secţiunea de separare a capacului de corp. Deformaţia maximă poate fi determinată cu ecuaţia: 0,0024  Fî   l 3 [mm] (8.39)  c   E   I cp  I cuz    Valoarea deformaţiei calculate nu trebuie să depăşească jumătate din jocul de montaj  D. La proiectare  D se adoptă în limitele (0,0003…0,0030) d m, unde d m este diametrul fusului maneton.



8.2.4 Calculul şuruburilor de bielă Şuruburile de bielă sunt solicitate de forţa de strângere iniţială F sp şi de forţa de inerţie a maselor în mişcare de translaţie şi a maselor în mişcare de rotaţie care se află deasupra planului de separare dintre corp şi cap ac (F _ ).
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Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule Dacă biela are  z şuruburi, atunci forţa de inerţie care solicită un şurub este:  F î 1







 F î   z 



[N]



(8.40)



Pentru a asigura strângerea necesară cuzineţilor, forţa de strângere iniţială a şurubului trebuie să fie mai mare decât forţa de inerţie care revine unui şuru b:  F sp   2 3  F î 1 [N] (8.41) În timpul funcţionării, asupra şurubului de bielă acţionează forţa:  F s  Fsp      F î 1 [N] (8.42) unde:   - este constanta care ţine seama de elasticitatea sistemului. Experimental s-a stabilit    = 0,15…0,25. Ţinând seama de forţele care solicită şuruburile de bielă, acestea se dimensionează ţinând seama de solicitarea la întindere şi se verifică la oboseală. Diametrul fundului filetului se determină cu relaţia: 4 c  F  d s  cc   1   s [mm] (8.43)   c 2  c



unde: cc= 1,25…3,00 - coeficientul de siguranţă c1= 1,3 - factor care ţine seama de solicitările suplimentare de torsiune care apar  la strângerea piuliţei; c2= 1,2- factor care ţine seama de curgerea materialului în zona filetată; 2  c=600…1400 N/mm - limita de curgere a materialului şurubului. Diametrul părţii nefiletate se determină cu ecuaţia: d  s 



cc 



4  F  s     c



[mm]



(8.44)



Verificarea la oboseală se face considerându-se că ciclul de solicitare este ondulant pozitiv sau pulsator. Tensiunile maxime sunt calculate cu relaţiile:  max =



 F  s  A s



;  ’ max =



 F  s  A’  s



(8.45)



iar cele minime cu:  min =



 F  sp  A s



;  ’ min =



 F  sp  A’  s



(8.46)



unde:  A s- aria secţiunii şurubului în partea filetată;



Fig. 8.14 Schema de calcul a capului  bielei



Fig. 8.15 Schema de determinare a coeficientului de siguranţă a şuruburilor de  bielă
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 A s' - aria secţiunii şurubului în partea ne filetată.



Coeficientul de siguranţă se determină pe baza diagramei schem atizate prin două linii frânte a lui Serensen (Fig. 8.15). Identificarea tipului ciclului de solicitare se realizează cu următoarea relaţi e:  a     (8.47)   1    m     -1 /  c ;    2   1   0   0 ; unde:  a    max   min  2 ;  m    max   min  2 Dacă este îndeplinită condiţia pusă prin relaţia (8.47) atunci ciclul este asimetric sau pulsatoriu, iar dacă nu este îndeplinită, ciclul de solicitare este ondulant. În cazul ciclului asimetric sau pulsatoriu (ciclu situat deasupra liniei OB) coeficientul de siguranţă se determină cu relaţia: C  



 1   k    a      m    



(8.48)



Valorile coeficientului de siguranţă calculat trebuie să se încadreze în intervalul 2,5...4,0. C  



 c   k    a   m    



(8.49)



Dacă ciclul este ondulant (se află plasat sub linia OB) coeficientul de siguranţă se calculează cu ecuaţia: Valoarea calculată trebuie să se găsească în intervalul 1,3...2,0. Mărimile care intră în relaţiile (8.48) şi (8.49) au următoarele valori: 2  -1= 300…700 N/mm ,   k = 3,0…4,5 pentru oţel carbon şi   k = 4,0…5,5 pentru oţeluri aliate;  = 0,8…1,0;  = 1,0…1,5  = 0,2.
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9. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL SEGMENŢILOR 



În acest capitol se prezintă diverse soluţii constructive ale segmenţilor şi elemente de calcul ale acestora. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la  baza proiectării segmenţilor.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la segm enţi;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia segmenţilor;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia segmenţilor  destinaţi motoarelor pentru autovehicule;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului de rezistenţă al segmenţilor.
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9.1 Construcţia segmenţilor Segmenţii au rolul de a realiza etan[area camerei de ardere, de a uniformiza  pelicula de ulei de pe oglinda cilindrului şi de a transmite cilindrului o parte din căldura  preluată de piston de la gazele fierbinţi. Segmenţii care împiedică scăparea gazelor din cilindru în carterul motorului se numesc segmenţi de compresie iar segmenţii care distribuie uniform şi elimină excesul de ulei de pe suprafaţa cilindrului se numesc segmenţi de ungere. Soluţiile care se adoptă la proiectarea segmentului trebuie să ţină seama de cerinţele impuse de siguranţa în funcţionare, durabilitate, eficienţa etanşării şi preţul de cost. Eficienţa etanşării realizate de segment depinde de presiunea medie elastică  pe aplicată de acesta pe oglinda cilindrului în corelaţie cu presiunea gazelor din spatele segmentului. Elasticitatea segmentului se opune tendinţei de întrerupere a contactului  provocată de deformările de montaj şi termice, de uzura suferită de cilindru. Segmentul exercită presiunea  pe pe oglinda cilindrului numai dacă este liber în canal, pentru a putea urmări deformaţiile cilindrului. La motoarele de turaţie ridicată datorită presiunii radiale mici a gazelor şi vibraţiei trebuie să se asigure segmentului presiuni medii elastice mă rite. Mărirea presiunii medii elastice a segmenţilor diminuează pulsaţia acestora şi măreşte coeficientul de transfer de căldură spre cămaşa cilindrului. Valori prea ridicate ale  presiunii pot provoca uzuri importante ale segmentului şi cămăşii. La proiectarea segmentului trebuie să se adopte o grosime radială de valoare redusă pentru a micşora masa acestuia. Dacă nu se pot utiliza materiale cu calităţi elastice superioare, se vor adopta segmenţi cu grosimi radiale mărite, ceea ce facilitează evacuarea căldurii de la pistoane la cilindri şi elimină vibraţiile radiale. Mărirea grosimii radiale conduce la creşterea tensiunilor de încovoiere în secţiune, de aceea se impune utilizarea unor materiale cu rezistenţa admisibilă la încovoiere ridicată. Adoptarea grosimii axiale a segmentului trebuie să ţină seama de o serie de factori. Astfel, pentru a realiza a bună răcire a pistonului, segmentul trebuie să aibă o grosime axială cât mai mare. La motoarele de turaţie ridicată creşterea grosimii axiale determină



Fig. 9.1. Evoluţia grosimii axiale funcţie de turaţia motorului
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Fig. 9.2. schema acţiunii de etanşare a segmenţilor  creşterea zonei portsegmenţi a pistonului, cu efecte negative asupra masei inerţiale ale acestuia, în plus creşte şi masa segmentului şi acesta intră uşor în pulsaţie şi vibraţie. De aceea se recomandă reducerea grosimii axiale a segmentului odată cu creşterea turaţiei motorului (fig. 9.1.). Până la un alezaj de 90 mm se recomandă funcţie de turaţia motorului a trei clase de segmenţi cu grosimi axiale b= 1,5; 2,0; 2,5 mm. Pentru alezaje cuprinse între 90…200 [mm] se confecţionează segmenţi cu grosimi axiale b= 2…4 [mm]. Alegerea numărului de segmenţi ai pistonului trebuie să ţină seama de următoarele considerente: un număr mare de segmenţi nu îmbunătăţeşte etanşarea, ci măreşte numai înălţimea pistonului cu efecte negative asupra masei acestuia; un număr prea mic de



Fig. 9.3.Forme constructive de segmenţi
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segmenţi nu realizează siguranţa în funcţionare.  Numărul de segmenţi poate fi mărit când se urmăreşte reducerea nivelul ui termic al pistonului. Rolul principal în etanşarea camerei de ardere o are primul segment (fig. 9.2.), ceilalţi segmenţi având o eficienţă mai redusă. Se apreciază că se realizează o etanşare optimă dacă presiunea gazelor după ultimul segement este de 3 …4% din presiunea gazelor  din camera de ardere, iar volumul de gaze scăpate spre carter este cuprins între 0,2…1,0% din volumul încărcăturii proaspete admise în cilindrul m otorului. La motoarele cu aprindere prin scânteie este suficient un singur segment de ungere care se plasează la partea inferioară a regiunii portsegment, asem enea soluţie se aplică şi la motoarele cu aprindere prin comprimare de turaţie ridicată. În cazul M.A.C. de cilindree mare deoarece jocul între piston şi cilindru este mare, se folosesc doi segmenţi de ungere, dintre care unul la partea inferioară a mantalei. În ceea ce priveşte forma constructivă în prezent există o mare varietate de tipuri (fig. 9.3). Segmentul cel mai simplu este cel cu secţiunea dreptunghiulară (P01). Muchiile ascuţite ale segmentului curăţă pelicula de ulei, iar perioada de rodaj este mare deoarece segmentul se aplică pe cămaşa cilindrului cu toată grosimea axială. Primul dezavantaj se înlătură prin racordarea muchiilor segmentului; al doilea dezavantaj se înlătură dezvoltând o presiune specifică mai mare pe suprafaţa laterală. În acest scop se micşorează înălţimea de reazem a segmentului pe cilindru. Pentru a reduce înălţimea segmentului o primă soluţie constă în înclinarea suprafeţei laterale cu un unghi de 25'…45' (T01…B73). În acelaşi scop se prevede pe suprafaţa laterală o porţiune cilindrică de 0,4…0,8 [mm] şi una înclinată cu 2…10o (P22, P23, P24, T23, T24). Deschiderea unghiului este îndreptată totdeauna spre chiulasă pentru a reduce consumul de ulei. Pentru a se asigura o bună curăţire a uleiului se realizează segmenţi cu degajări de (0,25…0,30) b pe suprafaţa laterală (P20, P21, P23, P24, T20, T23, T24). Realizând teşirea ambelor muchii ale segmentului se reduce înălţimea de reazem şi se creează efectul de pană la deplasarea segmentului în ambele sensuri; forma optimă fiind dată de segmentul bombat (B01…B73). Segmen]ii cu secţiune nesimetrică (P10, P11, P12, P30, P32, P60, T10, T11, T30, B10, B11, B12) se numesc segmenţi de torsiune sau



Fig. 9.4. Segmentul trapezoidal
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de răsucire. O soluţie eficientă contra blocării segmentului în canal o constituie segmentul trapezoidal realizat prin înclinarea feţelor cu 5…10 0 (fig. 9.4.) (P31, T31, B31). Durabilitatea segmenţilor se măreşte dacă suprafaţa laterală se acoperă cu un strat  protector de crom. În acelaşi scop se prevăd canale pe suprafaţa laterală în care se introduc inserţii de cositor, bronz sau oxid de fier cu grafit, inserţii care depăşesc suprafaţa segmentului cu 0,05…0,10 [mm] şi au dimensiunile în secţiune de 0,5 x 0,6 mm. Pentru a mări rezistenţa la solicitări mecanice segmenţii se pot executa din două sau trei piese (P60…P65). Mărirea presiunii elastice exercitate de segment pe oglinda cilindrului, se  poate realiza prin utilizarea şi la segmenţii de compresie a unor expandori (P81, P82). Segmenţii de ungere se clasifică în: segmenţi cu secţiune unitară sau neperforaţi şi segmenţi cu secţiune perforată. Segmentul neperforat evacuează o cantitate mai mică de ulei, segmenţii se perforează când este necesar să se evacueze o cantitate sporită de ulei. La segmenţii neperforaţi, suprafaţa de reazem pe oglinda cilindrului se micşorează prin  prelucrare conică sau teşirea muchiilor (020, 023, 030...043, 051, 052, 061...063, 070) la care se adaugă degajarea pentru raclarea energică (020...024, 031, 050...073). La segmenţii  perforaţi înălţimea de reazem se micşorează prin practicarea unor degajări şi reducerea adecvată a suprafeţei de reazem. La aceşti segmenţi presiunea elastică are valori cuprinse între 0,14…0,70 [N/mm 2]. Ca segmenţi de ungere se folosesc şi segmenţii cu expandor (050…082). Expandorul este un element elastic care se montează în spatele segmentului în canal. Expandorul contribuie la sporirea şi uniformizarea presiunii elastice aplicate de segment  pe oglinda cilindrului ( pe = 0,55…1,10 [N/mm 2] expandor arc spiral). Principalele perticularităţi constructive sunt prezentate în figura 9.5. Materialul pentru segmenţi trebuie să posede următoarele proprietăţi: 1) calităţi  bune de alunecare; 2) duritate ridicată; 3) rezistenţă la coroziune; 4) rezistenţă mecanică ridicată la temperaturi ridicate; 5) modul de elasticitate superior la temperaturi mari; 6) calităţi bune de adaptabilitate la forma cilindrului. Fonta cenuşie constituie materialul care realizează un bun compromis între aceste



Fig. 9.5. Segmenţi de ungere din oţel cerinţe. Se utilizează fonta cenuşie cu grafit lamelar. În unele cazuri când este necesară o rezistenţă mecanică ridicată se utilizează oţelul.
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Fig. 9.6. Dimensiunile segmentului şi canalului din  piston Aplicarea pe segment a unor straturi superficiale dure măreşte rezistenţa la uzare, cromarea poroasă reduce uzura segmentului de 2…5 ori, şi se aplică în general segmentului de foc. La proiectare se va ţine seama de recomandările din figura 9.6 şi tabelele 9.1…9.3. t - grosimea radială a segmentului; d 1s - diametrul interior al segmentului; d 1c - diametrul canalului de segment;  Dcil  - alezajul cilindrului; b - grosimea axială a segmentului; hc - înălţimea canalului de segment; t c - dimensiunea radială a canalului;  R - raza fundului canalului;  J a - jocul pe flancurile segmentului ( J a = hc-b);  J  P  - jocul piston-cilindru;  J r  - jocul radial al segmentului;  J r  =1/2 (d is-d ic )



Tabelul 9.1. Varianta  Nr.canal Canal 1 Canal 2 Canal 3 Diametrul Canalul 1 şi 2 dreptunghiular  Canalul 1 şi 2 trapezoidal Canalul 3



Înălţimea canalului de segment (hc) MAS 1 2 3 1,50 1,50 1,75 1,50 1,75 2,0 2,50 3,00 2,50/3,50 MAC D100 mm D(100…140] D(140…180]



4 1,75 2,50 4,0 D>180 mm



2,0



3,5



3,0



3,5



2,5



3,0



3,5



4,0



4,0



4,0



5,0



5,0
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Tabelul 9.2



Tip canal segment 1 segment 2 segment 3 de ungere fontă segment 3 de ungere oţel



Jocul pe flancurile segmentului  ja şi jocul radial  jr [mm] MAS Jocul pe flancuri Jocul radial jr  [mm]  ja [mm] răcit cu lichid răcit cu aer  0,030…0,005 (0,07) 0,050…0,070 (0,09) 0,800 0,020…0,040 (0,06) 0,030…0,050 (0,07) 0,800 0,010…0,030 (0,05)



1,000



0,030…0,050 (0,08)



Tip canal segment 1



MAC Jocul pe flancuri  ja [mm] răcit cu apă răcit cu aer  dreptunghiular 0,06…0,08 0,10…0,12



segment 2



dreptunghiular



0,04…0,06



0,06…0,08



segment 3



dreptunghiular



0,04…0,06



0,04…0,06



unghi 6°



trapezoidal



0,040



0,040



unghi 15° trapezoidal 0,030 *diametrul interior al segmentului < 100 mm **diametrul interior al segmentului  100 mm



0,030



Jocul radial jr  [mm] * ** 1,3 sau 1,4 * ** 1,3 sau 1,4 * ** 1,3 sau 1,4 * ** 1,3 sau 1,4 * ** 1,3 sau 1,4



Tabelul 9.3. Înălţimea capului de piston până la primul segment Înălţimea spaţiului dintre primul şi al doilea segment h1 = 4,5% D MAS aspiraţie naturală cu    9,5 h1 = 5,0% D MAS cu   > 9,5 sau supraalimentate MAC pentru autoturism sau autocamion cu aspiraţie naturală h 1 = 6,0% D MAC cu supraalimentare şi răcire intermediară a aerului h 1 = 8…9% D MAC supraalimentat h1 = 7…8% D Înălţimea spaţiului dintre al doilea şi al treilea segment MAS şi MAC h 2 = 3,5% D MAC pentru autocamion h2 = 4,5% D



9.2 Calculul segmenţilor Calculul segmentului urmăreşte următoarele obiective: 1. Să se stabilească forma în stare liberă şi mărimea fantei astfel încât prin strângere pe cilindru segmentul să dezvolte o repartiţie de presiune determinată; 2. Să se stabilească cele două dimensiuni de bază ale segmentului, t şi b; 3. Să se verifice ca tensiunile care apar în segment la deschiderea lui pentru montaj să nu depăşească limita admisibilă; 4. Să verifice fanta la cald pentru a preveni unirea capetelor în timpul funcţionării.
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Fig. 9.7. Curba de reparti]ie a presiunii segmentului pe oglinda cilindrului



9.2.1 Distribuirea presiunii radiale Pentru stabilirea formei segmentului în stare liberă se pleacă de la acceptarea unei epure de presiune variabilă (fig. 9.7). Curba de repartiţie a presiunii dezvoltate de elasticitatea proprie a segmentului se exprimă print-o serie trigonometrică de forma: (9.1)    p e (  )   p0  p2 cos   p 3 cos 3   p n cos n Termenul iniţial ( po) reprezintă presiunea medie pe care o dezvoltă segmentul



Fig. 9.8. Curba de repartiţie lină a  presiunii segmentului pe oglinda
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     1  p0     pe (  )d   şi este partea constantă a presiunii, restul expresiei fiind corecţia ei.   0    



Fig. 9.9. Schema de calcul a segmentului În aceste condiţii expresia generală a curbei devine:   n  pi  (9.2)  p e (  )   p e  1    cos i    i  2  pe   Dacă numărul armonicilor pentru care se dezvoltă calculul relaţiei convergente (9.2) este n=2, distribuţia de presiune reprezintă o variaţie lină (fig. 9.8) Curba ce se obţine se caracterizează prin raportul Alegându-se



 pemax  pe



 pemax  pe



 2,25



 1,60 se obţine următoarea expresie pentru curba de repartiţie a



 presiunii:  pe (  )  1  0,42  cos 2



 0,18  cos 3 



Fig. 9.10. Schema de calcul a momentului încovoietor 



(9.3)
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9.2.2 Calculul profilului segmentului în stare liberă La calculul formei libere a segmentului se urmăreşte deplasarea relativă din poziţia de montaj în cea destinsă, a unui punct de fibra medie. Deplasarea relativă a unui punct  N(R,y) (fig. 9.9) faţă de poziţia  N o(Ro ,yo ) se compune din deplasarea radială u şi deplasarea unghiulară   definită prin relaţiile:     R  R0 (9.4)       0 Ecuaţia diferenţială a deplasării radiale este următoarea: 2 d     R2  M   u  (9.5) 2  E  I  d   Pentru calculul deplasării se calculează momentul încovoietor într-o secţiune  M   . Momentul elementar produs într-o secţiune   de o forţă elementară dF   este: (9.6) dM    N 0 H 0  dF   unde:  N 0 H 0 - distanţa de la braţul forţei la punctul  N o din secţiunea considerată (fig. 9.10.a) Deoarece:  N 0 H 0   R0  sin      rezultă: (9.7) dM    R0  sin       dF   Forţa elementară într-o secţiune   (fig. 9.10.a) în fibra medie a segmentului poate fi exprimată prin relaţia: (9.8) dF      pe   b  R0  d    



0



unde: b - grosimea axială a segmentului. Deoarece forţa în fibra exterioară dF     pe  b  R1  d   trebuie să fie egală cu cea din fibra medie, rezultă:  



  p 



e 0







pe  



 R1



(9.9) (9.10)



 R0



Deci: dM   



 R1  R0



 b  pe  R02  sin       d    



(9.11)



Pentru calcule se defineşte un parametru constructiv:   R1  D c  b (9.12)  b   D1      1  1  t  t   R0 unde: t - grosimea radială a segmentului. Astfel, se poate scrie expresia momentului produs în secţiunea   de suma tuturor  forţelor din dreapta secţiunii:  =  2 (9.13)  M    c  R0    pe  sin       d     



 



Pentru curba de presiune descrisă de ecuaţia (9.3) se obţine următoarea expresie  pentru momentul  M  .  =  2 (9.14)    M    c  R0   =  pe  1  0,8375  cos   0,14  cos 2  0,022  cos 3   d    



iar pentru cazul general:
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i 1 n n   - 1  pi 1  pi   pe  1  cos    2  cos   i2  1  p  cos i  (9.15)  M    c   e i  2  i  1  p e i2    Dacă se substituie relaţia (9.15) în ecuaţia diferenţială a deplasării date de relaţia (9.5), se obţine: i 1 2 2 n n   - 1  p i d u  R0 1  pi  2  cos    i2  1  p  cos i  (9.16)   c  R0  pe  1  cos    2 u d  2  E  I   e i  2  i  1  p e i2    Înlocuind:



2 R0



3



 R0  c  pe   K   E  I 



(9.17)



Se obţine ecuaţia: i 1 2 n n   - 1  p i d u 1  pi  1 cos cos cos             u  K R i     0 2 2 d  2 1 1     i i   pe   pe i 2  i2   



(9.18)



Ecuaţia (9.18) este neomogenă şi se rezolvă cu următoarele condiţii limită pentru segmentul montat: - secţiunea A-A (fig. 9.10.b) fiind pe axa de simetrie nu poate efectua deplasări unghiulare,  =0 şi du/d  =0; - deplasarea radială a segmentului după axa X-X (fig. 9.10.a) este aceeaşi la cele două extremităţi, adică U  =0  U      În aceste condiţii se obţine următoarea expresie generală a deplasării radiale:  n  - 1 i1  pi  1   2  1   i  p i=2     e    sin      u  R0  K  (9.19) 2  n  n  p i  p  cos i   2 i2   cos    2  i=2  i  1  pe i=3  i  1  p e   i=3,5 ,7 ,9 ,1 1



Deplasarea radială pentru segmentul cu distribuţia presiunii după o curbă simplă este:



 1  0,41875    sin   0,0028125  cos    (9.20)    0,046  cos 2  0,0028125  cos 3    Lungimea fibrei medii a segmentului este aceiaşi în stare liberă şi în stare montată:  Rd   R0  d  0 (9.21) u  R0  K  



sau



 R0  u  d   0     R0  d  0



 



(9.22)



 Neglijând termenii mici de ordinul doi, rezultă d   



u  R0



 d  0



(9.23)



Deplasarea unghiulară a segmentului de presiune variabilă se obţine rezolvând ecuaţia (9.23). i 1 i 1 n n   - 1  pi  - 1  pi  1     2  2   i2  i  1  pe    cos   i2  i  1  pe  sin           K   2 2  n  n  pi  pi    sini   2 2  sin   2    2 i 3  i  1   p e  i2  i  1  pe  i=3,5 ,7 , 9,11



(9.24)
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Fig. 9.11. Scheme de repartiţie a presiunii segmentului Deplasarea unghiulară pentru segmentul cu distribuţia presiunii după o curbă lină este: 



  K     0,41825    cos   0,42106  sin   0,2239  sin 2     Deplasarea unghiulară a capetelor    în stare liberă se obţine pentru   =     n   1 i 1  pi   K           3   2   i=2  i  1  pe  2



(9.25)



(9.26)



Distanţa dintre capete, măsurată pe fibra m edie în stare liberă este: (9.27)  s  2  R     Substituind pe    din relaţia (9.26) în (9.27) şi neglijând u  rezultă:  n   1 i 1  pi  (9.28) S     R0  K  3   2  1   i p i=2   e   Introducând în expresia lui S (9.28) valoarea explicită a termenului K, se obţine: 4 c  R0  pe S   (9.29)  E  I   n   1 i1  pi     3   2   i=2  i  1  pe  Tabelul 9.4. Valoarea rapoartelor p /p i e pentru diverse epure ale presiunii elastice Curba  presiunii



 p2



 p3



 p4



 p5



 p6 



 p7 



 p8



 p9



 p10



 p11



 p12



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



 pe



Fig. 9.11.a Fig. 9.11.b Fig. 9.11.c Fig. 9.8



0,309 0,205 0,254 0,420



-0,435 0,287 -0,196 0,141 -0,108 0,097 -0,093 0,079 -0,071 0,014 -0,571 0,472 -0,322 0,279 -0,267 0,256 -0,214 0,178 -0,177 0,094 -0,194 0,243 -0,184 0,166 -0,159 0,158 -0,148 0,146 -0,147 0,076 -0,180 0 0 0 0 0 0 0 0 0
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În tabelul 9.4. se dau valorile rapoartelor pentru segmenţii cu distribuţie variabilă (fig. 9.11.a.b.c.) pentru calculul deplasărilor unghiulare şi radiale. Coordonatele u şi   fiind cunoscute se trasează profilul segementului în stare liberă (9.30)  R  R0  u;     0   



9.2.3 Calculul grosimii radiale a segmentului Grosimea axială a segmentului se determină din condiţiile de evacuare a căldurii din piston şi de a limita pulsaţiile  p 1  D p b [mm] (9.31)  k   g max  2 100  a unde k =0,08 - constantă; 2  p gmax - presiunea maximă din cilindru [N/mm ]; 2  a - tensiunea admisibilă (55…65 [N/mm ]). Grosimea radială se calculează din formula lui Navier:   



 M max W 



10-6 [N/mm2]



(9.32)



unde:  M - momentul încovoietor maxim al segmentului [N/m]; 3 W - modul de rezistenţă al secţiunii [m ]. Momentul maxim se calculează pentru y = 0 1 n   1 i  pi   2 (9.33)   M max  c  R0  pe  2   2  i=2  i  1  pe  Înlocuind în relaţia (9.33) presiunea obţinută din rela ţia (9.29) rezultă: 1 n   1 i  pi   S  E  I  2   2   i=2  i  1  pe  (9.34)  M max  i 1 n     1  pi    R02  3   2   i=2  i  1  pe  Înlocuind în relaţia lui Navier, şi având în vedere că  I=W t/2   iar  t   D1   D1 t        1  R0  2 2 2   t    se obţine: 1 n  1 i  pi  2 2 i  2  i  1  pe  E S  (9.35)     2  i max 2 i 1 n     1  pi   D  t   1  1 3   2   t    i  2  i  1  pe La proiectarea unui segment se impune valoarea presiunii medii elastice ( pe) în raport cu condiţiile lui de funcţionare, aceasta se calculează din relaţia (9.29)  E S  I  1 (9.36)   pe   i 1 n   c  R20  1  pi  3  2 i  2  i  1  pe Cum momentul de inerţie este  I = bt 3/12 substituind " c" din relaţia (9.16) şi pe  Ro din relaţia Ro = f(D1,t), rezultă:
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Fig. 9.12. Scheme de aplicare a forţei de desfacere a segmentului  pe  0,424  E 



S 



  D  D1   1   t 



 1  



3



1 (9.37) i 1 n   1  pi 3  2 i  2  i  1  pe tensiunii maxime tensiunea admisibilă şi







Introducând în relaţia (9.35) în locul împărţind relaţia (9.35) cu (9.37), se obţine: 1  D1  0816 ,   a  i 1 n t   pe  1  pi  2 2 i  2  i  1  pe



(9.38)



Raportul D1/t reprezintă un factor constructiv de bază al segmentului.



9.2.4 Calculul tensiunilor în segment la montaj Pentru montajul segmentului pe piston este necesar ca prin intermediul unui dispozitiv capetele acestuia să fie desfăcute atât cât este necesar pentru a îmbrăca pistonul. Prin desfacerea segmentului apar tensiuni care au valoarea maximă în secţiunea opusă forţei. Tensiunea maximă se determină cu următoarea relaţie de calcul:  1   s    1 2  E    t   1   imax   (9.39) 2 i 1 n m     D    1  pi    1  3   2 t  i  2  i  1  pe unde: m - constantă care depinde de varianta dispozitivului care desface segmentul: m=1,00 pentru fig. 9.12.a; m=1,57 pentru fig. 9.12.b şi m=2,00 pentru fig. 9.12.c. 2  a=230 [N/mm ]



9.2.5 Calculul fantei segmentului Fanta la rece dintre capetele segmentului se determină din condiţia ca fanta la cald să aibă valoarea optimă. Lungimea segmentului la rece este:
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(9.40)



la cald lungimea va fi: ’  (9.41) l  s      D  s0    1    s   t s  t 0   Cum diametrul cilindrului are la cald valoarea dată de expresia: (9.42)  Dc    D   1   c   t c  t 0  rezultă că: (9.43)    D  s0  1   s   ts  t0    sc    D   1   s   ts   t 0   unde:  sc - fanta la cald. Rezultă:    D    s   t s  t 0    c   t c  t 0    s  c  s0  (9.44) 1    s   t s  t 0  Fanta la cald se stabileşte în funcţie de alezaj şi de tipul motorului. La proiectare pentru motoarele răcite cu apă se adoptă  sc = (0,0015…0,0030) D, iar   pentru motoarele răcite cu aer  sc =(0,0025…0,0040) D [mm].
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10. CONSTRUCŢIA ŞI CALCULUL ARBORELUI COTIT



În acest capitol se prezintă diverse soluţii constructive ale arborilor cotiţi şi elemente de calcul ale acestora. De asemenea, sunt prezentate unele principii care stau la  baza proiectării arborelui cotit.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive utilizate la arborele co tit;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia arborelui cotit;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul, organizarea şi destinaţia motorului;







Cunoaşterea materialelor şi modului de obţinere a semifabricatelor utilizate în construcţia arborilor cotiţi;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului de rezistenţă al arborilor cotiţi.
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10.1 Construcţia arborelui cotit La proiectarea arborelui cotit se vor alege acele soluţii care să asigure o rigiditate maximă. Pentru atingerea acestui deziderat la cele mai multe construcţii fusurile paliere se amplasează după fiecare cot, diametrele acestora se măresc, iar lungimile acestora se micşorează, de asemenea aceste măsuri fac posibil mărirea dimensiunilor braţelor. Rigiditatea arborelui cotit poate fi îmbunătăţită şi prin mărirea suprapunerii secţiunilor  fusurilor paliere şi manetoane, zonă cu cea mai ridicată concentrare de tensiuni. Solicitarea cu forţe variabile produce fenomenul de oboseală al arborelui cotit,  periculos îndeosebi la trecerea de la fus la braţ, deoarece trecerea reprezintă un concentrator de tensiune (fig. 10.1). În scopul atenuării efectului de concentrare a tensiunilor, racordările dintre fusuri şi braţe se realizează cu raze cât m ai mari, după un arc de elipsă sau arc de parabolă (R=0,045D). Pentru mărirea suprafeţei de sprijin a fusului racordarea se poate executa sub forma unui arc cu raze variabile . O soluţie eficientă de diminuare a tensiunilor cu 20…30% o constituie racordarea cu degajare, dar această soluţie determină micşorarea suprafeţei portante a fusurilor. Pentru a uşura rectificarea fusurilor se prevăd praguri cu o grosime de 0,5…1,5 mm şi cu un diametru mai mare cu 8...15 mm decât diametrul fusului. Pragurile se racordează către braţ cu raze de 0,5...1,0 mm. Diametrul fusului maneton se stabileşte în aşa fel încât să se obţină dimensiuni  pentru capul bielei care să permită trecerea acestuia prin alezajul cilindrului. De asemenea, diametrul fusului maneton trebuie să satisfacă condiţia ca viteza periferică să nu depăşească 11 m/s pentru a se asigura o bună comportare a cuzineţilor în exploatare. Reducerea greutăţii arborelui şi a forţelor centrifuge se poate obţine prin utilizarea fusurilor tubulare. Soluţia asigură o mai bună distribuire a fluxului de forţe, determinând o creştere a rezistenţei la încovoiere şi torsiune cu 20…30% iar a rezistenţei la oboseală cu  până la 100%. Pentru a se asigura o ungere bună a fusurilor arborelui cotit raportul lungime/diametru trebuie să se înscrie în următoarele intervale: l m/d m = 0,5…0,6; l  p/d  p=0,4…0,5. Echilibrarea arborelui cotit şi descărcarea lagărelor paliere se realizează prin aplicarea de contragreutăţi în prelungirea braţelor. Contragreutăţile pot fi ataşate prin intermediul şuruburilor la arborii cotiţi forjaţi sau pot fi obţinute direct la turnarea arborelui cotit. Forma lor este foarte apropiată de cea unui sector de disc întrucât la un cuplu static mare prezintă un moment de inerţie mic. Capătul anterior al arborelui cotit se proiectează în trepte pentru a face posibilă montarea roţilor dinţate pentru antrenarea distribuţiei eventual a pompei de injecţie sau  pompei de ulei; a roţilor de curea pentru antrenarea pompei de apă, ventilatorului, generatorului de curent, a compresorului sau a pompei de vid. La unele motoare pe capătul din faţă al arborelui cotit se prevede montarea am ortizorului de vibraţii torsionale. O atenţie deosebită trebuie să se acorde etanşării capătului anterior pentru a  prevenii scurgerile de ulei. Capătul posterior al arborelui cotit se proiectează cât mai scurt posibil şi el trebuie  prevăzut cu o flanşă pentru montarea volantului. Etanşarea capătului posterior se poate realiza combinat prin inele deflectoare şi manşete de etanşare din cauciuc sau pâslă. De asemenea pentru a îmbunătăţii etanşarea pe ultima porţiune a fusului se poate executa o porţiune de filet cu sens invers sensului de rotaţie al arborelui.



 Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



141



La proiectarea arborelui cotit, în funcţie de turaţia maximă se va dimensiona diametrul suprafeţei care vine în contact cu garnitura deoarece viteza periferică este un factor limitativ în utilizarea diverselor garnituri de etanşare. Garniturile de etanşare din  pâslă rezistă până la viteze periferice de 22 m/s, manşoanele din cauciuc nitrilic până la viteze periferice de 12 m/s şi temperaturi de 383 K; cele din cauciuc acrilic până 20 m/s şi temperatura de 423 K iar cel din cauciuc siliconic până la viteze de 35 m/s şi temperatura de 453 K. La trasarea canalelor de ungere dintre fusurile paliere şi manetoane se va evita  planul înclinat la 45 o faţă de planul cotului, deoarece în acest plan se produc tensiunile maxime de torsiune. Condiţiile tehnice impuse la proiectarea arborelui cotit trebuie să fie foarte severe, dată fiind importanţa lui în funcţionarea mecanismului motor. Abaterile de la limita impusă geometriei fusurilor condiţionează durabilitatea cuzineţilor, uzura fusurilor şi în consecinţă durabilitatea arborelui. Toleranţele privind poziţia spaţială se referă la concentricitatea fusurilor şi rectiliniaritatea axei arborelui cotit, care trebuie să fie în limitele 0,025…0,035 mm, precum şi la neparalelismul axelor fusurilor paliere şi manetoane care se admite de 0,015…0,050 mm/100 mm în planul perpendicular pe aceasta. Toleranţele la lungimea fusurilor paliere şi manetoane se admit în limitele 0,15…0,35 mm, iar pentru fusul palier de ghidare axială 0,05…0,15 mm. Pentru a asigura rezistenţa la uzură, duritatea fusurilor trebuie să fie de 52…65 HRC, iar adâncimea stratului durificat de 2,5…4,5 mm. Calitatea suprafeţelor fusurilor   paliere şi manetoane este legată de asigurarea rezistenţei la oboseală şi de condiţiile de uzură a fusurilor şi cuzineţilor. De aceea rugozitatea suprafeţelor fusurilor se limitează la 0,1…0,4mm.



Fig. 10.1 Arbore cotit cu contragreutăţi
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Evitarea apariţiei unor dezechilibre se realizează prin aplicarea echilibrării dinamice a arborelui cotit, care constă în a corecta masa arborelui astfel încât axa  principală de inerţie să coincidă cu axa de rotaţie. Pentru a satisface cerinţele impuse arborilor cotiţi, rezistenţa la oboseală, rigiditate, o calitate superioară a suprafeţelor fusurilor, aceştia se execută din fontă sau oţel. Fonta a dat bune rezultate la confecţionarea arborilor cotiţi pentru motoarele cu aprindere prin scânteie şi anume fonta modificată cu grafit nodular. De asemenea se poate folosi fonta aliată cu Cr, Ni, Mo, Cu. Semifabricatele din fontă se obţin prin turnare ceea ce conferă acestora o bună precizie micşorând volumul prelucrărilor mecanice cu 25-30%. Oţelurile folosite pentru obţinerea arborilor cotiţi sunt oţeluri de îmbunătăţire cu şi fără elemente de aliere. În mod obişnuit se folosesc oţeluri carbon de calitate OLC45 şi OLC60. Pentru arborii cotiţi puternic solicitaţi se utilizează oţeluri aliate cu Cr-Ni, Cr-NiMo sau Cr-Mo.



10.2 Calculul arborelui cotit Având în vedere condiţiile de funcţionare, prin calcul, arborele cotit se verifică la  presiune specifică şi încălzire, la oboseală şi la vibraţii de torsiune. Calculul arborelui cotit are un caracter de verificare, dimensiunile lui adoptându -se  prin prelucrarea statistică a dimensiunilor arborilor cotiţi existenţi. (Tabelul 10.1 şi fig. 10.2). Concomitent cu dimensionarea arborelui cotit se adoptă şi configuraţia contragreutăţilor. (masa şi poziţia centrului de greutate se determină la calculul dinamic al motorului). Tabelul 10.1 Dimensiunile relative ale elementelor arborelui cotit M.A.S. M.A.C. Dimensiunea caracteristică Lungimea cotului l  Diametrul fusului palier  d  p Lungimea fusului palier l  p -paliere intermediare -paliere extreme sau medii Diametrul fusului maneton d m Lungimea fusului maneton l m Diametrul interior  d mi Grosimea braţului h Lăţimea braţului b Raza de racordare



în linie (0,90…1,20) Dl  (0,60…0,80) D



în V (1,2…1,4) D (0,75…0,85) D



în linie (1,05…1,30) D (0,70…0,80)D



în V (1,20…1,35) D (0,70…0,85) D



(0,3…0,5) d  p (0,5…0,7)d  p (0,55…0,70) D (0,45…0,60) d m (0,60…0,80) d m (0,15…0,36) d m (1,17…1,90)d m (0,06…0,1)d m



(0,3…0,5) d  p (0,5…0,7) d  p (0,60…0,75) D (0,40…0,60) d m (0,6…0,8) d m (0,15…0,35)d m (0,7…0,9) d m (0,06…0,08) d m



(0,4…0,6) d  p (0,6…0,7) d  p (0,56…0,72) D (0,45…0,6)d m (0,6…0,75)d m (0,20…0,35) d m (1,5…2,0)d m (0,07…0,10) d m



(0,5…0,6) d  p (0,6…0,86) d  p (0,70…0,75) D (0,45…0,65)d m (0,6…0,75)d m (0,20…0,35) d m (1,5…2,0)d m (0,07…0,10) d m



10.2.1Verificarea fusurilor la presiune şi la încălzire Pentru a se preveni expulzarea peliculei dintre fusuri şi cuzineţi trebuie să le limiteze presiunea maximă pe fusuri. Presiunea specifică convenţională maximă pe fusurile manetoane şi paliere se calculează cu relaţiile:  p mmax



  R mmax d m  l m



(10.1)



 Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



143



Fig. 10.2.Dimensiunile relative ale arborelui cotit



  R p max (10.2) d p  l p unde:  Rmmax,  R p max sunt forţele maxime care încarcă fusurile manetoane şi respectiv paliere, valorile lor determinându-se din diagramele polare desfăşurate. Presiunea specifică medie convenţională pe fusurile manetoane şi palire se determină cu relaţiile  p p max



 R m d m  l m  R p  p p = d p l p  Rm şi  R p reprezintă  p m 



unde fusurile manetoane şi paliere.



Tipul fusului Maneton Palier



(10.3) (10.4) mediile aritmetice ale valorilor forţelor care încarcă



Tabelul 10.2. Valorile admisibile ale presiunilor pe fusurile arborelui cotit Presiunea specifică maximă [MPa] Presiuna specifică medie [MPa] MAS MAC MAS MAC 4,0…8,0 7,0…15,0 3,0…7,5 3,0…10,0 2,0…7,5 4,5…15,0 2,0…3,5 2,0…7,5



Verificarea fusului la încălzire se efectuează iniţial pe baza unui calcul simplificat şi aceasta se referă la determinarea valorii coeficientului de uzură.



     d m  n   K m  pm    pm        60  



3



3



3



(10.5)



     d p  n   K p  p p    p p     (10.6)    60   unde:  = viteza relativă dintre fus şi cuzinet în m/s;   - coeficientul de conectare a vitezei relative (pentru 1/l=3;  =1,085; 1/l=4;  =1,054; 1/l=5;  = 1,037). Valorile limită pentru coeficientul de uzură sunt > 30 MPa pentru aliajele Al-Sn; 35...40 MPa pentru bronzurile pe bază de Pb cu acoperire; 25...30 MPa pentru aliajele pe  bază de St; 25 MPa pentru bronzurile pe bază de Pb. Verificarea la încălzire prin această metodă nu ia în considerare factorii caracteristici ai regimului hidrodinamic de ungere. 3
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Fig. 10.3.Schema forţelor carea acţionează asupra unui cot al arborelui cotit



10.2.2Verificarea la oboseală Calculul arborelui cotit ca o grindă static nedeterminată implică dificultăţi. De aceea calculul impune adoptarea unei scheme simplificate de încărcare şi deformare care consideră arborele cotit ca o grindă discontinuă alcătuită dintr-un număr de părţi egal cu numărul coturilor. Calculul se efectuează pentru fiecare cot în parte în următoarele ipoteze simplificatoare: a) fiecare cot reprezintă o grindă simplu rezemată pe două reazeme ;  b) reazemele sunt rigide şi coaxiale; c) momentele încovoietoare în reazeme se neglijează; d) fiecare cot lucrează în condiţiile amplitudinilor maxime ale momentelor de încovoiere şi de torsiune şi a forţelor variabile ca semn; e) în reazemul din stânga cotului acţionează un moment de torsiune  M  pj egal cu suma momentelor coturilor care preced cotul de calcul, iar la reazemul din dreapta acţionează momentul M  p(j-1) (fig. 10.3) 10.2.2.1



Calculul fusului palier 



Fusul palier este solicitat la torsiune şi încovoiere după un ciclu asimetric. Deoarece lungimea fusurilor este redusă, momentele încovoietoare au valori mici şi în aceste condiţii se renunţă la verificarea la încovoiere. Fusurile paliere dinspre partea anterioară a arborelui cotit sunt solicitate la momente de răsucire mai mici decât acelea care acţionează în fusurile dinspre partea posterioară a arborelui şi mai ales în fusul final, deoarece în aceasta se însumează momentele medii produse de fiecare cilindru. Calculul trebuie dezvoltat pentru fiecare fus în parte, ceea ce implică însumarea momentelor de torsiune. Momentele de intrare ( M  pj) şi ieşire ( M  pj-1) pentru fiecare cot sunt: i j



 M p j



  T j  r 



 M p j 1



(10.7)



i n



 M p  Tj  r  j



i  j 1



 T  r  j



(10.8)



i n



Însumarea momentelor de torsiune trebuie să ţină seama de ordinea de aprindere, iar valoara momentului de torsiune pe fiecare fus se determină tabelar.



 Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



O



145



Tabelul 10.3 Determinarea momentelor de torsiune pe fiecare fus palier   M n=T n.r   M 3= M 4+T 3.r   M 2= M 3+T 2.r   M 1= M 2+T 1.r  …  N.m … N.m  N.m  N.m



 



RAC 0 10 … 720



  p min







 M  p min



  p max







 M  p max



(10.9)



W  p p



(10.10)



W  p p



Din tabelul 10.3 se determină valorile momentelor maxime şi minime ale fiecărui fus, după care se determină tensiunile maxime şi minime. Aplitudinea tensiunilor şi valoarea tensiunii medii se calculează cu relaţiile   p max   p min   p max   p min ;     p   p 2 2 Coeficientul de siguranţă se calculează cu relaţia: a



m



C  p







 1   k        



  k  



unde :



  



(10.11)



   p       p a



 2,5;    



m



2   1   0  0



 0,08 0,10;  1   0,50 0, 65   1;



,  1,28  1,7 2,0   1 ;  1   0,45 0,55   3;   110 -  pentru oţelurile aliate, ecruisate cu jet de alice :   = 1,1…1,4; -  pentru fusurile călite prin CIF: 2  -1 = 180…230 N/mm - pentru oţel carbon de calitate; 2  -1 = 280…320 N/mm - pentru arbori cotiţi din oţel aliat. Valorile calculate pentru coeficientul de siguranţă trebuie să fie superioare valorilor de 3...4 pentru MAS, 4…5 pentru MAC şi 2…3 pentru MAC supraalimentat. 0



10.2.2.2



Calculul fusului maneton



Fusul maneton este solicitat la încovoiere şi torsiune. Calculul se efectuează pentru un cot care se sprijină pe două reazeme şi este încărcat cu forţe concentrate (fig. 10.4). Deoarece secţiunea momentelor maxime ale acestor solicitări nu coincide în timp, coeficientul de siguranţă se determină separat pentru încovoiere şi torsiune şi apoi coeficientul global de siguranţă. Reacţiunile în reazeme se determină din condiţiile de echilibru ale forţelor şi momentelor. Este convenabil ca forţele ce acţionează asupra fusului să se descompună după două direcţii: una în planul cotului, cealaltă tangenţială la fusul m aneton. În calculul se folosec următoarele simboluri pentru forţele care acţionează asupra cotului:  A z  ,AT  ,B z  ,BT  - reacţiunile din reazemele A şi B în planul cotului şi în planul tangent la fusul maneton;  F br  - forţele de inerţie produse de masele neechilibrate ale braţelor;  F m forţa de inerţie produsă de masa manetonului;  F 2b - forţa de inerţie produsă de masa bielei în mişcare de rotaţie;  F cg  - forţele de inerţie produse de masele contragreutăţilor;  Z k  şi T k  forţa normală şi respectiv tangenţială la fusul maneton k .
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Fig. 10.4 Schema de calcul a reacţiunilor în reazeme



Fig. 10.5 Schema arborelui cotit cu contragreutăţi egale în prelungirea fiecărui braţ Ţinând cont de configuraţia arborelui cotit, reacţiunile într-un reazem se determină în modul următor: Pentru arborele cotit cu contragreutăţi egale în prelungirea fiecărui braţ (fig. 10.5), reacţiunile în planul cotului şi în planul tangent sunt date de relaţiile  B z  0,5   z k  F2  b  Fm   Feg  F br  (10.12)  BT  0,5  T k  (10.13) Dacă arborele cotit are aceeaşi configuraţie cu cel din figură, dar nu se asigură descărcarea tuturor lagărelor paliere şi echilibrarea cot cu cot , atunci contragreutăţilr nu mai sunt în prelungirea braţelor (fig. 10.6). Schema de încărcare a cotului pe braţul căruia s-a montat contragreutatea este diferită de schema reprezentată în figura 10.7. Reacţiunile în reazemul B vor fi: a



 B Z



 0,5   Z1  F2 b  Fm   F br   F cg   cos  1



 BT



 0,5  T 1   F cg   sin  1



l 



a



l 



(10.14) (10.15)



La arborii cotiţi dispunerea coturilor ca cei reprezentaţi în figura 10.7 şi se pot



Fig. 10.6 Schema arborelui cotit cu contragreutăţi egale care nu asigură descărcarea tuturor  lagărelor paliere şi echilibrarea cot cu cot
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Fig. 10.7 Schema de calcul a reacţiunilor  în reazemele cotului cu contragreutăţi care nu asigură descărcarea fusurilor paliere şi echilibrarea cotului
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Fig. 10.9 Schema de calcul a reacţiunilor  în reazemele cotului cu contragreutăţi inegale



întâlni construcţii la care contragreutăţile de pe braţele aceluiaşi cot pot avea mase diferite (fig. 10.8). În acest caz, schema de încărcare a unui cot pe braţele căruia sunt montate contragreutăţi de mase diferite se prezintă ca în figura 10.9. Expresiile reacţiunilor în reazemul B vor fi: a    B Z  0,5   Z1  F2 b  Fm   Fbr   F cg2    Fcg1  F cg 2    cos   (10.16) l    a    BT  0,5  T1   F cg    Fcg1  F c g2    sin (10.17)     l    În cazul în care construcţia arborelui cotit prevede ca fusurile paliere să fie amplasate după două coturi (fig. 10.10). Schema de încărcare se prezintă ca în figura 10.11. Reacţiunile în reazemul din B vor avea următoarele expresii: b c a    B2  Z2   Z1  Z 2     F2 b  F m    Fbr  F cg    1  2   (10.18)   l  l  l    BT   T2



  T2  T 1  



b l 



(10.19)



La motoarele cu cilindri dispuşi în V cu biele alăturate (fig. 10.12) şi schema de calcul este prezentată în figura 10.13. Reacţiunile pot fi calculate cu relaţiile:  B2



b



 Z5   Z1  Z 5     0,5  Fm  Z 2  l 



(10.20)



Fig. 10.8 Schema arborelui cotit cu contragreutăţi inegale pe braţele aceluiaşi cot
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Fig. 10.10 Schema arborelui cotit cu fusuri paliere plasate după două coturi  BT 



 T5   T1  T 5  



Fig. 10.11 Schema de calcul a reacţiunilor din reazeme la arborele cu paliere după două coturi b



(10.21)



l 



10.2.2.2.1



Calculul poziţiei centrului de greutate al părţii neechilibrate a braţelor  Poziţia centrului de greutate al masei neechilibrate a braţului se determină astfel: - Se descompune suprafaţa părţii neechilibrate în suprafeţe simple pentru care  poziţiile centrelor de greutate sunt cunoscute în raport cu sistemul de axe xoy (O plasat pe axa palierului). - Deoarece braţul este simetric faţă de ax a Oy de coordonate  X G br  = 0, iar  i  y i  Ai (10.22)  y G  br 



 A



i



i



  Ai fiind suma ariilor suprafeţelor simple. Calculul se realizează tabelar.



10.2.2.2.2 Calculul fusului maneton la încovoiere Încovoierea fusului este dată în planul cotului de momentul (fig. 10.4). iar în  planul tangenţial de momentul încovoietor 



Fig. 10.12 Schema arborelui cotit pentru un motor în V



Fig. 10.13 Schema de calcul a reacţiunilor  din reazemele cotului motorului în V
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(10.24)  0,5  l  BT  Fusul maneton este prevăzut cu un orificiu pentru trecerea uleiului cu un unghi   faţă de axa manivelei. Concentrarea maximă a tensiunilor se produce la marginea acestui orificiu. Momentul de încovoiere M i (fig. 10.14) care acţionează în planul orificiului de ungere U-U se calculează cu relaţia 10.25.  M i   M  Z   cos    M T   sin   (10.25) Pentru simplificare calculul se realizează tabelar după următorul model Tabelul 10.4 Tabel pentru calculul momentului de încovoiere care solicită manetonul în secţiunea orificiului de ungere  B Z   M  Z   BT   M T   M i  M  Z .cos   M T .sin     O RAC  N  N.m N.m N N.m  N.m  N.m 0 10 … 720  M T



Cu valorile maxime şi minime ale momentului încovoietor extrase din tabelul întocmit se calculează valorile maxime şi minime ale tensiunilor:  max 



 M i max W m



;  min   M i min W m



(10.26)



Coeficientul de siguranţă pentru solicitarea de încovoiere este dată de relaţia: C  







 1   k         



(10.27)



 a       m



La calculul coeficientului de siguranţă pot fi adoptate următoarele valori:   k   = 1,9…2,0;    = 0,7…0,8;    = 0,09…0,10;    = 0,7…0,8;   -1 = 250…350 2  N/mm , oţel carbon; 500...550 N/mm 2 oţel aliat; 260...280 N/mm 2 fontă cu grafit nodular. 10.2.2.2.3 Calculul fusului maneton la torsiune Momentul care solicită fusul maneton la torsiune se calculează cu relaţia:  M T  M p  BT   r  (10.28)  j



Fig. 10.14 Schema pentru determinarea momentului în planul orificiului de ungere
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Calculul se organizează tabelar pentru a găsi valorile maxime şi minime ale momentului de torsiune care solicită fusul maneton. Tabelul 10.5 Calculul momentului de torsiune a fusului maneton  M  pj  BT.r   M T   O RAC  N.m  N.m  N.m 0 10 … 720 Valorile maxime şi minime ale tensiunilor de torsiune se calculează cu relaţiile:  max 



 M T max W  p m



;  min   M T min W  p m



(10.29)



Modulul de rezistenţă polar pentru fusul maneton cu orificiu excentric se calculează cu relaţia:   3   d mi   d m  1   (10.30) W  p    16    d m    - coeficientul de corecţie funcţie de excentricitatea relativă a găurii (   = 2. /(d md mi)) (fig. 10.15) Coeficientul de siguranţă pentru solicitarea de torsiune este dat de ecuaţia: m



C  







 1   k         



(10.31)



 a       m



Pentru a calcula coeficientul de siguranţă C   se pot adopta următoarele valori:   k   = 1,8…2,0;    = 0,7…0,8;    = 0,08…0,10;    = 1,1…1,4;  -1 = 180…220 2  N/mm - oţel carbon ;  -1 = 280…320 N/mm 2 - oţel aliat;  - 1 = 160…180 N/mm 2 - fontă cu grafit nodular. Coeficientul global de siguranţă al manetonului se determ ină cu relaţia: C    C   (10.32) C m  2 2 C    C   La motoarele cu aprindere prin scânteie valorile coeficientului global de siguranţă



Fig. 10.15. Coeficientul de corecţie pentru calculul modulului de rezistenţă polar al fusului maneton cu orificiu excentric
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al manetonului, trebuie să fie cuprins între 2,5…3,0 iar la motoarele cu aprindere prin comprimare între 3,0…3,5. 10.2.2.3



Calculul braţului arborelui cotit



Braţul arborelui cotit este solicitat de sarcini variabile de întindere, compresiune, încovoiere şi torsiune. Coeficienţii de siguranţă pentru aceste solicitări se determină în mijlocul laturii mari a secţiunii tangente fusului palier, punctul I (fig. 10.16). unde apar  cele mai mari eforturi unitare. În planul cotului ia naştere o solicitare compusă de încovoiere produsă de momentul M iz  = B z .a şi compresiune produsă de reacţiunea  B z . Tensiunea totală are expresia:  M   B   6  a  1     iZ    Z    B Z    (10.33)  b  h 2 b  h  W br   Abr  Funcţie de valorile extreme ale reacţiunii B z se calculează tensiunile normale de încovoiere şi compresiune maxime şi minime:   6  a  1  ;     B    6  a  1  (10.34)  max   B Z max   Z min   b  h 2 b  h  min  b  h 2 b  h  Coeficientul de siguranţă la încovoiere se determină cu relaţia: C  







 1   k         



(10.35)



  a       m



În calculele de proiectare, la determinarea coeficientului de siguranţă se au în   =0,1…0,2, iar   k /     se adoptă din fig. 10.17. vedere următoarele valori:  =1,00…1,15;   d 



Momentul de încovoiere în planul braţului are expresia  M iT  M p  BT    . 2 Deoarece efortul unitar   i produs de momentul  M iT  în punctul I este nul, solicitarea la oboseală în planul braţului nu se ia în considerare. Braţul arborelui cotit este supus la solicitarea de torsiune dată de momentul  M T = BT .a, care determină tensiunea tangenţială i



  



 M T  k  b  h2



Coeficientul k ia valori din figura 10.18.



Fig. 10.16. Schema de calcul a braţelor arborelui cotit



(10.36)
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Fig. 10.17 Diagramă pentru determinarea   k /    



Fig. 10.18 Valorile coeficientului k 



Pentru valorile extreme ale momentului de torsiune se calculează tensiunile tangenţiale maxime şi minime 0,5  a T max 0,5  a  T min ;  min  (10.37)  max  2 k b h k  b  h2 Coeficientul de siguranţă la solicitarea de torsiune se determină cu relaţia: C  







 1   k         



(10.38)



  a       m



Se adoptă următoarele valori ale coeficienţilor:   kt  /    2,0 ;  t  = 0,1;  t=   1,00…1,15. Coeficientul global de siguranţă pentru braţ este calculat cu ecuaţia: C  C   C br   (10.39) C2  C  2 Valorile admisibile ale coeficientului global de siguranţă sunt: C br  = 2…3 (MAS) şi C br  = 3,0…3,5 (MAC).
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11. CONSTRUCTIA ŞI CALCULUL MECANISMULUI DE DISTRIBUŢIE În acest capitol se prezintă diverse soluţii constructive şi de antrenare ale mecanismului de distribuţie şi elemente de calcul ale acestuia. De asemenea, sunt  prezentate unele principii care stau la baza proiectării mecanismului de distribuţie.



Obiective operaţionale 



Cunoaşterea diverselor soluţii constructive şi de antrenare ale mecanismului de distribuţie;







Însuşirea avantajelor şi dezavantajelor diferitelor soluţii utilizate la construcţia mecanismului de distribuţie;







Însuşirea modului de alegere a soluţiilor constructive în funcţie de tipul şi destinaţia motorului;







Însuşirea modului de alegere fazelor de distribuţie;







Cunoaşterea modului de profilare a camelor în arce de cerc şi camelor fără şoc;







Însuşirea algoritmului de calcul a maselor reduse ale elementelor mecanismului de distribuţie;







Cunoaşterea materialelor şi semifabricatelor utilizate în construcţia pieselor  mecanismului de distribuţie;







Cunoaşterea principiilor care stau la baza proiectării şi calculului de rezistenţă al  pieselor mecanismului de distribuţie.
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11.1. Construcţia mecanismului de distribuţie Mecanismul de distribuţie este un subsistem al motorului cu ardere internă care asigură realizarea schimbului de gaze dintre cilindrul motor şi mediul exterior, respectiv umplerea cilindrului cu încărcătură proaspătă şi evacuarea produselor de ardere. Această funcţie este realizată prin deschiderea şi închiderea periodică a orificiilor de admisie şi evacuare. Mecanismele de distribuţie pot fi clasificate din punct de vedere al modului de realizare a schimbului de gaze în mecanisme de distribuţie cu supape, folosite la toate motoarele în 4 timpi realizate în prezent, şi mecanisme de distribuţie cu lumini (sau ferestre), folosite la unele mecanisme de distribuţie la motoarele în doi timpi. La motoarele cu mecanism de distribuţie cu supape transmiterea mişcării la supape se face de la un arbore special numit arbore cu came. Arborele cu came al mecanismului de distribuţie  poate fi dispus în blocul motor sau în chiulasă. Dispunerea în blocul motor oferă avantajul antrenării directe de la arborele cotit  printr-o pereche de roţi dinţate această variantă asigurând o legătură rigidă şi fiabilă între arborele cu came şi arborele cotit dar zgomotul în timpul funcţionării este relativ mare. În cazul în care arborele cu came este prea depărtat de arborele cotit se foloseşte pentru transmisie un lanţ sau o curea dinţată. Acest tip de dispunere se foloseşte acum în special la motoarele mari, destinate echipării autocamioanelor, şi la modelele vechi de motoare  pentru autoturisme. Dispunerea arborelui cu came în chiulasă oferă avantajul reducerii numărului de componente al mecanismului de distribuţie (nu mai sunt necesare tijele împingătoare), are un zgomot mult mai redus în timpul funcţionării şi asigură o antrenare elastică a mecanismului de distribuţie, în cazul folosirii curelelor dinţate elastice. Un dezavantaj al acestui tip de angrenare este necesitatea schimbării după perioade riguroase de timp a curelei de distribuţie. De regulă antenarea arborelui cu came se face de la partea opusă a volantului deoarece aceasta permite montarea unei roţi dinţate conducătoare mai mici. La unele motoare în doi timpi cu roţi dinţate conducătoare de dimensiuni mari se poate folosi antrenarea din partea volantei care prezintă avantajul că fazele de distribuţie nu sunt influenţate de oscilaţiile torsionale, acestea fiind absorbite de către volant. Pentru îmbunătăţirea coeficientlui de umplere al cilindrului se pot folosi mai multe supape pe cilindru ca în figura 11.1. La aceste construcţii însă se pun probleme la antrenarea arborilor cu came în cazul acţionării directe. O metodă foarte simplă de a asigura antrenarea unei perechi de arbori cu came este prezentată de firma TOYOTA care  propune antrenarea celui de-al doilea arbore cu came folosind mişcarea primului arbore de la care, prin antrenare folosind o pereche de roţi dinţate, mişcarea ajunge la c el de-al doilea arbore cu came. Soluţia constructivă este prezentată în figura 11.2 .



Fig. 11.1. Îmbunătăţirea coeficientului de umplere folosind mai multe supape pe cilindru.



Fig. 11.2. Soluţie compactă de antrenare a doi arbori cu came dispuşi în cap.
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Fig. 11.3. Supapă cu Sodiu în interior.
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Fig. 11.4. Dimensiunile orientative ale supapei.



Construcţia principalelor elemente ale distribuţiei se determină din condiţiile de funcţionare astfel: Supapele sunt supuse unor sarcini dinamice şi temperaturi ridicate, aceste condiţii necesitând un material foarte rezistent. Pentru acestea se folosesc oţeluri aliate cu Cr (9%) şi Si (3,5%). Forma supapei trebuie aleasă astfel încât să asigure o rigiditate ridicată şi în acelaşi timp să provoace pierderi gazodinamice minime pe traiectul de admisie. Supapele dispuse în evacuare trebuie să aibă tija cu un diametru mai mare şi bucşa de ghidare cât mai lungă pentru a uşura evacuarea căldurii. La motoarele cu încărcare termică ridicată se introduce în interiorul tijei supapei Na care se topeşte la o temperatură de 970 C şi favorizează evacuarea căldurii prin tijă după cum se arată în fig. 11.3. La supapele de admisie bucşa de ghidare nu trebuie să intre mult în canal pentru a nu provoca pierderi gazodinamice pe traseul de admisie. Construcţia unei supape normale este prezentată în fig. 11.4. Unghiul  este de obicei de 45 grade, dar la unele supape de admisie poate fi şi de 30 grade. Acest unghi la supapă de face cu 0,5…1,0 grad mai mic decât unghiul scaunului de supapă pentru a asigura un contact bun între supapă şi scaun şi în acelaşi timp pentru a  proteja suprafaţa conică a supapei de gazele arse în timpul cât aceasta este închisă. Lăţimea suprafeţei de etanşare se recomandă să fie în următoarele limite: b  ( 0, 05 0,12 )  d c (11.1) d c-diametrul canalului de admisie sau evacuare în poarta supapei. unde: Diametrul d c trebuie să fie între anumite limite, respectiv: d c  ( 0, 50 0, 54 )  D (11.2)  D-alezajul cilindrului. unde: Raza de racordare a capului supapei cu tija se recomandă să fie: rc  ( 0,16 0, 25)  d c (11.3)
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Diametrul tijei d  se alege după mărimea forţelor laterale la care este solicitată tija. În cazul acţionării prin tachet, caz în care nu apar forţe laterale, se recoman dă: (11.4) d  ( 0,16..0,25)  d c În cazul acţionării directe de la camă, (distribuţie în cap), grosimea tijei se măreşte astfel: d  ( 0,30 0, 40 )  d c (11.5) Lungimea tijei depinde de dispunerea supapelor şi variază în limite largi, funcţie de mărimea arcurilor, de lungimea bucşelor de ghidare, etc.. În general se recomandă: l  ( 2,5 3,5)  d c (11.6) Scaunul supapei se recomandă să aibă o grosime radială de (0,08…0,15) d c şi o înălţime de (0,18…0,25) d c şi se montează cu o strângere de (0,0015…0,0035) din diametrul său exterior. Bucşele de ghidare au grosimi de perete între (2,5…4,0)mm şi lungimi de (1,75…2,50) d c, în funcţie de lungimea tijei supapei. Arcurile se fac din sârmă de oţel pentru arcuri, Arc4, Arc5, de (3…5)mm diametru şi se montează uneori câte două pentru a reduce înălţimea chiulasei. La motoarele de turaţii foarte ridicate se pot folosi în locul arcurilor două came alăturate, una pentru deschiderea supapei şi cealaltă pentru închiderea ei. Arborele cu came se sprijină pe trei fusuri. În cazul amplasării lui în interiorul  blocului motor trebuie avut în vedere ca razel e fusurilor să fie mai mari decât raza maximă a camei iar pentru uşurarea montării acestea trebuie să aibă dimensiuni descrescătoare de la un capăt la celălalt. În cazul amplasării lor în chiulasă nu mai trebuiesc respectate aceste considerente dar fusurile trebuie să reziste solicitărilor complexe care apar în timpul funcţionării mecanismului de distribuţie. La motoarele cu cilindrii dispuşi în V, când supapele ambelor rânduri de cilindri sunt acţionate de un singur arbore cu came, dispus în carter deasupra arborelui cotit, la calculul unghiului de dispunere al camelor trebuie să se ia în considerare şi unghiul dintre axele tacheţilor dacă acesta este diferit de unghiul dintre axele cilindrilor. Unghiul dintre vârfurile camelor va fi în acest caz     T  



Fig. 11.5. Secţiune printr-un tachet hidraulic.



 



2



Fig. 11.6. Jocul dintre tijă şi tachet prin folosirea razelor diferite de racordare.
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unde: α  - este decalajul ciclurilor la doi cilindri cu funcţionare succesivă; γ   -unghiul dinre axele tacheţilor. Semnul '+' se ia când cilindrul ce urmeaz ă să intre în funcţiune este decalat înapoi faţă de sensul de rotaţie al arborelui cu came iar  semnul '-' când acesta este în fa ţă. Tacheţii motoarelor pentru automobile şi tractoare sunt solicitaţi de for ţe laterale transmise de la camă şi uneori au o formă bombată. În cazul dispunerii arborelui cu came în cap aceştia trebuie să fie prevăzuţi cu posibilitate de reglare a jocului dintre cam ă şi tachet (similar jocului culbutor-supapă). Pentru aceasta există în prezent două soluţii uzuale: dispunerea în capul tachetului a unei pl ăcuţe de uzur ă calibrată, care atunci când este necesar poate fi schimbat ă sau folosirea unor tacheţi hidraulici care compensează prin construcţie jocurile ce apar în ansamblul tachet-supapă. Secţiunea printr-un astfel de tachet este prezentată în figura 11.5. Tacheţii hidraulici pot fi folosiţi pentru realizarea distribuţiei variabile controlând presiunea de ulei ce ajunge în tachet. Razele de curbur ă ale suprafeţei de lucru sunt în limitele  R=(700…1000)mm, iar  camele au în acest caz generatoarea înclinat ă faţă de axa arborelui cu unghiuri de (7…15)'. La motoarele cu arborele de distribu ţie în bloc se preseaz ă uneori bucşe de ghidare  pentru tacheţi sau se prelucreaz ă direct în blocul motor aceste ghidaje. Buc şile de ghidare sunt folosite la motoarele cu blocul din aliaje de aluminiu. Tija împingătoare se foloseşte la motoarele cu supapele în cap şi arborele cu came dispus în bloc. Pentru a asigura jocul necesar între tij ă şi tachet trebuie ca raza loca şului sferic din tachet să fie mai mare decât raza capului sferic al tijei ca in figura 11.6. Jocul trebuie să fie de (0,1..0,3)mm şi poate fi obţinut şi prin selectarea după toleranţe a tijelor şi tacheţilor. Tija împingătoare se construieşte tubular ă pentru a fi de masă redusă, iar la ambele extremităţi se presează sau se ambutisează chiar din acelaşi tub, capete sferice prin care se articulează cu tachetul şi culbutorul. Se folosesc oţelui aliate Cr-Ni. Culbutorul se face în general sub forma celui prezentat în fig. 11.7. La cap ătul culbutorului acţionat de tijă se prevede un şurub pentru reglarea jocului iar cel care acţionează asupra tijei supapei se face sub form ă semicilindrică. Raportul braţelor se alege între următoarele limite: (1,2K1,8) l (11.8) l Arborele culbutorilor este de obicei fix şi fiecare culbutor se sprijină pe arbore  printr-o bucşă. La motoarele cu mai multe supape pe cilintru pentru admisie sau evaluare se folosesc uneori culbutori sub formă de furculiţă pentru acţionarea simultană a mai multor  supape. Mişcarea de la camă ajunge la coada furculiţei iar degetele acesteia ac ţionează tijele supapelor. T 
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=



⋅



t 



 158



Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule



11.2. Alegerea fazelor de distribuţie Realizarea unei bune evacuări a gazelor arse şi a unei umpleri cât mai bune a cilindrului cu gaze proaspete, respectiv obţinerea unei diagrame de pompaj cât mai favorabile, sunt direct dependente de fazele de distribuţie. Astfel deschiderea supapei de evacuare trebuie să se facă cu un avans optim pentru a se consuma un lucru mecanic minim la evacuarea gazelor arse şi a se pierde cât mai  puţin lucru mecanic de destindere a gazelor. Închiderea supapei de evacuare trebuie să se realizeze cu o întârziere optimă pentru a se fructifica la maxim efectul inerţiei coloanei de gaze până ce acesta este anulat de depresiunea formată în cilindru. Deschiderea supapei de admisie necesită un avans optim la care se asigură trecerea unei cantităţi cât mai mici de gaze arse din cilindru în conducta de admisie, pierderi gazodinamice cât mai mici la trecerea gazelor proaspete pe sub supapa de admisie şi în final o umplere cât mai completă a cilindrului cu gaze. Închiderea supapei de admisie trebuie realizată cu o astfel de întârziere încât să se utilizeze la maxim, în folosul umplerii, efectul inerţional al coloanei de gaze proaspete. Aceste considerente duc la valori optime experimentale ale unghiurilor de deschidere şi închidere a supapelor pentru fiecare regim de funcţionare (turaţie, sarcină). Valorile medii ale acestor unghiuri, pentru motoare în 4 timpi, sunt date în tabelul 11.1 iar   pentru motoarele în 2 timpi în tabelul 11.2. Tabelul 11.1. Admisie Evacuare Avans la Întârzierea la Avans la Întârzierea la Tipul Motorului deschidere faţă închidere faţă deschidere faţă închidere faţă de PMI grade de PME grade de PME grade de PMI grade RAC RAC RAC RAC M.A.S. 10…14 20…45 30…50 10…35 M.A.C. 10…30 45…70 45…70 10…30 Motoare cu gaze 30…35 40…50 40…45 25…35 Tipul Motorului



Tabelul 11.2. Închiderea după PME grade RAC



Organul de distribuţie Deschiderea înainte de PME grade RAC Evacuare prin lumini 50…65 50…65 M.A.C. Evacuare prin supape 80…90 55…65 Admisie prin lumini 30…50 30…50 Evacuare prin lumini 65 65 M.A.S. Admisie prin lumini 50 50 Admisie în carter 70 faţă de PMI 70 faţă de PMI O reprezentare sugestivă a fazelor de distribuţie pentru motorul în 4 timpi este  prezentată în fig. 11.8.



11.3. Parametrii principali ai mecanismului de distribuţie În acest subcapitol vom determina ariile necesare de curgere pentru gaze astfel încât să avem o umplere cât mai completă a cilindrului.
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Canalele de admisie şi evacuare se construiesc cu secţiuni cât mai mari pentru a se micşora pierderile gazodinamice. Diametrul canalului de admisie se face cu (10..20)% mai mare decât cel al canalului de evacuare şi aria secţiunii sale de trecere este de (15..20)% din aria pistonului. Aria secţiunilor de trecere a canalelor se verifică în primă aproximaţie la o viteză medie a gazelor în ipoteza că pistonul se deplasează cu viteză constantă, supapele nu există, iar gazele sunt incompresibile. Pe baza ecuaţiei de continuitate rezultă următoarele expresii ale vitezelor convenţionale: -pentru canalul de admisie: Va  V p







 A p



 V  p 



ia  Aca



 D



2



ia  d ca2



(11.9)



-pentru canalul de evacuare : Ve  V p







 A p ie  Ace



 V  p 



 D 2 2



ie  d ce



(11.10)



unde: V' a, V' e -vitezele convenţionale în canalele de admisie, respectiv de evacuare; V  p-viteza medie a pistonului; ia, ie-numărul supapelor de admisie, respectiv de evacuare;  Aca, Ace-aria secţiunii de trecere a canalului de admisie, respectiv de evacuare; d ca, d ce-diametrele canalelor de admisie, respectiv de evacuare;  A p, D-aria capului pistonului, respectiv diametrul pistonului.



Se recomandă următoarele valori ale vitezelor pentru regimul puterii maxime: V a  ( 40 80 ) m/s V e  ( 70 100 ) m/s Înăţimea ridicării supapei este limitată de condiţiile egalităţii ariei de trecere pe sub supapă, la deschiderea completă a acesteia, cu aria secţiunii canalului înainte de supapă. Aria secţiunii de trecere pe sub supapă se calculează după schema din fig. 11.9. de unde rezultă :  A    h  ( d c  cos   h  sin   cos 2  )   (11.11) Înălţimea maximă de ridicare hmax se verifică printr-o viteză medie convenţională a gazelor, calculată în ipoteza că supapa rămâne tot timpul complet deschisă, iar aria secţiunii de trecere devine:  Amax    hmax  ( d c  cos   hmax  sin   cos 2  ) (11.12)   Vitezele convenţionale vor fi: -pentru supapa de admisie: Va V p







 A p ia  Aamax



(11.13)



-pentru supapa de evacuare: Ve V p 



 A p ie  Aemax



(11.14)
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Fig. 11.9. Schema pentru calculul secţiunii de trecere.



Fig. 11.8. Diagrama fazelor de distribuţie la motorul în 4 timpi.



Limite mai restrânse se prevăd pentru supapa de admisie, viteza recomandată fiind V a 70 90 m/s. Se recomandă pentru înălţimea maximă a ridicării supapei următoarele valori: hmax  ( 0,18 0,30 )  d c . Aria reală a secţiunii de trecere la o supapă de diametru şi unghi   date, variază cu înălţimea de ridicare, care la rândul ei depinde de fazele de distribuţie şi de profilul camei. Odată cu mărirea fazelor de distribuţie creşte înălţimea medie de ridicare a supapei. Profilul camei determină legea de ridicare a supapei în funcţie de unghiul de rotaţie a arborelui de distribuţie, astfel afectând caracteristica de debit a supapei măsurată prin crono-secţiune, adică: t 2



 A  dt  t 1



unde: t 1, t 2-timpii de început şi sfârşit ai procesului de admisie sau evacuare. Volumul de gaze ce trece prin supapă fiind V h crono-secţiunea reală se poate verifica printr-o viteză medie a curentului şi anume:  A p  (t2  t 1 )  A p V h V a V  V  (11.15)      p  p t 2 t 2 ia  Amed   ia   Aa  dt   ia   Aa  dt   t 1



t 1



t 2



 A



a



unde:







t 1



 dt 



.  t 1 Viteza V a variază în limite largi, respectiv pentru M.A.S. V a =(90…150)m/s iar   pentru M.A.C. se recomandă V a =(80…110)m/s. Crono-secţiunea pentru supapa de evacuare la motoarele în patru timpi nu se verifică de obicei iar profilul camei se alege la fel ca la supapa de admisie. Determinarea numerică a crono-secţiunii se poate face prin calculul secţiunii  Aa în funcţie de timp, care se poate determina analitic sau de pe curba de ridicare a supapei în funcţie de unghiul de rotaţie al camei.  Aamed 



t2
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11.4. Calculul cinematic şi dinamic al mecanismului de distribuţie Calculul cinematic al mecanismului de distribuţie presupune determinarea  profilului camei folosită pentru comada deschiderii supapelor, trasarea curbelor de variaţie a ridicării, vitezei şi acceleraţiei tachetului care vor fi apoi folosite în calculul dinamic şi de rezistenţă al pieselor ce compun mecanismul de distribuţie. După modul de variaţie al acceleraţiei tachetului camele pot fi "cu şoc", atunci când variaţia acceleraţiei prezintă  puncte de discontinuitate, şi "fără şoc" atunci când aceasta nu are nici un punct de discontinuitate. Un punct de discontinuitate pe curba de variaţie a acceleraţiei înseamnă din punct de vedere practic un şoc foarte mare în funcţionarea mecanismului de distribuţie. Din acest motiv la motoarele de turaţie ridicată şi tot mai des la cele nou proiectate se folosesc came "fără şoc" al căror curbe de variaţie a acceleraţiei nu prezintă discontinuităţi şi deci nu vor genera şocuri mari în funcţionare. Camele "fără şoc" sau cu variaţie continuă a acceleraţiei se profilează după diferite metode cum sunt: metoda Kurz, metoda Dulley, metoda sinusoidală, metoda parabolică, etc. Datele iniţiale de proiectare pentru profilarea camei sunt înălţimea maximă de deschidere a supapei hmax, în mm, şi durata deschiderii supapei  , în 0RAC. Dacă este folosit un mecanism de antrenare cu pârghie (culbutor) de la tachet la supapă, din înălţimea maximă de ridicare a supapei se deduce înălţimea ridicării tachetului hT max



 hmax 



l T  l S 



, altfel hT max  hmax .



Durata deschiderii supapei serveşte la determinarea unghiului de acţiune al camei   care se calculează după relaţiile din tabelul 11.3.



Tabelul 11. 3. Tipul motorului 2 Timpi 4 Timpi     2 În paragrafele următoare sunt prezentate modalităţile de calcul pentru diferite  profile de camă.



11.4.1. Profilul din arce de cerc A) Construirea profilului camei din arce de cerc Modul de construire al profilului camei din arce de cerc este prezentat în figura 11.10. Raza r 0 determină cercul de bază al camei şi se stabileşte din condiţia obţinerii unei rigidităţi suficiente a arborelui de distribuţie. Ca valori pentru proiectare se pot lua: r0



 (1,5 2,0 )  hT max



(11.16)
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În prelungirea unuia dintre diametrele cercurilor de bază, luat ca axă de simetrie a camei, se adaugă înălţimea maximă de ridicare a tachetului. Folosind unghiurile   2 se determină punctele  A şi  A'  din care se măsoară razele r 1 şi se stabilesc centrele O1 ale cercurilor corespunzătoare. Din punctul C se măsoară raza r 2 determinând centrul O2. Arcele de cerc de rază r 1 se racordează la arcul de rază r 2 în punctele  B şi  B' . Pentru asigurerea jocului necesar dilatărilor, din cercul O se trasează un cerc de rază rc  r 0   (unde  este mărimea jocului ) şi se racordează acest cerc la arcele de rază r 1  prin arce de spirală sau parabolă. Racordarea corectă a arcelor de rază r 0, r 1 şi r 2 necesită respectarea unor anumite rapoarte între ele în funcţie de   şi hT max date. Astfel r1  (10 18 )  hT max , r 2 trebuie să fie mai mare de 2 mm iar valoarea sa maximă este limitată din condiţia r 2 max  r 0  hmax care permite obţinerea unor dimensiuni minime ale arcului. Razele respective se pot calcula şi folosind formulele urm ătoare: r 1 



 D 2



 



 r02  r22  2  D  r 0  cos( ) 2   2  ( r0  r2  D  cos( )) 2



(11.17)  



  ( r02  hTmax ) 2  ( r1  r0 ) 2  r12  2  ( r0  hT max )  ( r1  r0 )  cos( ) 2 r 2  (11.18)   2  [r0  hT max  ( r1  r0 )  cos( )  r1 ]   2 unde:  D  r0  hT max  r 2 B) Calculul cinematic al tachetului. Spaţiul h parcurs de tachet sub acţiunea unei came din arce de cerc se calculează  pe porţiuni în funcţie de raza cercului cu care tachetul se află în contact ( r 1 sau r 2 ), folosindu-se datele din fig. 11.11. Prima porţiune de calcul corespunde arcului AB, respectiv unghiului la centru O1   max . Pentru un unghi oarecare  ridicarea tachetului va fi: hT 1  ( r1  r 0 )  (1  cos( )) (11.19) Unghiul maxim al primei porţiuni este determinat de relaţia:



 



 D



sin( max )  sin( )  2 r1  r 2



Fig. 11.10. Construirea profilului camei în arce de cerc.



(11.20)



Fig. 11.11. Schema de calcul pentru deplasarea tachetului la cama in arce de cerc.
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Deplasarea tachetului pe a doua porţiune, respectiv pe arcul de rază r 2, se determină măsurând unghiul de rotire a camei de rază OC, considerând rotirea camei în sens invers. Pentru un unghi oarecare   , spaţiul parcurs de tachet este: hT2  hT max  D  (1  cos(  )) (11.21) unde unghiul



rT min







 



(11.22)   max 2 Raza minimă a talerului tachetului se determină din condiţia ca în poziţie extremă cama să vină în contact cu tachetul pe toată lăţimea fig. 11.12. Dacă cama este dezaxată longitudinal fată de axa tachetului cu distanţa a, raza minimă a talerului este:   max







2



r1  r 0



b



 (a  )2 2



(11.23)



 



 D  sin( ) r1  r 2 2 Relaţiile de calcul ale vitezelor, acceleraţiilor precum şi a acceleraţiilor maxime sunt prezentate în tabelul 11.4. Tabelul 11.4. Viteza Acceleraţia Acceleraţia maximă 2 Prima porţiune VT 1   k   ( r0  r 1 )  sin    j T 1   2k   (r1  r 0 )  cos    jT1max   k   ( r1  r 0 ) unde



A doua porţiune



O B 



O B



VT2



  k   D  sin  



 j T 2



  2k   D  cos  



 jT2



max



  2k   D



În cazul folosirii unui mecanism de distribuţie cu culbutori, înălţimea de ridicare, viteza şi acceleraţia, în cazul neglijă rii deformaţiilor elastice care apar în mecanism, pentru supapă vor fi: h  hT  



l S  l T 



l 



l S 



l T 



l T 



; V  V T   S  ; j  jT  



.



Reprezentarea grafică a parametrilor h, V şi j este dată în fig. 11.13.



a B



B'



O'



O b



Fig. 11.12. Modul de calcul a razei minime a tachetului.



Fig. 11.13. Variaţia grafică a parametrilor  h, V , j pentru cama în arce de cerc.
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Fig. 11.14. Variaţia grafică a parametrilor  h, V , j pentru cama  polimomia  polim omială lă



11.4.2. Profilul camei fără şoc polinomial Metoda polinomială W. Dulley consideră pentru fiecare porţiune a camei o variaţie a acceleraţiei de tip polinomial având termenii polinomului de grade corespunzătoare unei  progresii  progresi i aritme a ritmetice. tice. Astfel pentru calculul calculu l cinem c inematic atic al tachetului tachetu lui se folosesc următoarele urmă toarele relaţii: i          h  hTmax  1   C i     (11.24)        i 2, p, q, r , s   i 1  k           V  hT max  (11.25)    i  Ci              i 2, p, q, r , s i 2 2  k               j  hT max       i  ( i  1)  C i     (11.26)      i  2, p, q, r , s       s sunt exponenţi succesivi determinaţi în progresie aritmetică de raţie  p-2; unde: p,q,r , s   este unghiul curent al camei considerat de la vârful acesteia;   este unghiul total al profilului camei; C2 , C p , C q , C r , Cs sunt   constante ce se determină din condiţiile cond iţiile iniţiale. Aceştia au următoarele expresii:  p  q  r  s C 2  (11.27) ( p  2 )  ( q  2 )  ( r  2 )  ( s  2) 2qrs C  p  (11.28) ( p  2 )  ( q  p)  ( r  p)  ( s  p) 2  p  r  s C q  (11.29) ( q  2 )  ( q  p)  ( r  q )  ( s  q ) 2  p  q  s C r   (11.30) ( r  2 )  ( r  p)  ( r  q )  ( s  r )   2  p  q  r  (11.31) C  s  ( s  2 )  ( s  p)  ( s  q )  ( s  r )
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11.4.3. Profilul camei fără şoc Kurz Pentru determinarea cinematicii camelor după metoda Kurz se impune pentru legea acceleraţiei următoarea formă: sfert de cosinusoidă, cosinusoidă, jumătate de sinusoidă, sinusoidă, sfert de sinusoidă şi o ramură de parabolă. Reprezentarea grafică a legilor de mişcare pentru tachet conform metodei Kurz este prezentată în figura 11.15. Pentru descrierea matematică a relaţiilor se folosesc următoarele notaţii:  H T  maximă de ridicare a tachetului; T-înăţimea    H 0  ( 0,15 0,40 40 ) [mm]-înălţimea de preluare a jocului de pe partea tachetului;  -este -este unghiul curent al camei considerat de la începutul profilului;  -este unghiul total al profilului camei;  0 -intervalul de preluare al jocului H 0 ;  1 ,  2 ,  3 -zonele active ale camei. Pentru acestea se recomandă următoarele valori:



Fig. 11.15. Variaţia grafică a parametrilor  h, V , j pentru cama Kurtz
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 0  30o..4 0o ; (11.32)  2  (0,1 ..0,15 15) 3 ;  2   3  (1 ,5..3 ,0) 1. Pentru calculul unghiurilor camei trebuie considerată următoarea relaţie:   2  ( 0   1   2   3 ) (11.33) Calculul mărimilor cinematice pentru cele 4 zone ale profilului de ridicare al camei se poate efectua după relaţiile prezentate în tabelul 11.5 a, b, c. Tabelul 11.5. Zona Ridicare 0
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c) Coeficienţii ce fac parte din aceste ecuaţii se găsesc din condiţiile de capăt puse la integrare:  K1  S0 f  K 2  H T  (11.34) C 11  2  K1  K 2  1



 Calculul şi construcţia motoarelor pentru autovehicule  C12  ( C11  S 0 f  )  1



 C32  k 3 C22  C32  k 1 1  z  C31  C 32  6   32 2  C11  S 0 f  C 32 
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 K 2



unde:



167 (11.35) (11.36) (11.37) (11.38) (11.39)



C 33  C 32  k 2



(11.40)



 k1  k2  k 3   2   K 2  k3  4  z  2



(11.41)



 K1



 



(11.42)



unde:  z 



a 2 f  a3 f 



 0,625



(11.43)



2



   k1  8  z   2        5  z  2 k 2   3 6 4  2  z  k 3   3 3 S0 f 



 H 0 



 



(11.44) (11.45) (11.46)



(11.47) 2  0 În toate aceste relaţii unghiurile se introduc în radiani altfel rezultatele calculului vor fi eronate. Legile de mişcare obţinute din relaţiile de mai sus sunt corecte pentru tachet. Pentru supapă ele sunt corecte doar dacă se consideră mecanismul de antrenare de la camă la supapă ca un mecanism rigid. În realitate, acesta este un sistem elastic, cu mai multe mase, rigidităţi şi frecvenţe proprii de oscilaţie. Din acest motiv ridicarea supapei nu se "suprapune" perfect peste ridicarea tachetului. Utilizarea legilor "fără şoc" necesită un volum de calcul foarte mare care implică folosirea unui calculator electronic. Datorită răspândirii calculatoarelor personale de tip IBM PC este recomandabilă folosirea unui program de tip "SpreadSheet", fişă de calcul, care nu necesită cunoştinţe laborioase de programare pentru executarea rapidă a calculelor. Dacă se doreşte şi optimizarea rezultatelor atunci este recomandabil să se lucreze folosind  parametri de calcul. Astfel pentru cama polinomială ca parametri de calcul pot fi consideraţi:  H T max - înălţimea maximă de ridicare a tachetului; n - turaţia motorului;  - unghiul total al profilului camei;  I - raţia progresiei aritmetice pentru calculul coeficienţilor;  Pas - pasul de calcul pentru mărimile cinematice. Pentru calculul cinematicii tachetului prin metoda Kurz mai sunt necesare următoarele date:  H 0 - înălţimea de preluare a jocului de pe partea tachetului;  0 ,  1 ,  2 ,  3 - unghiurile ce delimitează zonele în cadrul legilor cinematice.
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Pentru exemplele din îndrumar  a fost folosit programul EXCEL sub WINDOWS. Există şi alte programe asemănătoare, care rulează sub DOS, cum sunt WORKS-ul şi LOTUS-ul. Pentru determinarea profilului camei, având determinată legea de ridicare a tachetului se poate folosi metoda grafică de trasare a profilului camei ca înfăşurătoare a poziţiilor  succesive ale tachetului, considerând cama fixă şi tachetul în mişcare, ca în figura 11.16. sau se poate determina  pe cale analitică folosind un program mai laborios de calcul care intersectează dreapta generată de talpa Fig. 11.16. Construcţia grafo-analitică a camei. tachetului, pentru fiecare poziţie de ridicare, cu toate razele posibile ale camei şi se reţine cea mai mică. Această din urmă metodă necesită cunoştinte mai profunde de programare şi geometrie analitică, dar este la fel de corectă ca şi prima şi prezintă avantajul că odată pusă la punct se pot trasa profile de camă mult mai rapid decât folosind metoda grafo-analitică.



11.4.4. Calculul maselor reduse ale elementelor mecanismului de distribuţie Pentru calculul forţelor de inerţie ce intervin în mecanismul de distribuţie, masele tuturor elementelor aflate în mişcare se înlocuiesc printr-o masă redusă m d  dispusă pe axa supapei. În acest caz forţa de inerţie care acţionează la supapă va fi: (11.48)  F j   m d   j unde  j este acceleraţia supapei. La sistemele fără culbutori masa m d  se obţine prin însumarea maselor supapei, m s, a talerului pentru arc, m t , a tachetului , m T , şi masa redusă a arcului. Pentru calculul masei reduse a arcului se scrie bilanţul energiilor cinetice a masei reale a arcului şi a masei reduse  r  care se mişcă cu viteza supapei, V  s. Pentru proiectare se recomandă: 1 (11.49)  r   m r  3 unde m r  -masa arcului. Astfel masa redusă a întregului mecanism este: 1 md  ms  mt  mT   m r (11.50)   3 La sistemele cu culbutori masa tachetului se înlocuieşte cu o masă redusă care se mişcă împreună cu supapa, respectiv: 2  l T   (11.51)  T  m T      l  s   Pentru tija împingătoare masa redusă va fi: 2  l T   (11.52)  tija  m tija     l  s  
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Pentru culbutor masa redusă va fi:  C



  I C  



i



(11.53)



l  s2



unde  I C - momentul de inerţie al culbutorului în raport cu axa sa de rotaţie. i - raportul de transmitere al culbutorului. Masa redusă pentru un astfel de mecanism de distribuţie va fi: 2  l T   1 i m d   m s  m t   m r  I C   2   ( m tija  m T )    (11.54) l  s 3  l  s   La calcule prealabile când masa elementelor distribuţiei nu se cunoaşte, masa redusă se alege în raport cu secţiunea de trecere a canalului în care se montează supapa  AC , respectiv: (11.55) m d  m d   AC  unde m' d  - masa constructivă redusă a mecanismului de distribuţie. Se recomandă: 2 md   ( 20 30 ) [g/cm ] pentru mecanisme cu acţionare directă, 2 md   ( 40 60 ) [g/cm ] pentru mecanisme cu tachet, tijă şi culbutori.



11.4.5. Calculul arcurilor de supapă Alegerea caracteristicii arcului Arcul trebuie să menţină supapa închisă şi să asigure legătura cinematică între ea şi camă când forţele de inerţie tind să desprindă tachetul sau supapa de camă. Pentru a face faţă acestor cerinţe trebuie ca forţa arcului  F r  să fie mai mare decât forţa de inerţie  F  j a mecanismului dată de acceleraţiile negative, la orice regim posibil de turaţii, respectiv: (11.56)  Fr  K  F j unde  K  - coeficient de rezervă care ia în considerare supraturaţiile sau vibraţiile arcului sub acţiunea cărora forţa  F r  poate varia în limitele foarte largi; se recomandă  K =1,6..2,0. Forţa arcului va fi minimă dacă, pentru întreaga perioadă de mişcare a supapei cu acceleraţie negativă, coeficientul  K , de rezervă, va rămâne constant, asigurat de o caracteristică corespunzătoare a arcului. Aceasta nu este posibil la camele fără şoc deoarece la acestea acceleraţiile negative sunt aproximativ constante în timp ce săgeata arcului variază apreciabil. În acest caz trebuie să se asigure rezerva necesară forţei arcului la săgeata corespunzătoare începutului perioadei cu acceleraţie negativă. Caracteristica arcului se alege din condiţia obţinerii unei rigidităţi acceptabile şi cea a forţei maxime necesare. Pentru a obţine o forţă maximă dată  F r max , cele mai mici dimensiuni se obţin când raportul săgeţilor maxime şi minime



 f max  f min



 2 . Acest raport pentru motoarele actuale



este între limitele (1,6…3,2). Forţa minimă a arcului  F 0 trebuie verificată la forţa de deschidere a supapei la depresiunea maximă din cilindru. La motoarele cu carburator, la mersul încet în gol, diferenţa de presiune între conducta de evacuare şi cilindru  p1  pev  pa poate atinge uneori valori până la 0,9daN/cm 2. Această depresiune se manifestă printr-o forţă a gazelor  care tinde să deschidă supapa de evacuare, respectiv:    d ce2  F   ( pev  pa ) (11.57)  g   4 Prin caracteristica arcului trebuie să se satisfacă inegalitatea  F0  F  g  La motoarele supraalimentate asupra supapei de admisie acţionează, în timpul ev



ev
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evacuării, următoarea diferenţă de presiune:  p2  p s  pr  (11.58) unde  p s - presiunea de supraalimentare; 2  pr  - presiunea în cilindru în timpul evacuării (1,1…1,2)daN/cm . Forţa care tinde să dschidă supapa de adm isie este:    d ca2  F  (11.59)  ( p s  pr )  ga  4 Caracteristica arcului trebuie să îndeplinească în cazul motoarelor supraalimentate condiţia  F0  F  ga . Calculul dimensiunilor arcului Prin proiectare se stabilesc următorii parametri constructivi ai arcurilor: - diametrul mediu al arcului  Dr ; - diametru sârmei d ; - numărul de spire i; - pasul spirelor  t . Diametrul mediu se alege din condiţia de compactitate a grupei supapei şi este în general:  Dr  ( 0,8 0,9 )  d ca Arcurile supapelor de admisie şi evacuare se fac constructiv la fel deşi masele supapelor sunt diferite. La calculul arcului se consideră că forţa  F r  este dispusă pe axa arcului şi solicită spirele la torsiune cu momentul:  M



 F r  



 Dr 



(11.60)



2 iar eforul unitar de torsiune va fi: 8  Fr  Dr         d 3



(11.61)



unde    - coeficient ce depinde de raportul diametrelor 



 Dr  d 



şi ia în considerare



concentraţia tensiunilor la interiorul spirelor. Pentru unghiuri ale spirelor mai mici de 10 grade, cum sunt arcurile de supapă, coeficientul    se poate calcula cu relaţia:  Dr 



    d   Dr 



Pentru un raport



 0, 5 (11.62)



 0,75



d   Dr  d 



=6…8, care are cea mai mare răspândire la arcurile de supapă



rezultă    =1,24…1,17, iar pentru calcule acoperitoare, aproximative    =2. Diametrul sârmei se poate deduce astfel: 8    Frmax  Dr  d   3 (11.63)     Rezistenţele admisibile pentru oţelurile de arcuri sunt: 2    ( 3500 6000 ) [daN/cm ] Diametrul calculat astfel se rotunjeşte la diametrul standardizat cel mai apropiat, după care se determină precis raportul



 Dr  d 



şi coeficientul    şi se verifică arcul la oboseală.



Tensiunile maximă şi minimă se obţin pentru forţele  F r max (la deschiderea completă a supapei) şi F 0 (la închiderea supapei). Coeficientul de siguranţă trebuie să fie n  =(1,2…2,0).
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 Numărul de spire active i se detrmină după săgeata maximă  f max  f0  hmax astfel: G  d 4  f max ir   8  Frmax  Dr  sau ir  



    G  d  f max



(11.64)



  Dr    max



unde G  ( 0,80 0,83)  10 6 [daN/cm 2]- modulul de elasticitate transversal.  Numărul spirelor active este în general ir  = (3,5…8,0).  Numărul total de spire se adoptă după relaţia i = ir  + (2…3). Pasul spirelor se alege astfel ca la deschiderea completă a supapei între spirele arcului să rămână un joc  min  ( 0,5 0,9 ) [mm]. La arcurile motoarelor rapide se recomandă jocuri mai mici pentru a se diminua vibraţiile lor. Pasul spirelor pentru arcul în starea liberă : t



 d 



 f max ir 



  min



(11.65)



Lungimea arcului la deschiderea completă a supapei va fi: lmin  i  d  ir    min (11.66) Lungimea arcului la închiderea supapei rezultă: (11.67) l0  lmin  hmax Lungimea arcului în stare liberă devine: (11.68) ll   lmin  f max  l0  f0   La motoarele cu supape în cap se prevăd uneori câte două arcuri la o supapă. La o astfel de construcţie diametrele arcului interior  Dri şi exterior  Dre trebuie alese în aşa fel încât să se asigure un joc radial de cel puţin 1 mm atât între arcuri, cât şi între arcul interior  şi bucşa de ghidare a supapei. Dacă notăm diametrul bucşei cu d b, diametrele sârmei  pentru arcul interior  d i şi pentru arcul exterior  d e, se obţin condiţiile ce trebuie respectate:  D ri  d b  d i  2 [mm] (11.69) (11.70)  Dre  Dri  di  d e  2 mm [mm] Sarcina se distribuie între cele două arcuri astfel:  Fri  ( 0, 35 0, 50 )  F r  (11.71)  Fre  ( 0, 50 0, 65)  F r  (11.72) Rigidităţile şi săgeţile de prestrângere ale fiecărui arc se aleg din consideraţii constructive, însă astfel încât caracteristica sumară a ambelor arcuri să asigure valorile necesare ale forţelor  F 0 şi  F r max . După determinarea dimensiunilor arcurilor, acestea trebuie să se verifice la rezonanţă. Oscilaţiile arcurilor nu devin periculoase decât în cazul când raportul dintre frecvenţa proprie inferioară de oscilaţie a arcurilor  n1e şi frecvenţa de lucru, adică turaţia arborelui de distribuţie nk , este mai mic decât 10. Frecvenţa proprie de oscilaţie este dată de următoarea relaţie: 30  d  981  G n1e  (11.73) 2  2      ir  Dr  unde     7,85 10 3



kg  cm 3



densitatea materialului arcului.



Dacă nu este satisfăcută inegaliatea variabil sau arcuri conice.



n1e nk 



 10 , trebuie să se prevadă arcuri cu pas
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Fig. 11.17. Schema de calcul a săgeţii de încovoiere a arborelui cu came.



11.4.6. Calculul de rezistenţă al pieselor mecanismului de distribuţie Calculul arborelui de distribuţie Forţa maximă care solicită arborele de distribuţie este transmisă de la supapa de evacuare la începutul perioadei sale de deschidere. Această forţă se compune din forţa arcurilor  F r  redusă la tachet, forţa de inerţie la începutul deschiderii  F  jmax şi forţa gazelor   F  g  care acţionează din cilindru asupra supapei, toate reduse la tachet. Pentru camele în arce de cerc forţa de inerţie  F  j1 şi forţa totală la tachet  F T  au valoarea maximă la începutul deschiderii supapei. La camele cu profil ce asigură o acceleraţie continuă, la începutul deschiderii supapei forţa de inerţie este nulă şi forţa totală  F T  are valoare maximă pentru poziţia camei corespunzătoare acceleraţiei maxime  pozitive a supapei. Forţa maximă de inerţie va fi: (11.74)  F j1  m d   j1max max Forţa gazelor se calculează pentru diferenţa de presiune care acţionează asupra supapei:    d e2  F  (11.75)  ( p  pe )  g   4 unde d e - diametrul exterior al supapei de evacuare;  p - presiunea din cilindru pentru poziţia dată a camei;  pe - presiunea în conducta de evacuare. Presiunea  p se poate lua pentru calcule prealabile în limitele (4…7)daN/cm 2, iar   pentru calcule de verificare se determină de pe diagrama indicată. Forţa sumară care acţionează pe camă este:  FT



 ( Fr  Fjmax  F g ) 



l  s l T 



 



(11.76)



Eforturile unitare de strivire pe suprafeţele de lucru ale camei tachetului se calculează cu următoarele formule: -pentru tachet plan  FT   E  (11.77)    0, 418  b  r  -pentru tachet cu rolă
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Fig. 11.18. Schema de calcul a tachetului pentru verificarea presiunii specifice.    0, 418 



 FT   E  b



1 1 (  ) r



r r 



(11.78)



unde b - lăţimea camei; r - raza de curbură a profilului camei în punctul de tangenţă cu tachetul; r r  - raza rolei tachetului. Efortul unitar de strivire pe vârful camei se determină pentru diferenţa dintre forţa arcului  F r  şi forţa de inerţie la acceleraţia maximă negativă  F  j2 , rezultantă, redusă la tachet, adică:  FT



 ( Fr  F j2 ) max 



l  s



(11.79)



l T 



daN cm 2 Săgeata de încovoiere se determină deoarece arborele trebuie să fie suficient de rigid pentru ca încovoierea să nu manifeste influenţe esenţiale asupra funcţionării mecanismului de distribuţie. Schema de calcul este prezentată în figura 11.17. Săgeata de încovoiere se determină cu relaţia următoare:  FT   l12  (1  l 1 ) 2  f   6,8  (11.80)  E  l  ( d 4   4 ) Se admit săgeţi f = ( 0,05…0,10 ) [mm]. Solicitarea de torsiune de la fiecare camă, atinge de obicei valoarea maximă la sfârşitul primei perioade de ridicare a supape, când punctul de tangenţă este cel mai îndepărtat de axa tachetului. Schema de calcul este prezentată în figura 11.18. Relaţia cu care se poatre calcula momentul maxim pentru o camă este: Rezistenţele admisibile la strivire sunt    ( 6000 12000 )



 M max



 ( Fr  F j1 ) max 



l  s l T 



 OB1



(11.81)



La determinarea momentului maxim de torsiune pentru întregul arbore  M max trebuiesc însumate momentele care acţionează în aceleşi timp la toate camele. Pentru aceasta se construieşte curba de variaţie a momentului de torsiune pentru o camă iar apoi se decalează conform ordinii de aprindere această variaţie pe lungimea arborelui cu came şi se calculează  M max . Eforturile unitare de torsiune se calculează astfel:
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