CURS 9 CCSCMA

4.4. FElemente de calcul a sistemului de franare

Pentru mentinerea stabilitatii si manevrabilitatii autovehiculului in timpul procesului de franare la
un spatiu de oprire optim, s—au introdus diagrame privind repartizarea fortelor de franare pe punti,
respectarea acestor conditii la toate regimurile de incarcare fiind posibild numai cu dispozitive de reglare
a fortei de franare in functie de sarcina dinamica sau statica..

4.4.1. Determinarea momentelor de franare la punti

Valoarea momentului de franare la cele doud punti (din fatd si spate) ale autovehiculului se
stabileste din una dintre conditiile:

1) aderenta maxima,

2) asigurarea unei deceleratii maxime impuse.

1) Din conditia de aderenta maxima la limita de blocare a rotilor simultan (figura 4.34) se scrie
relatia momentului total de franare:

M/':Mfl-f‘Mfz:Ff'Vr (48)
in care: momentul de franare la puntea din fata (prevazuta cu frane disc la cele doua roti) este dat de:
Mfl:Ffl'rr:w'zl'rr:2'Mf_frana_disc (4.9)

respectiv momentul de franare la puntea din spate (rotile fiind echipate cu frane cu tambur si saboti
interiori) este:
MfZ :FfZ . =@-Lyr, :2'Mf_frana_saboti (4.10)

unde: G, — greutatea autovehiculului, in N; ¢ — coeficientul de aderentd maxima; », — raza rotii, in m.
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Fig. 4.34 — Schema fortelor la franarea autoverhiculului.

Reactiunile normale Z; si Z; la rotile puntilor din fata, respectiv spate se determina din conditiile de
echilibru de momente fatd de punctele de contact cu calea de rulare:

I
Z,-L-G,-b=Fy-hy =0 = lez-(Ga-me-hg) (4.11)
Zy-L-G,-a+F; -hy =0 = Z,=2.G,-a-F,n,) (4.12)
L

in care: forta totala de franare este suma fortelor de franare ale celor doud punti, trebuie sa invinga forta
de inertie care se dezvolta la Incetinirea autovehiculului si respecta conditia:

Ff:Ffl+Ff2:F'i:¢.Ga (413)
Daca se considera repartitia greutatii autovehiculului pe punti rezulta reactiunile normale astfel:
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Curs 9 — Calculul sistemului de franare

— la puntea din fata: Zi=a-G,+Fs-y
— la puntea din spate: Z,=p-G,—Fr-y

unde: a =b/L, f=alL s1y=hg/L.

Determinarea valorii fortei de frecare la care franarea este cea mai eficienta se face in functie de
raportul:
Mp _Fn_92 @Gttty atey (4.14)
Mg, Fpy @2y, B-G,=Fp-y p-o-y
stabilit pentru incarcarea maxima datd de: a + f = 1 si coeficientul de aderentd ¢ = 0,4 ... 0,5.

Variatia raportului y functie de coeficientul de aderenta este reprezentata in figura 4.35 pentru trei

categorii de autovehicule: / — autocamioane fara sarcind utild, 2 — autoturisme, 3 — autocamioane cu
sarcina utila.

Z:

£} Rezulta urmatoarele valori recomandate pentru

,I;: r S raportul y al fortelor de franare pe cele doua punti:

;,)_I.‘_...;__“__, ¥ — la autoturisme: y = 1,3 ... 1,6 oferd o bund

e ] 7 o . . N .
b | b stabilitate a autovehiculului, atit pe drumuri

i | 3] alunecoase cét si pe cele uscate;

0 _’J_:rl—;[—,/— — la autocamioane: y = 0,5 ... 1 valoarea maxima

{

asigurd o uzurd uniforma si aceeasi temperaturd

0 a & 65 fF la franele de pe ambele punti.

Fig. 4.35 — Variatia raportului fortelor de frdanare pe punti.

2) Din conditia obtinerii deceleratiei maxime se obtine forta totala de franare:

Ff:%-afmax (4.15)
st momentul total de franare:
Mf:Ff'rr:%'afmax'rr (4.16)
iar raportul fortelor de franare pe punti este dat de relatia:
Fn _“0 af;ax |
¥ = = (4.17)

Ff2 ﬂ_afmax‘}/

La proiectarea sistemului de franare, se determind momentul de franare folosind una din conditiile
de mai sus (aderentd maxima ¢ = @, sau deceleratie maxima impusa asmax), se calculeaza raportul y cu
ajutorul caruia se stabilesc fortele si momentele de franare pe fiecare punte.

Dimensionarea franelor se efectueaza pentru tipul constructiv de frand dispus pe rotile
autovehiculului, cu relatii specifice de calcul, determinand forta de actionare pe fiecare punte.

Pentru firdna de stationare se impune conditia ca
autovehiculul sa ramand imobilizat pe panta maxima
pe care o poate urca sau cobori (figura 4.36) adica:

Ffismﬁonare >G, -sina (4.18)

p

si se calculeaza forta de franare:

Fig. 4.36 — Conditia de echilibru pentru frana de stationare.
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— la franarea tuturor rotilor: Fr sationare =9G4 -cOSQ), (4.19)
— la franarea rotilor puntii spate:  Fy uiionare =92y =@+ %(a -G, -cosa, —hg -sin ap) (4.20)

F ; o7
— la frana pe transmisie: My gationare = A *Slatfonare 4 (4.21)

Lo
in care: iy — raportul de transmisie al transmisiei principale.

4.4.2. Calculul franelor cu tambur si saboti interiori

Problema principald de calcul este determinarea raportului de transmitere interior al franei prin
intermediul coeficientului de eficacitate al sabotului care depinde de: calitatea materialului de frictiune,
modul de fixare al sabotului si miscarea relativa dintre sabot si tambur.

4% In timpul franarii, pozitia sabotului se schimba sub
— actiunea fortei de actionare, a fortei de reactiune si a fortei
de frecare dintre sabot si tambur.
Conform schemei din figura 4.37 centrul sabotului se
deplaseaza in raport cu centrul tamburului cu marimile dx si
dy 1n directiile axelor x, respectiv y.
Considerand tamburul si sabotul ca fiind rigide, aceste
Y deplasari determind comprimarea elasticd a garniturii de
D frictiune, astfel grosimea initiald s se micsoreaza, n dreptul
unghiului @, cu marimea 4s exprimata de relatia:

As =0, -cosa+9,-sina (4.22)

Fig. 4.37 — Deformarea garniturii de frictiune.

Pentru calculul coeficientului de eficacitate se adoptd urmatoarele ipoteze:
— coeficientul de frecare nu depinde de presiunea pe garnitura de frictiune;
— lasolicitarea de compresiune garnitura respecta legea lui Hooke:
As
p=—E=¢-E (4.23)
S
in care: £ modulul de elasticitate, ¢ deformatia specifica sub actiunea presiunii p;
— garnitura de frictiune are, in stare libera (nesolicitatd), grosimea constantd si raza 7, indentica cu
tamburul.

Aria elementara corespunzatoare unghiului elementar da este:
dA=b-r,-da (4.24)
unde: b — ldfimea garniturii de frictiune.
Forta normala si forta de frecare elementara sunt date de relatiile:

dN = p-dA 425
in care, Tnlocuind expresia presiunii si deformatiei specifice, se obtin:
dN =K-(5x -cosa+5y ~sina)
(4.26)

dF; =K~,u-(5x-cosa+5y-sina)
3



Curs 9 — Calculul sistemului de franare

unde s—a notat cu K = E-b'r, /s o constantda dependenta de parametrii geometrici ai garniturii de frictiune
si modulul de elasticitate.

1) Coeficientul de eficacitate al sabotului articulat se determina pe baza schemei din figura 4.38 in
care se aleg convenabil axele de coordonate: axa y sa treacd prin punctul de articulatie (deplasarea
sabotului dupa axa y nu mai poate avea loc, adica oy = 0) .

Din echilibrul momentelor in punctul de articulatie pentru sabotul primar, respectiv sabotul
secundar (in relatiile urmatoare semnul de sus se referd la cazul sabotului primar, iar semnul de jos la
cazul sabotului secundar):

S-h-a -IdN-cosaiIrt -cosa -dFy -cosaij(ao —7; -sina)-de sina =0 (4.27)

Prin inlocuirea expresiilor pentru dN si dFy din relatia (4.26), integrarea ecuatiei intre limitele a; si
a; si ordonarea convenabild a termenilor se ajunge la forma:

a a a a
S-h a a . _ .
—=—0-Icosza~daiy~Icos3a-dai—0~jsma-cosa-da+y-I51n2a~cosa-da
K-6,-1 1 Tt
23] a) (23] a)

(4.28)
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Fig. 4.38 — Schema de calcul pentru sabotul articulat.

Dupa integrarea expresiei rezulta:

_Sh = 1 a, l-(sin20¢2 —sin2a1)+(a2 —ocl)ilu-(sin2 oy —sin? al) + ,u-(sinaz —sinal)
K-o,-n, 21
(4.29)
Forta periferica de frecare este data de expresia:
a3
Ff=,u-IdN=y-K~§x-(sina2—sina1) (4.30)

al
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din care se obtine:

F
K-c=— T (4.31)
7z (sm o, —sin al)
Folosind relatia de definitie a coeficientului de eficacitate rezulta:
h
ﬂ - —
F
Cpy=—L= t (4.32)
’ S ag _ ay 1 . .
0 flag ) F | 1-"0 -~ (sina, —sina )
7 no2
unde:
sin2a, —sin2a; +2-(a, —
fley, o) = 2 1 (@2 —a) (4.33)

4-(sin @, —sin )

Avand coeficientii de eficacitate C, si C, pentru sabotul primar, respectiv secundar, se poate
determina raportul de transmitere interior al franei cu saboti articulati astfel:

— pentru frana simplex: C= C, + C;,

— pentru frana duplex: C=2-C, sau C = 2:Cs, in functie de sensul de rotatie al tamburului in raport
cu sensul de rotatie al sabotului.

Latimea garniturii de frictiune rezulta din relatia fortei de frecare:
F .
b= A - cs (4.34)
(P'ﬂ)m'rt'(az—%) (P'ﬂ)m‘rz'(az—al)

in care pentru produsul mediu (p-u),, se adopta valori de 0,2 ... 0,3 MPa.

2) Coeficientul de eficacitate al sabotului flotant se stabileste conform schemei din figura 4.39 in
care axele de coordonate se aleg astfel incat axa x sa imparta unghiul central al garniturii de frictiune in
doud unghiuri egale. Forta S face unghiul y cu axa x, iar reactiunea R unghiul o.

Fig. 4.39 — Schema de calcul pentru sabotul flotant.

5



Curs 9 — Calculul sistemului de franare

Pentru calculul raportului de transmitere interior se stabilesc ecuatiile de echilibru al fortelor dupa
axele x si y si ale momentelor in raport cu punctul O rezultand sistemul:

ZX:S-cosy+R-cos5—IdN~cosa¢Ide -sina =0
ZY:S~sin7+R-sin5—IdN-sinaidef»~cosa:0 (4.35)
ZMO :S-c—R-aidef-r, =0

Inlocuind expresiile pentru dN si dF, rs1 integrand intre limitele — oy $1 + oy se obtine sistemul de trei
ecuatii cu trei necunoscute:

S-cosy+R-coso—-K-0, -%-(ao +sina0)iK-,u-5y -%-((xo —sinao):O
S-siny+R-siné6-K-9, -%~(a0 —sinay)+ K- -6, ~%-(a0 +sinagy)=0 (4.36)
. O
S-c—R~ai-rt~,u~K~5x-2-sm7=0
Din ultima ecuatie rezultd expresia reactiunii:
R=8-Sx2.1t k.5, sin20 (4.37)
a a 2

care se inlocuieste in primele doua ecuatii ale sistemului, iar prin ordonarea termenilor se obtin relatiile:

S- cosy+£-cos5 +0,-K- i2-y-i-cos5~sin@—l-(a0+sinao) +
a a 2 2
(4.38)
_ 1 .
+5y‘K-5-,u-(a0—smao)=0
S- sin;/+£-sin5 0, -K-u- Z‘Q-Sinﬁ-sinﬂ+l~(a0+sina0) +
a a 2 2
(4.39)
iéy-K%-(aO—sinao):O
Din cele doud ecuatii se poate elimina termenul: % o,-K- (ap —sinay) astfel incat rezulta:
S-{il-[cosy+£-cos§j—[siny+£-sin§ﬂ:
7 a a
o0, K- iZ-y-r—t-siné'-sinﬂil-,u-(ao+sina0)—2-i-cos&sinﬂiL-(ao+sina0)
a 2 2 a 2 2-u
(4.40)
Daca relatia de mai sus se inmulfeste cu 4 si se utilizeaza notatiile:
T
a b
A=—-cosy+—-cosod (4.41)

y Ty
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B=% siny+ < sing (4.42)
Iy 1
f(a) = w“;“o (4.43)
4.sin =%
2
1
fu)= - (4.44)

relatia (4.40) se obtine forma:

S-(iA—,u-B)=2~,u~5x ‘K‘sin%‘[iy-siné'—cosé'iﬁ~f(a)~f(,u) (4.45)
t
din care se deduce relatia pentru determinarea fortei de actionare S a sabotului primar sau secundar.

Forta perifericd U = Fy rezultd din dezvoltarea relatiet:
Ff=J.,u-dN=,u‘K‘(5x‘cosa+§y‘sina)-da (4.46)
care dupa integrarea intre limitele — ay/2 si+ ay/2 rezulta:
Ff:Z-y-K-éx-sin% (4.47)

Expresia analiticd a coeficientului de eficacitate al sabotului flotant primar sau secundar se obtine
utilizand relatiile (4.47) si (4.45):

, F + A4—q.
Cpy=—L= A 2 (4.48)
§ +u-sind—cosd+—- fla) f(u)
T
Din relatiile (4.37) si (4.47) se deduce expresia fortei de reactiune:
_ c.n
R, _Sp,s';i;‘Ffip,s (4.49)

Cu ajutorul relatiilor (4.48) si (4.49) se poate calcula raportul de transmitere interior al oricarui tip
constructiv de frana cu saboti flotanti:

— frana simplex: Coimplex = Cp +Cs

— frana duplex: C ;luplex =2 CJU

— frana servo:
' ' R ' ' 1 C ]"t ' ' C ]/'t ( ' )2
Cservo :Cp +E'Cp :Cp +E(S;+;Ff—pjcp = Cp (1+;]+; Cp
In cazul cand al doilea sabot este articulat, raportul de transmitere interior al servofranei este:
' ' C ]/'z '
Coervo =C) +(—+—-CPJ-C .

a a P
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4.4.3. Calculul franelor cu disc

Ipoteza de calcul pentru frana cu disc considera cd presiunea exercitata asupra garniturii de frictiune
este uniforma. Parametrii geometrici si fortele care solicita frana cu disc de tip deschis sunt reprezentate
in figura 4.40.

Fig. 4.40 Schema de calcul pentru frdna disc: a) geometrie, b) momentul de frdnare.

Dupa definitie, raportul de transmitere interior la frana cu disc se determina cu relatia:

Caise = g L= S =2-pu (4.50)
iar sensibilitatea frdnei se obtine prin derivarea relatiei raportului de transmitere C:

ac _,

du

Comparand sensibilitatea franei cu disc deschisd cu cea a franei cu saboti, se observd ca frana cu
disc se caracterizeaza printr—o sensibilitate constanta si relativ mica, spre deosebire de frana cu saboti a
carei sensibilitate are valori mari si o variatie hiperbolica, in special la sabotul primar.

Determinarea momentului de franare
Aria de contact pentru garnitura de frictiune se determina cu relatia:
A=%~(r§—r,.2) 4.51)
in care se impun: unghiul la centru al garniturii o = 40° ... 50° si raportul razelor r/r.=0,5 ... 0,75.
Presiunea de contact dintre disc si garnitura de frictiune este:
p:%: — ;Z\—[r? (4.52)
e i
Aria elementard de pe suprafata garniturii de frictiune se determina cu relatia:
d4=dr-r-de (4.53)
iar forta normala elementara este:
dN=p-dA=p-r-dr-de (4.54)
Forta de frecare elementara dintre disc si garnitura de frictiune:

dFy =pu-dN=p-p-r-dr-de (4.55)

8
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determind un moment de frecare elementar:

dM ; =dF,-r=p- p-r*-dr-dp (4.56)
Momentul de frecare cu garnitura de frictiune rezulta prin integarrea momentului elementar:
a'te
M :def :jjy-p-rz -dr-d(oz,u-p--oz%-(re3 —73-3) (4.57)
0 i

Daca se inlocuieste presiunea de contact cu relatia (4.52), rezulta expresia momentului de franare de
forma:
3.3
2 1 -r

M:=u-N-—-~4—=uy-N-r 4.58
f H 3 l/‘ez—riz H m ( )

iar momentul total de frecare pentru frana cu disc deschisa este dat de relatia:

Mf_dZZMf

2) Frdna cu disc inchisd

Schema de calcul pentru frana cu disc inchisa cu servoefect este prezentatd in figura 4.41 din care se
observa ca discul / este rezemat in directia vitezei unghiulare w.

Forta periferica creatd de dispozitivul de actionare determind aparitia unei forte axiale suplimentare
care duce la cresterea fortei de franare deoarece discul 2 este actionat de carcasa 3 prin forta de frecare.

Daca se noteaza cu S forta axiald (normald pe suprafata de frecare) creatd de dispozitivul de
actionare, forta de frecare perifericd, in prima etapa, este:

Fr p=u-Sp

Datorita configuratiei locasului bilelor, componenta suplimentard care se adaugd la forta Sb in
directie axiala este:

ASb B Sb ’ tan @
1 ¢
U
sb:}—#

Sp§

Fig. 4.41 — Schema de calcul pentru frana cu dis inchisa.
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Deoarece forta F), este raportata la diametrul de asezare al bilelor, iar raportul de transmitere interior
al franei cu forta periferica la diametrul mediu al suprafetei de frecare rezulta:
_ d 0" F f_b
A

m

In a doua etapa, ca urmare a fortei suplimentare, forta normala este:

Sg:%+A%:SM@+ # j
tan o
iar forta de frecare periferica este:
Fy p=p-(Sy+AS,)

Deoarece procesul de amplificare continua in lant, se poate scrie relatia pentru etapa n de forma:

2 n
SE=Sy =S, |1+——+ 2 1+ _|=,5,
tana  tan? o tan” o

unde C} este suma sirului din paranteza adica:

Stiind ca:

L tgo—p

{ — ——

tgo
Raportul de transmitere interior al frinei

' T
C;: 2—-—[ L. 2-— oy ]

S ] d m S b

4.4.4. Verificarea sistemului mecanic de franare

a- Verificarea la uzura.
Verificarea la uzura se face prin determinarea urmatorilor parametri:
- presiunea specifica,
- lucrul mecanic specific de frecare,
- puterea specifica de frecare,
- fincarcarea specifica de frecare.

10
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ravees e we U AL we e aa . e

Presiunea specifici pe suprafata garniturilor de ferodou este parametrul cu ajutorul €iruia
se apreciaza uzura garniturilor de frictiune. adica:
Py = M < P oadmis * in care Fﬁaﬁ‘mnn?}mhur = FI' E— = Ga a, '5—‘ },L‘*:03_04 coeficiadml de
HoA 8 !
frecare ferodou tambur, A- aria gamiturii de ferodou.
= (.9 + 1MPa la franarea intensiva

pOaa'mfs
Poaimis = 1.5+ 2MPa la proiectarea franei tambur.
2 : N - - . .
Pomed= —1< 7MPa la proiectarea franei disc.
a-\r’—r

Lucrul mecanic specific de frecare, caracterizeaza uzura garniturilor de ferodow §i se
determina cu relatia:

L
L =t = ! G“ <L

)4 2 g ZA sadmis

gamiturilor de ferodou. Lucrul mecanic de frecare se determina din condifia ca in timpul frasii sa
existe egalitatea variatia de energia cineticd, adica L, = E, .

Puterea specifici pe garnitura de fricfiune, se determina din puterea necesard la fenarea
autovehiculului de la viteza maximé Vumax (in m/s) pana la oprire cu o deceleratie afmas, adici:

- ﬁ . % i i Z <P =045+0.75CP/cm’® pentru frana tambur §i respectiw

P, <1+1.3CP/cm’ pentru frina disc.

unde Lr este lucrul mecanic de frecare, XA este aria asald a

incircarea specifici a garniturii de frictiune se utilizeaza pentru aprecierea solicitarii
garniturilor de frictiune si se determina cu relatia:

q, = Z“:A < G ooims» Unde: g, =0.12+0.25MPa pentru autoturisme; ¢, = 0.2 +0.35MFa
g -

pentru autocamioane usoare §i mijlocii, ¢, =0.4+0.5MPa pentru autocamioane grele si foarte

grele; q_,... <0.3MPa pentru autobuze.

b- Calculul termic al franelor.

Aprecierea temperaturii componentelor sistemului de franare se realizeazi pentru trei situatii de
functionare:
- Frinarea intensivd, cand intreaga cantitate de caldura degajata este preluata de tambar,
respectiv de disc, adica se determind o crestere de temperaturi:

& G,-V?
108 500 n TR A C
unde: & =90+95% fractiunea de calduri produsa si preluatd de tambur, respectiv disc & =99%,

G, , greutatea tamburului, discului,

£18*C;

¢ caldura specifica a tamburului, discului,

At cresterea de temperaturd a tamburului, discului.
- Frinarea indelungata, cand se {ine seama si de transferul de caldura cu exteriorul

_=ses e (V1 3000
p-c \3.6 7-a,-aq,

unde: y coeficient de repartitie a cildurii intre garniturile de frictiune si tambur,

11
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g, densitatea fluxului de caldura,

p densitatea materialului tamburului, discului,
a, deceleratia la franare,

a, difuzivitatea termici,

V viteza de deplasare a autovehiculului.
Frinarea repetati, determinandu-se temperatura de saturatie a tamburului, discului:

At
|
unde: r, temperatura mediului ambiant,

At cresterea de temperaturd datoritd unei frandri,
b coeficient ce caracterizeaza conditiile de récire ale franelor,

t, intervalul dintre franari.

T, =17, + =7,+b-¢,
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