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Cuvânt înainte 
 
 
Prezenta lucrare este rezultatul activităţii prestate în perioada stagiului ca 

doctorand la Universitatea POLITEHNICA din Timişoara, Facultatea de Mecanică. 

În lucrare autorul a efectuat studii teoretice şi experimentale privind 
rezistenta si durata de viata a cuplajelor. În urma studiului realizat, au rezultat o 
serie de contribuţii originale, sistematizate mai jos: 

- identificarea acelor cuplaje care să reprezinte studiul la oboseală şi creşterea 

duratei de viaţă a cuplajelor prin proiectarea şi realizarea unui cuplaj nou. 
- stabilirea şi prezentarea calculului de rezistenţă pentru acele cuplaje elastice 

care permit obţinerea unui nou cuplaj. 
- evaluarea rezistenţei la solicitări variabile şi în funcţie de solicitările principale 

se prezintă oboseala prin eforturi secţionale, oboseala prin solicitări de contact 
şi cea combinată. 

- evidenţierea principalelor regimuri de funcţionare caracteristice cuplajului. 
- realizarea unui program de calcul  care să permită atât rezolvarea 

numerică a relaţiilor analitice cât şi vizualizarea grafică a fenomenelor din 

timpul funcţionării. 
- definirea geometrică şi funcţională a cuplajului de siguranţă; 
- exemple de simulare numerică a funcţionării cuplajelor de siguranţă cu ştifturi 

de forfecare la diferite regimuri de funcţionare; 
- proiectarea modulară a cuplajului de siguranţă cu ştifturi de forfecare; 
- realizarea practică a cuplajului proiectat. 
- identificarea cuplajelor combinate care permit realizarea unui nou tip de 

cuplaj, simplu care prin geometria şi elementele componente conduce la 
creşterea duratei de viaţă a cuplajului de siguranţă cu ştifturi de forfecare,  

- proiectarea noului tip cuplaj 
- identificarea şi prezentarea instalaţiilor de încercare a cuplajelor pentru 

determinarea caracteristicii şi a durabilităţii cuplajelor de siguranţă; 
- determinări experimentale pentru cuplajul de siguranţă proiectat şi realizat în 

construcţie modulară. 
Pentru realizarea actualei lucrări doresc să aduc alese mulţumiri 

conducătorului ştiinţific, domnului prof. dr. Ing. EURING. Tiberiu Dimitrie 
BABEU membru titular al Academiei de Ştiinţe Tehnice din România pentru sprijinul 
şi competenta îndrumare acordată pe întreaga perioadă a elaborării tezei. 

Îmi exprim întreaga consideraţie faţă de membrii comisiei de doctorat, 
domnul preşedinte al comisiei prof. univ. dr. ing. Nicolae NEGUŢ decanul Facultăţii 

de Mecanică din Timişoara şi domnii referenţi ştiinţifici prof. univ. dr. ing. Mircea 
BEJAN de la Universitatea Tehnică Cluj-Napoca, prof. univ. dr. ing. EURING. 

Tiberiu Ştefan MĂNESCU, membru corespondent al Academiei de Ştiinţe Tehnice 
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Timişoara, , care au răspuns solicitării de a face parte din comisia de analiză a tezei, 
pentru observaţiile făcute şi pentru timpul acordat lucrării. 
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Rezumat: 

S-au identificat, sintetizat şi analizat critic elementele 
semnificative din literatura de specialitate referitoare la domeniul 
abordat. S-au decelat limitele domeniului şi pe baza acestora s-au 
formulat obiectivele prioritare ale lucrării: 

 analiza cuplajelor elastice şi a celor de siguranţă pentru 
calculul de rezistenţă; 

 calculul la oboseală a cuplajelor; 
 modelarea statică, cinematică şi dinamică a cuplajelor de 

siguranţă 
 cercetări prin simularea pe calculator în domeniul cuplajelor 

de siguranţă; 
 proiectarea modulară a cuplajelor de siguranţă cu ştifturi şi 

realizarea acestuia; 

 proiectarea unui nou tip de cuplaj Cuplaj elastic şi de 
siguranţă; 

 determinări experimentale pentru cuplajul proiectat şi 
realizat. 

Cercetările efectuate în cadrul tezei au urmărit obţinerea unui nou 
cuplaj care prin geometria şi elementele componente conduce la 
creşterea duratei de viaţă a cuplajului de siguranţă cu ştifturi de 
forfecare. 
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1. CONSIDERAŢII ASUPRA STADIULUI ACTUAL 
AL CERCETĂRILOR ÎN DOMENIUL CALCULULUI 

DE REZISTENŢĂ ŞI DURATA DE VIAŢĂ A 
CUPLAJELOR 

 
 

1.1. Introducere 
 

Pentru ca o maşină să funcţioneze corect, sigur şi economic, este necesar ca 
elementele componente ale acesteia să fie proiectate şi executate în mod 
corespunzător. Una din direcţiile prin care, încă din faza de concepţie, se poate 
acţiona atât asupra gabaritului maşinilor şi utilajelor, cât şi asupra durabilităţii 
acestora, deci implicit şi asupra consumului de materiale şi energie, este protejarea 
transmisiilor mecanice împotriva suprasarcinilor, care produc deteriorarea lor, prin 
utilizarea unor cuplaje mecanice. Acest lucru ar permite proiectanţilor să diminueze 
valoarea coeficientului de siguranţă la care se dimensionează transmisiile mecanice 
ale maşinilor şi utilajelor, precum şi creşterea duratei de viaţă a cuplajelor, implicit a 
transmisiilor mecanice. 

În consens cu obiectivele şi tendinţele actuale ale informatizării şi dezvoltării 
tehnico-economice are loc o puternică implementare a mijloacelor moderne de 
proiectare şi execuţie precum şi a celor de investigare a sistemelor tehnice nou 
create, ceea ce permite reducerea cheltuielilor şi a timpilor necesari realizării 
produselor cu performanţe superioare. 

Proiectarea modernă impune găsirea soluţiilor optime din punct de vedere 
constructiv şi funcţional. Proiectarea constructivă trebuie corelată cu cea 
tehnologică. În acest sens, este posibilă obţinerea de componente mecanice cu 
gabarit redus şi greutate mică, cu durabilitate ridicată şi cost minim. 

Cuplajele – organe de maşini prin intermediul cărora mişcarea de rotaţie se 
transmite, în general, fără a fi modificată – se întrebuinţează pe scară largă în 
construcţia de maşini, de corecta alegere a cuplajului depinzând în mare măsură, 
funcţionarea sigură şi îndelungată a maşinii sau utilajului respectiv. 

Rezistenţa la oboseală constituie factorul decisiv pentru funcţionarea în 
siguranţă a organelor de maşini. Rezistenţa la oboseală ţine seama de variaţia 
tuturor tensiunilor mecanice provocate de solicitările de contact şi de eforturile 
secţionale sau de acţiunea simultană a acestora. Modul de variaţie al tensiunilor în 
timp este caracterizat de ciclurile de solicitare, care pot fi: 

• cicluri aleatoare; 
• cicluri periodice. 
În cazul cuplajelor, condiţiile reale ale solicitărilor mecanice sunt 

determinate de regimurile de lucru şi funcţionare ale transmisiei mecanice. Ca 
desfăşurare în timp, solicitările exterioare nu sunt constante, ci au un caracter 
variabil. 

În realitate, solicitările întâlnite în practica exploatării maşinilor şi utilajelor 
au un caracter nedefinit după gradul de variaţie în timp al solicitării. Astfel, dacă 
variabilitatea solicitării în jurul unei valori este neglijabilă, în comparaţie cu această 
valoare, atunci se consideră constantă pentru calculul de rezistenţă. 
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9. Consideraţii asupra stadiului actual al cercetărilor în domeniul calculului de 
rezistenţă şi durata de viaţă a cuplajelor 

 
Solicitările pot avea variaţii semnificative în timp, cu regularităţi care pot fi 

diverse cantitativ printr-o funcţie matematică explicită, periodică sau neperiodică, 
astfel încât, în orice moment să poată fi specificată intensitatea acestora. 

Încercarea elementelor maşinilor are drept scop determinarea 
performanţelor soluţiilor tehnice adoptate şi verificarea încadrării calităţilor 
funcţionale ale acestora în domeniile prescrise de normele care le definesc. În 
prezent, tendinţa în acest domeniu constă în înlocuirea încercărilor efectuate în 
condiţii de exploatare prin încercări de laborator, datorită existenţei posibilităţilor de 
reproducere a condiţiilor funcţionale şi obţinerii rezultatelor mai rapid, mai precis şi 
la un cost mult mai redus. 

Teza de doctorat, prin tematica abordată, se înscrie la nivelul preocupărilor 
existente pe plan naţional şi mondial în domeniul calcului de rezistenţă şi durata de 
viaţă a cuplajelor elastice şi a celor de siguranţă. Cercetările teoretice şi 
experimentale sunt orientate spre modelarea dinamică a funcţionării cuplajelor de 
siguranţă în cadrul transmisiilor mecanice din care fac parte şi de proiectarea 
modulară a cuplajelor de siguranţă, care prin construcţia sa să crească durata de 
viaţă a acestora. În urma studiului elaborat se propune varianta unui nou tip de 
cuplaj care să mărească durata de viaţă a cuplajelor elastice şi a celor de siguranţă. 

 
Lucrarea este structurată în 10 capitole, în cadrul cărora sunt abordate 

problemele teoretice şi experimentale legate de calculul de rezistenţă şi oboseală a 
cuplajelor elastice şi a celor de siguranţă, modelarea dinamică a cuplajelor de 
siguranţă şi de determinare a comportării în exploatare a acestora. În continuare se 
prezintă sintetic principalele probleme tratate în aceste capitole. 

Capitolul 1, CONSIDERAŢII ASUPRA STADIULUI ACTUAL AL CERCETĂRILOR 
ÎN DOMENIUL CALCULULUI DE REZISTENŢĂ ŞI DURATA DE VIAŢĂ A CUPLAJELOR 

 
Acest capitol debutează cu prezentarea câtorva consideraţii generale, a unei 

caracterizări şi clasificări a cuplajelor mecanice, după care se prezintă câteva 
aspecte privind rolul calcului de rezistenţă si durabilitate, dar şi o clasificare a 
acestora. De asemenea, în acest capitol sunt prezentate direcţiile de cercetare ale 
tezei de doctorat, care au rezultat în urma stadiului actual al cercetărilor în domeniul 
cuplajelor mecanice. 

Capitolul 2, ANALIZA CUPLAJELOR ELASTICE PENTRU CALCULUL DE 
REZISTENŢĂ 

 
Capitolul prezintă calculul de rezistenţă pentru cuplajele elastice cu 

elemente intermediare metalice şi a celor cu elemente intermediare nemetalice. În 
finalul capitolului se prezintă principalele concluzii care se desprind din studiul 
elaborat. 

Capitolul 3, ANALIZA CUPLAJELOR DE SIGURANŢĂ PENTRU CALCULUL DE 
REZISTENŢĂ 

 
Capitolul prezintă calculul de rezistenţă pentru cuplajele de siguranţă cu 

ştifturi de forfecare şi a cuplajului de siguranţă cu discuri de fricţiune şi arc central, 
de tip Stromag. În finalul capitolului se prezintă principalele concluzii care se 
desprind din aceste calcule. 
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10. Contribuţii teoretice şi experimentale privind rezistenţa şi durata de viaţă a 
cuplajelor 

 

Capitolul 4, CALCULUL LA OBOSEALĂ A CUPLAJELOR 
 
Capitolul prezintă consideraţii generale privind calculul la oboseală a 

cuplajelor pentru diferire cicluri de solicitare. În funcţie de tipul solicitării principale, 
se prezintă oboseala cuplajelor prin eforturi secţionale, simple sau compuse; 
oboseala cuplajelor prin solicitări de contact; oboseală combinată a cuplajelor, prin 
eforturi secţionale şi de contact. 

Capitolul 5, CONTRIBUŢII TEORETICE PRIVIND MODELAREA DINAMICĂ A 
FUNCŢIONĂRII CUPLAJELOR DE SIGURANŢĂ 

 
Pentru modelarea cinematică şi dinamică a cuplajelor de siguranţă se 

propune folosirea mecanismelor echivalente spaţiale bimobile şi modelarea celor 
două ecuaţii de mişcare ce caracterizează decuplarea, folosind două ecuaţii 
Lagrange de speţa a II-a. În acest sens, sunt prezentate caracteristicile mecanice 
ale sistemelor energetice motoare şi efectoare, realizându-se astfel modelarea 
matematică atât a momentului de antrenare, cât şi a momentului rezistent. De 
asemenea au fost elaborate metodele analitice şi algoritmii de rezolvare numerică a 
sistemului de ecuaţii diferenţiale de ordinul doi cu coeficienţi neomogeni, sistem 
obţinut în urma cercetărilor teoretice de modelare dinamică. 

Capitolul 6, CERCETĂRI PRIN SIMULARE PE CALCULATOR ÎN DOMENIUL 
CUPLAJELOR DE SIGURANŢĂ 

 
În baza rezultatelor obţinute în capitolul cinci, în acest capitol se realizează 

concretizarea - prin rezultate - a modelelor dinamice concepute. În acest sens, a 
fost conceput un program de calcul care să permită atât rezolvarea numerică a 
relaţiilor analitice, cât şi vizualizarea grafică a fenomenelor din timpul funcţionării 
cuplajelor de siguranţă cu ştifturi. Simularea numerică informatizată a regimurilor 
reprezentative de funcţionare s-a realizat pentru mai multe tipo-dimensiuni de 
cuplaj, în scopul evidenţierii influenţelor parametrilor constructivi şi funcţionali ai 
cuplajelor de siguranţă asupra comportării dinamice a acestora, pentru regimurile 
propuse. Pe baza diagramelor funcţiilor de poziţie, viteză şi acceleraţie, pentru cele 
două semicuplaje, cât şi a funcţiilor momentelor motor şi rezistent, în final este 
realizată analiza detaliată a rezultatelor obţinute şi evidenţierea unor recomandări 
generale privind aplicarea în practică a rezultatelor teoretice obţinute. 

Capitolul 7, PROIECTAREA MODULARĂ A CUPLAJELOR DE SIGURANŢĂ CU 
ŞTIFTURI 

 
Acest capitol prezintă varianta modulară de cuplaj de siguranţă cu ştifturi 

realizat în scopul efectuării determinărilor experimentale. De asemenea, se prezintă 
sistematizarea tabelară a tuturor variantelor posibile de cuplaje obţinute din 
varianta modulară de cuplaj propus, ţinând cont de parametrii constructivi ce pot fi 
modificaţi. 

Capitolul 8, ANALIZA PRINCIPALELOR TIPURI DE CUPLAJE COMBINATE 
 
În capitol se prezintă principalele tipuri de cuplaje combinate, care prin 

modelare constructivă şi funcţională să permită realizarea unui cuplaj simplu cu 
funcţii multiple. Propunerea unei variante de cuplaj simplu cu funcţii multiple, cuplaj 
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11. Consideraţii asupra stadiului actual al cercetărilor în domeniul calculului de 
rezistenţă şi durata de viaţă a cuplajelor 
elastic şi de siguranţă cu ştifturi de forfecare şi elemente de cauciuc. În finalul 
capitolului se prezintă principalele avantaje ale noului cuplaj pentru îmbunătăţirea 
duratei de viaţă a cuplajelor. 

Capitolul 9, ÎNCERCAREA CUPLAJELOR 
 
Capitolul prezintă principalele tipuri de încercări ale cuplajelor, cu referire 

directă asupra încercărilor de rezistenţă şi durabilitate. Se prezintă diferite variante 
constructive de standuri pentru încercări. 

Capitolul 10, CONCLUZII FINALE. CONTRIBUŢII ORIGINALE. FORME DE 
VALORIFICARE A REZULTATELOR CERCETĂRII 

 
Acest capitol cuprinde principalele concluzii finale, rezultate în urma studiului 

teoretic şi experimental privind calculul de rezistenţă şi de durabilitate a cuplajelor 
elastice şi de siguranţă, precum şi contribuţiile originale şi recomandările pentru 
aplicarea în practică a rezultatelor prezentei teze. 

Teza de doctorat se încheie cu enumerarea referinţelor bibliografice. 

 
¯ 

¯   ¯ 

 
 
 
1.2. Analiza principalelor tipuri de cuplaje pentru 

calculul de rezistenţă 
 
În consens cu obiectivele şi tendinţele actuale ale informatizării şi dezvoltării 

tehnico-economice are loc o puternică implementare a mijloacelor moderne de 
proiectare şi execuţie precum şi a celor de investigare a sistemelor tehnice nou 
create, ceea ce permite reducerea cheltuielilor şi a timpilor necesari realizării 
produselor cu performanţe superioare. 

Cercetările efectuate au avut în vedere obţinerea acelui cuplaj, care prin 
combinarea funcţiilor simple, să îndeplinească funcţiile unui cuplaj combinat, dar cu 
un grad de complexitate redus, de tipul unui cuplaj simplu, el fiind un cuplaj simplu. 

Există o mare varietate a formelor constructive de cuplaje, utilizarea 
acestora fiind legată de caracteristicile maşinii motoare şi al modului de funcţionare 
a maşinii antrenate.  

Clasificarea cuplajelor se realizează pe baza unor criterii raţionale de 
clasificare. Multitudinea acestora, şi modul de a privi importanţa unuia sau altuia 
dintre criterii, creează dificultăţi în elaborarea unei clasificări generale, unitare şi 
atotcuprinzătoare. 
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12. Contribuţii teoretice şi experimentale privind rezistenţa şi durata de viaţă a 
cuplajelor 

O clasificare primară, acceptată de foarte mulţi cercetători, cuprinsă şi în 
STAS 7082/87, [DRĂ/1 78],[DRĂ/3 82] are la bază criteriile de clasificare prezentate 
în continuare: 

 
Fig. 1 Clasificarea cuplajelor mecanice 

 
Ø După modul de transmitere a momentului de torsiune, cuplajele se 

clasifică în: 
• CUPLAJE MECANICE, 
• CUPLAJE HIDRAULICE, 
• CUPLAJE ELECTROMAGNETICE. 
Ø După modul de realizare a legăturii între elementele lanţului cinematic 

legate prin cuplaj, se deosebesc: 
• CUPLAJE PERMANENTE, 
• CUPLAJE INTERMITENTE. 
Ø După modul de preluare a abaterilor radiale, axiale şi/sau unghiulare – 

conform acestui criteriu, aplicat cuplajelor permanente, se definesc: 
• CUPLAJE FIXE, 
• CUPLAJE MOBILE. 
Ø După natura comenzii, cuplajele intermitente pot fi: 
• CUPLAJE COMANDATE, 
• CUPLAJE AUTOMATE. 
În fig. 1 este prezentată una dintre cele mai utilizate clasificări tipologice a 

cuplajelor, care ţine seama de criteriile mai sus enunţate. 

CUPLAJE 

  

HIDRAULICE 
ELECTROMAGNETICE 

(cu inducţie) 

        Hidrostatice 

   Hidrodinamice Fixe Mobile 

   Compensare 
axială 

   Compensare 
radială 

   Compensare 
combinată 

Cu element  
elastic metalic 

Cu element 
 elastic nemetalic 

Transmiterea 
sarcinii  

prin formă 

Transmiterea 
sarcinii  

prin frecare 

Comandă 
mecanică 

Comandă 
hidrostatică 

Comandă 
pneumatică 

Comandă 
electromagnetică 

Rigide Elastice  Comandate Automate 

De siguranţă 

Unisens 

Centrifugale 
   Compensare 

unghiulară 

MECANICE 

Intermitente
  

Permanente 
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13. Consideraţii asupra stadiului actual al cercetărilor în domeniul calculului de 
rezistenţă şi durata de viaţă a cuplajelor 

Cuplajele se întrebuinţează pe scară largă în construcţia de maşini, de 
alegerea corectă a acestora depinzând – în mare măsură – funcţionarea sigură şi 
îndelungată atât a cuplajului, cât şi a lanţului cinematic pe care acesta îl echipează. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 

Fig. 2 Criterii de sistematizare 
 
În literatură [DRĂ/1 78], pe baza criteriilor de sistematizare a cuplajelor 

mecanice fig. 2, criterii tehnice de funcţionare şi criterii calitative, această sinteză 
este reprezentată sinoptic sub formă tabelară. Variantele topologice obţinute sunt 
prezentate prin cele mai cunoscute cuplaje din literatura de specialitate [FAZ/1 04], 
[STR 01], prezentate în tabelul 1. 

Comandată

Protecţie

Întreruperea
ciclului funcţional

Automată

a1     Modul
transmiterii puterii

Fixe

Rigide

Elastice

Mobile

a2     Morfologia
structurală

Axiale

Radiale

Unghiulare

Combinate

a3   Natura abaterilor
semnificative compensate

Unidirecţională
(unisens)

Bidirecţională

a4      Sensul
       transmiterii puterii

a      Criterii tehnice de funcţionare

Fiabilitate

   Protecţie
vibraţii, şocuri

b1    Referipoare
  la funcţionare

Gabarit

Compactitate

Simplitate constructivă
 şi tehnologică

Întreţinere uşoară

b2     Referitoare
la construcţie

b      Criterii   calitative

    Criterii de sistematizare a cuplajelor mecanice
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14. Contribuţii teoretice şi experimentale privind rezistenţa şi durata de viaţă a 
cuplajelor 

Tabelul 1 

 
Cuplaje permanente fixe fără 

preluarea abaterilor semnificative (cuplaj 
cu manşon) 

 
Cuplaje permanente elastice cu 

preluarea abaterilor axiale (cuplajul cu 
arcuri-bară tip Forst) 

 
Cuplaje permanente elastice cu 

preluarea abaterilor combinate (cuplajul 
Voith-Maurer) 

 

 
Cuplaje permanente rigide cu 

preluarea abaterilor axiale (cu gheare) 

 
 

Cuplaje permanente rigide cu preluarea 
abaterilor radiale (Schmidt) 

 
Cuplaje permanente rigide cu 

preluarea abaterilor unghiulare (cuplajul 
Cardanic) 
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15. Consideraţii asupra stadiului actual al cercetărilor în domeniul calculului de 
rezistenţă şi durata de viaţă a cuplajelor 

 

 
Cuplaje permanente rigide cu preluarea 

abaterilor combinate (dinţate) 

 

 
Cuplaje intermitente fixe dinţate cu 

dantură radială, frontală 

 

 
 

Cuplaje intermitente rigide cu fricţiune (cu 
suprafeţe de frecare plane) 

 

 
 

Cuplaje de siguranţă 
(cu elemente de rupere) 

 
Cuplaje intermitente automate centrifugale 

(cu saboţi) 

 
 
Cuplaje unisens 
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16. Contribuţii teoretice şi experimentale privind rezistenţa şi durata de viaţă a 
cuplajelor 

Din studiul celor mai reprezentative cuplaje prezentate în literatura de 
specialitate şi a datelor elaborate de firmele de specialitate în cataloage [101], 
[102], [DRĂ/1 78], [DRĂ/3 82] s-au reţinut, pentru a fi analizată, metodologia de 
proiectare privind relaţiile de dimensionare – din punct de vedere al rezistenţei 
statice – nefiind prevăzute modalităţi de utilizare a acestor relaţii pentru efectuarea 
calculelor privind comportarea cuplajelor în regim de funcţionare dinamic. 

 
 
1.3. Stabilirea unor concluzii privind stadiul actual al 

cercetărilor în domeniul calculului de rezistenţă şi durata de 
viaţă a cuplajelor  

 
Din studiul bibliografic realizat şi din analiza literaturii de specialitate, se 

constată că în practica construcţiilor de maşini sunt frecvente situaţiile în care 
devine necesară utilizarea funcţiilor combinate ale cuplajelor pentru ca materialele 
din care sunt proiectate, diverse elemente componente ale acestora, să reziste la 
şocurile torsionale de moment, ciclurile de solicitare şi suprasarcinile la care sunt 
supuse transmisiile mecanice. 

Rezistenţa la oboseală ţine seama, într-o concepţie modernă, de variaţia 
tuturor tensiunilor mecanice provocate de solicitările de contact şi de eforturile 
secţionale sau de acţiunea simultană a acestora. 

În urma acestui studiu, rezultă că metodicele de calcul fac referire la calculul 
de rezistenţă al elementelor elastice şi la determinarea caracteristicii elastice ale 
cuplajelor elastice. Pentru cuplajele de siguranţă se impun condiţii de fiabilitate şi 
funcţionare sigură, pentru tensiuni admisibile corespunzătoare condiţiilor impuse 
elementelor de siguranţă. 

 
 
1.4. Obiectivele tezei 
 
În rezolvarea problemei formulate mai sus, s-a stabilit o serie de direcţii de 

cercetare principale, desemnate ca obiective ale tezei şi prezentate în continuare: 

Ø Consideraţii asupra stadiului actual al cercetărilor în domeniul 
calculului de rezistenţă şi durata de viaţă a cuplajelor. 
Ø Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenţă. 
Ø Analiza cuplajelor de siguranţă pentru calculul de rezistenţă. 
Ø Calculul la oboseală a cuplajelor. 
Ø Contribuţii teoretice privind modelarea dinamică a funcţionării 
cuplajelor de siguranţă. 
Ø Cercetări prin simularea pe calculator în domeniul cuplajelor de 
siguranţă. 
Ø Proiectarea modulară a cuplajelor de siguranţă cu ştifturi. 
Ø Analiza principalelor tipuri de cuplaje combinate. 
Ø Încercarea cuplajelor mecanice. 
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2. ANALIZA CUPLAJELOR ELASTICE PENTRU 
CALCULUL DE REZISTENłĂ 

 
 

2.1 Caracteristici şi tipuri de cuplaje elastice 
 
Cuplajele elastice sunt cuplaje mecanice permanente mobile, cu elemente 

intermediare elastice, metalice sau nemetalice, care participă la transmiterea 
momentului de torsiune şi asigură proprietăŃile cuplajului: amortizarea şocurilor 
şi vibraŃiilor torsionale, prin acumulare elastică, temporară, a lucrului mecanic şi 
redarea acestuia sistemului pe care îl echipează, la revenirea treptată a elementului 
elastic la forma şi poziŃia sa iniŃială; limitarea vibraŃiilor de rezonanŃă, prin 
schimbarea frecvenŃelor proprii a sistemului mecanic; compensarea elastică a 
abaterilor de poziŃie a arborilor, datorate impreciziilor de execuŃie şi montaj. 

Cuplajele elastice sunt caracterizate prin rigiditate şi capacitate de 
amortizare. 

Caracteristica elastică a cuplajelor reprezintă dependenŃa dintre unghiul de 
rotire relativă a celor două semicuplaje şi momentul de torsiune transmis de cuplaj. 

Cuplajele elastice pot fi cu rigiditate constantă ( .const/MK t =ϕ= ), caracteristica 

acestora fiind liniară şi cu rigiditate variabilă ( .const/MK t ≠ϕ= ), caracteristica 

în acest caz fiind neliniară, fig. 2.1, [DRĂ/1 78],[ DRĂ/3 82]. 
Prin aplicarea momentului suplimentar – de şoc – se produce o rotire 

relativă suplimentară de unghi ϕ. 
După încetarea şocului are loc o oscilaŃie a sistemului elastic, în jurul poziŃiei 

date de unghiul ϕ. Această mişcare periodică se atenuează treptat prin efectul de 
amortizare al cuplajului. Lucrul mecanic de amortizare este dat de aria închisă de 
curba de histerezis. Lucrul mecanic de deformaŃie este cantitatea de lucru mecanica 
acumulat sub formă de energie de deformaŃie de către un cuplaj elastic ideal (fără 
amortizare) la rotirea relativă a celor două semicuplaje cu un anumit unghi şi care, 
la rotirea semicuplajelor în poziŃia iniŃială este eliberat în întregime. Valorile mari ale 
lui ϕ conduce la o funcŃionare mai liniştită a transmisiei mecanice. 

 

Fig. 2.1 Caracteristica cuplajelor elastice 

BUPT



18. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Capacitatea de amortizare a şocurilor de torsiune se referă la proprietatea 
cuplajelor elastice de a transforma în căldură o parte a energiei acestora, restul fiind 
transformată în energie de deformaŃie, care va fi redată sistemului în urma încetării 
acŃiunii şocului. La cuplajele elastice cu elemente intermediare metalice, frecarea 
are loc între elementele elastice (frecare exterioară), iar la cele cu elemente 
intermediare nemetalice, frecare are loc în interiorul elementului elastic (frecare 
interioară). 

Elementul elastic, dispus între semicuplaje, montat pe arborii între care se 
realizează legătura, participă la transmiterea momentului de torsiune, el determină 
proprietăŃile precum şi proiectarea cuplajului. 

 

♦♦♦♦ Cuplaje elastice cu elemente intermediare metalice 
Cuplajele permanente mobile elastice cu elemente intermediare metalice pot 

fi clasificate în funcŃie de forma constructivă şi modul de dispunere a elementelor 
intermediare elastice, în conformitate cu fig. 2.2. 

Aceste cuplaje se folosesc pentru transmiterea de momente de torsiune 
mari, la dimensiuni de gabarit reduse, de regulă în medii şi condiŃii de funcŃionare 
incompatibile cu elementele nemetalice. Au o durabilitate mai mare ca a cuplajelor 
elastice cu elemente nemetalice, gradul de amortizare mai redus decât acestea şi se 
recomandă în transmisiile utilajelor de puteri mari. 

 

Tip Forst

Tip Voith-Maurer

(de torsiune)

Cun arcuri

bară

Tip Bibby

Tip Multiflex

Cu arc

şerpuit

Dispuse axial

(tip Elcard)

Dispuse

radial

Dispuse

tangenŃial

Cu arcuri

lamelare

Cu arcuri

elicoidale

(tip Cardeflex)

Cu arcuri

inelare

Cuplaje elastice cu elemente

intermediare metalice

 
Fig. 2.2 Clasificarea cuplajelor cu elemente intermediare metalice 

 
Cuplajele cu arcuri bară montate în găuri evazate pot avea caracteristică 

neliniară, când arcul bară se deformează după o curbă, sau liniară, când evazarea 
găurii se face după generatoarea unui con. SoluŃia prezentată în fig. 2.3 reprezintă 
un cuplaj cu arcuri bară montate pe mai multe rânduri. 

BUPT



19. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

•••• Cuplajul cu arcuri bară de tip Forst (fig. 2.3) 
Cuplajele cu arcuri bară montate în găuri evazate pot avea caracteristică 

neliniară, când arcul bară se deformează după o curbă, sau liniară, când evazarea 
găurii se face după generatoare unui con. 

 

•••• Cuplajul cu arcuri lamelare tip Elcard (fig. 2.4) 
SoluŃia prezentată în fig. 2.4 are elementul elastic dispus axial. Pachetele de 

arcuri lamelare 4 sunt montate în golurile dinŃilor de formă specială – executaŃi în 
semicuplajele 1 şi 5. ProtecŃia cuplajului este asigurată de carcasele 2 şi 3. 
Caracteristica elastică a cuplajului Elcard este progresivă şi în funcŃie de numărul 
pachetelor de arcuri. 

 

 
   
 

Fig. 2.3 Cuplajul cu arcuri bară de tip Forst Fig. 2.4 Cuplajul cu arcuri lamelare tip Elcard 

 

•••• Cuplajul cu arc şerpuit de tip Bibby (fig. 2.5) 
Se execută în două variante constructive (fig. 2.5 a şi b), la ambele variante 

arcul şerpuit 4 fiind dispus în golurile dintre dinŃii 3 ai semicuplajelor 1 şi 2. 
Carcasele 5 şi 6 au rolul de a proteja cuplajul. Şurubul 7, prevăzut la varianta b, 
limitează unghiul de rotire a celor două semicuplaje. Caracteristica acestor cuplaje 
poate fi liniară sau neliniară, funcŃie de forma dinŃilor. 

 

•••• Cuplajul cu arcuri elicoidale de tip Cardeflex (fig. 2.6) 
Cuplajul este format din semicuplajele 1 şi 2 (fig. 2.6), pe care sunt 

montate, prin intermediul ştifturilor speciale 5, segmenŃii 4, alternativ pe cele două 
semicuplaje. SegmenŃii 4 sunt prevăzuŃi cu proeminenŃele 3, pentru centrarea 
arcurilor elicoidale cilindrice de compresiune 6, montate cu precomprimare. 

 

♦♦♦♦ Cuplaje cu elemente intermediare nemetalice 
Elementul intermediar elastic se execută, în cele mai multe cazuri, din 

cauciuc, datorită avantajelor pe care acesta le prezintă, în comparaŃie cu elementele 
metalice: elasticitate mare, capacitate mare de amortizare, simplitate 
constructivă, cost redus. FaŃă de cuplajele elastice cu elemente intermediare 
metalice, au durabilitate şi capacitate de încărcare mai reduse, fapt pentru care se 
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20. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 
recomandă la transmiterea de momente de torsiune mici-medii. O clasificare a 
acestora este prezentată în fig. 2.7, [DRĂ/1 78], [DRĂ/3 82]. 

 

 
a.  

b. 

Fig. 2.5 Cuplajul cu arc şerpuit de tip Bibby 
 
 

 

Fig. 2.6 Cuplajul cu arcuri elicoidale de tip Cardeflex 
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21. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

Cu bucşă

profilată

Cu bucşă

de formă cilindrică

Cu bucşă

de formă butoi

Cu inele

trapezoidale

Cuplaj elastic

cu bolŃuri

Cu blocuri

Cu plăci

Cu role

Cuplaj elastic

cu gheare

Tip Periflex

Tip Vulkan

Cuplaj elastic

cu bandaj de cauciuc

Tip Hardy

Tip Ortlinghaus

Tip Stuflex

Cuplaj elastic

cu bolŃuri şi disc elastic

Cuplaj elastic

cu saboŃi de cauciuc

Cuplaje elastice cu elemente

intermediare nemetalice

 
Fig. 2.7 Clasificarea cuplajelor cu elemente intermediare nemetalice 

 

•••• Cuplaje elastice cu bolŃuri (fig.2.8,a şi fig. 2.8,b) 
Se execută într-o mare varietate de soluŃii constructive, care se deosebesc 

prin forma elementului elastic. 
Cuplajele elastice cu bolŃuri (fig. 2.8, a şi b) se compun din două 

semicuplaje, identice dacă bolŃurile sunt montate alternativ sau diferite dacă 
bolŃurile sunt montate doar pe un semicuplaj, legate elastic prin intermediul 
bolŃurilor, pe care sunt montate manşoane din cauciuc, de diferite forme. La toate 
variantele trebuie să se asigure posibilitatea de deformare a elementului elastic. 

Aceste cuplaje permit compensarea abaterilor radiale, în limitele 

6,0...3,0R =∆ mm, unghiulare o1≤α∆  şi axiale, în limitele menŃinerii contactului 

dintre elementul elastic şi alezajul în care acesta este montat. 
 

•••• Cuplaje elastice cu bandaj de cauciuc (fig. 2.9) 
Se execută într-o mare varietate de forme constructive, care se deosebesc 

prin forma elementului elastic, care impune şi forma semicuplajelor. 
Cuplajul elastic cu bandaj de cauciuc de tip Periflex (fig. 2.9) se compune 

din bandajul de cauciuc 3 cu inserŃii textile, montat pe semicuplajele 1 şi 2 prin 
intermediul discurilor 4, strânse cu şuruburile 5. Bandajul poate fi continuu sau 
format din mai multe segmente. 

Aceste cuplaje asigură o bună amortizare a şocurilor şi vibraŃiilor, având o 
mare capacitate de acumulare a energiei de şoc, datorită volumului mare a 
elementului elastic şi pot compensa abateri axiale, radiale şi unghiulare de valori 
însemnate. 
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22. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

 

a.    b. 

Fig. 2.8 Cuplaje elastice cu bolŃuri 
 

 

a.     b. 
Fig. 2.9 Cuplaje elastice cu bandaj de cauciuc 
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23. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

 
 
2.2. Calculul de rezistentă asupra cuplajelor elastice 
 
2.2.1. Calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu elemente 

intermediare metalice 
 
Calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu elemente intermediare 

metalice tip Elcard 
 
În funcŃionarea cuplajelor Elcard intervin două situaŃii caracteristice: 

funcŃionarea sub sarcină mai mică, care nu obligă elementul elastic să se înfăşoare 
pe curba de ghidare; funcŃionarea la o sarcină mai mare decât valoarea critică, care 
determină începerea înfăşurării propriu-zise a elementului elastic pe curba de 
ghidare a locaşurilor semicuplajelor. 

RelaŃiile de calcul au fost stabilite acceptând următoarele ipoteze: 
� elementele elastice se consideră omogene din punct de vedere 
structural şi dimensional, având comportare identică sub acŃiunea forŃelor 
exterioare; 
� pachetele de lamele se montează – în locaşuri – alunecător, fără 
jocuri; 
� deformaŃiile elementelor elastice metalice rămân în domeniul elastic. 
RelaŃiile pentru calculul şi proiectarea cuplajului Elcard face referiri la 

schema de calcul prezentată în fig. 2.10, [DRĂ/1 78],[DRĂ/3 82]. 
 
Caracteristică liniară 
 

tK M / const.= ϕ =        (2.1) 
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24. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

 
Fig. 2.10 Schema de calcul pentru cuplajul Elcard 
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ϕ = ⋅ ⋅ ± ⋅ 

 
     (2.3) 

Rigiditatea cuplajului 
 

2

0 l z
l

3 l

l

D zn EI3
K

8 n 1 h
l 1

n l

=
 − µ
− 

 

      (2.4) 

Pentru dimensionare 
 

tc l
znec

l 0 ai l

2M l n 1 h
W 1

n zD n 1

 − µ
= − σ  

     (2.5) 

 
 Caracteristică neliniară 
 

BUPT



25. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

.const/MK t ≠ϕ=  

2
'0 l z max 0

tcap max max tc

3 l

l

D zn EI D3
M y cy M

8 4n 1 h
c 1

n c

ϕ = ⋅ − − − ≥  − µ  
− 

 

 (2.6) 

( )
3

' t l

0 l 0 z l

2 3

t l
1 1

l 0 z l

M (x)(l x) n l4 2 h
x y(x) (l x)y (x) 1

D 3 n D zEI n l x

2M (x) n llx x h
1 C x

n D zEI 2 6 n l x

  − − µ
ϕ = + − + ± ⋅  −  

   − µ
δ = − ± ⋅ +   −  

 (2.7) 

 
 Pentru dimensionare: 
 

tc l
znec

l 0 ai l

2M c n l h
W 1

n zD n c

 − µ
= ± ⋅ ⋅ σ  

     (2.8) 

 
Pentru verificare 
� Se verifică elementul elastic 
 

tc l
i ai2

0 l l

M c n 1 h
12 1

D n zbh n c

 − µ
σ = − ≤ σ 

 
    (2.9) 

( )ai 020,5...0,7σ = σ (2.10) 

 
 În cazul cuplajelor cu caracteristică liniară în relaŃia (2.6) se 

înlocuieşte c cu l. 
� Se verifică dinŃii de ghidare 
 

( )

( )

tc

i ai

0
0 l

ai 02

M l c
12

D
D zb n h

z

0,5...0,7

−
σ = ≤ σ

π − 
 

σ = σ

     (2.11) 

 
 Se recomandă: 
 c = 1 … 2 mm 
 D0 = (2,4 … 3,0)d 
 z = 20 … 80  
 nl = (4 …5) d 
 2l = (0,3 … 0,5) L 
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26. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu arcuri bară, 
tip Forst 

 
Calculul de rezistenŃă al cuplajului se referă în principal la calculul 

elementului elastic. Schema de calcul este prezentată în fig. 2.11: 
 

 

  
 

Fig. 2. 11 Schema de calcul cuplajul Forst 
 

 Caracteristica liniară 
 

2

0 z
tcap max tc3

D zEI3
M M

8 l
= ⋅ ϕ ≥       (2.12) 
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27. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

3

t

2

0 z

M l3

8 D zEI
ϕ = ⋅       (2.13) 

 
Rigiditatea 

 
2

0
l z 3

D3
k zEI

8 l
=       (2.14) 

 Caracteristică neliniară 
 

3

t
tc 2

0 0 z

M (x)(l x)4 2
M y(x) (l x)y '(x)

D 3 zD EI

 −
= + − + ⋅ 

 
  (2.15) 

3 3

t
1 l2

0 z

2M (x) lx x
C x

zD EI 2 6

 
δ = − + 

 
    (2.16) 

 
 unde y '(x) (x)= α   

 
 Pentru dimensionare 
 

tc
3

1

0 ai

M c64
d

D z
= ⋅

π σ
      (2.17) 

 
 Se verifică rezistenŃa elementului elastic: 
 

tc
i ai3

0 1

M c64

D zd
σ = ⋅ ≥ σ

π
      (2.18) 

 

( )ai 020,5...0,7σ = σ       (2.19) 

 
 În cazul cuplajelor cu caracteristică liniară în relaŃiile (2.17) şi (2.18) 

se înlocuieşte c cu l. 
 Se recomandă: 
 
 c = 1 ... 3 mm 
 ϕmax = 2 ... 4 grad. 
 
Calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu arc şerpuit, tip Bibby 
Cuplajul cu arc şerpuit este format din două semicuplaje cu dinCi în formă 

specială, între care este introdus un arc din bandă de oŃel având formă şerpuită. 
Partea activă a cuplajului este protejată cu carcasă. În carcasă se introduce unsoare 
pentru a evita zgomotul în timpul funcŃionării şi pentru a reduce uzura. Cuplajul 
permite deplasări axiale ale arborilor de 4 ... 20 mm, deplasări radiale de 
0,5 ... 3 mm şi deplasări unghiulare ale arborilor până la 1o15’, iar amortizarea 
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28. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 
relativă este ψ = 0,5 … 0,6. Se menŃionează că, o dată cu creşterea deplasărilor 
radiale sau unghiulare ale arborilor, unghiul de răsucire elastică relativă maximă 
scade; de aceea se recomandă o aliniere cât mai atentă a arborilor. 

Calculul de rezistenŃă al cuplajului se referă în principal la calculul 
elementului elastic. Schema de calcul este prezentată în fig. 2.12. 

 
Caracteristică liniară 
 

( )
0 z max

tcap tc2

zD EI3
M K M

4 a 24t 16a 3 t

ϕ
= ≥

− + π
   (2.20) 

 
 

Fig. 2.12 Schema de calcul cuplaj Bibby pentru caracteristica liniară 
 

Fiind impusă caracteristica elastică ( )tMϕ = ϕ , se determină 

 

tM
k =

ϕ
,       (2.21) 

 
dimensionându-se cuplajul. 
Se rezolvă ecuaŃia: 
 

( )
2

3 2 z 0EI zKD
16a a 24t 3 t 3 0

k
− − π + = ,    (2.22) 

cu a < l. 
Se calculează unghiul minim: 
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29. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

( )max
min

z

F a c
arctg 24t 16a 3 t 4 a c ,

24EI a

 α = − + π + +  
  (2.23) 

tc
max

0

2M
F

D z
=        (2.24) 

Caracteristică neliniară 
Varianta m = s 

( )
( )

2 2
min z 0

tc max

0 min

s a 3EI zKD
M 2 .

D a 24t 16a 3 t

 −
= ϕ − ⋅ 

ρ − + π  
  (2.25) 

Fig. 2.13 Schema de calcul cuplaj Bibby pentru caracteristica neliniară 

Fiind impusă caracteristica elastică ( )tMϕ = ϕ , se rezolvă sistemul: 
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30. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

 

( ) ( )2mintc min
max 2

z 0 0

2

z 0 z 0 z 0
min

tc tc tc

s aM a
24t 16a 3 t 2 ;

3EI zKD D

EI zKD EI zKD EI zKmD1 1
a l t l t

2 8 2 M 4 8 2 M 2 M

 −
ϕ = − + π +

ρ


    π π
= + − + + −    ρ ρ ρ   

         (2.26) 
 
din care se obŃin valorile amin şi ρ ; se reŃin valorile amin < m. 
Se stabileşte jocul minim: 
 

( ) ( )max min min
min min

z

F a s a
e s a 8l 4s 4a t

8EI 2

 −
= − − − + π − 

 
. (2.27) 

  
Varianta s <m < marc 
 

( ) ( )
( )

2 2
2

min
z 0

tc max 2

0 min min

2 m a m s 3EI zKD
M .

D a 24t 16a 3 t

  − − −  = ϕ − ⋅
 ρ − + π
 

 

         (2.28) 
 

Fiind impusă caracteristica cuplajului ( )tMϕ = ϕ , se rezolvă sistemul 

( ) ( )
( ) ( )

( )

( )
( )

max min min min

max min min

3 2z 0 z 0
min min min

tc tc

2

z 0
0

tc

z

F a 8l 8a t s Fs 8l 8s t a
m

F a 8l 8a t Fs 8l 8s t

6EI zKD 12mEI zKD
16a 24l 3 t a a

M M

3EI zKD
D 3s m s 0;

M

8EI m s
.

Fs 8l 8s t

 − + π − − + π
= − + π − − + π

   − + π + + + ρ ρ  

+ ρ − − =   ρ

 −
ρ = − + π

(2.29) 

  
Se reŃin valorile amin < s, determinând – se valorile pentru m şi ρ. 
Se determină jocul 
 

( ) ( )max min min
min min

z

F a 2m s a
e s a 8l 4s 4a t

8EI 2

 − −
= − − − + π − ρ 

 (2.30) 
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31. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

 
Pentru toate variantele se verifică: 
Elementul elastic 
• la încovoiere 
 

( )
max

ie ai
2

F ah
4 ,

t h 2h
bt t h ln

t h t

σ = ≤ σ
+ − − − 

   (2.31) 

 
unde: b este lăŃimea arcului  
 

02
ai

1,1..1,5

σ
σ =        (2.32) 

 
- la încovoiere, sub acŃiunea efortului unitar de montaj 
 

0
ie ai

0

h 2Z t t F Q
F l a Q l ,

2 2 bh
bhZ t h Kbsin

z

−   −   σ = − + + + + ≤ σ    π      − − 
 

         (2.33) 
unde: 
 

0

t Kbsin
hzZ

2
t h Kbsin

zln

t h Kbsin
z

π
−

= −
π

+ −

π
− −

   (2.34) 

( )

( )
3 11 12 11

2

11 12 12

2b sin e cos
z zF ;

2

π π
µ −µ − µ

=
µ µ −µ

    (2.35) 

( )

( )
3 12 22 12

2

11 12 12

2b sin e cos
z zQ ;

2

π π
µ −µ − µ

=
µ µ −µ

   (2.36) 

( )
3

2 2

11

z

l l t
8 l 16tl t ;

EI 3 32

 
µ = − π + + π 

 
   (2.37) 

( )2 3

12 11

z

3a 2l t l t 2a
;

12EI

 + π + + µ = µ −     (2.38) 
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32. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

( ) ( ) ( )
3

2 2

22

z z

l a t
8 l a 16t l a t ;

EI 32EI

−  µ = + π − + − + π   (2.39) 

02
ai .

2

σ
σ =        (2.40) 

 
dintele de ghidare 
 

max 3 3
id ai

z

KF b h
,

2I
σ = ≤ σ      (2.41) 

02
ai .

1,1...1,5

σ
σ =        (2.42) 

 
Varianta m = s se recomandă în cazul în care cuplajul este destinat 

transmiterii momentelor de torsiune, variabile periodic. 
Varianta s < m < marc se utilizează în cazul transmisiilor care funcŃionează 

cu sarcină mică la pornire şi oprire. 
Se recomandă: 
z = 50 ... 100 dinŃi; 

( )
0,2

tcM
z 40...80

0,736 95500

 
=  ⋅ 

 

0D
t

z

π
=  

b = (0,9 … 1,0)t 
h = (0,2 … 0,25)b 
l ≈ 2,5t 
D0 ≈ (0,7 …0.8) D 
D0 ≈ 0,9 D 
K = 0,75 … 0,85 
 
Calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu arcuri elicoidale, de tip 

Cardeflex 
 
Cuplajul Cardeflex constă din două semicuplaje, în care sunt fixate alternativ 

bolŃurile pe care se montează segmenŃii de susŃinere a arcurilor cilindrice elicoidale 
de compresiune montata cu pretensionare cu ajutorul brăŃării elastice. Aceste 
cuplaje permit deplasări axiale de până 5% din diametrul exterior D al cuplajului, 
deplasări unghiulare până la 2o, abateri radiale de până la 1% din diametrul 
exterior, unghiul de rotile relativă a semicuplajelor ϕ ≤  5°. 

Figura 2.14, a, prezintă forŃele care încarcă un segment al semicuplajului de 
pe arborele condus la transmiterea momentului. 

 

( )
2 1t a a 2 a 1M zR F cos F cos= α − α ,    (2.43) 
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33. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

Ra – raza centrelor bolŃurilor. 
 

( )tcap a 0 0 tc

1
M k zD cos M

2
= δ + ∆ + α ≥    (2.44) 

t

2

a 0

2M

zk D cos
ϕ =

α
 până la 0

1

0

2

D

δ
ϕ = φ =     (2.45) 

 

 
Fig. 2.14,a Schema de calcul cuplajul Cardeflex 
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34. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

 
 

Fig. 2.14,b Schema de calcul cuplajul Cardeflex 

 
 

1tn t a 0 0M M zk D cos= = δ α      (2.46) 

2

1 a 0

z
k k D cos

2
= α       (2.47) 

 
 Pentru Mt > Mt1 

t
12

a 0

4M

zk R cos
ϕ = −ϕ

α
 până la 2

0

2

D

∆
ϕ = φ =    (2.48) 

( )t 2 a 0 0 tc

1
M k zD cos M

2
= δ + ∆ α ≥     (2.49) 

2 0
2 a 0

1
k zk D 1 cos

4

δ 
= + α ∆ 

     (2.50) 

 acceptând 0 1
δ
<

∆
 

 
 Se dimensionează arcurile elicoidale astfel încât: 

tc
arc1

0

2M
F ,

D zcos
=

α
,      (2.51) 

 
 sau rigiditatea unui arc 
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35. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

( )
tc

a

0 0

2M
k

zD cos
=

δ + ∆ α
 sau tc

a

0 0

2M
k

zD cos
=

δ α
  (2.52) 

 
 Pentru alegerea precomprimării arcului 

0 tn

0 tc

2 M

M

δ
=

δ + ∆
 sau 1

2 0

k 2

k

∆
=
δ + ∆

    (2.53) 

 
 Se verifică bolŃurile: 
- la încovoiere 

t lim
2 ai3

0 1

M
l

zD d 32

π
≤ σ       (2.54) 

cu: ( ) ( )t lim 0 a 0

1
M 1,01...1,1 zD k cos

2
= δ + ∆ α  şi ( )ai 020,5...0,7σ = σ  

 
- la forfecare 

t lim
af2

0 1

M

zD d 8

π
≤ τ        (2.55) 

( )af 020,2...0,3τ = σ  

 
Se recomandă: 
ϕmax = ± 5°, execuŃie obişnuită; 
ϕmax = ± 10°, execuŃie specială; 
Da – diametrul exterior al arcului; 
H1 – înălŃimea arcului la montaj (precomprimare). 
 
2.2.2 Calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu elemente 

intermediare nemetalice 
 
Materialul utilizat pentru executarea elementelor elastice nemetalice, este în 

marea majoritate a cazurilor, cauciucul. Mai rar se utilizează pielea, Ńesăturile 
cauciucate sau masele plastice. Cuplajele elastice cu elemente din cauciuc au o 
foarte largă utilizare în cele mai diferite construcŃii. Acest fapt se datorează 
construcŃiei lor relativ simple, costului redus al execuŃiei, sensibilităŃii mai reduse la 
deplasarea arborilor cuplaŃi. Cauciucul are proprietatea de a acumula prin deformare 
o cantitate mare de energie. Astfel se pot ajunge la valori ale energiei acumulate de 
aproximativ 45 000 Nm/kg, în timp ce elemente elastice din oŃel au valori până la 
30 Nm/kg. 

De asemenea are o mare capacitate de amortizare. Totuşi, domeniul de 
utilizare este limitat de rezistenŃa mecanică redusă a elementelor din cauciuc, care 
ar conduce la cuplaje de mari dimensiuni în cazul transmiterii de momente de 
torsiune mari, [DRĂ/1 78],[ DRĂ/3 82]. De asemenea, acestea au o duritate mai 
mică şi cu timpul îşi micşorează elasticitatea (prin îmbătrânire). 

În marea majoritate a cazurilor, elementele elastice sunt solicitate la 
compresiune. Există construcŃii la care acestea sunt solicitate la încovoiere sau la 
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36. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 
întindere. În urma perfecŃionării metodelor de lipire a cauciucului de metal s-au 
realizat cuplaje la care elementul elastic este solicitat la răsucire şi forfecare. 

Cuplajele cu elemente din cauciuc, asigură şi izolarea electrică a arborilor 
cuplaŃi, fapt important la agregatele cu motoare electrice sau cu generatoare. 

 
Cuplaje elastice cu bolŃuri 
 
La cuplajele elastice cu bolŃuri fig. 2.8, semicuplajele sunt legate prin bolŃuri 

şi bucşele elastice montate pe acestea. BolŃurile sunt conice pe porŃiunea de 
montare în semicuplaje. Ele se fixează în acestea cu piuliŃă. Bucşele elastice sunt 
reŃinute pe bolŃ cu ajutorul unor şaibe şi inele elastice. Aceste cuplaje permit 
compensări reduse ale deplasărilor arborilor de la coaxialitate: 0,3 ... 0,6 mm 
pentru deplasări radiale, sub 1° pentru deplasări unghiulare. Deplasările axiale sunt 
mici, sub sarcină sunt compensate prin compensare axială a bucşei de cauciuc. 

Se face o verificare la solicitarea de strivire dintre bolŃ şi bucşa elastică 
precum şi la încovoierea bolŃului. ForŃa tangenŃială care încarcă un bolŃ este: 

tc
tc

1

2M
F ,

zD
=        (2.56) 

tcap 1 3 6 as tc

1
M D zd l M

2
= σ ≥      (2.57) 

 
unde z este numărul bolŃurilor. Presiunea de contact este 

tc tc
a.

b b b b 1

F 2M
p p

d l zd l D
= = ≤      (2.58) 

 
se verifică strivirea dintre bolŃ şi manşon 

tc
s as

3 6 1

2M

zd l D
σ = ≤ σ       (2.59) 

( ) 2

as 5...7 N /mmσ =  

 
 Presiunea admisibilă de contact, pa = 1 ... 3 N/mm2. 
 Efortul unitar de încovoiere se determină acoperitor, considerând că 

forŃa acŃionează concentrat la capătul bolŃului: 

tc b
i ai3

b

32F l
.

d
σ = ≤ σ

π
      (2.60) 

 
se verifică încovoierea bolŃurilor 

3

tc 5
a ai3

1

10M l

D zd
σ = ≤ σ       (2.61) 

( )ai 020,25...0,4σ = σ  
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37. Analiza cuplajelor elastice pentru calculul de rezistenŃă 

2.3. Stabilirea unor concluzii privind analiza cuplajelor 
elastice pentru calculul de rezistenŃă 

 
În urma studiului şi analizei calculului de rezistenŃă pentru cuplajele elastice, 

s-au stabilit concluziile prezentate în continuare: 
• cuplajele elastice sunt caracterizate prin rigiditate şi capacitate de 

amortizare; 
• caracteristica elastică şi capacitatea de disipare a acestor cuplaje sunt 

determinate de proprietăŃile materialelor elementelor intermediare elastice, care pot 
fi metalice şi nemetalice; 

• prin aplicarea momentului suplimentar – de şoc – se produce o rotire 
relativă suplimentară de unghi ϕ, dintre semicuplaje, datorită elementului elastic; 

• calculul de rezistenŃă al cuplajului se referă în principal la calculul 
elementului elastic; 

• elementele elastice nemetalice sunt mult mai durabile - comparativ cu 
elementele elastice metalice – permiŃând executarea de cuplaje cu dimensiuni mici 
de gabarit şi cu capacitate mare de încărcare; 

• deformaŃiile elementelor elastice metalice rămân în domeniul elastic; 
• dimensionarea şi verificarea cuplajelor se face în funcŃie de tipul de 

solicitare şi de tensiunile admisibile ale materialelor din care sunt proiectate 
elementele elastice. 

BUPT



 
 
 

3. ANALIZA CUPLAJELOR DE SIGURANłĂ 
PENTRU CALCULUL DE REZISTENłĂ 

 
 

3.1. ConsideraŃii generale privind cuplajele de 
siguranŃă. Caracterizare. Clasificare 

 
Cuplajele de siguranŃă îndeplinesc - pe lângă funcŃia de transmitere a 

momentului de torsiune şi a mişcării de rotaŃie între două elemente consecutive ale 
unui lanŃ cinematic - şi funcŃia de limitare a momentului transmis, în cazul apariŃiei 
unor suprasarcini în funcŃionare. Se evită astfel suprasolicitarea elementelor lanŃului 
cinematic şi deteriorarea acestora [CHI 99]. 

Suprasarcinile - care apar în transmisie datorită unor cauze cum ar fi 
pornirea sau oprirea maşinii, trecerea prin zona de rezonanŃă, încărcări prea mari 
ale mecanismului executor - pot fi dinamice (de şoc), cu acŃiune de foarte scurtă 
durată sau cvasi-statice, cu acŃiune îndelungată [DRĂ/1 78]. 

Indiferent de tipul suprasarcinilor, acestea pot duce la deteriorarea maşinii şi 
la scoaterea acesteia din funcŃiune. Luarea în considerare a suprasarcinilor, în 
totalitate, în calculul transmisiei ar duce la o supradimensionare excesivă a acesteia, 
situaŃie care nu poate fi acceptată. Dacă în lanŃul cinematic al transmisiei mecanice 
se montează un cuplaj de siguranŃă, atunci se pot utiliza la maximum proprietăŃile 
mecanice ale materialelor folosite la executarea elementelor componente ale 
transmisiei. 

Cuplajele de siguranŃă trebuie să fie caracterizate de [DRĂ/1 78]: 
� fiabilitate şi funcŃionare sigură; 
� precizie de limitare, la o anumită valoare impusă, a momentului de 

torsiune transmis; 
� posibilitatea reglării momentului de torsiune transmis; 
� capacitate de restabilire automată a fluxului cinematic, după 

încetarea acŃiunii suprasarcinii. 
Utilizarea cuplajelor de siguranŃă se recomandă în următoarele situaŃii 

[DRĂ/1 78], [POL 79], [TEP 68], [TER 71]: 
� în transmisiile maşinilor la care sarcina acŃionează cu şoc sau unde 

există mase inerŃiale mari, ca urmare a imposibilităŃii determinării precise a 
suprasarcinilor; 

� în transmisiile maşinilor care prelucrează medii neomogene 
(excavatoare de pământ, maşini agricole etc.); 

� în transmisiile maşinilor automate, ca urmare a lipsei unui control 
permanent al funcŃionării acestora; 

� în lanŃurile cinematice cu mai multe ramuri (maşini-unelte etc.), ca 
urmare a imposibilităŃii de protejare a transmisiei de către motorul electric; 

� în toate transmisiile unde costul supradimensionării, pentru a rezista 
suprasarcinilor, este mai mare decât costul unui cuplaj de siguranŃă fiabil. 
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39. Analiza cuplajelor de siguranŃă pentru calculul de rezistenŃă 

Cuplajele de siguranŃă se execută într-o mare diversitate de soluŃii 
constructive, pentru a satisface cerinŃele impuse de o bună funcŃionare a 
transmisiilor mecanice din care fac parte. Clasificarea cuplajelor de siguranŃă, 
urmărind principalele criterii constructive şi funcŃionale ale acestora, este prezentată 
în fig. 3.1 [CHI 99]. 

Fig. 3.1. Clasificarea cuplajelor de siguranŃă 
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40. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

3.2. Cuplaje de siguranŃă cu întreruperea transmiterii 
momentului de torsiune 

 
Din această categorie fac parte cuplajele de siguranŃă cu ştifturi de rupere, 

cele mai răspândite fiind cuplajele de siguranŃă cu ştifturi de forfecare [DRĂ/1 78], 
[DRĂ/3 82] (fig. 3.2). 

 

 
Fig. 3.2 Cuplaj de siguranŃă cu ştifturi de rupere 

 
Aceste cuplaje de siguranŃă se recomandă în transmisiile în care 

suprasarcinile apar rar, întâmplător, dar cu valori mari. Dezavantajul acestora 
constă în faptul că pentru repunerea în funcŃiune a transmisiei mecanice este 
necesar să se înlocuiască ştiftul rupt. 

Cuplajele de siguranŃă cu ştifturi de forfecare transmit un moment de 
torsiune capabil dat de relaŃia: 

2
tcap 0 1 r t limM zD d M

8

π
= γσ =      (4.1) 

 
Se dimensionează  ştifturile la forfecare 
 

2 t lim
1

0 r

M8
zd

D
= ⋅
π γσ

      (4. 2) 

 Recomandări, rezistenŃe admisibile 
 

( )t lim tcM 1,15...1,2 M≤      (4.3) 
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γ – din tabele 
Se recomandă: 
 

( )

( )

0

0

0 1

D 2,5...3,5 d

L 2...3 d

D 1,5d 40mm

d 2d

=

=

= +

=

 

 

3.3. Cuplaje de siguranŃă fără întreruperea transmiterii 
momentului de torsiune 

Cuplajele de siguranŃă cu transmiterea continuă a momentului de torsiune 
funcŃionează pe principiul frecării şi au o largă utilizare, datorită multiplelor avantaje 
pe care le prezintă: transmit momente de torsiune mari; au gabarit redus şi 
durabilitate ridicată; pot funcŃiona cu ungere sau uscat şi este posibilă schimbarea 
garniturilor de fricŃiune în cazul uzării acestora. 

Cele mai utilizate cuplaje, din această categorie, sunt cuplajele de siguranŃă 
cu discuri de fricŃiune, fiind executate într-o largă gamă de variante constructive. Se 
recomandă la turaŃii şi momente de torsiune mari, în cazul acŃionării unor 
suprasarcini de scurtă durată şi frecvenŃă ridicată sau în cazul suprasarcinilor 
dinamice. 

Cuplajul de siguranŃă prezentat în fig. 3.3 este cu discuri de fricŃiune şi arc 
central, de tip Stromag [DRĂ/1 78]. Apăsarea se realizează cu arcul central 1, iar 
reglarea forŃei de apăsare se realizează cu ajutorul piuliŃei elastice 2, asigurată 
împotriva autodesfacerii cu şurubul 3. 

Fig. 3.3 Cuplaj de siguranŃă cu discuri de fricŃiune 
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42. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

 
Momentul de torsiune capabil pe care îl poate transmite cuplajul este dat de 

relaŃia: 

( )3 3
tcap 0 e i a t limM i D D p M

12

π
= µ − ≈     (4.4) 

 
Se determină: 

3 t lim
m

0 a

2M
iD

p
=
πφµ

;      (4.5) 

 

e i
m

D D
D

2

+
= .      (4.6) 

 
Se determină forŃa la care cuplajul începe să patineze: 

t lim
1arc

m 0

2M
F

D i
=

µ
,       (4.7) 

 
cu care se dimensionează arcul central sau arcurile periferice ale cuplajului. 
Se verifică presiunea pe discuri: 

( )
1arc

a2 2
e i

4F
p p

D D
= ≤
π −

.      (4.8) 

 
Se verifică regimul termic, conform indicaŃiilor înlocuind Mtc  cu Mtlim  şi 

completând timpul admisibil tap cu timpul real de patinare trp. 
Recomandări, rezistenŃe admisibile 

( )t lim tcM 1,15...1, 2 M=      (4.9) 

 

0µ  si ap  se aleg conform datelor tabelare. 

1 2z z z i 1;= + = +  1 2z z 1= + . 

 
Se recomandă 

( )eD 3...5 d;=  ( )i eD 0,5...0,6 D= ; 

 

( )mD 2,5...4 d;=  
m

b
0,15...0,35

D
φ = = . 

 
Numărul maxim de suprafeŃe de frecare: 
 

maxi 6,≤  funcŃionare uscată; 
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43. Analiza cuplajelor de siguranŃă pentru calculul de rezistenŃă 

maxi 16,≤ funcŃionare cu ungere. 

3.4. Stabilirea unor concluzii privind analiza cuplajelor 
de siguranŃă pentru calculul de rezistenŃă 

În urma studiului şi analizei calculului de rezistenŃă pentru cuplajele de 
siguranŃă, s-au stabilit concluziile prezentate în continuare: 

• performanŃele funcŃionale ale cuplajelor de siguranŃă se referă atât la 
funcŃionarea complet cuplat, cât şi la procesul de decuplare; 

• pe baza acestor criterii se poate alege soluŃia optimă pentru o transmisie 
dată; 

• ştifturile executate din oŃel cu conŃinut mediu de carbon, pot fi lise sau 
crestate; 

• în funcŃie de mărimea sarcinii necesar a fi transmisă, se pot folosi 
construcŃii cu unul sau mai multe ştifturi;  

• pentru calculul cuplajului se pune condiŃia ca la depăşirea momentului 
limită ştifturile să se rupă; 

• relaŃiile de calcul Ńin seama de forma constructivă şi de condiŃiile de 
funcŃionare ale cuplajului; 

• coeficientul de rupere prin forfecare împreună cu tensiunea de rupere la 
tracŃiune determină tensiunea de rupere prin forfecare γσ=τ. 
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4. CALCULUL LA OBOSEALĂ A CUPLAJELOR 
 
 

4.1. RezistenŃa la oboseală 
 

RezistenŃa la oboseală constituie factorul decisiv pentru funcŃionarea în 
siguranŃă a organelor de maşini. RezistenŃa la oboseală Ńine seama de variaŃia 
tuturor tensiunilor mecanice provocate de solicitările de contact şi de eforturile 
secŃionale sau de acŃiunea simultană a acestora. Modul de variaŃie al tensiunilor în 
timp este caracterizat de ciclurile de solicitare, care pot fi: 

• cicluri aleatoare; 
• cicluri periodice. 

În cazul cuplajelor, condiŃiile reale ale solicitărilor mecanice sunt 
determinate de regimurile de lucru şi funcŃionare ale transmisiei mecanice. Ca 
desfăşurare în timp, solicitările exterioare nu sunt constante, ci au un caracter 
variabil. 

În realitate, solicitările întâlnite în practica exploatării maşinilor şi utilajelor 
au un caracter nedefinit după gradul de variaŃie în timp al solicitării. Astfel, dacă 
variabilitatea solicitării în jurul unei valori este neglijabilă, în comparaŃie cu această 
valoare, atunci se consideră constantă pentru calculul de rezistenŃă. 

Solicitările pot avea variaŃii semnificative în timp, cu regularităŃi care pot fi 
diverse cantitativ printr-o funcŃie matematică explicită, periodică sau neperiodică, 
astfel încât, în orice moment să poată fi specificată intensitatea acesteia. 

Clasa solicitărilor periodice cuprinde solicitările armonice şi cele cu variaŃie 
complexă, iar clasa solicitărilor neperiodice cuprinde solicitări ”aproape periodice” şi 
cele tranzitorii. 

În cazul solicitărilor armonice, dacă prin ( )tσ  se notează funcŃia care 

descrie variaŃia în timp a tensiunii într-un punct solicitat al unui organ de maşină, 
variaŃia solicitării la timpul t va fi descrisă de funcŃia 

 

( ) ( )0 1t sin 2 ftσ = σ π +ϕ      (4.1) 

 

0σ  - este amplitudinea constantă a solicitării, 

f – frecvenŃa solicitării în Hz pe unitate de timp, 

1ϕ  - unghiul de fază iniŃială, în raport cu originea timpului, exprimat în 

radiani. 
Din punct de vedere al rezistenŃei la solicitări repetate, unghiul de fază din 

relaŃia (4.1) este neesenŃial. Solicitarea sinusoidală este ilustrată în reprezentarea 
temporală (variaŃia în timp) şi spectrală (variaŃia în frecvenŃă) în fig. 4.1 , respectiv 
fig. 4. 2. 

VariaŃia sinusoidală a solicitării ( )tσ , dată în relaŃia (1), este definită în 

intervalul simetric faŃă de zero ( )0 0;−σ +σ ; în acest caz, variaŃia este alternant-

simetrică. 
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Dacă domeniul de variaŃie al intensităŃii ( )tσ  este centrat în jurul unei 

valori mσ , atunci intensitatea solicitării ( )tσ  este descrisă la timpul t de funcŃia 

 

( ) ( )m v 1t 2 ftσ = σ +σ π +ϕ ,     (4.2) 

 
relaŃie care defineşte solicitarea sinusoidală asimetrică. 
În fig.4.1 se ilustrează reprezentarea temporală a solicitării sinusoidale 

asimetrice. Se vede că intensitatea solicitării sinusoidale asimetrice variază într-un 

ciclu între o tensiune maximă maxσ  şi una minimă minσ , având: 

 

 
 

 
Fig. 4.1 Solicitare sinusoidală în funcŃie de timp 

max min
v

2

σ −σ
σ = ; max min

m
2

σ +σ
σ = .    (4.3) 

 
Domeniul de variaŃie al intensităŃii solicitării sinusoidale asimetrice este 

determinat de doi parametri, care se pot alege dintre cei patru implicaŃi în relaŃiile 
(4.3). În studiul rezistenŃei materialelor la solicitări sinusoidale este uzuală 
caracterizarea asimetriei ciclului de solicitare prin coeficientul de asimetrie ciclului de 
solicitare prin coeficientul de asimetrie al ciclului r, definit prin raportul 

 

min

max

R
σ

=
σ

.       (4.4) 

 
În cazul cuplajelor, prin încărcarea cu un anumit moment de torsiune, prin 

intermediul unei instalaŃii specializate se pot obŃine diverse cicluri de solicitare fig. 
4.2: a – alternant, b – pulsator şi c – oscilant [BUZ/1 63], [BUZ/3 79], [DRĂ/1 78], 
[FAZ/2 05], [HAR 86], [CON 89]. 
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cuplajelor 

 

 
 

Fig. 4.2 Solicitare sinusoidală în funcŃie de frecvenŃă 
 

În cazul solicitării cu variaŃie periodică complexă, intensitatea momentană a 
solicitărilor cu variaŃie periodică este descrisă de o funcŃie de timp: 

 

( ) ( )t t Tσ = σ ±       (4.5) 

unde t este perioada unui ciclu după care intensitatea solicitării se 
reproduce. Numărul de cicluri în unitate de timp, f 1/ T= , defineşte frecvenŃa 
fundamentală. 

Solicitările cu variaŃie complexă periodică pot fi dezvoltate în serie Fourier, 

care – cazul cel mai general – conŃine o componentă statică mσ  şi un număr infinit 

de componente sinusoidale, denumite armonice, ale căror frecvenŃe se află într-un 
raport exprimat printr-un număr raŃional [BUZ/1 63]. 

În cazul solicitărilor tranzitorii neperiodice sunt cuprinse toate solicitările 
neperiodice, cu excepŃia celor cu variaŃie aproape periodică, care având un caracter 
determinist pot fi descrise cantitativ printr-o funcŃie definită pe domeniul de variaŃie 
al timpului 
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47. Calculul la oboseală a cuplajelor 

( )tσ = σ .       (4.6) 

Solicitările tranzitorii nu admit reprezentarea specială discretă, dar în 
majoritatea cazurilor admit o reprezentare spectrală, rezultată din integrala Fourier 

a funcŃiei ( )tσ : 

 

( ) ( )
2
i
tF f t e dt

∞ π
−

−∞

= σ∫ .      (4.7) 

 

Integrala Fourier – sau spectrul Fourier - ( )F f  este în general un număr 

complex care poate fi exprimat prin modulul real ( )F f  şi unghiul de fază ( )1 fϕ : 

 

( ) ( ) ( )1i f
F f F f e .

− ϕ=       (4.8) 

 
Solicitările aleatoare manifestă o variaŃie neregulată în timp, care nu poate 

fi descrisă printr-o funcŃie univocă în timp. Descrierea cantitativă a proceselor 
aleatoare asociate solicitărilor aleatoare se bazează pe metoda teoriei 
probabilităŃilor. În mod conceptual solicitarea aleatoare este determinată de: 

ansamblul realizărilor posibile ( ){ }tσ ; prin aplicarea directă a descrierii pe 

ansamblul realizărilor, ceea ce implică cunoaşterea unui număr suficient de 
înregistrări pentru a putea conferi consideraŃia statistică necesară mediilor [BUZ/3 
79], [FAZ/2 05]. 

Caracteristicile tendinŃei centrale de grupare ale unei solicitări aleatoare 

( ){ }tσ  se estimează prin: 

• valoarea medie a intensităŃii solicitării, exprimată în 
tensiuni; 

• valoarea medie pătratică. 
În cazul solicitărilor repetate, rezistenŃa materialelor este puternic 

influenŃată de nivelul valorilor extreme (maxime şi minime) ale tensiunilor, precum 
şi de numărul schimbărilor de sens (alternanŃei) a tensiunii. În cazul solicitărilor 
deterministe, atât valorile extreme, cât şi alternanŃa tensiunii sunt univoc 
determinate [BUZ/1 63]. 

În cazul solicitărilor aleatoare, specificarea acestor aspecte ridică însă atât 
probleme de interpretare, cât şi de rezolvare analitică efectivă. Pentru exemplificare 

se consideră, în figura 4.3, înregistrarea unei realizări particulare ( )tσ  a solicitării 

aleatoare ( ){ }tσ , cu media intensităŃii instantanee nulă. 

În această înregistrare se pot pune în evidenŃă maximele pozitive M1σ , 

M2σ , M4σ ,… sau negative M3σ , …, minimele pozitive m1σ , m4σ , şi cele negative 

m2σ , m3σ … 

Un nivel oarecare de solicitare poate fi intersectat cu o pantă pozitivă ca în 
punctele a1, a3, a5, sau cu o pantă negativă ca în punctele a2, a4, a6,... Analog, 
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cuplajelor 

nivelul 0σ =  (sau mediu) poate fi intersectat cu o pantă pozitivă (punctele O2, 
O4,...), respectiv cu o pantă negativă (punctele O1, O3, O5,...). 

 
 

 
 

Fig. 4.3 Solicitare aleatoare 
 

Unanim este acceptat faptul că, determinante pentru rezistenŃa la solicitări 

variabile sunt maximele pozitive ( M1σ , M2σ , M4σ ,.) şi minimele negative ( m2σ , 

m3σ …) [CON/2 89]. 

În această accepŃiune sunt neglijate maximele negative ( M3σ ) şi minimele 

pozitive ( m1σ , m4σ ,...). Dacă realizarea studiată are o valoare medie mσ , atunci 

considerentele de mai sus se aplică faŃă de acest nivel în loc de nivelul 0σ = .  
O propunere modernă [CON/2 89], potrivit căreia determinante pentru 

rezistenŃa la solicitări repetate sunt variaŃiile interextreme.  

Astfel, se definesc ca variaŃii extreme “căderile”, prin valorile M2σ  - m2σ , 

M4σ  - m4σ  şi, respectiv “ridicările” prin valorile M2σ  - m1σ , M4σ  - m3σ  etc.  

Pentru evaluarea acestor caracteristici statice, la calculul solicitărilor 
repetate aleator s-au dezvoltat metode probabilistice speciale. 

În concluzie, pentru evaluarea rezistenŃei la solicitări variabile, este suficient 
în general, cunoaşterea valorilor extreme ale intensităŃii solicitării şi modul de 
variaŃie. În practică, când se dispune de date experimentale sintetizate sub formă 
de analize spectrale, se impune reconstituirea variaŃiilor extreme ale solicitării. 
Analiza spectrală a solicitărilor periodice este însă esenŃială în evaluarea solicitărilor 
în regim rezonant. 

În funcŃie de tipul solicitării principale, oboseala cuplajelor poate fi : 
� oboseală prin eforturi secŃionale, simple sau 
compuse; 
� oboseală prin solicitări de contact; 
� oboseală combinată, prin eforturi secŃionale şi de 
contact. 
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4.2 Oboseală prin eforturi secŃionale 
 
4.2.1 ConsideraŃii generale 
 
Oboseala este cauzată de variaŃia în timp a tensiunilor produse de eforturile 

secŃionale: 
• forŃa axială; 
• momentul încovoietor; 
• momentul de torsiune. 

Tensiunile provenite din eforturile secŃionale sunt prezentate în tabelul 4.1. 
Valorile efective pentru unele din aceste tensiuni precum alte caracteristici mecanice 
sunt date tabelar în literatura de specialitate, [BUZ/2 77], [BUZ/3 79], [RUS 86]. 

Pentru situaŃii necuprinse în tabele se pot folosi relaŃiile empirice din tabelul 
4.2. 

 
Tabelul 4.1 

 
Limita de 
rupere 

Limita de 
curgere 

Limite la oboseală 
Ciclul alternant 

simetric 
Ciclul 

pulsator 
Încovoiere σri σci σ-1 σ0 

TracŃiune σr σc - σ0t 

Compresiune σrc σcc - σ0c 

TracŃiune 
compresiune 

- - σ-1t - 

Răsucire τr τc τ-1 τ0 

Forfecare τrf - - - 
 

RelaŃii empirice de calcul ale limitelor de rezistenŃă 
Tabelul 4.2 

Materialul 
OŃel carbon şi oŃel aliat OŃel pentru 

arcuri 
OŃel 

turnat σr <500 500<σr<700 σr>700 

Încovoiere 

σri ----- ----- ----- 
σci 1,2 σci 1,1 σc ----- ----- 
σ-1 0,6 σr 0,5 σr 0,4 σr  0,4 σr 
σ0 1,5 σ-1 1,6 σ-1 ----- ----- 

TracŃiune 
Compresiune 

σr Valorile se dau în tabele 
σc (0,52-0,55)σr (0,65-0,75)σr (0,7-0,8)σr ----- ----- 
σ-1t 0,8 σ-1 ----- 0,8 σ-1 
σ0t 1,5 σ-1t 1,5 σ-1t  -----  

Răsucire 

τr 0,85 σr (0,6 – 0,85)σr ----- 
τc 0,63 σc 0,6 σc (0,65 – 0,8)σr ----- 
τ-1 0,6 σ-1 (0,3 - 045) τr 0,55 σ-1 

τ0 (1,8 - 2) τ-1 
(1,35 – 
1,75)τ-1 

----- 

Forfecare τrf (0,7 – 0,8)σr ----- ----- 
ObservaŃie: pentru arcuri τ0 = (1,2 – 1,6) τ-1; τ-1 limita la oboseală a epruvetei 

calculate conform tabelului 2 
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cuplajelor 

4.2.2 Concentratori de tensiune 
 

Forma şi dimensiunile concentratorilor de geometrici se prezintă tabelar iar 
valorile efective ale coeficienŃilor de concentrare, pentru fiecare tip de concentrator 
se dau în figuri prezentate sub formă de diagrame. 

Valorile coeficienŃilor dimensionali sunt date în figuri, iar indicaŃiile de 
utilizare ale figurilor se prezintă tabelar. 

Valorile coeficienŃilor care Ńin seama de rugozitate, tratamentul aplicat 
suprafeŃei şi a mediului de lucru se dau în figuri şi tabelar, iar indicaŃiile de utilizare 
a figurilor se dau tabelar. 

Coeficientul de concentrare global Kρd, definit în tabelul 4.3 în funcŃie de 
coeficienŃii de mai sus afectează numai componenta alternant – simetrică a ciclului. 

 
 

Clasificare şi definirea analitică a concentratorilor de tensiuni 
Tabelul 4.3 

Concentratori DefiniŃie prin relaŃie 

Geometrici 1 1kK / 1ρ − −= ρ ρ >  

Dimensionali 1d 1/ 1ρ − −ε = ρ ρ <  

De stare a 
suprafeŃei 

1 2 3γ = γ ⋅ γ ⋅ γ  

Rugozitate 1 1Rz 1/ 1− −γ = ρ ρ <  

Tratament aplicat suprafeŃei 2 1T 1/− −γ = ρ ρ  

Mediul de lucru 3 1C 1/ 1− −γ = ρ ρ <  

Global dK k /ρ ρ ρ= ε ⋅ γ  

 
 

4.3 SoluŃii constructive de reducere a 
concentratorilor 

 
În literatura de specialitate se prezintă soluŃii constructive de dimensionarea 

eforturilor de concentrare a tensiunilor. De asemenea se dau unele indicaŃii privind 
alegerea valorilor coeficientului de concentrare Kρ în cazul unei secŃiuni cu 
concentratori suprapuşi. 

Se prezintă astfel: 
• posibilitatea reducerii concentratorilor de tensiune de tip degajare prin 

dispunerea pe direcŃia tensiunii principale a altor concentratori, 
• formele ideale ale racordărilor de tip elicoidal prin tip de solicitare: 

- I întinderea sau comprimarea plăcilor; 
- II încovoierea şi întinderea plăcilor; 
- III încovoierea şi răsucirea arborilor. 

• reducerea concentratorului din zona de variaŃie a secŃiunilor, se indică 
soluŃii constructive cu diferenŃe de diametre cât mai mici; 

• se exemplifică câteva posibilităŃi de reducere a concentratorilor de tensiuni 
în cazul îmbinărilor dintre arbori şi butuci prin evitarea contactului între muchia 
butucului şi suprafaŃa arborelui sau prin reducerea rigidităŃii laterale a butucului în 
zona de capăt, etc. 
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4.4. Expresiile analitice ale coeficientului de siguranŃă 
 
4.4.1. Oboseala prin solicitări simple 
 
Calculul de rezistenŃă la oboseală prin solicitări simple constă în 

determinarea coeficientului de siguranŃă cq, şi compararea lui cu o valoare 
admisibilă ca 

 

l l
a

efect m a

max max
c c

max
ρ = = ≥

ρ +ρ
.     (4.9) 

 
Expresia coeficientului de siguranŃă cq depinde de criteriul de funcŃionare a 

ciclului efectiv cu cel limită, de schematizare şi de tipul materialului folosit (tenace 
sau fragil), [RUS 86]. 

Criteriile de comparaŃie utilizate în construcŃia de maşini sunt: R = const., 

mρ = const. şi min const.ρ = , după cum se prezintă în figura 4.4, [BAB 99],[BUZ/3 

79], [RUS 86]. 
 

 
Fig. 4.4 Criterii de comparaŃie 

 
Criteriul R = const. se foloseşte atunci când în timpul funcŃionării 

caracteristica ciclurilor rămâne constantă; ciclul limită se va alege în acest caz aşa 
încât să aibă acelaşi coeficient de asimetrie ca şi ciclul dat. În acest caz, expresia 
sintetică a coeficientului de siguranŃă este dată de relaŃia: 

 

alml

m a

cρ
ρρ

= =
ρ ρ

.      (4.10) 
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52. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Criteriul mρ  = const. se aplică organelor de maşini la care tensiunea 

rămâne constantă în timp. Expresia sintetică a coeficientului de siguranŃă este dată 
de relaŃia: 

 

m al

m a

cρ
ρ +ρ

=
ρ +ρ

.       (4.11) 

Criteriul min const.ρ =  se utilizează atunci când în timpul funcŃionării 

tensiunea minimă din piesă rămâne constantă. Expresia sintetică a coeficientului de 
siguranŃă este dată de relaŃia: 

 

ml al

m a

cρ
ρ +ρ

=
ρ +ρ

        (4.12) 

 
Schematizările utilizate sunt: 

- printr-o linie dreaptă (Soderberg pentru materiale tenace şi 
Goodman pentru materiale fragile), când se cunoaşte numai tensiunea 
limită la oboseală ρ-1; 

- printr-o linie frântă (Serensen-Kinosoşvili), când se cunosc 
tensiunile limită pentru materialul ρ-1 şi ρ0. 

În afară de literatura domeniului de rezistenŃă la oboseală, printr-una sau 

două drepte ( AB , BC  din tabelul 4), trebuie impusă şi condiŃia de evitare a 

deformaŃiilor plastice în cazul opririi sub sarcină ( DE  din tabelul 4.4). 

Expresiile analitice ale coeficientului de siguranŃă pentru diferite cicluri de 
comparaŃie şi schematizări sunt date tabelar. 

 
4.4.2. Oboseala la solicitări compuse 
Cele mai utilizate expresii ale coeficientului de siguranŃă la solicitări 

compuse sunt: 
 

a
2 2

c c
c c

c c

σ τ

σ τ

= ≥
+

      (4.13) 

 
pentru metale tenace; 
 

2 2

1 1

1 1

c c c
1 2 1

c c c

− −

σ − σ − τ

      σ σ
− + − + =      τ τ      

   (4.14) 

 

pentru metale fragile, cu condiŃia de rezistenŃă ac c≥  [BUZ/3 79], [RUS 

86]. 
Aceste relaŃii sunt valabile când cele două tensiuni ,σ τ  variază sinfazic. 
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CoeficienŃii de siguranŃă c ,cσ τ  se calculează cu expresiile analitice 

prezentate la solicitările simple. 
 
4.4.3. CoeficienŃii admisibili de siguranŃă 
 
Secretul unei proiectări optime constă în alegerea corectă a valorii 

coeficientului admisibil de siguranŃă, ca. Valoarea acestuia se poate determina cu 
relaŃia: 

i 7

a o i

i 1

c c c
=

=

= ∏        (4.15) 

unde: 
 co – coeficientul de siguranŃă de bază, [BUZ/3 79], [RUS 86]. 

caracteristic pentru construcŃia de maşini de uz general, în cazul durabilităŃii 
nelimitate, pentru materiale cu dispersie redusă a caracteristicilor mecanice, 
utilizate în condiŃii de mediu controlate şi supuse unor solicitări bine determinate, 
prin schimbări precise şi calcule amănunŃite de rezistenŃă: co = 1,5... 1,8. 

 Ci – factori de multiplicare care Ńin seama de particularităŃile 
neincluse în co, valorile cărora sunt date în tabelul 4.4, [BUZ/3 79], [RUS 86]. 
 

Tabelul 4.4 
Nr. 
crt. CondiŃii particulare Sim- 

bol 

Valoarea 
factorului de 
multiplicare 

1. Când se impun condiŃii severe de gabarit şi greutate 
(construcŃii aerospaŃiale), solicitările şi tensiunile se 

cunosc cu mare precizie, calculele teoretice fiind 
dublate de determinări experimentale, la materiale 

de înaltă calitate şi în condiŃiile unui proces 
tehnologic controlat total. 

c1 0,8... 0,83 

2. Aceleaşi condiŃii de la punctul 1, dar la durabilitate 
limitată c2 0,67 

3. Materiale comune, solicitări şi tensiuni determinate 
aproximativ 

c3 1,3... 1,4 

4. La procese tehnologice care nu pot fi precis 
controlate (sudare, turnare) 

c4 1,5... 1,7 

5. Dacă determinarea poate acuza accidente de muncă, 
pierderi de vieŃi omeneşti sau pierderi economice 

mari 
c5 1,2... 1,5 

6. Dacă la funcŃionare apar suprasarcini frecvent c6 1,2... 1,3 
7. La încărcări cu şoc: 

a. Şocuri mici, tipic la pornire ( turbine, maşini de 
rectificat, ventilatoare pompe centrifugale , motoare 

electrice la pornire în gol) 
C7 

1,0... 1,1 

b. Şocuri medii (motoare cu ardere internă, maşini 
cu mişcare rectilinie alternativă, etc.) 1,2... 1,5 

c. Şocuri mari (prese, ghilotine, maşini agricole, etc.) 1,5... 2 
d. Şocuri foarte mari (ciorne, concasoare mari cu 

bile, laminoare, perforatoare, etc.) 
2... 3 

4.4.4 Metodica de calcul la oboseală prin eforturi secŃionale 
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cuplajelor 

 
Calculul la oboseală se realizează prin metoda coeficientului de siguranŃă, 

care constă în determinarea valorii efective a coeficientului de siguranŃă global c în 
fiecare secŃiune cu concentratori ai piesei şi în comportarea acesteia cu valorile 
admisibile ca, recomandate în literatura de specialitate [BUZ/3 79], [RUS 86].şi în 
tabelul 4.4. 

Piesa rezistă la oboseală dacă ac c≥ . În caz contrar trebuie luate măsuri de 

îmbunătăŃire a comportării la oboseală prin reducerea concentratorului de tensiuni 
apelând fie la modificarea geometriei acestuia, fie la tratamente termo-mecanice 
adecvate; prin mărirea dimensiunilor secŃiunii transversale sau în final, prin 
schimbarea materialului. 

 
 
4.5. Oboseala prin solicitări de contact 
 
4.5.1. Metodica de calcul al contactului hertzian 
 
Sub acŃiunea sarcinilor nominale contactul iniŃial punctual sau liniar trece în 

contact pe o arie eliptică sau circulară, respectiv într-o fâşie de lăŃime constantă 
[PON 63]. 

Elementele caracteristice ale contactului elastic sunt: 
• Dimensiunile ariei de contact (a, b); 
• Presiunea hertziană maximă (po = σo); 
• Aproprierea între corpurile în contact (δ). 
Pentru calculul lor se parcurge următoarele etape: 
1. se analizează forma corpurilor în contact, poziŃia lor reciprocă; se 

determină planele principale de curbură în punctul de contact şi unghiul ω, dintre 
acestea. 

2. se stabilesc razele principale de curbură ale corpurilor, ρij, în punctul 
iniŃial de contact şi se calculează curburile principale, Kij (K11, K12 pentru primul corp 
şi K21, K22 pentru cel de al doilea corp). 

 

ij

ij

1
K =

ρ
       (4.16) 

 

11

11

1
K =

ρ
, 12

12

1
K =

ρ
, 21

21

1
K =

ρ
, 22

22

1
K =

ρ
   (4.17) 

 
unde: 
i reprezintă corpul aflat în contact, iar j se referă la planul principal de 

curbură. 
Curburile calculate cu relaŃia (16) se consideră pozitive sau negative după 

cum centrul de curbură se află în interiorul, respectiv în exteriorul corpului 
considerat. 

3.Se calculează raportul 
A

B
 (sau mărimea Ω ) cu relaŃiile: 
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( ) ( ) ( ) ( )2 2

11 12 21 22 11 12 21 22

B A 1
K K K K 2 K K K K cos2

B A K

−
Ω = = − + − + − ⋅ − ω

+
         (4.18) 

unde: 
 

( ) ( ) ( ) ( )( )( )2 2

11 12 21 22 11 12 21 22

1
A,B K K K K K 2 K K K K cos2

4
= − + − + − ⋅ − ωm

         (4.19) 
 
K – suma curburilor principale: 
 

ij 11 12 21 22K K K K K K= = + + +∑ .    (4.20) 

 

4.În funcŃie de raportul 
A

B
 sau mărimea Ω , se stabilesc valorile 

coeficienŃilor an , bn , pn  şi nδ , valori date tabelar [POP 85], folosind interpolarea 

pentru cazurile unde valoarea nu se regăsesc tabelar. 

Coeficientul pn  se poate calcula şi cu relaŃia: 

 

p

a b

1
n

n n
=

⋅
.       (4.21) 

 
Tot în acest tabel se dă şi valoarea excentricităŃii elipsei de contact (e). 
5.Calculul valoric al elementelor contactului elastic iniŃial punctual se face 

folosind următoarele expresii analitice: 
• semiaxele elipsei de contact: 

 

3
a,b

2 Q
a,b n

3 K
= η ,      (4.22) 

 
• presiune herŃiană maximă 

 
2

3
o o p

1 3 K
p n Q

2

 
= σ =  π η 

,     (4.23) 

 
• aproprierea dintre corpurile în contact: 

 

( )23
1 9
n K Q
2 4

δ = η ,      (4.24) 

 
unde notaŃiile introduse au următoarele semnificaŃii: 
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 Q – sarcina nominală; 
 η – constanta elastică a corpurilor în contact 
 

2 2

1 2

1 2

1 1

E E

−ν −ν
η = + ,      (4.25) 

 
în care υ1 şi υ2 sunt coeficienŃii lui Poisson, iar E1 şi E2 sunt modulele de 

elasticitate ale materialelor. 

6.Dacă 
A

0 1
B

 Ω = = 
 

 – aria de contact este circulară, iar coeficienŃii an , 

bn , pn  şi nδ  sunt egali cu unitatea. Elementele caracteristice contactului sunt 

obŃinute prin particularizarea relaŃiilor (4.22), (4.23) şi (4.24): 
• raza ariei ce contact: 

 

3
2 Q

a b
3 K

= = η ,      (4.26) 

 
• presiunea hertziană maximă: 

 
2

3
o o

1 3 K
p Q

2

 
= σ = ⋅ π η 

,     (4.27) 

 
• aproprierea între corpurile în contact: 

 

2 23
1 9

KQ
2 4

δ = η .      (4.28) 

 

7.Dacă 1Ω =  şi 
A

0
B
= , atunci aria de contact este o fâşie limitată de două 

drepte paralele – pentru corpurile care se află în contact iniŃial liniar. Elementele 
acestui tip de contact se calculează cu relaŃiile: 

 
• semilăŃimea fâşiei de contact: 

 

4 q
b

K

η
= ⋅

π
,       (4.29) 

 
• presiunea hertziană maximă: 
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o o

1 K
p q= σ = ⋅ ⋅

π η
,      (4.30) 

 
apropierea dintre corpurile în contact: 
 

2 2

1 1 2 2

1 2

1 2R 1 2R2q
ln 0.407 ln 0, 407

E b E b

− ν − ν   δ = + + +   π    
, (4.31) 

 
unde: R1 şi R2 sunt razele de curbură ale celor două corpuri în contact, iar 

1 2

1 1
K

R R
= ± . 

Rezultatele prezentate mai sus, privind dimensiunile ariei de contact, 
presiunea hertziană şi aproprierea dintre corpurile în contact sunt sintetizate şi 
prezentate tabelar [PON 63]. 

 
4.5.2 Tensiuni de contact 
 
4.5.2.1 Tensiuni subsuperficiale la contactul punctului 

În cazul unui contact eliptic general, 
a

0 1
b

< ≤ , componentele tensorului 

într-un punct curent aflat în interiorul semispaŃiului elastic sunt date de următoarele 
relaŃii [POP 85], [GAF/1 83]. 

 

( ) ( )

2

x 1 1 1
t x

2o
2

tx z z
Q 2 1 2 M 1 2 N

1 t t
t

 
 σ

= − ⋅ + −ν − ν − − ν 
σ  +

 β 

, 

( ) ( )
2

y 1 1 1
y t y2

o

ty z z
Q 2 1 M 2 M 1 2 N

1 t t t

σ  = − ⋅ − −ν − ν − − ν σ + 
, 

2

z 1

o

z
Q

t

σ  = − ⋅ σ  
,      (4.32) 

( )xy 1 1

2
2o

2

tx ty
Q 1 2 N

1 1 t
t

τ
= − ⋅ + − ν

σ ++
β

, 

yz 1 1

2

o

y z
Q

1 t

τ
= − ⋅

σ +
, 
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xz 1 1

2o
2

z x
Q

1
t

τ
= − ⋅

σ +
β

 

 
unde: 
 

( )

1

2

1
2

2
2 2 21 1 1

2 2 2

2

z
Q

tx ty z1
t t 1 t t

1 1 t t

=
  
       β + + ⋅ + + +       β +        β  

, (4.33) 

( ) ( )
x

2

t F ,K E ,K
M

1
1

ϕ − ϕ  =
−

β

,     (4.34) 

( ) ( )

( )

2 2

y 1

2
2 2 2

2

E ,K
t F ,K

t
M

1
1 1

t 1 t

ϕ 
− ϕ β = −
−   

β β + +  β  

, (4.35) 

( )
( )

1

2

2

z

2

1 t 1
M tE ,K

1
t

 
 +

= ⋅ − ϕ 
β +

 β 

,    (4.36) 

1

2

2

1
x 1 x 1 y 2

2

z1 t
N 1 x Q y Q

1 t 1
t

 
  
 + β 
 = − ⋅ − −  −β +  β  

 

,  (4.37) 

1

2

2
1

y 1 x 1 y2 2

1
t

z
N x Q y Q 1

1 t t 1

 
  +  β β = ⋅ + + − + −β   
  
 

,  (4.38) 
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( )1 x 1 y 2
N x Q y Q

1

β
= −

−β
,     (4.39) 

( ) ( )

1

2

1 2

x 1 1
22 2

2 2 21

2

1
x 1

Q arctg

1z 1
1 t t 1 t

t

 
  −  β β  = ⋅ 

   −β 
+ + + +   β    

, (4.40) 

( ) ( )

1

2

1 2

y 1 1
22 2

2 2 21

2

1
y 1

Q arctg

1z 1
1 t t 1 t

t

 
  −  β β  = ⋅ 

   −β 
+ + + +   β    

, (4.41) 

( ) ( )
1

2 2 2

0

F ,K 1 K sin d

ϕ
−

ϕ = − ϕ ϕ∫ ,    (4.42) 

( ) ( )
1

2 2 2

0

E ,K 1 K sin d

ϕ

ϕ = − ϕ ϕ∫ ,    (4.43) 

( )
1

2 2K 1= −β ,       (4.44) 

( )
1

2 2arcsin 1 t
−

ϕ = + .      (4.45) 

 

În aceste relaŃii 1

x
x

a
=
β

; 1

y
y

b
= ; 1

z
z

b
=  şi 2

2
t

b

λ
= , iar t este cea mai 

mare rădăcină a ecuaŃiei: 
6 2 2 2

1At Bt Ct z 0+ + − = ,     (4.46) 

 
în care: 
 

2 2A 1 K= − = β Ń 

( )2 2 2 2 2

1 1 1B 1 x y z= −β −β + + , 

( ) ( )2 2 2 2 2

1 1 1 1C 1 y z x z= − + −β + . 

 
În cazul contactului circular (a=b) tensiunile sunt date de relaŃiile [5]:  
 

BUPT



60. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

( ) ( )
32

x

2 2
o

1 2 a z z a z 2 z
1 1 arctg 1

3 y a a

 σ − ν λ ν 
= − ⋅ − + + ν − −ν −  σ λ λ λ λ   

 

         (4.47) 

( ) ( )
( )

32 2 3
y

2 2 2 2 2
o

1 2 a z z a z 2z a z
1 1 arctg 1

3 y a a a z

 σ − ν λ 
= ⋅ − + + ν + −ν − +  σ λ λ λ λ λ + λ   

,

         (4.48) 

( )
2 2

z

2 2 2
o

a z

x a z

σ −
=

σ + λ
,       (4.49) 

2 2
yz

2 2 2 2

o

yz a

a z a

τ λ
= − ⋅

σ λ + + λ
,      (4.50) 

xy

o o

xz
0

τ τ
= =

σ σ
,        (4.51) 

 
unde λ este cea mai mare rădăcină a ecuaŃiei: 
 

2 2

2 2

y z
1.

a
+ =

+λ λ
       (4.52) 

 
Pe axa oz, ca axă de simetrie tensiunile pentru x = y = 0 şi λ = z2 sunt date 

de relaŃiile: 
 

( ) ( )yx

2

o o

1 2 1 z a
1 arctg

2 a zz
1

a

 
 σ + νσ   = = − ⋅ − + ν   σ σ   +  

  

,  (4.53) 

z

2

o

1

z
1

a

σ
= −

σ  +  
 

,       (4.54) 

xy xz zy 0τ = τ = τ = .       (4.55) 

 
4.5.2.2 Tensiuni superficiale la contactul punctului 
 
Pentru punctele aflate pe suprafaŃa de contact sunt valabile relaŃiile 

prezentate în subcapitolul precedent, care se simplifică considerând z = 0, [POP 85], 
[DIA 87]: 
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( ) ( )x 1 1 1 1

o

x x K y y K
2 1 2 1 arcth arctg

K 1 K

 σ β β β
= − νγ − − γ −βγ − − σ +βγ β+ γ 

, 

 

( )y 1 1 1

o

x x K y K
2 1 2 1 arcth arctg

K 1

σ    β βγ
= − νγ − − γ − + +  σ β +βγ β+ γ  

, 

( )
1

2 2 2z 2
1 1

o

1 x y
σ
= −γ = −β −

σ
,      (4.56) 

( )
2

xy 1 1 1 1

3

o 1 1

x y x K y K1 1
1 2 arcrh arctg

K x 1 y

τ  β β
= − − ν − σ +βγ β+ γ 

, 

xy xz

o o

0
τ τ

= =
σ σ

, 

 

unde 1

x
x

b
= , 1

y
y

b
= , ( )

1
2 2K 1 e= −β =  şi 

b

a
β = . 

Componentele tensorului tensiune în cadrul elipsei de contact se obŃin din 
relaŃiile (56) pentru cazul particular x = y = 0 şi γ = 1. 
 

x

o

2

1

σ γ +β
= −

σ +β
, 

y

o

1 2

1

σ + γβ
= −

σ +β
,       (4.57) 

z

o

1
σ
= −

σ
, 

xy yz xz

o o o

0
τ τ τ

= = =
σ σ σ

. 

 
Tensiunile situate pe conturul elipsei de contact se calculează cu relaŃiile 

(4.56), în care 
2 2 2

1 11 x y 0γ = −β − = , 

rezultând: 
 

( )x 1 1
1 12

o

x y K
1 2 1 arcthx K y arctg

K K K

 σ ββ β
= − − ν − β − σ β 

, 

( )y 1 1
1 12

o

x y K
1 2 arcthx K y arctg 1

K K K

σ  ββ β
= − − ν β + − σ β 

, 
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( )xy 1
1 1 12

o

y K
1 2 y arcthx K x arctg

K

τ  β
= − − ν β − σ β 

,   (4.58) 

yz xz

o o

1
τ τ

= = −
σ σ

, 

 
unde: 

1

x
x

b
= , 1

y
y

b
= , ( )

1
2 2K 1 e= −β =  şi 

b

a
β = . 

 
În cazul unui contact circular (a = b, β = 1), tensiunile pe suprafaŃă au 

expresiile: 
 

( )
3 1

2 2 22 2
x

2 2

o

a y y
1 2 1 1 2 1

y a a

 
   σ  = − − ν − − − ν −    σ      

, 

3 1
2 2 22 2

y

2 2 2

o

1 2 a y y
1 1 1

3 y a a

 σ    − ν  = − − + −    σ      

,    (4.59) 

1
2 2

z

2

o

y
1
a

 σ
= − − σ  

, 

xy yz xz

o o o

0
τ τ τ

= = =
σ σ σ

. 

 
În centrul contactului tensiunile sunt date de relaŃiile: 
 

x y

z o

2 1
,

2

1.

ν +
σ = σ =

σ = σ = −
       (4.60) 

 
La intersecŃia axei oy cu contactul cercului y = a, se obŃine: 
 

x

o

1 2

3

σ − ν
=

σ
, 

y

o

1 2

3

σ − ν
=

σ
, z

o

0
σ
=

σ
.      (4.61) 

 
4.5.2.3. Tensiuni la contactul liniar 
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Expresiile adimensionale ale tensiunilor situate sub suprafaŃa de contact au 
forma [GAF/1 83], [DIA 87]: 

x
1

o

2
y 1

1 2 2

o 1

3

z 1

2 2

o 1

yz 1 1

2 2

o 1

1 t
2 z 1

t

z1 t
z 2 2

t t t

z 1 t

t z t

y z 1 t

t z t

 σ +
= − ν −  σ  

 σ  +
= − ⋅ − −  σ +  

σ − +
=

σ +

τ + +
= −

σ +

,    (4.62) 

xy xz

o o

0
τ τ

= =
σ σ

. 

 
În aceste relaŃii s-a notat: 

1

y
y

b
= , 1

z
z

b
= , 

2
t
b

λ
= , λ este rădăcina cea mai mare a ecuaŃiei: 

 
2 2

1 1z y
1

t 1 t
= −

+
        (4.63) 

 
Cele mai mari valori ale tensiunilor normale principale situate pe suprafaŃa 

de contact sunt pe axa oy, iar expresiile se obŃin din relaŃiile (4.63), făcând z = 0 şi 
λ = z2, expresiile acestor tensiuni având forma: 

 

( )2x
1 1

o

2
y 1

1
2

o 1

z

2
o 1

xy yz xz

o o o

2 1 z z ,

1 2z
2z ,

1 z

1
,

1 z

0.

σ
= − ν + −

σ

σ +
= − −

σ +

σ
= −

σ +

τ τ τ
= = =

σ σ σ

     (4.64) 

 
Tensiunile situate pe suprafaŃa de contact au expresiile: 
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2x
1

o

y 2z
1

o o

yz xz

o o

2 1 y ,

1 y ,

0.

σ
= − ν −

σ

σ σ
= − −

σ σ

τ τ
= =

σ σ

      (4.65) 

 
Pe axa centrală oy, în centrul suprafeŃei de contact, y = 0, tensiunile devin: 

 

x

o

2 ,
σ
= − ν

σ
 

y z

o o

1.
σ σ
= = −

σ σ
     (4.66) 

 
 
4.6. Oboseala de contact; relaŃia durabilităŃii 

 
Oboseala de contact este determinarea care apare sub formă de spalling sau 

pitting, după un număr de cicluri de solicitare, la elemente solicitate la contact cu 
rostogolire sau la contact pulsant. 

Se consideră, că decisive pentru apariŃia fenomenului sunt diverse 
componente ale stării de tensiuni, cele mai uzuale fiind prezentate în tabelul 4.5, 
[BAB 99], [DIA 87], [FAZ/2 05], [RUS 86]. 

 
 

Tabelul 4.5 
Nr. 
crt. 

Denumire Sim- 
bol 

Formulă de calcul ObservaŃii 

0 1 2 3 4 
1. Tensiunea 

tangenŃială 
ortogonală 

maximă 

τ0 

Contactul punctual: 

( )
10

o 1 1

2t 1

2t 2t 1

−τ
=

σ +
, 

în care t1 este cea mai mare rădăcină a ecuaŃiei 

( )( )2

1 1

b
t 1 2t 1

a
= − − , 

a,b fiind semiaxele elipsei de contact, 
subcapitolul 3.1; 

- se poate adopta şi din grafic, funcŃie de oσ  şi 

raportul b/a; 

- la contact liniar: 0

o

0,25
τ
= −

σ
. 

La contact 
cu 

rostogolire 
pură, 

specific 
rulmenŃilor 
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2. Tensiune 
tangenŃială 
principală 
maximă 45Dτ  

-se adoptă din grafic funcŃie de oσ  şi raportul 

b/a; 

La contact 
cu 

rostogolire 
şi tracŃiune 
specifice 

variatoarel
or EHD 

3. Tensiune 
echivalentă 

la 
rostogolire 
în lungul 
axei y 

eσ  

( ) ( ) ( )

( ) }

22 28

e x y y z c x

1/ 2
2 2 2 2

xy yz zx

1

2

6 6

 σ = σ −σ + σ −σ + σ −σ − 

− λ τ + τ + τ 

, 

unde 0N

1N−

τ
λ =

τ
, 0Nτ - tensiunea limită la oboseala 

de forfecare, respective de răsucire la ciclului 

pulsatoriu; 1N−τ  - idem pentru ciclul alternant 

simetric 

Ia în 
considerare 

toate 
component

ele 
tensorului 
tensiune , 
calculate 

cu relaŃiile 
din 

subcap.2.2 

4. Tensiunea 
tangenŃială 

critică 

cτ  

c o c nKτ = τ + σ , 

cK  - coeficient dependent de nr. De cicluri de 

solicitare , cK = 0.21 pentru 106 cicluri şi 

cK = 0,39 pentru 2.105 cicluri; 

nσ - cea mai mare dintre tensiunile normale din 

punctual unde acŃionează oτ  

 

 
 

4.7 Stabilirea unor concluzii privind calculul la oboseală 
 
În urma studiului şi analizei calculului la oboseală, s-au stabilit concluziile 

prezentate în continuare: 
• oboseala prin eforturi secŃionale este cauzată de variaŃia în timp 

a tensiunilor produse de forŃa axială, moment încovoietor, moment de 
torsiune; 

• concentratorii de tensiune se calculează şi se determină funcŃie 
de geometria, dimensiunile, de starea suprafe\ei (rugozitate, tratamentul 
aplicat suprafeŃei, mediul de lucru) a elementelor componente ale 
organelor de maşini; 

• soluŃiile constructive a organelor de maşini diminuează efectul 
concentratorilor de tensiuni; 

• posibilitatea reducerii concentratorilor de tensiuni de tip 
degajate se realizează prin dispunerea pe direcŃia tensiunii principale a 
altor concentratori cu efect de concentrare mai slab; 

• formele ideale ale racordărilor sunt cele de tip eliptic pentru 
fiecare tip de solicitare: întinderea sau compresiunea plăcilor, încovoierea 
plăcilor şi întinderea arborilor, încovoierea şi răsucirea arborilor; 
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• pentru reducerea concentratorilor din zona de variaŃie a 
secŃiunilor se indică soluŃiile cu diferenŃe de diametre cât mai mici şi cu 
forme conice de trecere între secŃiuni; 

• posibilitatea de reducere a concentratorilor de tensiuni în cazul 
îmbinărilor dintre arbori şi butuci prin evitarea contactului între muchia 
butucului şi suprafaŃa arborelui; 

• calculul de rezistenŃă la oboseală prin solicitări simple constă în 
determinarea coeficientului de siguranŃă şi compararea lui cu o valoare 
admisibilă; 

• o proiectare optimă constă în alegerea corectă a valorii 
coeficientului admisibil de siguranŃă; 

• calculul la oboseală se realizează prin metoda coeficientului de 
siguranŃă, care constă în determinarea valorii efective a coeficientului de 
siguranŃă global în fiecare secŃiune cu concentratori ai piesei şi în 
compararea acestora cu valorile admisibile recomandate; 

• sub acŃiunea sarcinilor normale contactul punctual liniar trece pe 
un contact pe o arie eliptică sau circulară, respectiv printr-o fâşie de 
lăŃime constantă; 

• oboseala de contact este determinarea care apare sub formă de 
spalling sau pitting, după numărul de cicluri de solicitare. 
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5. CONTRIBUłII TEORETICE PRIVIND 
MODELAREA DINAMICĂ 

A FUNCłIONĂRII CUPLAJELOR DE SIGURANłĂ 
 
 
Acest capitol are ca obiectiv prioritar modelarea dinamică a unui cuplaj de 

siguranŃă, considerat inclus în transmisia unei maşini. În conformitate cu definiŃia 
maşinii [DUD/2 87], pentru studiul dinamic se consideră o maşină a cărei schemă 
(fig. 5.1,a) cuprinde: un motor, o transmisie care include cuplajul analizat şi un 
efector (consumator de putere), adică maşina de lucru. 

 

I

Motor de antrenare
Masina de lucru

Transmisie II

III  
a 

1 2

J redI ,M1,ω1

3

J ω
3redIII , ,M3

 
b 

Fig. 5.1. Schema de calcul echivalentă a maşinii 

 
ObservaŃii: 
Maşina este sistemul tehnic în care, prin mişcarea mecanică, se transformă 

(şi/sau se transmit) materiale, energie şi informaŃie. 
În maşină, în accepŃiunea clasică, în general se deosebesc următoarele trei 

procese: 
1.procesul transformării unei forme de energie în energie mecanică; 
2.procesul transmiterii energiei mecanice şi al transformării în general a 

mişcării mecanice, deci şi a forŃelor; 
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3.procesul tehnologic mecanic, care constituie destinaŃia maşinii în care 
energia mecanică se consumă, transformându-se în altă formă de energie. 

Corespunzător celor trei procese definitorii, în maşină se disting în general 
nu totdeauna clar şi distinct, următoarele trei subsisteme (părŃi) componente: 

1.motorul, subsistemul în care o energie oarecare se transformă în energie 
mecanică (motor electric, motor termic, etc.); 

2.mecanismul, sau transmisia, subsistemul în care se transmite şi prin care 
se transformă mişcarea mecanică şi 

3.efectorul, subsistemul în care se realizează procesul tehnologic. 
Pentru modelarea dinamică a cuplajului, în fig. 5.1,b s-a propus o schemă 

echivalentă de calcul, în care părŃile componente ale maşinii, notate în fig. 5.1,a cu I 
şi III, sunt reduse la arborii semicuplajelor 1 şi 3. 

Pe baza schemei echivalente de calcul (v. fig. 5.1, b), se propune următorul 
algoritm de analiză dinamică: 

� formularea problemei de modelare dinamică; 
� modelarea cinematică şi statică a cuplajului; 
� modelarea corelaŃiilor induse de caracteristicile mecanice ale motoarelor şi 

efectoarelor; 
� modelarea mişcării semicuplajelor cu ajutorul ecuaŃiilor Lagrange de speŃa 

a II-a. 
 
 

5.1. Cuplaj de siguranŃă cu întreruperea transmisiei 
momentului de torsiune 

 
Aceste cuplaje se utilizează când suprasarcinile din transmisie au valori 

mari, dar acŃionează rar, întâmplător. 
ConstrucŃia cuplajului de siguranŃă studiat este cea a unui cuplaj de 

siguranŃă cu ştifturi de rupere prin forfecare, acestea fiind cele mai utilizate dintre 
cuplajele cu întreruperea transmisiei momentului de torsiune. 

Cuplajele de siguranŃă cu ştifturi de forfecare sunt simple constructiv şi au 
un gabarit redus, fiind frecvent folosite în transmisiile mecanice, cu toate că pentru 
repunerea lor în funcŃiune este necesară înlocuirea ştiftului rupt. 

SoluŃia constructivă propusă realizează legătura între capetele a doi arbori. 
Ştifturile sunt lise şi executate din oŃel cu conŃinut mediu de carbon, fiind montate 
longitudinal (axial), în bucşe călite la 50...60 HRC, pentru a se evita solicitarea la 
încovoiere (fig. 5.2). 

Având în vedere folosirea ştifturilor lise şi deoarece prin poziŃia relativă a 
bucşelor se stabileşte locul de forfecare al ştiftului, acestea se montează cu 
strângere, fără joc între ele. 

În funcŃie de mărimea sarcinii necesar a fi transmisă, se poate folosi unul 
sau mai multe ştifturi. Precizia de decuplare a cuplajului se măreşte prin utilizarea 
unui singur ştift, dar apare dezavantajul dezechilibrării cuplajului. 

Pentru calculul cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi de forfecare, se pune 
condiŃia ca la atingerea valorii momentului Mt lim, ştifturile să se rupă prin forfecare. 
În acest fel rezultă: 

rf2
10

limt
f

d

4

Dz

M2
τ=

π
=τ ,      (5.1) 

BUPT



69. ContribuŃii teoretice privind modelarea dinamică a funcŃionării cuplajelor de 
siguranŃă 

unde: τrf = γσr reprezintă tensiunea de rupere prin forfecare; σr – tensiunea 
de rupere la tracŃiune a materialului ştiftului; γ – coeficientul tensiunii de rupere prin 
forfecare [DRĂ/1 78]. 

Pentru dimensionare, din relaŃia (5.1), rezultă: 

rf0

limt2
1

D

M8
dz

τπ
= .      (5.2) 

Apoi, pentru z = 1, 2, 3 sau 4, se determină d1, în final alegându-se varianta 
optimă, Ńinând seama de precizia de decuplare dorită. 

Pentru construcŃia prezentată în fig. 5.2, se recomandă [JUL 86]: D0 = 
(2.5...3.5)d. 

 

 
Fig. 5.2. Schema constructivă a cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare 
 
 

5.2. Formularea problemei de modelare dinamică 
 
Din punct de vedere structural, transmisia II (fig. 5.3) este caracterizată 

prin L=3 legături exterioare şi gradul de mobilitate M=2; din interpretarea acestora 
se obŃine: 

� L=3 ⇒ 2L parametri exteriori: ( ) ( ) ( )ff3311 M,,M,,M, ϕϕϕ ,  (5.3) 

� M=2 ⇒ 2 mişcări exterioare independente:( ) ( )ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ1 1 1 3 3 3, & , && , , & , && , (5.4) 

⇒ 2 funcŃii de transmitere a forŃelor: 

( )31f11 ,,MMM ϕϕ= ,      (5.5) 

( )31f33 ,,MMM ϕϕ= ,      (5.6) 

� L-M=1 ⇒ o funcŃie de transmitere a mişcărilor: ( )31ff ,ϕϕϕ=ϕ , (5.7) 
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 ⇒ o forŃă exterioară independentă: fM .   (5.8) 

 
ObservaŃii: 
łinându-se cont de definiŃia mecanismului [DUD/2 87], un cuplaj de 

siguranŃă poate fi modelat pe baza unui mecanism spaŃial bimobil. 
Mecanism: lanŃ cinematic care are cel puŃin o funcŃie de transmitere a 

mişcărilor şi/sau cel puŃin o funcŃie de transmitere a forŃelor. 
Un mecanism cu gradul de mobilitate M şi cu L intrări şi ieşiri (L>M), 

caracterizate prin L mişcări exterioare şi L forŃe exterioare, are: 
M>0 ⇒ mişcări exterioare independente; 
 ⇒ funcŃii de transmitere a forŃelor; 
L-M>0 ⇒ funcŃii de transmitere a mişcărilor; 
 ⇒ forŃe exterioare independente. 
 
łinând seama că funcŃionarea mecanismului în maşină este caracterizată 

prin mişcări şi forŃe determinate în timp, rezultă că pentru determinarea celor 6 
parametrii exteriori (5.3) ai mecanismului sunt necesare 6 ecuaŃii independente; 
L=3 dintre aceste ecuaŃii caracterizează legăturile mecanismului (funcŃiile de 
transmitere ale acestuia - relaŃiile (5.5), (5.6), (5.7)), iar celelalte L=3 ecuaŃii 
necesare sunt descrise de caracteristicile mecanice ale sistemelor energetice 
motoare şi rezistente: 

( ) ( ) ( )fff333111 MM,MM,MM ϕ=ϕ=ω= .   (5.9) 

 

I III

ω
1
M1

3
ω
M3

II

1ϖ

M1 M3

ω
3

M

ω
f

f

Mf

ω
f

 
Fig. 5.3. Schema structurală a transmisiei mecanice din care face parte cuplajul 

 
Prin urmare, formularea problemei de dinamică constă în stabilirea celor 6 

parametrii exteriori (5.3), ca expresii de timp, în condiŃiile definirii dependenŃelor 
introduse de legăturile mecanismului şi a unor caracteristici date, corespunzătoare 
legăturilor exterioare. 
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5.3. Modelarea cinematică şi statică a cuplajului 
 
Acest subcapitol are ca scop determinarea dependenŃelor introduse de 

mecanism între mişcările şi forŃele exterioare ( în premisa că transmisa este izolată 
din maşină), dependenŃe exprimate sub forma funcŃiilor de transmitere a mişcărilor 

( )31ff ,ϕϕϕ=ϕ       (5.10) 

şi, respectiv, a sarcinilor: 

( )31f11 ,,MMM ϕϕ= ,     (5.11) 

( )31f33 ,,MMM ϕϕ= .     (5.12) 

Cuplajul de siguranŃă propus poate fi modelat, pe parcursul procesului de 
decuplare, ca un mecanism bimobil (M=2), cu o intrare şi o ieşire, în care mişcările 
semicuplajelor, ϕ1  şi ϕ 3 , sunt considerate parametrii independenŃi. În acest 

context, legătura dintre cele două semicuplaje, materializată de ştifturile de 
forfecare se va considera ca exterioară. în acest fel se asigură respectarea condiŃiei 
structurale de existenŃă a mecanismului [DUD/2 87]: L=3>M=2>0, în care L 
reprezintă numărul de legături exterioare (intrări şi ieşiri de putere), iar M gradul de 
mobilitate. 

 
 
5.4. Modelarea corelaŃiilor induse de caracteristicile 

mecanice ale motoarelor şi efectoarelor 
 
Se ştie în cazul general, că mecanismul este o parte a unei maşini (v. fig. 

5.3); ca urmare, fiecare intrare a mecanismului este legată la un sistem energetic 
motor, iar fiecare ieşire este legată la un sistem energetic consumator. Fiecare 
sistem energetic (motor sau consumator) este caracterizat printr-o ecuaŃie de 
dependenŃă între parametrii exteriori, denumită caracteristică mecanică a sistemului 
energetic. 

În consecinŃă, în cazul cuplajului considerat, între parametrii exteriori ai 
mecanismului echivalent bimobil cu L=3 intrări şi ieşiri, sistemele energetice 
introduc încă L=3 ecuaŃii de dependenŃă, de tipul: 

( )M M t1 1 1 1= ϕ ϕ, & , ,      (5.13) 

( )M M t3 3 3 3= ϕ ϕ, & , ,      (5.14) 

( )fff MM ϕ= .      (5.15) 

Aceste ecuaŃii, împreună cu ecuaŃiile descrise de funcŃiile de transmitere ale 
mişcărilor şi forŃelor, vor forma un sistem de 2L=6 ecuaŃii, care permit determinarea 
celor 2L parametrii exteriori. 

Acest subcapitol are ca scop stabilirea celor L=3 parametrii exteriori rămaşi 
nedeterminaŃi, prin introducerea celor L=3 caracteristici mecanice ale sistemelor 
energetice motoare şi consumatoare. 

 
 
 
 
5.4.1. Modelarea momentului motor 
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Deoarece descrierea şi reprezentarea funcŃiilor tipice ale momentelor de 

antrenare sunt complicate din punct de vedere matematic, pentru acestea se 
folosesc de regulă, caracteristici echivalente simplificate, accesibile calculelor. 

În cazul studiat se propune ca soluŃie simplificată porŃiunea de funcŃionare 

liniară a caracteristicii unui motor asincron ( )M M1 1 1= ω , (fig. 5.4,a). 

 

maxM

1ϖ ω1

1M

3M

Mn

rω ωgϖn

a0

b0

Mf

ω
f

 
 a   b   c 

Fig. 5.4. Caracteristicile mecanice ale sistemelor energetice motoare şi consumatoare 
 
Cazul simplu propus acoperă în practică un număr mare de procese 

tranzitorii de încărcare, ecuaŃia momentului de torsiune al motorului având 
următoarea expresie 

M a b M
M

M

M M

Mn
n

n

n n
1 0 0 1 11= − = +









 −ω

ω
ωmax max

,  (5.16) 

în care a0 reprezintă mărimea momentului convenŃional, care se obŃine dacă 
dreapta dată se prelungeşte până la intersecŃia cu axa ordonatelor, iar b0 este 
coeficientul unghiular al acestei drepte; aceşti coeficienŃi se pot scrie în funcŃie de 
caracteristicile tehnice nominale ale motorului de antrenare ales (moment nominal şi 
viteză unghiulară, determinate la rândul lor în funcŃie de puterea şi turaŃia 
nominală) şi în funcŃie de raportul Mmax/Mn, dat în cataloagele de motoare [BIC 79], 
[RĂD 81]. 

 
5.4.2. Modelarea momentului rezistent 
Pentru determinarea momentului rezistent, se va considera cazul unei 

diagrame specifică maşinilor percutante, cu moment rezistent mare la funcŃionarea 
de regim şi cu moment rezistent mic la mers în gol. O astfel de caracteristică este 
reprezentată în fig. 5.4,b şi este exprimată de ecuaŃia 
M M t3 0= , pentru ∆ϕ ∈ϕg  şi M M Mt soc3 0= + , pentru ∆ϕ ∈ϕ r ,(5.17) 

în care Mt0 reprezintă momentul transmis de cuplaj în situaŃia de funcŃionare 
complet cuplat, iar Mşoc valoarea momentului de şoc. 
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5.4.3. Modelarea momentului maxim – momentului de 

forfecare 

 
Aşa cum s-a menŃionat în subcapitolul 5.1, momentul maxim pe care îl pot 

transmite cuplajele de siguranŃă cu ştifturi de forfecare rezultă din condiŃia de 
rezistenŃă la forfecare a ştifturilor, respectiv: 

rf

2
0

limtf
4

d

2

Dz
MM τ

π
== .    (5.18) 

 
 
5.5. Modelarea mişcării semicuplajelor cu ajutorul 

ecuaŃiilor Lagrange de speŃa a II-a 
 
Determinarea funcŃiilor de transmitere a forŃelor (v. subcapitolul. 5.4, 

relaŃiile (5.11) şi (5.12)), pentru mecanismul bimobil, echivalent cuplajului de 
siguranŃă, se va realiza aplicând ecuaŃiile Lagrange de speŃa a II-a, metodă 
preferată principiului lui d'Alembert, datorită câtorva avantaje, dintre care se 
amintesc următoarele: 

• metoda ecuaŃiilor lui Lagrange este mai simplu de aplicat, datorită 
volumului mai mic de calcul; 

• această metodă se pretează foarte bine folosirii softurilor performante de 
analiză dinamică pe calculator; 

• explicitând, în relaŃiile funcŃiilor de transmitere ale momentelor, 
momentele exterioare pe baza caracteristicilor mecanice ale sistemelor energetice 
motor şi rezistent, se obŃin două ecuaŃii diferenŃiale, care reprezintă de fapt ecuaŃiile 
de mişcare ale sistemului. 

 
5.5.1. ConsideraŃii teoretice privind aplicarea ecuaŃiilor 

Lagrange 
 
Principiul deplasărilor virtuale 
Pentru ca un sistem considerat să se găsească în echilibru, trebuie ca suma 

lucrurilor mecanice virtuale, corespunzătoare tuturor forŃelor date şi de legătură, la 
care este supus sistemul, să fie nulă, pentru orice deplasare a sistemului 
compatibilă cu legăturile. În acest sens, pentru toate punctele sistemului se va 
putea scrie 

( )δ δ δ δ δL F r X x Y y Z zi i i i i i i i= ⋅ = ⋅ + ⋅ + ⋅ =∑∑
r r

0 , (5.19) 

ceea ce înseamnă că, dacă sistemul este în echilibru, suma lucrurilor 
mecanice, corespunzătoare tuturor forŃelor date şi de legătură, la care este supus 
sistemul, este nulă pentru orice deplasare virtuală. 

RelaŃia (5.19) se mai poate scrie şi sub altă formă, punând în evidenŃă 

forŃele exterioare date 
r
Fext , forŃele interioare 

r
Fint , forŃele de legătură 

r
Fl  şi forŃele 

de inerŃie 
r r
F mai = −  

( )
r r r r r r r r
F r F r F r ma rext l⋅ + ⋅ + ⋅ + − ⋅ =∑∑ ∑ ∑δ δ δ δint 0 . (5.20) 
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în dinamică, pentru legături ideale şi deplasări compatibile cu legăturile, în 
cazul corpurilor rigide, 

r r r r
F r F rlint ,⋅ = ⋅ =∑∑ δ δ0 0 ;     (5.21) 

iar principiul deplasărilor virtuale ia forma 

( )r r r
F ma rext − ⋅ =∑ δ 0 .     (5.22) 

Având în vedere că deplasări le compatibi le cu legături le  
mecanismelor  depind numai de elementele geometrice ale legăturilor, 
deplasările elementare reale ale mecanismelor pot fi  încadrate 
între cele virtuale , ceea ce permite aplicarea condiŃiei de echilibru (5.22) sub 
forma 

r r r r
F r F rext i i⋅ + ⋅ =∑∑ δ δint 0 .     (5.23) 

 
EcuaŃii le lui Lagrange 
Se consideră un sistem de puncte materiale, cu punctul reprezentativ Ai de 

masă mi şi vector de poziŃie 
r
ri , în raport cu un reper fix O. 

Presupunându-se că punctul Ai trece dintr-o poziŃie dată de parametrii 
q q qm1 2, , . . .  într-o poziŃie virtuală infinit-vecină, dată de 

, sub acŃiunea forŃei 
r
F , rezultanta forŃelor 

exterioare şi de legătură, lucrul mecanic elementar virtual total, pentru întreg 
sistemul de puncte considerat, corespunzător acestei deplasări, va fi 

( )δ δ δ δ δL F r X x Y y Z z= ⋅ = ⋅ + ⋅ + ⋅∑∑
r r

.   (5.24) 

łinând seama că 

( )r r
r r q q qm= 1 2, , . . . ,      (5.25) 

diferenŃiala totală δ
r
r  va avea următoarea expresie: 

δ
∂

∂
δ

∂

∂
δ

∂

∂
δ

∂

∂
δ

r
r r r r

r
r

q
q

r

q
q

r

q
q

r

q
q

m
m

i
i

i

m

= + + + =
=
∑

1
1

2
2

1

. . . . (5.26) 

Aşadar, lucrul mecanic virtual elementar total al forŃelor exterioare şi 
interioare se poate exprima sub forma 

( )δ δ δ δ δ δL F r X x Y y Z z Q qi i= ⋅ = ⋅ + ⋅ + ⋅ = ⋅∑∑ ∑
r r

. (5.27) 

Se observă că în locul deplasărilor δx, δy şi δz apar deplasările generalizate 
δq1, δq2…δqm, iar în locul proiecŃiilor X, Y, Z ale forŃei apar termenii Q1, Q2,…Qm, care 
se numesc - prin analogie - forŃe generalizate. 

Determinarea unei forŃe generalizate Qi, corespunzătoare coordonatei 
generalizate δqi, se face cu ajutorul relaŃiei 

Q
L

qi
i

=
δ
δ

.       (5.28) 

Dacă coordonata generalizată este o lungime, forŃa generalizată este de 
natura unei forŃe, iar dacă coordonata generalizată este un unghi, forŃa generalizată 
este de natura unui cuplu. 

Lucrul mecanic elementar virtual total al forŃelor de inerŃie, pentru variaŃia 
δqi a coordonatei generalizate qi, se determină cu relaŃia 
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( ) ∑∑


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



















∂
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
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
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ii mv
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q
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1

qdt

d
q

q

r
amqL

&

r
r

,  
        (5.29) 
sau, Ńinând cont de expresia energiei cinetice a sistemului E, se obŃine 

δ
∂
∂

∂
∂

δL
d

dt

E

q

E

q
qi

i i
i= −









 +











&
.    (5.30) 

Conform principiului deplasărilor virtuale, suma lucrurilor mecanice virtuale 
δL şi δLi, pentru toate forŃele exterioare, de legătură şi de inerŃie, datorită variaŃiei 
uneia din coordonatele generalizate, trebuie să fie nulă. 

Prin urmare 

δ δ δ
∂
∂

∂
∂

δL L Q q
d

dt

E

q

E

q
qi i i

i i
i+ = ⋅ + −









 +









 =

&
0 ,  (5.31) 

iar corespunzător celor m coordonate generalizate, se obŃin m ecuaŃii ale lui 
Lagrange de speŃa a doua 

d

dt

E

q
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q
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i i
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∂

∂

∂

∂&









 − = , (i = 1, 2,… , m),   (5.32) 

sau sub formă matriceală 

d

dt
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.    (5.33) 

Deoarece membrii din partea stângă din formula (5.33) sunt expresii care 
depind de t, q1, q2…qm, acest sistem de ecuaŃii este din punct de vedere matematic 
un sistem de m ecuaŃii diferenŃiale de ordinul al doilea cu o singură variabilă 
independentă t şi cu funcŃiile necunoscute q1, q2…qm. Aceste ecuaŃii diferenŃiale 
(5.33) se numesc ecuaŃii le lui Lagrange de speŃa a doua  pentru 
mişcarea unui sistem cu m grade de libertate sub acŃiunea forŃelor exterioare şi de 

legătură date 
r
F . 

 
5.5.2. Precizări privind aplicarea ecuaŃiilor Lagrange 

 
La studiul mişcării unui sistem de corpuri rigide, mecanica analitică porneşte 

de la o serie de ipoteze [OLA 86]; dintre acestea cea mai importantă este ipoteza 
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legăturilor ideale, care permite aplicarea principiului lucrului mecanic virtual (puterii 
mecanice virtuale). 

În această premisă, aplicarea ecuaŃiilor lui Lagrange exclude, de obicei, 
considerarea forŃelor de frecare. Pentru a eluda acest dezavantaj, se propune 
considerarea forŃelor de frecare ca fiind forŃe exterioare, determinarea lor fiind 
realizată distinct, prin metoda d'Alembert. 

 
5.5.3. Stabilirea ecuaŃiilor de mişcare şi studiul acestora 
 
Mecanismul echivalent propus fiind bimobil are două mişcări independente: 

( )ϕ ϕ ϕ1 1 1, & , &&  şi ( )ϕ ϕ ϕ3 3 3, & , && . Pentru determinarea acestora, se vor utiliza cele 

M=2 funcŃii de transmitere ale forŃelor exterioare, descrise de ecuaŃiile Lagrange de 
speŃa a II-a. Ca urmare, incluzând în acestea explicitările oferite de caracteristicile 
mecanice ale sistemelor motoare şi rezistente, se obŃin ecuaŃiile de mişcare ale 
mecanismului [DUD/1 82]. 

Expresiile generale ale ecuaŃiilor Lagrange de speŃa a II-a au forma: 

d

dt

E E
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d
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E E
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c c

c c
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






     (5.34) 

unde Ec este energia cinetică a mecanismului, iar Q1, respectiv Q3 sunt 
forŃele generalizate exterioare (forŃe exterioare reduse la elementul a cărui mişcare 
este necunoscută - elementul 1, respectiv 3). 

ForŃa redusă Qi este o forŃă convenŃională, aplicată într-un punct ales al 
elementului - numit punct de reducere - şi a cărei expresie rezultă din condiŃia ca 
variaŃia puterii mecanice virtuale obŃinută prin aplicarea acestei forŃe elementului de 
reducere să fie egală cu variaŃia puterii dezvoltată de forŃele exterioare. 

În conformitate cu teorema lui Kınig [DUD/1 82], energia cinetică a unui 
element în mişcare generală are două componente: 

[ ] [ ][ ] [ ] [ ][ ]G
t

GG
t

trrc vmv
2

1
J

2

1
EEE +ωω=+= ,  (5.35) 

E r  fiind energia cinetică rezultată din mişcarea de rotaŃie a elementului în 

jurul centrului de masă (G), iar E tr  energia cinetică rezultată din mişcarea de 

translaŃie a centrului de masă (G). 
Prin explicitarea expresiilor energiei cinetice şi a forŃelor generalizate se 

obŃin în final ecuaŃiile de mişcare ale mecanismului. De remarcat că atât expresiile 
forŃelor generalizate, cât şi expresia energiei cinetice sunt variabile, în funcŃie de 
unghiul de rotire relativă dintre semicuplaje ϕ ϕ1 3− , (aceste expresii sunt 

constante doar pentru condiŃii statice de funcŃionare ale cuplajului, condiŃii care însă 
nu corespund unei funcŃionării reale ale unei transmisii mecanice). 

Aşadar ecuaŃiile Lagrange de speŃa a II-a se vor aplica pentru fiecare fază a 
procesului de funcŃionare a cuplajului, în final fiecare dintre aceste faze fiind 
caracterizată de câte un sistem de două ecuaŃii de mişcare. 
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Revenind la cuplajul propus spre studiu, puterea mecanică totală se poate 
scrie sub forma: 

( )31f33113311 MMMQQ ϕ−ϕ−ϕ−ϕ=ϕ+ϕ &&&&&& ,  (5.36) 

unde: 
o M1 – momentul motor (la semicuplajul conducător); 
o M3 – momentul rezistent (la semicuplajul condus); 
o Mf – momentul datorat forŃei de forfecare din ştifturi. 

În aceste context, expresiile generale ale celor două forŃe generalizate sunt: 

rf
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11
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d

2

D
zMQ τ

π
−= ,     (5.37) 

rf
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33
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d
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D
zMQ τ

π
+−= .     (5.38) 

łinând seama de relaŃia (5.35), energia cinetică pentru mecanismul 
considerat are următoarea expresie: 
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         (5.39) 
relaŃie în care s-au folosit următoarele notaŃii: 

• Jx1 – momentul de inerŃie masic al părŃii de antrenare, redus la 
arborele conducător;  

• Jx3 – momentul de inerŃie masică al părŃii conduse, redus la arborele 
condus al cuplajului; 

• m=m2 z – masa celor z ştifturi; 
• ϕ&  – viteza unghiulară a elementului de reducere. 

Pentru determinarea membrului stâng al ecuaŃiilor Lagrange, se parcurg 
următoarele etape intermediare: 

� pentru prima ecuaŃie Lagrange: 
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� pentru cea de a doua ecuaŃie Lagrange: 
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0
E

3

c =
∂ϕ

∂
.       (5.45) 

Folosind relaŃiile (5.40)…(5.45), sistemul de ecuaŃii Lagrange devine: 
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Prin înlocuirea expresiilor forŃelor generalizate – relaŃiile (5.37) şi (5.38) – în 
urma calculelor se obŃin următoarele ecuaŃii de mişcare ale mecanismului: 
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CoeficienŃii celor două ecuaŃii diferenŃiale ale sistemului au următoarele 
expresii: 
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79. ContribuŃii teoretice privind modelarea dinamică a funcŃionării cuplajelor de 
siguranŃă 

5.5.4. Rezolvarea numerică a sistemului de ecuaŃii diferenŃiale 
 
5.5.4.1. Introducere 
Pentru determinarea variaŃiei momentului de torsiune în procesul decuplării, 

în funcŃie de timp, este necesară determinarea mişcărilor necunoscute ( )ϕ1 t , 

( )ϕ 3 t  şi deci rezolvarea sistemului de ecuaŃii: 
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EcuaŃiile de mişcare obŃinute pentru mecanisme ce modelează procesul de 
funcŃionare al cuplajelor sunt ecuaŃii diferenŃiale de ordinul doi, neomogene, cu 
coeficienŃi variabili, rezolvarea lor fiind posibilă doar pe calculator, folosind o metodă 
numerică. 

Pentru a face posibilă aplicarea unei metode numerice de rezolvare a 
sistemului (5.53), acesta se va scrie sub următoarea formă: 
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respectiv 
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cu condiŃia iniŃială: 
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Unde ω 0  reprezintă viteza unghiulară a celor două semicuplaje în situaŃia 

de funcŃionare complet cuplat. Introducând notaŃiile matriceale: 
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se poate scrie 

( ) ( )d t

dt
F t

&

, &
Φ

Φ= ,      (5.58) 

cu condiŃia iniŃială ( ) [ ].const0 =Φ& . 

Astfel, sistemul (5.55) poate fi rezolvat printr-una dintre metodele de 
rezolvare numerică aplicate ecuaŃiilor diferenŃiale. Folosind metoda Euler [ROŞ 84], 
[CRA 80], [ATK 83], se poate scrie sub formă matriceală următoarea relaŃie de 
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80. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

recurenŃă: 

( )& & , &Φ Φ Φi i i ih F t+ = +1 ,     (5.59) 

care explicit se transcrie prin: 
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5.5.4.2. Etape de calcul pentru rezolvarea numerică a sistemului de 

ecuaŃii diferenŃiale 
1. CondiŃii iniŃiale: 
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− =

= =

1 0

0

1

11 3 1

11 0 3 1 0

, ,

,

& , & .

, ,

, ,

ϕ ϕ

ϕ ω ϕ ω

      (5.61) 

2. Calculul coeficienŃilor ecuaŃiilor diferenŃiale ale sistemului: 
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3. Calculul acceleraŃiilor unghiulare: 
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4. Aplicarea relaŃiilor de recurenŃă pentru determinarea vitezelor unghiulare 
(metoda Euler): 
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şi determinarea unghiurilor de rotaŃie - aplicând formula Taylor - ale pasului 
următor: 
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5. Trecerea la pasul următor – i = i +1, t t hi i= +−1  – şi verificarea 

condiŃiei: 

[ ]maxi,3i,1i ,0 ϕ∈ϕ−ϕ=ϕ . unde 
0

max
D

d
arcsin2=ϕ . (5.66) 

Calculul se reia de la punctul 2. 
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81. ContribuŃii teoretice privind modelarea dinamică a funcŃionării cuplajelor de 
siguranŃă 

5.6. Stabilirea unor concluzii privind modelarea 
dinamică a funcŃionării cuplajelor de siguranŃă 

 
În urma modelărilor cinematice, statice şi dinamice propuse şi a simulărilor 

numerice prezentate, se poate prezenta câteva concluzii: 
• modelarea cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare se realizează pe 

baza unui mecanism echivalent mobil, care face posibilă aplicarea a două ecuaŃii 
lagrange de speŃa a II-a respectiv scrierea a două ecuaŃii de mişcare pentru 
mecanismul adoptat; 

• determinarea relaŃiilor generale, pentru cele două funcŃii de transmitere a 
forŃelor exterioare, pentru cele două faze ale funcŃionării; 

• elaborarea unor algoritmi de rezolvare numerică a sistemului de ecuaŃii 
de mişcare (sistem de două ecuaŃii diferenŃiale de ordinul doi , neomogene cu 
coeficienŃi variabili); 

• elaborarea unui program, pe baza algoritmilor prezentaŃi, de modelarea 
cinematică şi dinamică a funcŃionării cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare; 

• evidenŃierea principalelor regimuri de funcŃionare caracteristice 
cuplajului. 
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6. CERCETĂRI PRIN SIMULARE PE 
CALCULATOR ÎN DOMENIUL CUPLAJELOR DE 

SIGURANłĂ 
 
 

6.1. Software-ul utilizat. Obiective 
 
Modelarea procesului de funcŃionare a cuplajelor de siguranŃă a presupus 

formularea relaŃiilor analitice generale de modelare cinematică şi dinamică. 
Concretizarea - prin rezultate - a modelelor dinamice concepute a dus la realizarea 
unui program de calcul  care să permită atât rezolvarea numerică a relaŃiilor 
analitice, cât şi vizualizarea grafică a fenomenelor din timpul funcŃionării. 

La realizarea programului de calcul s-au impus următoarele obiective: 
� folosirea unui suport soft performant; 
� programul de calcul să aibă o cât mai mare generalitate; 
� programul să beneficieze de o structură care să-i permită dezvoltări 

ulterioare; 
� realizarea modelării cinematice şi dinamice a procesului de funcŃionare, 

pentru cuplajul de siguranŃă propus spre analiză; 
� programul trebuie să permită atât simularea numerică, cât şi ilustrarea 

grafică a fenomenelor de decuplare şi de cuplare, în vederea identificării influenŃelor 
reprezentative. 

La modelarea computerizată a dinamicii funcŃionării cuplajelor de siguranŃă 
s-au utilizat pachete de programe originale. RelaŃiile de recurenŃă necesare 
procedurilor Euler şi Taylor au fost deja prezentate în subcapitolul. 5.5.4.2. 

 
 
6.2. Structura programului de calcul 
 
Pentru a prezenta meniurile şi submeniurile pe care programul de calcul 

propus le conŃine, acestea au fost sintetizate în tabelul 6.1, [EFT 00]. 
Prima fază a rulării programului constă din stabilirea parametrilor funcŃionali 

şi definirea geometriei cuplajului, după cum urmează: 
� motorul electric (putere: P, turaŃie: n); 
� valorile momentelor de inerŃie la partea conducătoare: Jx1, respectiv 

condusă: Jx3; 
� diametrului de dispunere al ştifturilor: D0, 
� diametrul ştifturilor: d, 
� numărul de ştifturi: z, 
� lungimea ştifturilor: L, 
� tipul ştifturilor: ştifturi netede sau ştifturi crestate, 
� materialul ştifturilor. 
În această fază, fiecare element geometric caracteristic este introdus de la 

tastatură, fereastra afişată de program odată cu activarea meniului Date de intrare 
fiind prezentată în fig. 6.1. 
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83. Cercetări prin simulare pe calculator în domeniul cuplajelor de siguranŃă 

În funcŃie de parametrii funcŃionali şi elementele geometrice introduse, 
programul va calcula: 

� unghiul maxim de rotire relativă dintre semicuplaje: maxϕ , 

� momentul de torsiune nominal, Mtn, 
� momentul de torsiune de calcul, Mtc, 
� momentul de torsiune limită, Mt lim, 
� momentul maxim de forfecare la care va avea loc ruperea ştifturilor: Mf, 
De asemenea programul oferă şi recomandări pentru diametrul şi numărul 

de ştifturi în scopul obŃinerii unei valori a momentului de forfecare cât mai aproape 
pe valoarea momentului limită. Aceste recomandări sunt actualizate în mod automat 
la fiecare modificare a motorului electric (respectiv a momentului limită), 
materialului ştifturilor, a tipului acestora (se are în vedere faptul că în cazul 
ştifturilor crestate coeficientul tensiunii de rupere prin forfecare ia valori mai mari 
datorită unei alungiri mai mari) şi a diametrului de dispunere a ştifturilor. 

Se menŃionează faptul că valoarea diferenŃei Mf-Mtc conduce la obŃinerea 
valorii maxime a momentului de şoc ce poate fi preluat de cuplaj. 

 
Meniurile şi submeniurile programului de modelare dinamică computerizată 

 
Tabelul 6.1 

 

Meniu Submeniu ObservaŃii 

Date de intrare  � Permite definirea elementelor geometrice caracteristice ale 
cuplajului a cărui analiză se doreşte 
� Introducerea datelor se realizează interactiv de la tastatură 

Calcul tabelar Analiza 
cinematică 

� Permite afişarea tabelară a valorilor funcŃiilor de poziŃie, de 
viteză şi acceleraŃie, în funcŃie de valorile unghiului de rotire 
relativă dintre semicuplaje şi în funcŃie de timp 

 Analiza 
dinamică 

� Permite afişarea tabelară a valorilor momentului motor şi a 
momentului rezistent, în funcŃie de timp 

Diagrame Diagrame 
cinematice 

� Permite trasarea diagramelor funcŃiilor de poziŃie, viteză şi 
acceleraŃie, în funcŃie de timp 

 Diagrame 
dinamice 

� Permite trasarea diagramelor momentului motor şi 
momentului la semicuplajul condus, în funcŃie de timp 

Terminare  � Permite ieşirea din program 
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84. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Fig. 6.1. Definirea geometrică şi funcŃională a cuplajului de siguranŃă 

Permite setarea parametrilor geometrici doriŃi: diametrul de 
dispunere al ştifturilor, lungimea ştifturilor, diametrului 

ştifturilor şi a numărului acestora. De asemenea este posibilă 
alegerea tipului de ştifturi şi a materialului acestora. 

 

 
De asemenea programul oferă o serie de recomandă în ceea ce 

priveşte diametrul şi numărul ştifturilor 

Permite alegerea motorului electric, 
calculul momentului de torsiune 

nominal, momentului de torsiune de 
calcul şi limită 

 

 

Permite modificarea momentelor 
de inerŃie la partea conducătoare şi 

la cea condusă 

Permite alegerea situaŃiei de funcŃionare 
dorită; în cazul funcŃionării cu şocuri este 
posibilă introducerea valorii şi a duratei 

acestora 

2 

2 
2 2 

2 
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85. Cercetări prin simulare pe calculator în domeniul cuplajelor de siguranŃă 

Fig. 6.2. Modul de utilizare al ferestrei grafice 
 
În această etapă a rulării programului se poate trece la afişarea tabelară sau 

grafică a rezultatelor analizei cinematice (valorile unghiului de rotire relativă, a 
vitezelor unghiulare absolute sau a acceleraŃiilor unghiulare absolute în funcŃie de 
timp) sau analizei dinamice (valorile momentelor motor şi rezistent în funcŃie de 
timp), prin activarea submeniului corespunzător (Calcul tabelar – Analiză 
cinematică, respectiv Analiză dinamică; Diagrame – Diagrame cinematice, respectiv 
Diagrame dinamice). 

Pentru a oferi o mai mare flexibilitate pentru programul conceput, acesta 
permite – prin activarea butoanelor din partea inferioară a display-ului - setarea 
modului de afişare a diagramelor în funcŃie de dorinŃa utilizatorului, fig. 6.2. În acest 
fel este posibilă atât setarea grosimilor şi a culorilor dorite pentru fiecare diagramă 

Permite setarea valorilor minime şi 
maxime corespunzătoare limitelor dorite 

pentru abscisă şi ordonată (se poate aduce 
în fereastra grafică acea porŃiune din 

diagramă care prezintă interes) 

Fereastră grafică Permite ştergerea ecranului grafic după 
schimbarea limitelor diagramelor sau pentru 

redesenarea altor diagrame 

 
Permite alegerea culorii dorite 

pentru trasarea graficelor 

Permite citirea coordonatelor unor puncte de 
interes de pe diagrame, prin focalizarea acestora 

cu Mouse-ul 

 

 

 

 
Permite trasarea diagramei 
dorite din listele derulante 

pentru diagramele cinematice 
respectiv dinamice 
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86. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

cât şi afişarea doar a diagramelor dorite (spre exemplu este posibilă vizualizarea 
numai a caracteristicilor semicuplajului conducător sau numai a diagramelor 
vitezelor unghiulare absolute) spre deosebire de opŃiunile meniului principal 
Diagrame, care afişează toate diagramele cinematice sau dinamice în funcŃie de 
activarea submeniului Diagrame cinematice sau Diagrame dinamice. 

Pentru studiul comparativ al diferitelor regimuri de funcŃionare, în continuare 
se vor prezenta câteva diagrame ale analizei cinematice (variaŃiile unghiului de 
rotire relativă, vitezelor unghiulare absolute şi acceleraŃiilor unghiulare absolute - 
pentru cele două semicuplaje, conducător şi condus – în funcŃie de timp) şi ale 
analizei dinamice (funcŃiile momentului de intrare şi momentului rezistent). 

 
 

6.3. Exemple de simulare numerică a funcŃionării 
cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi 

 
Determinarea expresiilor analitice generale ale sarcinilor dependente, în 

funcŃie de mişcările şi sarcinile independente ale mecanismelor echivalente (v. 
subcapitolul. 5.5.3), face aşadar posibilă simularea numerică pe calculator, în 
vederea identificării influenŃelor reprezentative, [EFT 00] 

Acest subcapitol va prezenta ilustrarea grafică a fenomenelor de decuplare şi 
cuplare, pe baza unor exemple numerice; astfel, prin modificarea unor parametri 
constructivi şi funcŃionali se vor evidenŃia fenomenele dinamice ce apar în procesul 
de funcŃionare. 

Pentru exemplele de calcul propuse, în continuare se va considera un cuplaj 
de siguranŃă ale cărui elemente geometrice au valorile prezentate în fig. 5.2. În ceea 
ce priveşte maşina electrică de acŃionare, se vor considera motoare electrice 
asincrone [RĂD 81], [FRA 75] ale căror caracteristici mecanice au fost modelate 
matematic în subcapitolul 5.4.1, acestea fiind descrise de ecuaŃia (5.20), 
presupunându-se astfel o caracteristică mecanică liniară (motorul asincron pe 
porŃiunea dură a caracteristicii sale mecanice). PorŃiunea de funcŃionare a 
caracteristicii considerate trece prin punctul de moment nominal dorit. 

Pornirea 
La simularea situaŃiei de pornire (fig. 6.3 şi fig. 6.4), pentru a evita şocurile 

s-au neglijat forŃele de inerŃie ale semicuplajului condus, fapt care permite obŃinerea 
unui punct de funcŃionare fără şocuri în momentul pornirii. DiferenŃa de moment Mt1 

- Mt3 din diagramă reprezintă momentul necesar pentru accelerarea semicuplajului 
conducător. Ca urmare, pentru un motor ASI 180L-48-4 (P = 11 KW şi n = 720 
rot/min), pornirea a avut loc după ≈40 ms, punctul de funcŃionare fiind caracterizat 
prin Mt0 = 320985 Nmm şi ω0 = 34.3 rad/s, în timp ce pentru un motor având 
puterea P = 7.5 KW şi turaŃia n = 780 rot/min, pornirea a avut loc după ≈60 ms, 
punctul de funcŃionare fiind caracterizat prin Mt0 = 222563 Nmm şi ω0 = 33.7 rad/s. 

Dintre toŃi parametrii funcŃionali şi constructivi, singurul parametru care 
influenŃează considerabil durata de pornire este momentul de inerŃie la partea 
conducătoare Jx1. În acest sens în fig. 6.5 au fost trasate diagramele cinematice şi 
dinamice pentru motorul ASI 180L-48-4 (P = 11 KW şi n = 720 rot/min), modificând 
momentul de inerŃie masică al părŃii de antrenare, redus la arborele conducător. 
Astfel se poate remarca faptul că deşi o creştere a momentului Jx1 conduce la o 
durată necesară atingerii punctului de funcŃionarea caracteristic - Mt0 = 320985 
Nmm, ω0 = 34.3 rad/s - mai mare, şocul la pornire pentru această situaŃie este mai 
mic (acceleraŃiile celor două semicuplaje scăzând considerabil în momentul pornirii). 
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87. Cercetări prin simulare pe calculator în domeniul cuplajelor de siguranŃă 

a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.3. Pornirea - motor ASI 180L-48-4 (P = 11kW şi n = 720rot/min) 
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88. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.4. Pornirea - motor având P = 7.5 kW şi n = 708 rot/min 
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89. Cercetări prin simulare pe calculator în domeniul cuplajelor de siguranŃă 

a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.5. InfluenŃa momentului de inerŃie la partea conducătoare asupra pornirii 
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90. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Înainte de a trece la alte exemple privind simularea funcŃionării cuplajelor 
de siguranŃă cu ştifturi, mai trebuie menŃionat un aspect privind tensiunea de rupere 
prin forfecare a ştifturilor τrf. Aşa cum se poate observa în fig. 6.1., programul 
permite atât alegerea materialului, cât şi a tipului de ştifturi, valoarea tensiuni de 
forfecare τf depinzând de aceşti factori, respectiv: 

rrf σγ=τ ,       (6.1) 

unde: σr reprezintă tensiunea de rupere la tracŃiune a materialului ştiftului – 
tensiune de care se Ńine seama în momentul alegerii din lista derulantă a 
materialului, iar γ reprezintă coeficientul tensiunii de rupere prin forfecare, a cărui 
valoare depinde de material, diametrul ştifturilor şi tipul acestora; de valorile acestui 
coeficient s-a Ńinut cont în conformitate cu tabelul 6.2, [DRĂ/1 78]. 

 
Valorile coeficientului γγγγ pentru ştifturi 

 
Tabelul 6.2 

Diametrul 
ştifturilor 
d, mm 

Alungirea, % 

12...20 22...30 24...25 29.5...31.4 

Ştifturi crestate Ştifturi crestate 

2...3 0.78...0.80 0.80...0.81 - - 
4...5 0.68...0.72 0.75...0.76 0.86...0.95 0.92...1.06 
6...8 0.68...0.72 0.75...0.78 0.86...0.95 0.92...1.10 
ObservaŃie: Datele din tabel au fost obŃinute pentru ştifturi din oŃel şi din oŃel 

carbon de calitate. 
 

Preluarea şocurilor de valoare mică 
În continuare se propun câteva situaŃii de preluare a şocurilor de valori mici, 

dar modificând pentru cuplajul considerat o serie de parametrii geometrici şi 
constructivi consideraŃi mai importanŃi (fig. 6.6, fig. 6.7, fig. 6.8). 

În urma analizei diagramelor cinematice şi dinamice propuse pentru aceste 
situaŃii de funcŃionare se pot formula următoarele concluzii: 

� cuplajele de siguranŃă cu ştifturi pot prelua şocuri de valoare foarte 
mică, menŃinute o perioadă foarte lungă de timp, noul punct de funcŃionare al 
cuplajului fiind caracterizat prin moment de torsiune transmis mai mare, respectiv 
viteză unghiulară mai mică; 

� valorile şocurilor ce pot fi preluate de cuplajele de siguranŃă cu 
ştifturi se încadrează în limitele date de valoarea momentului de torsiune de calcul 
Mtc şi valoarea momentului de forfecare Mf, valori ale şocurilor mai mari decât cele 
ale momentului de forfecare neputând fi preluate; 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.6. Preluarea şocurilor de valoare mică – d = 2 mm, material OL37 
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cuplajelor 

Fig. 6.7. Şocuri de valoare mică – d = 2 mm, material OL37 

Fig. 6.8. şocuri de valoare mică – d = 2 mm, material OL42 
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� proiectarea cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi se realizează 

determinând diametrul ştifturilor în funcŃie de momentul limită transmis de cuplaj; 
din considerente constructiv-tehnologice însă momentul de forfecare nu este 
întotdeauna egal cu cel limită (momentul de forfecare real va avea în final valori mai 
mici decât momentul limită); în acest context, printr-o combinare corespunzătoare a 
parametrilor geometrici (diametrul ştifturilor, diametrul de dispunere al acestora, 
material, etc.) se pot obŃine valori diferite ale momentului de forfecare (valori care 
trebuie însă să se încadreze între valorile momentului de calcul şi cel limită) 
respectiv, o precizie de decuplare mai ridicată sau mai scăzută; 

� figura 6.6 prezintă o situaŃie de preluare a şocurilor de valoare mică 
pentru un cuplaj la care s-a montat doar un ştift, având diametrul de 2 mm (situaŃie 
recomandată de program) şi fiind executat din OL 37; în această situaŃie, în urma 
calculelor a rezultat: 

- momentul de torsiune de calcul. Mtc = 320986Nmm; 
- momentul limită, Mtlim = 385183Nmm; 
- momentul de forfecare, Mf = 380610Nmm. 
Aşadar, în această situaŃie cuplajul poate prelua şocuri având valori maxime 

în jurul valorii de 59000Nmm, la valori mai mari având loc ruperea ştiftului prin 
forfecare, respectiv decuplarea: 

� modificând însă diametrul ştiftului la valoarea de 2 mm (fig. 6.7), 
valoarea momentului de forfecare scade Mf = 351895Nmm, respectiv creşte precizia 
de decuplare, cuplajul putând prelua şocuri de maxim 30000Nmm; 

� menŃinând însă valoarea diametrului ştiftului la 2 mm, dar 
modificând materialul, respectiv realizând ştiftul din OL42, valoarea momentului de 
forfecare creşte Mf = 368132Nmm, cuplajul putând prelua şocuri având valori 
maxime în jurul a 45000Nmm (fig. 6.8); 

� în funcŃie de mărimea şocului ce poate fi preluat, atingerea noului 
punct de funcŃionare se realizează cu o scădere bruscă a acceleraŃiilor celor două 
semicuplaje; această scădere de acceleraŃie este mai mare în cazul preluării 
şocurilor de valoare mai mare (fig. 6.6). 

Decuplarea 
Aşa cum s-a putut observa în fig. 6.6, cuplajul de siguranŃă cu un ştift având 

diametrul de 6,5mm şi fiind realizat din OL37, poate prelua şocuri în jurul valorii de 
59000Nmm. În fig. 6.9, pentru aceeaşi valoare a şocului de 61000Nmm, s-a 
considerat situaŃia a două ştifturi având acelaşi diametru de 2 mm şi acelaşi 
material, dar de tipuri diferite. 

În această situaŃie, se poate observa o creştere a momentului de forfecare 
pentru ştiftul crestat la valoarea de Mf = 451821Nmm, ceea ce face posibilă 
preluarea şocului. Această creştere a momentului de forfecare are loc datorită 
creşterii valorii coeficientului tensiunii de rupere prin forfecare, γ (tabelul 6.2) care 
conduce la rândul său la creşterea tensiunii de rupere prin forfecare. Creşterea 
semnificativă a momentului de forfecare face ca, în această situaŃie, ruperea ştiftului 
crestat să aibă loc la valori foarte mari ale şocului (135000Nmm), fig. 6.10. 

În figura 6.11, se prezintă o situaŃie de decuplare la aceeaşi valoare a 
şocului pentru două ştifturi având aceleaşi dimensiuni şi material, dar de tipuri 
diferite. Ruperea ştiftului crestat are loc cu o variaŃie mai mare a acceleraŃiilor celor 
două semicuplaje, dar pe parcursul unei perioade mai lungi în tip ce ruperea ştiftului 
neted are loc mai repede şi cu un şoc la rupere mai mic. 
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cuplajelor 

Fig. 6.9. Preluarea şocurilor de ştifturile crestate şi ruperea ştifturilor netede pentru aceeaşi 
valoare a şocului 

Fig. 6.10. Ruperea ştifturilor crestate şi netede are loc la valori diferite ale şocului 

ştifturi crestate 

ştifturi netede 

ştifturi crestate 

ştifturi netede 
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a. diagrame cinematice (linii groase – ştifturi crestate) 

b. diagrame dinamice (linii groase – ştifturi crestate) 
Fig. 6.11. InfluenŃa tipului ştifturilor, d = 2 mm, OL 37, P = 11 KW, n = 720 rot/min 
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cuplajelor 

Fig. 6.12. InfluenŃa mărimii şocului asupra decupării, d = 2  mm, OL37 

Fig. 6.13. InfluenŃa numărului de ştifturi, şi implicit a diametrului acestora 
z = 1, d = 2 mm şi z = 2, d =2 mm 

2 ştifturi , d=2 mm 

1 ştift, d=2 mm  
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Creşterea mărimii şocurilor conduce la o rupere a ştifturilor mai rapidă (fig. 
6.12). 

În fig. 6.13, s-a considerat pentru aceeaşi solicitare, cuplajul funcŃionând cu 
un ştift şi respectiv cu două ştifturi. Deoarece s-a urmărit ruperea la valori apropiate 
ale momentului de forfecare, s-au folosit valorile recomandate pentru diametrele 
ştifturilor, respectiv: 

- pentru 1 ştift, d = 2 mm şi rezultă un moment de forfecare 
Mf = 380610 Nmm; 

- pentru 2 ştifturi d = 2 mm şi rezultă un moment de forfecare 
Mf = 381240 Nmm. 

În cazul cuplajului cu două ştifturi, ruperea acestora are loc mai repede 
avându-se în vedere şi scăderea diametrului acestora. 

Cele mai semnificative influenŃe asupra comportării cuplajului în timpul 
funcŃionării o au însă, momentele de inerŃie la partea conducătoare respectiv 
condusă a cuplajului. În acest sens, în fig. 6.14 şi fig. 6.15, este prezentată 
influenŃa momentului de inerŃie la partea conducătoare asupra comportării cuplajului 
într-o situaŃie de decuplare (rupere a ştiftului), pentru un cuplaj având 
caracteristicile din fig. 6.1; pentru acelaşi cuplaj şi situaŃie de funcŃionare, în fig. 
6.16 şi fig. 6.17 este prezentată influenŃa momentului de inerŃie la partea condusă. 

Din analiza celor două situaŃii, se poate observa că o creştere a momentelor 
de inerŃie conduce la o scădere a şocului din transmisie în momentul ruperii ştiftului. 
Cu toate acestea, creşterea momentului de inerŃie la partea conducătoare conduce 
la o scădere semnificativă a valorii acceleraŃiei la semicuplajul conducător, în 
momentul ruperii ştiftului şi la o curbă descrescătoare mai lină a momentului la 
acelaşi semicuplaj. Aşadar, ruperea ştiftului are loc destul de rapid de la 
introducerea şocului, dar scăderea acceleraŃie şi a momentului la semicuplajul 
conducător are loc după o curbă cu pantă lină, respectiv într-o perioadă mai lungă 
de timp. 

Creşterea momentului de inerŃie la partea condusă, deşi conduce la o 
scădere a valorii maxime a acceleraŃiei semicuplajului conducător, în momentul 
ruperii ştiftului, după aceasta scăderea acceleraŃie are loc după o curbă cu pantă 
mare. În această situaŃie se poate spune că ruperea ştiftului are loc mai greu 
(perioada de timp scursă până la ruperea totală este mai mare), dar în momentul 
ruperii şocul este mai mare, iar scăderea de acceleraŃie şi moment la partea 
conducătoare are loc rapid. 

În toate situaŃiile prezentate mai sus, momentul de inerŃie la partea 
conducătoare a fost mai mare decât momentul de inerŃie la partea condusă. În cazul 
unui moment de inerŃie la partea condusă mai mare decât momentul de inerŃie la 
partea conducătoare, fig. 6.18, odată cu introducerea şocului, ruperea ştiftului are 
loc după o perioadă mai lungă de timp (aşadar cuplajul are o perioadă de timp când 
funcŃionează cu ştiftul alungit, respectiv cu o secŃiune de forfecare mai mică decât 
cea iniŃială) după care ruperea ştiftului are loc brusc (scădere de acceleraŃie şi de 
moment la semicuplajul conducător bruscă). 

O situaŃie interesantă se poate întâlni atunci când cele două momente de 
inerŃie, atât la partea conducătoare, cât şi la partea condusă sunt egale, fig. 6.19. 
Astfel, prin creşterea valorii momentelor de inerŃie se poate obŃine o scădere a 
valorii maxime a acceleraŃiei în momentul ruperii complete a ştiftului, înainte de 
ruperea completă a ştiftului are loc o alungire a acestuia pe o perioadă mai lungă, 
iar după rupere, scăderea de acceleraŃie are loc după o curbă lină. 

Având în vedere cele de mai sus, şi anume faptul că prin creşterea 
momentelor de inerŃie la partea conducătoare şi respectiv condusă (dar în special la 
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cea condusă) a cuplajului, are loc o mărire a duratei de timp până la ruperea totală 
a ştifturilor (cuplajul funcŃionează cu ştifturile alungite o perioadă de timp mai mare) 
în continuare se propune simularea de situaŃii la care creşterea momentului 
rezistent la semicuplajul condus să aibă loc pe o perioadă mai scurtă decât cea 
necesară ruperii complete a ştifturilor. 

Pentru aceasta în fig. 6.20 şi fig. 6.21 s-au simulat aceleaşi două situaŃii de 
variaŃie a momentului rezistent, respectiv o creştere a momentului rezistent şi 
menŃinere a lui (fapt care conduce în final la ruperea ştiftului), iar apoi (analizând 
această situaŃie şi după determinarea timpului necesar ruperii complete a ştiftului), 
se va alege o variaŃie a momentului rezistent de aceeaşi intensitate dar pe o 
perioadă mai scurtă decât cea necesară ruperii ştiftului. 

Astfel în figura 6.20, pentru un cuplaj la care momentul la partea 
conducătoare este mai mare decât la cea condusă (Jx1 > Jx3), se poate observa că 
deşi momentul rezistent a revenit la valoarea corespunzătoare momentului de 
calcul, secŃiunea ştiftului fiind deja micşorată datorită şocului iniŃial, aceasta nu va 
mai putea prelua acest moment şi va conduce la ruperea ştiftului (datorită scăderii 
secŃiunii transversale a ştiftului momentul de forfecare pe care acesta îl poate 
transmite scade). 

În fig. 6.21 s-a propus, pentru aceeaşi variaŃie a momentului rezistent ca în 
fig. 6.20, creşterea momentului de inerŃie la partea condusă, în scopul creşterii 
duratei până la ruperea completă a ştiftului. Aşa cum a rezultat din analiza fig. 6.17, 
fig. 6.18 şi fig. 6.19, odată cu creşterea momentului de inerŃie la partea condusă are 
loc o creştere semnificativă a duratei de timp în care cuplajul funcŃionează cu ştiftul 
alungit (există un palier în diagrame). Cu toate acestea, deşi creşterea momentului 
rezistent a avut loc pe o perioadă scurtă de timp, după care a revenit la valoarea 
momentului de calcul, ruperea ştiftului este inevitabilă, dar după o perioadă de timp 
mai lungă decât cea necesară în cazul precedent. 

 
 
6.4. Stabilirea unor concluzii privind cercetările prin 

simularea pe calculator în domeniul cuplajelor de siguranŃă 
 
În urma modelărilor cinematice şi dinamice propuse şi a simulărilor 

numerice prezentate, se poate formula următoarea concluzie: parametrii cei mai 
importanŃi, care influenŃează într-o măsură hotărâtoare funcŃionarea cuplajelor de 
siguranŃă cu ştifturi sunt: diametrul ştifturilor d, numărul acestora, tipul ştifturilor – 
lise sau crestate, materialul ştifturilor, raportul momentelor de inerŃie la partea 
condusă şi cea conducătoare a cuplajului Jx3/Jx1. 

Trebuie remarcat faptul că, există o dependenŃă bine determinată între 
următorii parametri constructivi şi funcŃionali: 

• diametrul ştifturilor, 
• numărul ştifturilor, 
• materialul ştifturilor şi tipul ştifturilor, care au o influenŃă deosebită 

asupra tensiuni de rupere prin forfecare a acestora, şi anume:  
- materialul ştifturilor are o influenŃă directă asupra tensiunii de rupere la 

tracŃiune a materialului ştiftului şi implicit asupra tensiunii de rupere prin forfecare 
- tipul ştifturilor influenŃează valoarea tensiunii de rupere prin forfecare, prin 

intermediul coeficientului tensiunii de rupere prin forfecare. 
• diametrul de dispunere a ştifturilor, 
• momentul de torsiune limită ce trebuie transmis de cuplaj. 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.14. InfluenŃa momentului de inerŃie la partea conducătoare a cuplajului (Jx1 > Jx3) 

Jx1_1 

Jx1_2 > Jx1_1 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.15. InfluenŃa momentului de inerŃie la partea conducătoare a cuplajului (Jx1 > Jx3) 

Jx1_1 

Jx1_2 > Jx1_1 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.16. InfluenŃa momentului de inerŃie la partea condusă a cuplajului (Jx1 > Jx3) 

Jx3_1 

Jx3_2 > Jx3_1 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.17. InfluenŃa momentului de inerŃie la partea condusă a cuplajului (Jx1 > Jx3) 

Jx3_1 

Jx3_2 > Jx3_1 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.18. InfluenŃa momentului de inerŃie la partea condusă a cuplajului (Jx1 < Jx3) 

Jx1 > Jx3 
 

Jx1 < Jx3 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.19. InfluenŃa momentelor de inerŃie (Jx1 = Jx3) 

Jx1_1 = Jx3_1 
 

Jx1_2 = Jx3_2 > 
Jx1_1 = Jx3_1 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.20. Şoc de scurtă durată (Jx1 > Jx3) 
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a. diagrame cinematice 

b. diagrame dinamice 
Fig. 6.21. InfluenŃa momentelor de inerŃie (Jx1 = Jx3) 
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Modificarea unora dintre parametrii menŃionaŃi mai sus, face necesară 
găsirea combinaŃiei posibile de parametrii în scopul transmiterii momentului limită 
impus. 

De asemenea, trebuie avut în vedere faptul că momentul de forfecare ce 
rezultă în urma adoptării parametrilor geometrici şi funcŃionali nu rezultă egal cu 
momentul de torsiune limită. Având în vedere acest aspect, se recomandă alegerea 
combinaŃiei de parametrii care conduce la cea mai apropiată valoare a momentului 
de forfecare, mai mică decât momentul de torsiune limită. Aşadar, se poate vorbi de 
o anumită precizie de decuplare, respectiv, cu cât valoarea momentului de forfecare 
este mai apropiată de cea a momentului de torsiune limită, precizia de decuplare 
este mai mare, ştifturile rupându-se la cel mai mic şoc; în caz contrar cuplajul va 
putea prelua şocuri ale căror valori sunt mai mari decât momentul de calcul dar mai 
mici decât momentul de forfecare (fig. 6.6, fig. 6.7, fig. 6.8, fig. 6.9). 

În ceea ce priveşte creşterea momentul de inerŃie la partea conducătoare se 
poate remarca o scădere semnificativă a valorii maxime a şocului preluat de 
semicuplajul conducător în timpul ruperii complete a ştifturilor; de asemenea 
scăderea de acceleraŃie şi moment după ruperea completă a ştifturilor are loc după 
o curbă descendentă lină. 

Reglarea corespunzătoare a momentului de inerŃie la partea condusă a 
cuplajului Jx3 (montarea unui volant pentru creşterea valorii acestui moment) 
conduce la o creştere a timpului procesului de rupere a ştifturilor; cuplajul 
funcŃionează cu ştifturile alungite o perioadă relativ lungă de timp, după care are loc 
ruperea bruscă a acestora (are loc o scădere bruscă de acceleraŃie şi moment la 
semicuplajul conducător). 

În final se menŃionează faptul că, în cazul cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi, 
nu este posibilă preluarea şocurilor ale căror valori au depăşit valoarea momentului 
de forfecare. Chiar dacă valoarea şocului este puŃin peste valoarea momentului de 
forfecare, iar durata şocului este foarte mică şi există un raport al momentelor de 
inerŃie la partea conducătoare şi condusă convenabil ales, cuplajul va funcŃiona o 
perioadă (mai lungă sau mai scurtă) de timp cu ştifturile alungite după care acestea 
se vor rupe (fig. 6.20, fig. 6.21). 
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7. PROIECTARE MODULARĂ A CUPLAJELOR 
DE SIGURANłĂ CU ŞTIFTURI 

 
 

7.1 Proiectarea cuplajelor de siguranŃă 
 
Pentru realizarea determinărilor experimentale asupra cuplajelor de 

siguranŃă cu ştifturi se propune o variantă în construcŃie modulară de cuplaj, astfel 
încât prin montarea unor subansamble diferite în cele două semicuplaje să se obŃină 
mai multe variante de cuplaje, a căror geometrie este diferită. În acest fel, se pot 
obŃine, pentru acelaşi cuplaj, comportări diferite – în regim static sau dinamic de 
funcŃionare, [DRĂ/1 78], [DRĂ/3 82]. 

Figura 7.1 prezintă varianta modulară de cuplaj de siguranŃă cu ştifturi 
realizat (secŃiune axială şi transversală). Semicuplajul conducător 1 are prelucrate 
câte 4 alezaje filetate, dispuse intercalat pe două diametre, în aceste alezaje 
putându-se monta, pe diametrul de dispunere dorit, cele 4 bucşe filetate 2, 4 bucşe 
speciale (3, 9 având diametrul interior diferit în funcŃie de diametrul ştifturilor; au 
fost realizate 6 seturi de câte 4 bucşe având diametrul interior de φ2, φ2.2, φ2.5, φ3, 
φ3.5, φ4) şi respectiv ştifturile de încercat (4, 8; s-au realizat 6 seturi de câte 4 
ştifturi cu diametrele de φ2, φ2.2, φ2.5, φ3, φ3.5, φ4). Semicuplajul condus 6 se 
centrează faŃă de arborele conducător prin intermediul pragului de centrare realizat 
în semicuplajul conducător. Semicuplajul 6 are, la rândul său, prelucrate pe faŃa 
frontală, câte 4 alezaje dispuse echiunghiular pe două diametre diferite. Cuplajul 
propus permite montarea de ştifturi cu 6 diametre diferite, prin montarea 
corespunzătoare a celor 4 subansamble formate din ştift - bucşe filetate – bucşă 
specială (7, 8, 9, 2 respectiv 2, 3, 4, 5). În figura 7.1 sunt prezentate doar două din 
subansamblele necesare obŃinerii a 4 variante de cuplaje cu parametri geometrici 
caracteristici diferiŃi (fără a lua în considerare faptul că pentru fiecare din aceste 
variante se pot monta 1, 2, 3 sau 4 ştifturi). 

Figura 7.2 prezintă o variantă de cuplaj de siguranŃă la care au fost montate 
4 ştifturi, diametrul de dispunere D0 = 80 mm, iar diametrul ştifturilor d = 2 mm; în 
fig. 7.3 este prezentată o variantă de montaj cu 4 ştifturi, pentru care D0 = 100 
mm, iar d = 4 mm. 

Sistematizarea tuturor variantelor posibile de cuplaje obŃinute din varianta 
modulară de cuplaj propus este realizată în tabelul 7.1, parametrii constructivi ce 
pot fi modificaŃi fiind: 

• diametrul ştifturilor d, prin montarea subansamblelor ştift-bucşă 
semicuplaj conducător-bucşă semicuplaj condus (3, 4, 5 pentru d = 4 mm, respectiv 
7, 8, 9 pentru d=2 mm; se menŃionează faptul că s-au realizat 4 subansamble ştift-
bucşă semicuplaj conducător-bucşă semicuplaj condus şi pentru ştifturi de diametrul 
3 mm); 

• diametrul de dispunere al ştifturilor D0, prin montarea subansamblelor 
ştift-bucşă semicuplaj conducător-bucşă semicuplaj condus pe diametrul de 
dispunere dorit (D0 = 80 mm, respectiv D0 = 100 mm); 

• la fiecare dintre cele 6 variante de cuplaje obŃinute prin modificarea 
diametrului de dispunere respectiv a diametrului ştifturilor (v. tabelul 7.1) se pot 
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109. Proiectarea modulară a cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi 

monta de la 1 la 4 ştifturi; în acest fel în final pot rezulta 24 de variante de cuplaje 
de siguranŃă cu ştifturi având geometrie diferită. 

6

1 2 3 4 5

79 8

 
 

Conditii tehnice
In cazul in care cuplajul functioneaza cu mai multe stifturi, 
acestea se vor monta toate pe acelasi diametru de dispunere,
Ø80 sau Ø100
Au fost realizate subansamble stift-bucsa semicuplaj conducator-
bucsa semicuplaj condus, pentru 3 diametre de stifturi,
respectiv, Ø2, Ø3, Ø4
Avand in vedere posibilitatile de montare prezentate mai sus,
se pot obtine 2 (diam. disp.) x 3 (diam. stift) x 4 (nr. stifturi) = 24
variante de cuplaje de siguranta cu stifturi

 
Fig. 7.1. Varianta modulară completă de cuplaj de siguranŃă cu ştifturi 
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cuplajelor 

6

1 2 3 4 5

79 8

 
 

Conditii tehnice
Cuplajul are montate 4 stifturi de diametru Ø2
pe diametrul de dispunere de Ø80

 
Fig. 7.2. Cuplaj de siguranŃă cu ştifturi, diametru de dispunere, D0 = 80, diametrul ştifturilor  

d = 2 
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6

1 2 3 4 5

 
 

Conditii tehnice
Cuplajul are montate 4 stifturi de diametru Ø4 
pe diametrul de dispunere de Ø100

 
Fig. 7.3. Cuplaj de siguranŃă cu ştifturi, diametru de dispunere, D0 = 100, diametrul ştifturilor 

d = 4 
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112. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Cuplajul este prezentat în fig. 7.4, fig. 7.5 şi fig. 7.6, iar în fig. 7.7, 7.8, 7.9 
şi 7.10 sunt prezentate fotografiile elementelor componente ale variantei modulare 
de cuplaj realizată. 

 
Variante posibile de cuplaje 

Tabelul 7.1 
Varianta 

v1 - v4 v5 - v8 v9 - v12 v13 - v16 v17 - v20 v21 - v24 

D0 = 80 D0 = 100 

d = 2 
↓ 

d = 3 
↓ 

d = 4 
↓ 

d = 2 
↓ 

d = 3 
↓ 

d = 4 
↓ 

→ z = 1 
→ z = 2 
→ z = 3 
→ z = 4 

→ z = 1 
→ z = 2 
→ z = 3 
→ z = 4 

→ z = 1 
→ z = 2 
→ z = 3 
→ z = 4 

→ z = 1 
→ z = 2 
→ z = 3 
→ z = 4 

→ z = 1 
→ z = 2 
→ z = 3 
→ z = 4 

→ z = 1 
→ z = 2 
→ z = 3 
→ z = 4 

ObservaŃi i: 
� pentru fiecare variantă se pot monta 1, 2, 3 sau 4 ştifturi; 
� toate dimensiunile liniare sunt date în mm. 

 

 
Fig. 7.4. Fotografia cuplajului asamblat 
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Fig. 7.5. Fotografia cuplajului asamblat 

Fig. 7.6. Fotografia variante modulare de cuplaj (cu ştifturi montate pe ambele diametre de 

dispunere) 
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114. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Fig. 7.7. Elemente componente ale cuplajului 

Fig. 7.8. Semicuplajele conducător respectiv condus 
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Fig. 7.9. Elemente componente ale cuplajului 

 
 

 
 
 
 
 

4 gauri filetate M24
dispuse echiunghiular

4 gauri filetate M24
dispuse echiunghiular

 

4 gauri Ø20
dispuse echiunghiular

echiunghiular
4 gauri Ø10 dispuse

dispuse echiunghiular
4 gauri Ø20

echiunghiular
4 gauri Ø10 dispuse
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116. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Fig. 7.10. Elemente componente ale cuplajului 

Ştifturi 
- 4 bucăŃi - 
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Figura 7.6 prezintă varianta modulară de cuplaj, la care au fost asamblate 

câte 4 subansamble, formate din bucşă semicuplaj conducător-ştift-semicuplaj 
condus, pe diametrele de dispunere D0 = 80 mm şi D0 = 100 mm (v. fig. 7.2). 

Figurile 7.8 şi 7.9 prezintă cuplajul demontat, montarea a câte maxim 4 
subansamble pe semicuplajul conducător şi semicuplajul condus realizându-se pe 2 
diametre de dispunere diferite. 

Se menŃionează faptul că, prin montarea unui singur ştift precizia de 
decuplare a cuplajului se măreşte, dar apare dezavantajul dezechilibrării acestuia. 
De asemenea, la alegerea variantei optime în funcŃie de precizia de decuplare va 
trebui să se Ńină de mai mulŃi factori, atât geometrici, respectiv: numărul de ştifturi, 
diametrul acestora, diametrul de dispunere al ştifturilor, tipul ştifturilor (lise sau 
crestate) cât şi de materialul ştifturilor. 

În fig. 7.10 sunt prezentate elementele componente ale unui subansamblu, 
părŃile interschimbabile fiind reprezentate de bucşă semicuplaj conducător, ştift şi 
bucşă semicuplaj condus; în acest fel prin montarea a 3 subansamble diferite (între 
1 şi 4 subansamble de aceleaşi dimensiuni) pe unul dintre cele 2 diametre de 
dispunere este posibilă obŃinerea de cuplaje de siguranŃă cu ştifturi, de geometrie 
diferită respectiv, obŃinerea unei construcŃii de cuplaj la care prin montarea 
corespunzătoare a unor subansamble interschimbabile să se obŃină o gamă relativ 
mare de momente de torsiune ce pot fi transmise. 

 
 
7.2 Stabilirea unor concluzii privind proiectarea 

modulară a cuplajelor de siguranŃă 
 
În urma studiului şi analizei proiectării modulare a cuplajelor de siguranŃă, 

s-au stabilit concluziilor prezentare în continuare: 
• varianta modulară de cuplaj de siguranŃă cu ştifturi, propusă, permite 

obŃinerea de diferite tipodimensiuni pentru diferite suprasarcini funcŃie de 
modificarea procesului tehnologic pe care îl deserveşte transmisia mecanică; 

• prin înlocuirea bucşelor pentru diferite diametre ale ştifturilor şi 
modificarea diametrului de dispunere al acestor bucşe putem transmite diferite 
momente de torsiune respectiv protecŃia transmisiei mecanice la diferite şocuri. 
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8. CUPLAJE COMBINATE 
 
 
8.1. Studiul cuplajelor combinate în vederea obŃinerii 

unui nou tip de cuplaj 
 
Rolul funcŃional complex impus transmisiilor mecanice a determinat 

realizarea de cuplaje combinate, cu funcŃii multiple. Acestea se obŃin prin legare - în 
serie sau în paralel – a două sau mai multe cuplaje simple, funcŃiile lor rezultând 
prin cumularea funcŃiilor cuplajelor simple componente, [DRĂ/1 78], [DRĂ/3 82]. 

Legarea în serie sau paralel a două cuplaje de acelaşi tip, caracteristică 
cuplajelor elastice, nu duce la mărirea numărului de funcŃii, dar influenŃează 
caracteristicile transmisiei. Astfel, legarea în serie a două cuplaje elastice identice 
conduce la dublarea unghiului de răsucire dintre arborele de intrare şi cel de ieşire, 
iar legarea în paralel a aceloraşi cuplaje are ca efect dublarea momentului de 
torsiune transmis şi mărirea rigidităŃii transmisiei. 

Cuplajele combinate utilizate cel mai frecvent sunt cele obŃinute prin legarea 
în serie a cuplajelor elastice cu cuplaje intermitente (comandate, de siguranŃă, 
unisens sau centrifugale). Cuplajele de siguranŃă pot fi cu ştifturi de forfecare sau cu 
fricŃiune, iar cele elastice pot fi cu elemente metalice sau nemetalice, alegerea 
materialului elastic fiind funcŃie de momentul de torsiune transmis şi de rigiditatea 
necesară. 

Calculul si proiectarea cuplajelor combinate se reduce la calculul şi 
proiectarea cuplajelor simple componente. 

În continuare, din multitudinea de cuplaje combinate, se prezintă soluŃiile 
constructive de cuplaje combinate elastic – de siguranŃă cu ştifturi de forfecare. 

•••• Cuplaj combinat elastic – de siguranŃă cu ştifturi de forfecare 
(fig. 8.1 şi fig. 8.2) 

Cuplajul elastic poate avea elementul elastic nemetalic sau metalic, iar 
cuplajul de siguranŃă poate avea ştiftul de forfecare de diferite forme. 

În fig. 8.3 se prezintă cuplajul combinat format prin legarea în serie a unui 
cuplaj elastic cu arcuri bară de tip Forst, cu un cuplaj de siguranŃă cu ştifturi de 
forfecare [DRĂ/1 78], [DRĂ/3 82]. Ştifturile de forfecare sunt compuse din mai 
multe tronsoane, pentru rapiditatea repunerii în funcŃiune a cuplajului, după 
forfecarea ştifturilor. 

 Fig. 8.1 Cuplaj combinat elastic Forst şi de siguranŃă cu ştifturi de forfecare 
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119. Analiza principalelor tipuri de cuplaje combinate 

 Fig. 8.2 Cuplaj combinat elastic cu bolŃuri şi de siguranŃă cu ştifturi de forfecare 
 
Cuplajul combinat prezentat în fig. 8.2 are în componenŃă un cuplaj elastic 

cu bolŃuri, de tip Elco, şi un cuplaj cu ştifturi de forfecare [DRĂ/1 78], [DRĂ/3 82]. 
 
 

8.2. Un nou tip de cuplaj simplu cu funcŃii multiple: 
Cuplaj elastic şi de siguranŃă cu bucşe de cauciuc şi ştifturi de 

forfecare 
 
Din studiul bibliografic realizat şi din analiza literaturii de specialitate, se 

constată că în practica construcŃiei de maşini sunt frecvente situaŃiile în care devine 
necesară utilizarea funcŃiilor combinate ale cuplajelor elastice şi a celor de 
siguranŃă. Deoarece combinarea celor două tipuri de cuplaje conduce la un sistem 
cu un grad ridicat de complexitate se impune, atât din punct de vedere tehnic cât şi 
din punct de vedere economic, necesitatea conceperii unui nou tip de cuplaje care 
să îmbine cele două grupe de funcŃii, în condiŃiile unei construcŃii de complexitate 
redusă, similară unui cuplaj simplu fig. 8.3, [STR/2 99], [STR/3 01]. 

 

Fig. 8.3 Cuplaj elastic şi de siguranŃă 
 

Elastice şi de siguranŃă 

Cuplaje mecanice 

Rigide Elastice De siguranŃă Unisens Centrifugale 

Permanente 

Mobile Fixe 

Intermitente 

Automate Comandate 
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120. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Fig. 8.4 Desenul de ansamblu al cuplajului elastic şi de siguranŃă cu bolŃuri de cauciuc 
şi ştifturi de forfecare 

Fig. 8.5 Ansamblul ştift, bucşă, şurub 
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Fig. 8.6 Ansamblul ştift, bucşă, bucşă, şurub 

Fig. 8.7 Ansamblul ştift, bucşă, şurub, bucşă metalică şi bucşă de cauciuc 
 
 
 
 
 
 

BUPT



122. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Fig. 8.8 Ansamblul ştift, bucşă, şurub, bucşă metalică şi bucşă de cauciuc, şaibă 

Fig. 8.9 Ansamblu semicuplaj cu ştift, bucşă, şurub, bucşă metalică şi bucşă de cauciuc, şaibă 
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Fig. 8.10 Ansamblu cuplaj cu ştift, bucşă, şurub, bucşă metalică şi bucşă de cauciuc, şaibă 

Fig. 8.11 Ansamblul cuplajului elastic şi de siguranŃă cu bucşe de cauciuc şi ştifturi de forfecare 
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124. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

8.3. Stabilirea unor concluzii privind necesitatea 
proiectării unui nou tip de cuplaj 

 
Din studiul efectuat, rezultă necesitatea preluării şocurilor torsionale de 

către elementele componente ale cupajului de siguranŃă pentru creşterea duratei de 
viaŃă a acestora. Ştifturile de forfecare, datorită şocurilor mari la care sunt supuse 
transmisiile mecanice, în cadrul cărora sunt montate, trebuiesc înlocuite periodic 
pentru a putea prelua în bune condiŃii momentele limită pentru care au fost 
dimensionate ştifturile. De aici a rezultat necesitatea proiectării unui nou tip de 
cuplaj care prin elementele componente şi geometria lor permit preluarea acestor 
şocuri şi creşterea duratei de viaŃă a cuplajelor. SoluŃia constructivă a cuplajului 
elastic şi de siguranŃă prezentat are următoarele avantaje: 

• asigură compensarea de abateri axiale, radiale şi unghiulare, în 
limite relativ largi; 

• asigură o bună amortizare a şocurilor şi vibraŃiilor torsionale, prin 
contactul mobil şi elastic dintre elementele elastice şi ştifturile de forfecare, dintre 
rolele de cauciuc şi elementele componente ale cuplajului; 

• se pot obŃine diferite caracteristici elastice, funcŃie de forma 
constructivă şi materialul elementelor elastice; 

• asigură o rotire relativă între cele două semicuplaje în funcŃie de 
natura şi modul de dispunere a elementelor componente ale semicuplajelor; 

• peste limita admisibilă cuplajul devine unul de siguranŃă; 
• asigură limitarea momentului de torsiune capabil a fi transmis; 
• cuplajul prezintă o construcŃie simplă, dimensiuni de gabarit 

reduseşi un cost scăzut, în comparaŃie cu cele combinate care îndeplinesc acelaşi 
funcŃii. 
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9. ÎNCERCAREA CUPLAJELOR MECANICE 
 
 
Încercarea componentelor maşinilor şi a transmisiilor mecanice în care 

acestea sunt implementate, este impusă de o serie de factori ce intervin în 
procesele de proiectare, execuŃie montaj şi exploatare a acestor produse. Încercarea 
cuplajelor urmăreşte în esenŃă determinarea performanŃelor capabile ale 
componentelor încercate, confirmând sau infirmând viabilitatea soluŃiilor 
constructive şi tehnologice adoptate, evidenŃiind eventualele deficienŃe şi indicând 
direcŃiile de cercetare ulterioare. 

În calculul componentelor maşinilor şi al transmisiilor mecanice sunt 
acceptate, însă, o serie de ipoteze simplificatoare, iar uneori sunt utilizate metode 
aproximative de calcul, ceea e conduce la o anumită incertitudine în ceea ce priveşte 
comportarea reală a produsului în exploatare. De asemenea, caracteristicile 
mecanice ale materialelor utilizate nu sunt cunoscute cu exactitate, iar de cele mai 
multe ori acestea nu se menŃin constante în timp, materialele nu sunt omogene, iar 
caracteristicile lor mecanice sunt determinate, în general, pe epruvete, comportarea 
acestora fiind diferită de cea a pieselor cu configuraŃii şi dimensiuni diferite. 

În timpul funcŃionării, componentele transmisiilor mecanice sunt supuse la 
diferite regimuri de exploatare, situaŃii în care parametrii precum: amplitudinea, 
frecvenŃa sau numărul de cicluri sunt modificaŃi aleator sau în concordanŃă cu 
anumite legi. În aceste condiŃii, este necesară cunoaşterea, încă din faza de 
proiectare a modului de comportare al produselor în condiŃii similare celor din 
exploatare, în scopul stabilirii corecte a soluŃiilor constructive şi a tehnologiilor de 
execuŃie. 

O altă problemă importantă se referă la evitarea supradimensionării, 
problemă care se rezolvă prin eliminarea condiŃiei de rezistenŃă la valoarea maximă 
a sarcinii – mai ales atunci când aceste valori apar relativ rar – pe un fond al 
solicitării cu amplitudini reduse. În aceste situaŃii, se recomandă să se determine 
influenŃa acestor solicitări extreme asupra durabilităŃii elementelor componente sau 
a ansamblului respectiv. Prin încercarea produselor la un nivel de încărcare 
constant, chiar dacă amplitudinea solicitărilor se menŃine în limitele admise de 
rezistenŃa la oboseală a materialului, este necesară stabilirea durabilităŃii şi a 
fiabilităŃii produsului în cazul solicitărilor cu parametri variabili. 

În acest context, rezultă necesitatea încercărilor experimentale în scopul 
determinării comportării transmisiilor mecanice şi a elementelor componente ale 
acestora, [DRĂ/1 78], [CIO 79] şi [STR/2 99]. 

În funcŃie de scopul urmărit, încercările pot fi: 
a. încercări de performanŃă; 
b. încercări de rezistenŃă; 
c. încercări de durabilitate. 
a. Încercarea de performanŃă are ca scop determinarea capacităŃii 

funcŃionale a componentelor mecanice, la solicitări ale căror parametrii se 
încadrează în limitele precizate prin tema de proiectare. În urma acestor încercări, 
se determină în ce măsură performanŃele reale ale noului produs corespund cu cele 
estimate la proiectarea acestuia. 
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b. Încercarea de rezistenŃă are ca scop determinarea capacităŃii 
produselor de a rezista la suprasarcini. În acest scop se realizează încărcarea 
produsului cu sarcini având valori de până la limita de rezistenŃă a acestuia. În acest 
fel se poate determina măsura în care noua construcŃie realizată este capabilă să 
reziste la suprasarcini şi totodată, gradul de acoperire al solicitărilor nominale, de 
rezistenŃă pentru materialelor utilizate. 

c. Încercarea de durabilitate (încercarea de anduranŃă) are ca scop 
stabilirea comportării unui produs la o solicitare de durată, mărimea parametrilor de 
solicitare încadrându-se în limitele nominale şi având o variaŃie similară solicitărilor 
întâlnite în practică. În urma acestor încercări – aplicate unui lot de produse aparent 
identice – se poate estima repartiŃia statistică a duratei de viaŃă. 

 
 
9.1. Clasificarea încercărilor 
 
Referitor la încercarea cuplajelor, aceasta are ca scop determinarea 

performanŃelor elementelor componente ale acestora în urma proiectării 
constructive, a tehnologiei de fabricaŃie şi a implementării acestora în cadrul 
transmisiilor mecanice, [DRĂ/1 78], [CIO 79] şi [STR/2 99]. 

Incercari de performanta

Incercari de control receptie

Prototip Serie zero

Performanta Rezistenta Durabilitate

Incercari de omologare

Incercari de laborator

Ca element detasat

Fiabilitate

Incercari in conditii de functionare

Performanta

Durabilitate

Incercari de laborator

In ansamblu functional

Incercarea cuplajelor

 
Fig. 9.1. Clasificarea încercărilor cuplajelor 

Pornind de la necesitatea încercării cuplajelor, se disting două categorii 
principale de încercări, fig. 9.1. 

1.În prima categorie de încercări, se încadrează încercările în care obiectul 
de studiu este detaşat din ansamblul funcŃional, sau constituie element 
separat al transmisiei mecanice, aceste încercări fiind efectuate în laborator. 

Aceste încearcă de laborator, au ca scop verificarea soluŃiilor constructive 
rezultate în urma calculelor de proiectare, calcule care au fost făcute în baza unor 
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ipoteze, Ńinând cont de diferite regimuri de funcŃionare şi diverşi factori perturbatori, 
încercându-se în acest fel reproducerea pe cât posibil a condiŃiilor de funcŃionare a 
cuplajelor în cadrul transmisiilor mecanice. În timpul încercărilor se poate efectua 
controlul asupra elementelor componente ale cuplajului, din punct de vedere al stării 
fizice, dacă sunt respectate condiŃiile impuse montajului şi limitele de abateri de la 
aceste condiŃii. 

În urma probelor efectuate are loc recepŃia cuplajului, care are drept scop 
examinarea tuturor părŃilor componente din punct de vedere al stărilor de 
deformaŃie şi a calităŃii suprafeŃelor aflate în contact. Prin recepŃia cuplajului, se 
poate constata veridicitatea soluŃiilor adoptate la proiectarea şi execuŃia acestuia. 

De asemenea, încercările de laborator, pot avea ca scop şi încercarea de 
performanŃă a cuplajelor. Aceste încercări permit testarea limitelor maxime pe 
care le pot atinge parametrii funcŃionali (moment de torsiune, turaŃie, abateri de 
poziŃie, etc.) în timp. 

ConcepŃia unui cuplaj presupune parcurgerea următoarelor etape: 
documentare, realizarea proiectului tehnic, realizarea proiectului de execuŃie, 
executarea prototipului, executarea seriei zero şi a documentaŃiei tehnice şi de 
exploatare. Corespunzător acestor etape apare necesitatea încercărilor de laborator 
în vederea omologării noului produs. 

Încercările de omologare (încercări care au loc în laborator) se efectuează 
atât pentru produsul aflat în faza de prototip cât şi pentru produsul care constituie 
seria zero. 

Încercările pentru prototip şi seria zero cuprind încercări de performanŃă, 
de rezistenŃă, de durabilitate şi de fiabilitate. 

2.A doua categorie de încercări o constituie încercările în ansamblu 
funcŃional. 

Cuplajul este parte componentă a unui ansamblu funcŃional, reprezentat de 
transmisia mecanică. Aceste încercări se pot efectua în condiŃii de funcŃionare 
reale ale transmisiei mecanice sau pot fi încercări de laborator. 

Încercările în condiŃii de funcŃionare reale constituie încercări de 
fiabilitate, iar cele de laborator pot fi încercări de performanŃă şi/sau de 
durabilitate. 

 
9.1.1. Încercarea de performanŃă a cuplajelor 
 
Dezvoltarea tehnicii a impus elaborarea de materiale cu proprietăŃi 

superioare, crearea de materiale speciale şi utilizarea pe scară largă a tratamentelor 
termice şi termochimice, ceea ce a condus la necesitatea elaborării unor noi metode 
de calcul care să asigure o dimensionare corectă, obŃinându-se anumite 
performanŃe şi o creştere a fiabilităŃii cuplajelor. 

În procesul de proiectare se întâlnesc diferite tipuri de calcule, menite să 
răspundă condiŃiilor impuse cuplajelor în ceea ce priveşte rigiditatea, fiabilitatea şi 
siguranŃa în funcŃionare, reducerea greutăŃii şi costul produsului. În aceste condiŃii 
este necesar ca în calculele de proiectare să se Ńină cont atât de sarcinile dinamice şi 
de diferitele regimuri de funcŃionarea cât şi de factorii tehnologici şi de exploatare 
care ar putea influenŃa performanŃele cuplajului. 

Prin tema de proiectare se impun limitele parametrilor constructivi şi 
funcŃionali, prin care se urmăreşte determinarea caracteristicilor funcŃionale ale 
cuplajului. În urma procesului de proiectare, în funcŃie de materialele utilizate, de 
metodica de calcul şi de parametrii funcŃionali, se impune încercarea de performanŃă 
a cuplajelor, în urma căreia se pot delimita parametrii de intrare şi de ieşire ai 
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noului cuplaj. 

Parametri semnificativi 
În timpul funcŃionării cuplajele sunt supuse la diferite sarcini, ale căror 

mărimi depind de tipul şi caracteristica maşinii motoare, de regimul de funcŃionare 
al maşinii antrenate, de influenŃa momentelor de inerŃie ale părŃii de antrenare şi a 
celei antrenate, de influenŃa cuplajului asupra rigidităŃii şi comportării la vibraŃii a 
lanŃului cinematic al sistemului de acŃionare. 

Având în vedere cele de mai sus, elementele componente ale unui cuplaj, 
montat în cadrul unei transmisii mecanice, sunt solicitate de diferite sarcini, 
determinate de o serie de factori prezentaŃi în cele ce urmează. 

� Momentul nominal de torsiune, corespunzător puterii nominale a 
sistemului de acŃionare. 

Momentul de torsiune este o funcŃie variabilă în timp, pentru diferite 
regimuri de funcŃionare ale sistemului de acŃionare, acesta reprezentând principalul 
parametru care derivă din caracteristica principală a cuplajelor. 

În regimul staŃionar de funcŃionare continuă sau intermitentă este necesar 
să se determine momentul nominal de torsiune, considerat ca fiind momentul mediu 
cel mai mare care poate fi transmis de cuplaj. 

Momentul nominal de torsiune, indicat în documentaŃia tehnică a firmelor 
producătoare sau în standarde, corespunde valorilor maxime care pot fi preluare de 
cuplaj în regim static de funcŃionare. 

� Sarcinile de inerŃie, care apar în regimul nestaŃionar de funcŃionare al 
maşinii. 

În timpul funcŃionării în regim nestaŃionar a cuplajelor, momentele de inerŃie 
masică atât a părŃii de antrenare cât şi a părŃii conduse, pot lua valori considerabile 
influenŃând în mare măsură comportamentul cuplajului sub acŃiunea sarcinilor 
dinamice. 

� Şocuri şi vibraŃii, la funcŃionarea în regim staŃionar şi nestaŃionar. 
� Deformări ale elementelor componente ale cuplajelor, precum şi a altor 
elemente din cadrul sistemului de acŃionare, cauzate de necoaxialităŃi ale 
arborilor. 

� Frecări ale elementelor componente ale cuplajului. 
Valori limită ale parametrilor şi erori admisibile 
În cazul determinărilor experimentale există o mare diversitate de parametri 

pentru care se determină valorile limită şi erorile limită admisibile. 
Stabilirea valorilor limită ale parametrilor semnificativi ai cuplajelor trebuie 

să Ńină cont de următoarele aspecte: 
� datele de proiectare impuse prin tema de proiectare; 
� caracteristicile mecanice ale elementelor componente ale cuplajului; 
� parametrii de solicitare pentru diferitele elemente componente; 
� parametrii diferitelor regimuri de funcŃionare ale maşinii motoare şi a celei 
antrenate. 

Dintre parametrii semnificativi pentru care se impun valori limită şi se 
prescriu erori admisibile se amintesc: 

1.Momentul de torsiune maxim, reprezentat de valoarea cea mai mare a 
momentului de torsiune care ar putea să apară în sistem, în regim normal de 
funcŃionare. 

2.Unghiul de rotire relativă dintre semicuplaje, a cărui valoare depinde 
de: momentul de torsiune transmis de cuplaj, natura materialului din care sunt 
realizate elementele intermediare, valorile limită admisibilă ale deformărilor 
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elementelor intermediare, forma constructivă şi modul de dispunere al elementelor 
intermediare, etc. 

3.Abateri de poziŃie, ale căror valori limită sunt determinate de: natura 
materialului din care sunt realizate elementele intermediare ale cuplajului, 
caracteristicile elastice ale materialelor din care sunt realizate elementele 
intermediare ale cuplajului, forma constructivă şi modul de dispunere a elementelor 
intermediare în cadrul cuplajului, jocurile tehnologice şi de montaj ale cuplajului în 
cadrul transmisiei mecanice. 

AcurateŃea rezultatelor măsurătorilor experimentale este determinată în 
principal, de precizia de măsurare asigurată de metoda adoptată şi echipamentul 
utilizat. 

Eroarea de măsurare afectează în mod direct precizia rezultatului obŃinut la 
măsurările experimentale şi este determinată de o serie de cauze, influenŃa fiecăreia 
fiind cu atât mai dificil de evaluat cu cât creşte gradul de complexitate al aparaturii 
utilizate. 

Reducerea globală a erorilor de măsurare se poate realiza prin alegerea 
corespunzătoare a instrumentelor şi dispozitivelor de măsură, a aparatelor de 
măsură şi înregistrare cu clase de precizie cât mai mici, alegerea tehnicilor şi 
metodelor de determinare cât mai eficiente. 

Pentru a putea utiliza valorile obŃinute pentru mărimea măsurată, este 
necesar să se cunoască valoarea erorii de măsurare, în caz contrar mărimea 
neputând da nici un indiciu privind valoarea corectă. 

Aşadar este necesar să se aibă în vedere faptul că nici o măsurare nu se 
poate efectua fără a avea un concept clar asupra erorilor ce pot fi asociate cu aceste 
măsurători. 

Rezultatele încercărilor 
În urma analizei şi interpretării datelor experimentale, se obŃin o serie de 

rezultate ale încercărilor, rezultate care oferă informaŃii despre: 
� performanŃele cuplajului încercat; 
� comportarea statică şi dinamică a cuplajului care constituie obiectul 
încercării; 

� influenŃa parametrilor constructivi ai cuplajului asupra caracteristicilor 
acestuia; 

� comportarea cuplajului la diferite regimuri de funcŃionare ale transmisiei 
mecanice; 

� influenŃa factorilor tehnologici şi de exploatare asupra cuplajelor. 
Rezultatul încercărilor permite să se verifice dacă ipotezele de calcul utilizate 

în proiectare îşi găsesc valabilitatea în modelarea matematică şi dinamică a 
modelului experimental al cuplajului. 

 
9.1.2. Încercarea de rezistenŃă a cuplajelor 
 
Încercarea de rezistenŃă a elementelor componente ale cuplajelor are rolul 

de a determina capacitatea de a rezista la suprasarcini până la distrugerea acestora. 
Cuplajul realizat şi încercat la rezistenŃă poate da informaŃii despre gradul de 
acoperire a solicitării nominale de capacitatea de rezistenŃă a materialelor utilizate 
în construcŃia sa, [FAZ/3 06]. 

În cadrul încercărilor de rezistenŃă, are loc iniŃial, stabilirea parametrilor 
semnificativi ce urmează a fi variaŃi până la valorile maxime – încercările efective 
conducând, în acest caz, la distrugerea cuplajului încercat. 

La calculul de rezistenŃă se are în vedere rezolvarea următoarelor aspecte: 
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� stabilirea dimensiunilor optime ale pieselor componente ale cuplajului; 
� verificarea condiŃiilor de rezistenŃă şi rigiditate a elementelor componente 
ale cuplajului, sub acŃiunea forŃelor; 

� cunoscând materialele, dimensiunile şi modul de solicitare a elementelor 
componente ale cuplajului, se determină sarcinile admisibile până la care 
cuplajul îşi păstrează stabilitatea şi forma constructivă determinată prin 
proiectare. 

În proiectarea cuplajelor se întâlnesc adesea componente cu o formă 
geometrică sau cu o stare de încărcare complexă. În aceste cazuri, calculele de 
rezistenŃă şi ipotezele de calcul elaborate pentru o formă şi o încărcare schematizată 
nu se dovedesc satisfăcătoare, ele fiind lipsite de precizie sau prea complexe. 

Varietatea formelor, solicitărilor şi a condiŃiilor rezultate din rolul funcŃional, 
impun pentru elementele cuplajelor alegerea de metode adecvate privind tratarea 
problemelor de rezistenŃă, analiză statică şi dinamică. 

Elaborarea unui model de calcul pentru determinarea stării de tensiuni şi a 
deformaŃiilor unei structuri trebuie riguros corelată cu metodica de calcul şi 
determinările experimentale. 

În cazul determinărilor experimentale, principalii parametrii care trebuie 
măsuraŃi şi înregistraŃi sunt cei care definesc starea de rezistenŃă, adică deformaŃiile 
şi tensiunile mecanice. Pentru determinarea deformaŃiilor şi a tensiunilor se poate 
recurge la măsurări experimentale, fie pentru verificarea rezultatelor teoretice, fie 
pentru a afla mărimea tensiunilor produse în dreptul acelor puncte ale elementului 
cercetat, unde nu se poate găsi prin calcul o valoare suficient de precisă. 

Măsurările se pot efectua direct pe piesă sau pe modele. În primul rând se 
pot măsura deformaŃiile locale şi globale ale pieselor solicitate, pentru ca apoi, pe 
baza valorilor măsurate, să se determine prin calcul şi valorile tensiunilor. În urma 
analizei şi interpretării datelor experimentale referitoare la starea de tensiuni şi 
deformaŃii la care este supus elementul încercat, se obŃine un rezultat al încercărilor 
care dă informaŃii despre: 

� capacitatea cuplajului de a rezista la suprasarcini până la limita de 
rezistenŃă a acestuia; 

� gradul de acoperire a solicitării nominale de către capacitatea de 
rezistenŃă a materialelor utilizate în construcŃia cuplajului; 

� dimensiunile pieselor componente din construcŃia cuplajului; 
� condiŃiile de rezistenŃă, rigiditate şi stabilitate a elementelor componente 
ale cuplajului, la diferiŃi parametrii de încercare statică şi dinamică; 

� sarcinile admisibile până la care cuplajul îşi păstrează stabilitatea şi forma 
constructivă, funcŃie de materialele utilizate, dimensiunile şi modul de 
solicitare al elementelor componente ale cuplajului. 

 
9.1.3. Încercarea de durabilitate a cuplajelor 
 
Conceptul de durabilitate, larg utilizat în tehnica, este privit diferit de 

specialiştii aparŃinând diferitelor domenii de activitate. NoŃiunea reprezintă o măsură 
de viaŃă a unui produs, în anumite condiŃii date fiind o trăsătură temporală a calităŃii 
unui anumit produs. Durabilitatea poate fi definită ca starea sau calitatea de a fi 
durabil, puterea de a funcŃiona timp îndelungat sau mereu, capacitatea de a rezista 
acŃiunii diferitelor sarcini, diferiŃilor factori sau influenŃe care tind să modifice, să 
erodeze sau producă degradarea, [BAB 99], [FAZ/3 06]. 

În câteva din limbile de circulaŃie internaŃionala se folosesc termenii de 
durability, endurance (engleză), Dauerhaftigkeit Haltbarkeit (germană), 
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durabilité, durée de vie (franceză), durabilidad (spaniolă), dolgovecinosti, srok slujbî 
(în limba rusă). În literatura de specialitate în limba română se constata că se mai 
utilizează termenul de durată de viaŃă sau durată de serviciu. 

 

Fig. 9.2. Factorii care influenŃează durabilitatea unui produs 
 
Creşterea durabilităŃii pieselor se poate face prin: 
� creşterea durităŃii materialului prin: tratamente termice, tratamente 
termochimice, ecruisaj, acoperiri cu materiale mai dure; 

� micşorarea coeficientului de frecare prin acoperiri cu lubrifianŃi; 
� îmbunătăŃirea formei geometrice. 
Printre cei mai importanŃi factori de distrugere a unui produs (fig. 9.2) se 

pot enumera: forma piesei, dimensiunile acesteia, tipul solicitării, starea suprafeŃei, 
temperatura, mediul în care are loc funcŃionarea, durata de funcŃionare. 

Încercarea la durabilitate, de laborator, a componentelor de construcŃie 
mecanică, câştigă în importanŃă datorită atât a avantajelor oferite de posibilităŃile de 
reproducere a condiŃiilor de funcŃionare, cât şi a obŃinerii rapide, precise şi la un 
cost mult mai redus a rezultatelor. 

Încercarea la durabilitate (de anduranŃă) urmăreşte determinarea 
comportării produsului la o solicitare de durată, cu valori ale parametrilor de 
solicitare în limitele nominale şi cu variaŃii ale acestora similare solicitărilor din 
exploatare. Determinarea durabilităŃii produsului în diferite condiŃii, cu rezultate 
statistice valabile, impune ca numărul de produse încercate să fie mai mare, fapt 
care conduce la creşterea timpului şi a costului necesar pentru efectuarea 
experimentărilor. 

Factorii care pot influenŃa calităŃile funcŃionale ale cuplajelor, la o solicitare 
de durată, fără a depăşi valorile limită admisibile ale parametrilor de solicitare, sunt: 

Tipul solicitării 

Formă 

Durabilitate 

Dimensiuni 

Durata funcŃionării 

Solicitări 

dinamice 

- oscilante 

Solicitări 

termice 

- la temperaturi ridicate  

 (fluaj) 

- ciclice (îngheŃ-dezgheŃ) 

Solicitări 

la uzură 

- abrazivă 

- de aderenŃă 
- de coroziune 
- termică 

- de oboseală 

Starea suprafeŃei 

- duritate 
- rugozitate 

- microduritate 

Mediul de funcŃionare 

- coroziune chimică 

- tracŃiune 
- compresiune 

- încovoiere 
- răsucire  

- forfecare  

- flambaj 

Solicitări 

statice 
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� momentul de torsiune; 
� unghiul de rotire relativă dintre semicuplaje, care depinde de momentul 
de torsiune şi de elasticitatea elementelor componente; 

� amplitudinea vibraŃiilor torsionale ale sistemului mecanic; 
� abaterile de poziŃie (axiale, unghiulare, radiale). 
De cele mai multe ori, condiŃiile reale ale solicitărilor mecanice sunt 

determinate de regimurile de funcŃionare ale transmisiei mecanice. Ca desfăşurare 
în timp, în majoritatea cazurilor, solicitările exterioare nu sunt constante ci au un 
caracter variabil. VariaŃia în timp a solicitărilor poate să ia formele cele mai diverse, 
de la variaŃii deterministe, caracterizate prin periodicitate de tipul variaŃiilor 
sinusoidale, complexe periodice sau tranzitorii şi până la variaŃii cu caracter aleator. 
În realitate solicitările întâlnite în practica exploatării maşinilor şi utilajelor au un 
caracter nedefinit, diferenŃiat după gradul de variabilitate în timp al solicitării. Astfel, 
dacă variabilitatea solicitării în jurul unei valori este neglijabilă, în comparaŃie cu 
această valoare, atunci solicitarea se consideră constantă pentru calculele de 
rezistenŃă. 

Solicitările pot avea variaŃii semnificative în timp, cu regularităŃi care pot fi 
definite cantitativ printr-o funcŃie matematică explicită, periodică sau neperiodică, 
astfel încât, în orice moment, să poată fi specificată intensitatea acesteia. 

Rezultatele obŃinute în urma înregistrării, analizei şi implementarea datelor 
experimentale, în cazul încercării de durabilitate a cuplajelor, trebuie să constate pe 
ce durată un element rezistă unei solicitări variabile. SoluŃia acestei probleme se 
obŃine comparând datele care definesc comportarea materialului la solicitări 
variabile cu datele de aceeaşi natură (tensiuni sau deformaŃii) deduse prin calcul sau 
experimental, ca efect al solicitărilor. 

Prin încercări la solicitări variabile cu amplitudine constantă, efectuate 
asupra elementului care se studiază, pot fi trasate diagrame de durabilitate. În 
etapele de început ale proiectării se pot utiliza rezultatele încercării unui element 
similar celui care se studiază. Avantajele încercării elementului derivă din faptul că 
sunt incluse efectele tuturor factorilor care influenŃează comportarea la oboseală: 
geometria, mărimea, prelucrarea suprafeŃelor, tensiunile reziduale datorate 
tehnologiilor de fabricaŃie. De remarcat, faptul că observaŃiile efectuate prin 
încercarea unui element pot fi utilizate pentru alte elemente din aceeaşi clasă. 

Prelucrarea rezultatelor încercării la durabilitate a unui lot de cuplaje 
permite determinarea repartiŃiei statistice a duratei de viaŃă şi deci deducerea 
fiabilităŃii acestora. 

 
 
9.2. Utilizarea cuplajelor de siguranŃă în sistemele 

mecanice 
 
Protejarea unei transmisii împotriva suprasarcinilor, de către cuplajul de 

siguranŃă, depinde în principal, de modul de acŃionare a acestora. 
Dacă suprasarcinile acŃionează lent (creşterea momentului de suprasarcină 

Mts este lentă), acestea se transmit din punctul unde se produc până la cuplajul de 
siguranŃă, unde sunt limitate la valoarea impusă de acesta. Deoarece, în această 
situaŃie, la toate elementele lanŃului cinematic sarcina este condiŃionată de cea 
transmisă de cuplajul de siguranŃă [STR/2 99] [SCH 62], se recomandă amplasarea 
acestuia pe porŃiunea de început a lanŃului cinematic, unde momentul de torsiune 
de transmis are valoare redusă. 
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Dacă suprasarcinile acŃionează dinamic, deci momentul de suprasarcină Mts 
creşte rapid, micşorarea acestuia, pe porŃiunea lanŃului cinematic cuprins între 
maşina antrenată şi motorul de acŃionare, se datorează momentului de inerŃie al 
maselor în mişcare. În figura 9.3 [SCH 62] se prezintă schematic, lanŃul cinematic al 
unei transmisii (fig. 9.3,a) şi încărcarea diverselor segmente ale acestuia, în cazul 
acŃiunii unor suprasarcini dinamice (reprezentarea încărcării corespunde unui timp 
foarte scurt şi este calitativă). Protejarea transmisiei poate fi realizată prin limitarea 
momentului de torsiune la valoarea maximă a momentului motorului Mm max – fig. 
9.3,b; limitarea momentului la valoarea maximă a momentului de torsiune al 
cupajului – fig. 9.3,c; întreruperea alimentării motorului de acŃionare – fig. 9.3,d; 
întreruperea lanŃului cinematic de către cuplajul de siguranŃă – fig. 9.3,e. 

 

Fig. 9.3. LanŃul cinematic al unei transmisii şi încărcarea diverselor segmente ale acestuia 

 
Din fig. 9.3,c şi e, rezultă că în cazul suprasarcinilor dinamice cuplajele de 

siguranŃă limitează momentul de torsiune la valoarea impusă de acestea numai pe 
porŃiunea lanŃului cinematic dintre cuplaj şi motorul de acŃionare. Cuplajul de 
siguranŃă acŃionează şi în direcŃia maşinii antrenate, prin micşorarea momentului 
Mts, dar cercetările teoretice şi experimentale [SCH 62] au arătat că pe porŃiunea 
lanŃului cinematic cuprinsă între cuplaj şi locul de apariŃie a suprasarcinii momentul 
de torsiune este mai mare decât momentul de torsiune impus de cuplaj. De 
exemplu, din cercetările teoretice [SCH 62], a rezultat că la pornirea unui agregat 
cu mase inerŃiale mari, valoarea momentului de torsiune care solicită această parte 
a lanŃului cinematic atinge 30%...40% din valoarea momentului de torsiune maxim 
care apare în transmisia fără cuplaj de siguranŃă şi este de 1,25...2 ori mai mare 
decât momentul de torsiune transmis de cuplajul de siguranŃă care echipează 
transmisia. 
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134. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Din acest motiv, se recomandă amplasarea cuplajului de siguranŃă cât mai 
aproape de locul apariŃiei suprasarcinilor dinamice. 

 
 
9.3. Standuri pentru încercarea cuplajelor 
 
InstalaŃiile utilizate pentru încercarea cuplajelor sunt concepute în funcŃie de 

scopul urmărit prin experimentarea respectivă şi trebuie să fie robuste, pentru a nu 
influenŃa rezultatele cercetărilor [BAB 99], [DRA. 78], [STR/2 99]. Pentru 
acurateŃea rezultatelor obŃinute în urma cercetărilor experimentale, unele elemente 
ale instalaŃiilor se supradimensionează, astfel încât elasticitatea şi rezistenŃa sa să 
nu influenŃeze asupra valorii mărimilor măsurate. 

Cuplajele se pot încerca pe instalaŃii specializate sau pe instalaŃii universale, 
destinate încercării diferitelor organe de maşini şi implicit a diferitelor tipuri de 
cuplaje. 

În funcŃie de modul de aplicare în timp a sarcinii, încercarea se clasifică în 
două grupe distincte: 

� instalaŃii pentru încercări statice; 
� instalaŃii pentru încercări dinamice. 
La instalaŃiile pentru încercări statice, sarcina exterioară se aplică progresiv, 

urmărindu-se, de cele mai multe ori, determinarea experimentală a caracteristicii 
cuplajului şi influenŃa diferiŃilor factori perturbatori. De regulă, încercările statice se 
efectuează pe instalaŃii în care solicitarea cuplajului are loc cu unul din semicuplaje 
fixat, deci fără a se afla în mişcare de rotaŃie. 

InstalaŃiile pentru încercările dinamice sunt utilizate pentru încercarea 
cuplajelor la solicitări variabile, care să simuleze pe cât posibil condiŃiile reale de 
funcŃionare. În funcŃie de modul de circulaŃie al puterii, aceste instalaŃii pot fi: 

• cu circuit energetic deschis; 
• cu circuit energetic închis. 
InstalaŃiile cu circuit energetic închis mecanic sunt mai răspândite, fiind mai 

simple constructiv. Acestea funcŃionează principial după schema prezentată în fig. 
9.4, [Dră 78] principalele părŃi componente fiind motorul de antrenare 1, sistemul 
de încărcare 2, cuplajul 3 supus încercării, două reductoare 4 cu acelaşi raport de 
transmisie şi arborele de încercat 5. 
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135. Încercarea cuplajelor mecanice 

Fig. 9.4 InstalaŃie cu circuit energetic închis mecanic 
 

Sistemul de încărcare 2 permite încărcarea instalaŃiei cu un moment de 
torsiune, prin torsionarea arborelui pe care se află, încărcarea transmiŃându-se la 
toate piesele componente ale circuitului închis. 

InstalaŃia pentru încercarea cuplajelor în regim dinamic la diferite regimuri 
de funcŃionare este prezentată în figura 9.5. 

 

Fig. 9.5 InstalaŃie pentru încercat cuplaje în diferite regimuri de solicitare 
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136. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

InstalaŃia este complicată dar cu un consum energetic redus, utilizată pentru 
aprecierea în totalitate a performanŃelor cuplajelor la diverse regimuri de turaŃii şi 
solicitare. 

InstalaŃia permite studiul privind comportarea cuplajului şi influenŃa sa în 
transmisia din care face parte, luând în considerare efectul duratei de încărcare, a 
sarcinilor şi a frecvenŃei de funcŃionare asupra însuşirilor dinamice ale acesteia. 
InstalaŃia are în componenŃa sa: batiul 1, suportul 2 pentru motorul de acŃionare, 
masele 3 şi 4 şi suportul port lagăr 5. Pentru simularea momentului de inerŃie al 
maşinii motoare, standul este prevăzut cu un sistem inerŃial, format din discul 6. 
Măsurarea momentului de torsiune se face cu ajutorul traductoarelor de moment şi 
de turaŃie 11 şi 12 montate înaintea cuplajului de încercat 8. Pe flanşele 9 şi 10 sunt 
montate traductoarele de unghi. AchiziŃionarea datelor se face prin intermediul 
sistemului de achiziŃie date DMC plus Hottinger. 

În figura 9.6 este prezentată InstalaŃia pentru încercarea cuplajelor în regim 
dinamic. 

 
 
9.4. Determinări experimentale asupra caracteristicii 

cuplajului de siguranŃă în regim dinamic 
 
Comportarea în funcŃionarea reală a cuplajului presupune în mod obligatoriu 

analiza comportării acestuia în regim dinamic. Datorită costului ridicat al încercărilor 
dinamice, aceste încercări s-au limitat la: trasarea caracteristicii în regim dinamic, 
studiul comportării cuplajului în regim tranzitoriu, precum şi decuplări de sarcină. În 
vederea efectuării acestor încercări s-a conceput, proiectat şi realizat lanŃul 
cinematic al unui stand de încercări, [STR/2 99]. Adaptarea acestuia la tehnica de 
calcul, în vederea prelucrării numerice a rezultatelor, s-a realizat cu ajutorul unei 
interfeŃe programabile care se află în dotarea standului. 

 
Stand pentru încercarea dinamică a cuplajelor 

 
Pentru încercarea dinamică a cuplajelor elastice şi de siguranŃă, pornind de 

la obiectivele încercărilor dinamice, s-a realizat un stand de încercări a cărui schemă 
bloc este prezentată în fig. 9.6, cu lanŃul cinematic în fotografia din fig. 9. 8, [Dră. 
78], [STR 98]. LanŃul cinematic al instalaŃiei de încercat dinamic are următoarele 
elemente: motorul electric alternativ 1, care antrenează transmisia prin curelele 
trapezoidale 2, la care raportul de transmitere poate fi modificat prin schimbarea 
roŃilor de curea; cuplajul de încercat 4; cuplajul dinŃat 6, care permite, în anumite 
limite, preluarea abaterilor de poziŃie; cupla torsiometrică 7; volantul 8, calculat 
pentru un anumit moment de inerŃie; frâna mecanică cu saboŃi 9, care permite 
obŃinerea diferitelor momente rezistente, fiind acŃionată manual sau prin intermediul 
unui motor de curent continuu 12 şi a cuplei elicoidale 11. Ansamblul lagărului mobil 
permite deplasarea radială, axială şi unghiulară a semicuplajului condus. 

Pentru determinarea mişcării relative dintre semicuplajele cuplajului elastic 
şi de siguranŃă se folosesc traductoarele de viteză 3 şi 5, bazate pe codificatoare 
optice incrementale. Determinarea momentului de torsiune la care este supus 
cuplajul se face prin intermediul cuplei torsiometrice 7, iar controlul forŃei de 
apăsare asupra saboŃilor frânei mecanice 9 se realizează prin intermediul 
traductorului de forŃă 10. 
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137. Încercarea cuplajelor mecanice 

Determinări experimentale în regim dinamic a 
cuplajului de siguranŃă 

 
Prelucrarea informaŃiilor furnizate de stand şi determinarea caracteristicilor 

cuplajului încercat se realizează în două etape, înregistrarea şi prelucrarea datelor. 
Fig. 9.6 Schema bloc a standului pentru încercarea dinamică 

 

Fig. 9.7 Fotgrafia standului de încercare dinamic 
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138. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

 
În urma prelucării datelor achiziŃionate, programul realizează diagrama 

momentului de torsiune în funcŃie de timp. 
În continuare este stabilit regimul reprezentati de încercare, tipul ştiftului 

(ştift neted), numărul de ştifturi utilizate (z), diametrul ştifturilor (d), materialul 
ştifturilor şi ilustrate diagramele corespunzătoare acestora. 

Curba de variaŃie a momentului de torsiune Mt, în timpul de reacŃie la 
suprasarcină, va avea diverse forme, funcŃie de caracteristicile dinamice ale 
transmisiei şi ale cuplajului. La valoarea momentului de torsiune de deculpare egală 
cu valoarea maximă a momentului de suprasarcină, se produce, aproape 
instantaneu, desfacerea legăturii între cele două semicuplaje (de exemplu, la 
ruperea ştifturilor) şi de la momentul transmis până la momentul maxim de 
suprasarcină reprezintă momentul de torsiune remanent, transmis de cuplaj la 
sfârşitul procesului de decuplare. 

În figura 9.8 se prezintă curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru 
OL 42, z=2, d=2mm pentru care momentul transmis este de 1350 Nmm, valoarea 
momentului de torsiune de deculpare egală cu valoarea maximă a momentului de 
suprasarcină egal cu 2350 Nmm, momentul de torsiune remanent de 1000 Nmm, 
timpul de decuplare de 0,0014 s. 
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Fig. 9.8 Curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru OL 42, z=2, d=2mm 
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Fig. 9.9 Curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru OL 42, z=4, d=2mm 

 
În figura 9.9 se prezintă curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru 

OL 42, z=4, d=2mm, pentru care momentul transmis este de 1350 Nmm, valoarea 
momentului de torsiune de deculpare egală cu valoarea maximă a momentului de 
suprasarcină egal cu 2700 Nmm, momentul de torsiune remanent de 1350 Nmm, 
timpul de decuplare de 0,004 s. 
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Fig. 9.10 Curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru OL 42, z=2, d=3mm 
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cuplajelor 
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Fig 9.11 Curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru OL 42, z=4, d=3mm 

 
În figura 9.10 se prezintă curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru 

OL 42, z=2, d=2mm pentru care momentul transmis este de 1350 Nmm, valoarea 
momentului de torsiune de deculpare egală cu valoarea maximă a 
momentului de suprasarcină egal cu 3700 Nmm, momentul de 
torsiune remanent de 2350 Nmm, t impul  de decuplare de 0,0045 s. 

În figura 9.11 se prezintă curba de variaŃie a momentului de torsiune pentru 
OL 42, z=4, d=3mm pentru care momentul transmis este de 1350 Nmm, valoarea 
momentului de torsiune de decuplare egală cu valoarea maximă a 
momentului de suprasarcină egal cu 4650 Nmm, momentul de 
torsiune remanent de 3300 Nmm, t impul  de decuplare de 0,0053 s. 

 
 
9.5. Stabilrea unor concluzii privind determinările 

experimentale asupra cuplajelor de siguranŃă  
 
În urma studiului şi analizei determinărilor experimentale dinamice, asupra 

cuplajului de siguranŃă , s-au stabilit concluziilor prezentare în continuare: 
• se recomandă amplasarea cuplajului de siguranŃă cât mai aproape de locul 
apariŃiei suprasarcinilor dinamice; 

• caracteristicile cuplajelor de siguranŃă au variaŃii progresive funcŃie de 
numărul de ştifturi de forfecare, diametrul ştifturilor şi materialul din care 
sunt realizate, 

• cuplajul are o mare capacitate a momentului de torsiune remanent; 
• timpul de la apariŃia suprasarcinii, pentru care ştifturile sunt dimensionate, 
până la decuplarea de sarcină se situiază în limite cotrspunzătoare 
protrcŃiei transmisiei; 

• pornirea şi oprirea se face cu şocuri mari funcŃie şi de momentele de 
inerŃie ale transmisiei; 
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141. Încercarea cuplajelor mecanice 

• decuplarea de sarcină în cadrul unor suprasarcini sau defecte ale 
transmisiei se face cu distrugerea elementelor de rupere cu şocuri 
suplimentare; 

• factorii care pot influenŃa calităŃile funcŃionale ale cuplajelor, la o solicitare 
de durată, sunt: momentul de torsiune, unghiul de rotire relativă dintre 
semicuplaje, amplitudinea vibraŃiilor torsionale, abaterile de poziŃie. 
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10. CONCLUZII FINALE, CONTRIBUłII 
ORIGINALE ŞI FORME DE VALORIFICARE 

 
 

Din cercetările efectuate, se desprind concluziile finale, contribuŃiile originale 
şi formele de valorificare, prezentate succint în cele ce urmează. 

 
 
10.1. Concluzii finale 
 
În urma cercetărilor teoretice şi experimentale privind ContribuŃii 

teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a cuplajelor, 
se pot identifica o serie de concluzii finale reprezentative, sintetizate mai jos, pe 
capitole. 

 
Capitolul 1 
 
S-au identificat, sintetizat şi analizat critic elementele semnificative din 

literatura de specialitate referitoare la domeniul abordat. S-au decelat limitele 
domeniului şi pe baza acestora s-au formulat obiectivele prioritare ale lucrării: 

� analiza cuplajelor elastice şi a celor de siguranŃă pentru calculul de 
rezistenŃă; 

� calculul la oboseala a cuplajelor; 
� modelarea statică, cinematică şi dinamică a cuplajelor de siguranŃă; 
� cercetări prin simularea pe calculator în domeniul cuplajelor de siguranŃă; 
� proiectarea modulară a cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi şi realizarea 

acestuia; 
� proiectarea unui nou tip de cuplaj Cuplaj elastic şi de siguranŃă; 
� determinări experimentale pentru cuplajul proiectat şi realizat. 
 
Capitolul 2 
 
Pornind de la definiŃia generală a cuplajelor elastice şi Ńinând seama de 

varietatea constructivă şi funcŃională, specifice cuplajelor mecanice elastice, în 
capitolul s-a realizat: 

� identificarea principalelor tipuri de cuplaje elastice care să permită studiul 
calcului de rezistenŃă în vederea obŃinerii unei noi variante de cuplaj simplu; 

� calculul de rezistenŃă şi de proiectare al cuplajelor elastice cu elemente 
intermediare metalice; 

� calculul de rezistenŃă şi de proiectare al cuplajelor elastice cu elemente 
intermediare nemetalice. 
 

Capitolul 3 
 
În capitol se prezintă: 
� consideraŃii generale privind cuplajele de siguranŃă; 
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143. Concluzii finale, ContribuŃii originale şi Forme de valorificare  

� calculul de rezistenŃă şi de proiectare al cuplajelor de siguranŃă cu 
întreruperea momentului de torsiune; 

� calculul de rezistenŃă şi de proiectare al cuplajelor de siguranŃă cu 
întreruperea momentului de torsiune. 

 
Capitolul 4 
 
Capitolul defineşte rolul şi importanŃa calcului de rezistenŃă la oboseală 
al organelor de maşini şi cuprinde: 

� prezentarea tuturor tensiunilor mecanice provocate de solicitările de 
contact şi de eforturile secŃionale sau de acŃiunea simultană a acestora, 
modul de variaŃie al tensiunilor în timp şi caracterizarea de ciclurile de 
solicitare; 

� oboseala prin eforturi secŃionale; 
� soluŃii constructive de reducere a concentratorilor de tensiuni; 
� expresiile analitice ale coeficientului de siguranŃă 
� oboseala prin solicitări de contact; 
� oboseala de contact, relaŃia durabilităŃii. 
 
Capitolul 5 
 
Pornind de la definiŃia generală a unei maşini şi Ńinând seama de varietatea 

constructivă şi funcŃională, specifice acestora, în capitolul s-a realizat: 
� schema constructivă, calcului şi proiectarea cuplajului de siguranŃă cu 

ştifturi de forfecare pentru studiul dinamic; 
� formularea problemei de modelare dinamică; 
� modelarea cinematică şi statică a cuplajului; 
� modelarea corelaŃiilor induse de caracteristicile mecanice ale motoarelor şi 

efectoarelor; 
� modelarea mişcării semicuplajelor cu ajutorul ecuaŃiilor Lagrange de speŃa 

a II-a. 
 
Capitolul 6 
 
Modelarea procesului de funcŃionare a cuplajelor de siguranŃă a presupus 

formularea relaŃiilor analitice generale de modelare cinematică şi dinamică, care a 
condus la realizarea: 

� prezentare software-ul utilizat; 
� realizarea programului de calcul; 
� exemple de simulare numerică a funcŃionării cuplajelor de siguranŃă cu 

ştifturi de forfecare în diferite regimuri de lucru. 
 
Capitolul 7 
 
Proiectarea modulară a cuplajelor de siguranŃă a presupus: 
� proiectarea cuplajului şi prezentarea variantelor posibile obŃinute în urma 

modificării geometriei elementelor componente ale celor două 
semicuplaje: 

� prezentarea cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare şi modalitatea 
de obŃinere a variantelor posibile. 
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144. ContribuŃii teoretice şi experimentale privind rezistenŃa şi durata de viaŃă a 
cuplajelor 

Capitolul 8 
 
În cazul sarcinilor variabile materialul ştifturilor oboseşte ceea ce conduce la 

micşorare momentului limită al cuplajului. Se recomandă înlocuirea periodică a 
ştifturilor de forfecare. Pentru a creşte durata de viaŃă a cupajelor de siguranŃă cu 
ştifturi de forfecare în capitol se prezintă: 

� analiza cuplajelor combinate care conduc la realizarea unui cuplaj simplu 
cu funcŃii multiple a cărei construcŃie să permită creşterea durabilităŃii 
cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi de forfecare; 

� prezentarea desenului de ansamblu al noului tip de cuplaj elastic şi de 
siguranŃă cu bucşe de cauciuc şi ştifturi de forfecare; 

� prezentarea elementelor componente şi etapele de asamblare al noului tip 
de cuplaj; 

� prezentarea avantajelor noului tip de cuplaj elastic şi de siguranŃă cu 
bucşe de cauciuc şi ştifturi de forfecare. 

 
Capitolul 9 
 
Pornind de la importanŃa şi rolul încercărilor pentru cuplaje, în capitol se 

prezintă: 
� tipurile de încercări: performanŃă, rezistenŃă, durabilitate; 
� utilizarea cuplajelor de siguranŃă în cadrul transmisiilor mecanice; 
� standuri pentru încercarea cuplajelor; 
� determinări experimentale asupra cuplajelor de siguranŃă. 
 
 
10.2. ContribuŃii originale ale lucrării 
 
În lucrare autorul a efectuat studii teoretice şi experimentale privind 

rezistenŃa şi durata de viaŃă a cuplajelor. În urma studiului realizat, au rezultat o 
serie de contribuŃii originale, sistematizate mai jos, pe capitole. 

 
Capitolul 1 
 
� Identificarea acelor cuplaje care să reprezinte studiul la oboseală şi 

creşterea duratei de viaŃă a cuplajelor prin proiectarea şi realizarea unui 
cuplaj nou. 

 
Capitolul 2 
 
� Stabilirea şi prezentarea calculului de rezistenŃă pentru acele cuplaje 

elastice care permit obŃinerea unui nou cuplaj. 
 
Capitolul 3 
 
� Stabilirea şi prezentarea calculului de rezistenŃă pentru acele cuplaje de 

siguranŃă care permit obŃinerea unui nou cuplaj. 
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Capitolul 4 

 
� Identificarea ciclurilor de solicitare pentru cuplajele prezentate anterior şi 

prezentarea diagramelor şi a relaŃiilor de determinare a solicitărilor la care 
sunt supuse cuplajele respective. 

� Evaluarea rezistenŃei la solicitări variabile şi în funcŃie de solicitările 
principale se prezintă oboseala prin eforturi secŃionale, oboseala prin 
solicitări de contact şi cea combinată. 

� S-au identificat expresiile analitice ale coeficienŃilor de siguranŃă pentru 
solicitările şi tipurile de oboseală precizate anterior. 

 
Capitolul 5 
 
� Modelarea cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare pe baza unui 

mecanism echivalent mobil, care face posibilă aplicarea a două ecuaŃii 
Lagrange de speŃa a II-a respectiv scrierea a două ecuaŃii de mişcare 
pentru mecanismul adoptat. 

� Determinarea relaŃiilor generale, pentru cele două funcŃii de transmitere a 
forŃelor exterioare, pentru cele două faze ale funcŃionării. 

� Elaborarea unor algoritmi de rezolvare numerică a sistemului de ecuaŃii de 
mişcare (sistem de două ecuaŃii diferenŃiale de ordinul doi , neomogene cu 
coeficienŃi variabili). 

� Elaborarea unui program, pe baza algoritmilor prezentaŃi, de modelarea 
cinematică şi dinamică a funcŃionării cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de 
forfecare. 

� EvidenŃierea principalelor regimuri de funcŃionare caracteristice cuplajului. 
Capitolul 6 
 
� Realizarea unui program de calcul  care să permită atât rezolvarea 

numerică a relaŃiilor analitice cât şi vizualizarea grafică a fenomenelor din 
timpul funcŃionării. 

� Definirea geometrică şi funcŃională a cuplajului de siguranŃă. 
� Exemple de simulare numerică a funcŃionării cuplajelor de siguranŃă cu 

ştifturi de forfecare. 
� Simularea la diferite regimuri de funcŃionarea cuplajelor de siguranŃă cu 

ştifturi de forfecare netede şi creşterea, pentru şocuri mici, medii şi mari. 
� Studiul experimental asupra influenŃei diferitelor momente de inerŃie 

asupra funcŃionării cuplajelor de siguranŃă cu ştifturi de forfecare. 
 
Capitolul 7 
 
� Proiectarea modulară a cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare. 
� Realizarea practică a cuplajului proiectat.  
 
Capitolul 8 
 
� Identificarea cuplajelor combinate care permit realizarea unui nou tip de 

cuplaj, simplu care prin geometria şi elementele componente conduce la 
creşterea duratei de viaŃă a cuplajului de siguranŃă cu ştifturi de forfecare, 
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Cuplajul elastic şi de siguranŃă cu bucşe elastică şi ştifturi de 
forfecare. 

� Proiectarea noului tip de cuplaj, Cuplajul elastic şi de siguranŃă cu 
bucşe elastică şi ştifturi de forfecare. 
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� Identificarea şi prezentarea instalaŃiilor de încercare a cuplajelor pentru 

determinarea caracteristicii şi a durabilităŃii cuplajelor de siguranŃă. 
� Determinări experimentale pentru cuplajul de siguranŃă proiectat şi 

realizat în construcŃie modulară. 
 
 
10.3. Forme de valorificare 
 
Cercetările teoretice şi experimentale privind rezistenta si durata de viata a 

cuplajelor,au fost valorificate parŃial prin: 
� elaborarea a 5 lucrări ştiinŃifice, publicate în buletinele unor conferinŃe, 

simpozioane internaŃionale şi manifestări ştiinŃifice în Ńară; 
� proiectarea şi realizarea unui cuplaj de siguranŃă cu ştifturi de forfecare; 
� determinări experimentale pentru cuplajul proiectat si realizat; 
� elaborarea şi propunerea pentru brevetare a Cuplajului elastic şi de 

siguranŃă cu bucşe de cauciuc şi ştifturi de forfecare. 
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