1.Elemente definitorii aletransmisiilor
mecanice

Transmisiile (T) realizeaz parametrii cinematici (C), dinamici
(D) si energetici (E) cenii de procesul de prodtie prin care se
urmareste oliinerea unor indicatori tehnico-economici optimi.

intr-o definkie general transmisiile au rolul unei interfe ntre
masina motoardM M) si masina de lucryML) transferand energia in
spaiu si transformé&nd-o in mod convenabil in timp cu pésrd
minime de energie.

Schema principiala transmiterii micarii este redat n figura 1.1.

Fig.1.1 MM I Transmisie [ ML
Sursa (s) N E | Dest. (d)
T I\> Transfer l\> s
R
C) a7 s—=d T ufL]| SO
Di(t) | R Transferuri E De(1)
E Ci—Ce| |De— Di

ji =

| Pierderi |

AE =Ei-E.

Tipul de suportmaterial al transferului energetic in gipasi al
transformarii Tn timp poate fi de diferite feluri determinandoul
transmisiei.

Transmisiile pot fi de uretoarele tipuri:

- mecanice (de rotaie, translae, rototranslae)

- hidraulice ( hidrostaticg hidrodinamice)

- pneumatice

- electrice

- magnetice

- hibride = combinaie (imbih avantajelesi elimina
dezavantajele)

Transmisiile pot fi tratate caisteme, intrucat intrunesc toate
proprietitile acestora dupcum urmeax

- netrivialitatea, intrucat toate au cel o intraieo iesire,
intre ele existand identitate



Fig.1.2

- observabilitatea, intrucat se poate duce celtipu un set de
marimi de stare, cand se cungsarametrii de intrare si iesire

- controlabilitatea, intrucat pot fi aduse in timp finit dintr-o
stare, la oricare alta, printr-o comarmbnvenabil aleds

- sensbilitatea, Tntrucat unei varid infinitezimale a intarii i
corespunde o vati@ interfinitezimad a iesirii;

- accesibilitatea, intrucat admitem un numfinit de intari si

iesiri;

- stabilitatea, Tntrucat au capacitatea de a veni la o stare de
echilibru intr-un timp nefinit;

- adaptabilitatea,intrucat pot satisface conidi suplimentare
impuse varigilor marimilor de intraresi iesire;

- aditionalitatea si finalitatea, intrucat compodtcel puin doui
puncte extreme (intrargi iesire) si un nunir de siri z(t),
numarul componentelor de gee si intrara fiind oricat de mare
dar finit;

- structurabilitate si functionabilitate, Tntruct poate avea
structuri invariante sau variabile in tingp asigué corelarea
parametrilor de intrarg iesire la diferite valori ale timpului;

Utilizarea unui anumit tip de transmisie este coodat de

urmatorii parametrii:

- gama parametrilor cinematitidinamici;

- constafa parametrilor cinematigi dinamici;

- valoarea torsorulu(F, M) ;

- condiii de exploatare;

- fiabilitate;

- costuri, productivitate.

Transmisiile mecanice (TM) sunt p@rti componente ale

sistemelor mecanice mobile (SMM), dispuse intrgin@amotoare
(MM) si masina de lucru (ML), figura 1.2, avand rolul de a realazordul

parametrilor cinematici,dinamici si energetici ai
acesj:orawm’nm’wc’nc’ Pm’ Prez’ M m’ M rez’
In general:

(M =M | L [o:ticomk:t ={Ct' J

var.

SMM

r N ™ N r [

(1, =0 0=
i'In={'l":I I"Il'r"l"'I n
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Transmisiile mecanice se utilizeégin urmitoarele situgi:

- atunci cand momentul de torsiune cerut dgimaade lucru este mai
mare decat cel pe care il poate dezvoltaimaamotoare, adicM e, >
Mm;

- atunci @and consumatorul are o alvitezi unghiulaé decéat aceea
standardizdt , (,.” pentru motoarele electrice asincrone
wye O {75; 100; 150; 300} rad/s;

- atunci cand viteza unghiulala arborele de intrare al consumatorului
nu este constaitci variaz dupi o anumit legety, #Ct; wy=0x(t);

- atunci cand un singur motor antreneami muti consumatori;

- atunci cand din motive constructiv-fuianale sau de sigurgnnu
pot fi legate direct mgna motoare cu ny&na de lucru.

Rolul fungonal al transmisiilor mecanice impidicsatisfacerea
concomitent a dod proprietiti:

1.Transformarea cinematica om=> @y ; ® => ©n; Oc=> ®2
2.Transferul energetic P, > B;R, = P,;P. = P,
1. Transformarea cinematica vizeaz modificarea unor parametri ai
miscarii, iar Tn unele situgi, chiar natura acesteia.
Masura transforrrii cinematice este dat de raportul de
transmitere definit prin converie casi ,,cat “(sau ca raport) al vitezei
unghiulare a elementului motdke,,), si cea a elementului condus

(e.), Tn sensul fluxului energetic (de la motor la samator).

(d) )
=g & 1.1)
w

C

Semnelet pun n evidetd sensurile vitezelor unghiulare

(- pentru sensuri contrare, + pentru sensuri ideht
Transformarea cinemaiipoate avea in vedere o singjtneap:

i12 =+— (1.2)
sau mai multe:

n
im:iﬂij:&dﬁ...hzﬂ. (1.3)

Raportul de transmitere poate fi:
i = constant; i = ct
- reductoare de tutia, transmisii prin lafy curele sincrone

i = variabil; i = var; i Zct.

-n treptei D{(iln)I (i), } , pentru cutii de viteze cu
N = LILII.... trepte

- continuui O [imm,imax], pentru variatoare de tuie

La transmisiile cu raport de transmitere consteairile acestuia se pot
incadra Tn urritoarele domenii distincte:

* i>1le w, >w,= TM arecaracter reductor, cea mai frecveat
utilizare;
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e i<le w, <w,= TM arecaracter multiplicator (putin utilizat)

* i=le w, =w,= TM arecaracter neutru, utilizati frecvent cu
rol de ,,inversor”al nmgcarii;

In cazul variatoarelor de tuf@, pentru caracterizarea
transfornarii cinematice, este nevoie de asocierea aadoirimi cu
caracter sintetic:

a. domeniul (gama) dereglare (A;Aa;G)
b. raportul de transmitere mediu (i) .

a). Domeniul de reglare(G) pune in evidetd extensia campului

de viteze unghiulare la elementul condus al trasigmi

(d)
= —2max, (1.4)
mein
Expriméaraportul de transmitere curent (momentan,instanfaneu
i =%
" w2x ,
; _ Wimax ; _ Wimin
= gy = —max ] . =—imn (1.5)
max W2 min o W2 max
D:ct.Dl—leli:wl, 1.6
(01 L max wzmin min wzmaXJ ( )
[
de unde: = G="%, (1.7)

b). Raportul de transmitere mediu (i,,) defineste caracterul

campului de viteze al elementului condus in rapout viteza
unghiulaé a elementului motor

(d) W,
| = =i a_. . 1.8
" o oy, ¥ max lrn (1.8)

Conform relaiei (1.8), transmisia mecarigoate fi:
- cu domeniu de reglare simet(feg. 1.3.a), caracterizat prin:

2 _
W1 = Womax m‘)Zmin ’ (1-9)

sau:

W ,
— =1

@, =10, =1 (1.10)
(*)Zmax (*)Zmin

min
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Fig.1.3a
Inw |
(max
0V} In(
( ]—é(m (L}max""n (L}mir)
(ﬂmin
intrare iesire arbori
- cu domeniu de reglare asimetgicanume:
e caracter multiplicator (fig.1.3 b), cu proprietatea:
wlz < W2 max EJL)2min ’ (1-11)
Fig.1.3.b In(.of
(l}max
X p Inm %(' nQJZmax'HnQ]Zmir)
\
(J.)Zmin
intrare iesire arbori
“g % 1o, Oyn<1 Oy <1 (1.12)

Womax W2 min
e caracter dereductor (fig.1.3.c), cu proprietatea:

2
Wy > Womax m)2min ) (1-13)
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Fig1.3.c

In
.
(-1}1 ) -\.!:}2 max
L
N ¢ L(InCna: +In )
t ¥min
inrare iesire aroor
Wy

sau:

B s o O >l 00>l (1.14)
W2max W2 min

2. Transferul energetic. Eficiena transferului energetic este pus
evidena prin randamentul mecanic al transmisiei:

(d) LU PU F’| Ee
= M- u-_L_—e 1.15
L. P. P, E (1.15)

C |

Considerand o transmisie mecarda doi arbori, parametrii energetici se
pot exprima prin:

M :410351[Nm]|_|3[1{w1 M, =M, =M, =M,
1

o+

10° ﬂ[mNm B[],
L (1.16)

O dimensionare riguraas transmisiilor mecanice impficluarea n
considerge si a forelor de inefie. In acest sens valorile nominale ale
parametrilor energetici se majoréagarin ga-numitul coeficient de regim,
k, 21.

Transmisiile mecanice se pot clasifica in fimde:

1. principiul defunctionare:

- prin frecare (sau faf) - roti de frictiune, curele, variatoare;

- prin angrenare (sau foén- roti dintate, curele ditate, lam.
2. variatia raportului detransmitere:
-i=d,
- i # ct. - In trepte (cutii de viteze, reductoare)
- continuu (variatoare)
Fazele de funnare a transmisiilor mecanice sunt:

—[@ =0T (M =0 = garede repaus,
—Izcoj:f[]jl T IIMm, =

—[oy =0 U [M,, =0] = functionarea (mers) in sardin
Transmisia mecari@oate § apa#é ca un ansamblu distinct sau poate fi

U:I — funcionarea (mers) in gol,
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integrati in maina motoare sau in rsiaa de lucru.

Folosirea transmisiilor mecanice devingiorzali numai atunci céand
transferul energetigi transformarea cinematicse efectuedzla distame
dintre axe mici ( transmisii cu contact directti e frictiunesi roti dintate)
sau mijlocii ( transmisii cu element flexibil: carg lanturi de transmisie ).

Performatele fungionale ale transmisiilor mecanice vizéaputerea
maxima transmid, viteza periferig limita, randamentul mecanic mediu,
durabilitatea la oboseatau uzui.

Opiunea pentru un anumit tip de transmisie mecaare la bax
analiza comparatiiva mai multor elemente: performarfunaionale,
gabarit, costuri de fabriga etc.

1.1 Exemplificari ale domeniilor de utilizare. Fiensonstructoare; recomandari
privind alegerea si verificarea; programe de cadpelcializate.

Firme constructoar e
S.C.ICTCM SA.

http://lwww.ictcm.ro/DTSM_Titu%20Stanescul%20841_ Bhtm

Transmisile mecanice de turatie si putere ridicata, reprezinta
mecanisme de inalta precizie realizate la un nivel tehnologic
ridicat, datorita parametrilor functionali impusi prin conditile de
utilizare.

Acest tip de transmisie permite o extindere a gamei functionale a
transmisiilor de uz general.

Din cauza turatilor mari, implicit vitezelor periferice, se impune
realizarea componentelor functionale (roti, pinioane, arbori,
carcasa) in clasa de precizie ridicata, din care cauza tehnologia de
fabricatie trebuie sa fie la un inalt nivel.

Aceste transmisi sunt utilizate aproximativ in toate domeniile
industriale, datorita gamei de puteri si turatii ridicate.
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Caracteristici tehnice:

Tip mecanism

Putere nominala
: Turatie intrare
| Raport de transmitere
| Pozitia de functionare
| Tip ungere

Tip ulei

Gabarit (L x | x H)

Masa neta

Transmisii mecanice pe curea - curele de transmisie, fulii

www.optibelt.de
www.goodyearindustrialproducts.com

Transmisii mecanice pe lant:

lanluri de transmisie, fulii, cuplaje elastice
www.chiaravalli.com

multiplicator

200 kW

1500 rot/min
2
orizontala

| barbotaj

TIN 125
560 x 240 x 410

128 Kg

Multiplicatorul deturatie cu roti dintate are rolul de a mari turatia de la valoarea redusé a
arborelui principal, la valoarea ridicatd de caeergevoie generatorul de curent electric.
In figura b este prezentat principiul de functianal acestei componente, iar in figura a este ptatzen

multiplicator de turatie eolian.
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fig.b
Principiul de functionare al multiplicatorului deturatie

Sistemul de pivotare al turbinei eoliene, are rolul de a permite orieegiaturbinei dupa direcpia
vantului. Componentele principale ale acestui sistent motorul de pivotare si elementul de
transmisie a miscarii. Ambele componente au praedgi@mente de angrenare cu roti dintate. Acest
mecanism este antrenat in miscare cu ajutorul sistdm automatizat, la orice schimbare a directiei
vantului,iar Tn figurac elementul de transmisie.

Elementul de transmisie al sistemului de pivotare  fig.c.



Specificatii program

Alibre Design este un pachet software pentru modelarea asd#atalculator a solidelor,

comercializat la un pret de cost semnificativ mai decat al produselor similare concurente (Solid

Edge, SolidWorks, Inventor, etc).

Alibre Design reprezinta o solutie CAD mid-range, care pernelvarea majoritatii
problemelor legate de proiectarea, modelarea fiinctie de varianta achizitionata, chiar si de
fabricatia produselor firmei dumneavoastra

Alibre Design permite realizarea precisa a proiectelor 3D, pitsge individuale cat si ansambluri,
precum si generarea asociativa, pe baza modeBlar@senelor 2D de executie si de ansamblu.

AutoCAD si SolidWorks sunt doua programe cu grafica puternica si rept@znsolutie

simpla si complexa in proiectarea pieselor indifiéde natura lor
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Eio Edit View Insert Format Tool: Draw Dimension Modify Window XchangeWorks Express Help =[] =]
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B

G S

POCeBbELR

4+

R e R N T
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D -bl \ Model { A3iinx [ adiing [ Adiiny [ 1] _ J

Grid too dens= to display i|
Grid too deas=s to display =]

Command | ﬂ_| ﬂ

2330000, 3010000, 0.0000 SMeP GRID] ORTHO | POLAR DSNAP] OTRACK W [MODEL
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Exemplu de aplicatie in SolidWorks

T Dol Gowbeten gachl Brige Egbm s e (L~ Bbefvénesn Sucha FELR
DPWHPESD BR9-© GHES Ul b H 22U 2+5@ G003 80| »swnm
& (el E2 N & B 8 3 a i oo % B L & R =
Pestges ™| Sornees 7 Suree 30y [nieligents Line Aechieck g Mt Tangerh., Bk Witieliee Spine Purkt Bhee |
| Sumaliing ErasbOon |

Firme producatoar e de transmisii

http://ww. st ork-gears. coni site/en/ gearbox_c. php?c=c CARLEVARO &
CATTANEDO, ltalia

http://www.conedrive.com/history.phfCONE — DRIVE GEARS, DIVISION OF MICHIGAN TOOL COS.U.A
http://ww. hansentransm ssi ons. com HANSEN TRANSMISSION
INTERNATIONAL., Belgia

http://ww. stork-gears. conisite/ en/ gearbox _repair_| ohmann_stol terfoht. php
LOHMANN & STOLTERFOHT., Germania

http://ww. neptun-gears.ro/ NEPTUN Campina, Roméania
http://www.machpro.fr/_index/TEXROPE.html

http://ww. machpro.fr/fr/14/fr _14883. htm TEXROPE, SOCIETE INDUSTRIELLE
DE TRANSMISSIONS., Franta

http://www. renk. bi z/i ndex2. php?pagei d=68&pub=2 ZAHNRADERFABRIK RENK AG.,
Germania
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Adrese ale programelor grafice

http://www.alibre.com/

http://www.allycad.com/
http://www.rockware.com/product/overview.php?id=24fesktop cad
http://usa.autodesk.com/adsk/servlet/index?sited3312&id=2956700
http://www.catia.ro/

http://www.cosmosm.com/

http://www.solidworks.com/

http://www.cadmecanic.ro/caddy professional.html
http://www.turbocad.com/

http://www.ptc.com/products/proengineer/

http://www.ptc.com/products/proengineer-mechanica

http://www.adacomputers.ro/produse/nx.html NX

http://www.plm.automation.siemens.com/en us/prasiuetocity/solidedge/
http://www.adacomputers.ro/produse/solid-edge.html




Company name

Product name

Product Cad type

Additional comments

CAD CONVERSION

Cad Design Solutions SERVICES / PAPER TO CAD CAD TRAINING Design CAD
& AUTOCAD CONVERSION
Alibre, Inc. Alibre Design CAD I(Djes]gr! mecanic, aphcgtu
e inginerie si productie
Design civil, mecanic, de
AllyCAD AllyCAD Professional Design CAD supraveghere, structural §
arhitectural
AutoCAD and Architectural
Desktop CAD
Autodesk Mechanical Desktop CAD CAD
Autodesk Inventor CAD
CATIA
Dassault Systemes COSMOS CAD
SolidWorks
Programare parametrica
CAD, modelare
DataSolid CADdy++ Mechanical Design CAD parametrica, constrangefi
dimensionale si modelare
poze (CATIA)
WorldCAT este o familie
de programe tip CAD ce
cuprind interfate catre
multe alte programe
. CAD, un model kernel
DAKO WorldCAT family CAD propriu si un format de
fisiel special (WID).
WorldCAT este realizat in
special pentru inginerie
mecanica
Program de programare|
parametrica CAD,
modelare parametrica,
IM SI/Design TurboCAD Professional CAD constrangeri dlmens_lo_nale
si modelare imagini,
disponibile in Editiile
Standard, Architectural,
Mecanic si Platinum
) Pro/ENGINEER
par arge;:'%ra‘i‘i’g:c"ogy Pro/DESKTOP CAD
P Pro/MECHANICA
) . NX
SiemensPLM Solutions CAD

Solid Edge

19
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2.1 Consideraii
generale

2.Transmisii prin ro ti de fric tiune

Transmisiile prin rofi de fricsiune (RTF), realizeaz transferul
energetic ca urmare a contactuluidorintre dod sau mai multe o
sub forma unor corpuri de revaie.

Dintre avantajele acestor transmisii se mgmmeaz:

- simplitatea constructivsi functionali;

- silentiozitate;

- lipsasocurilor la demarare;

- constituie element de sigutara lanului cinematic din care face
parte.

Cadezavantajese enumex:

- necestt realizarea unor fee insemnate de agare fra de care
transmisia nu poate realiza transferul energetic;

- dispozitivele prin care se realizéafortele de apsare au gabarit
Tnsemnat sporind volumul transmismisiei;

- arboriisi lagarele transmisiei sunt puternic #ncate;

- inconstapa raportului de transmitere dat@rifenomenului de
alunecare elastici geometri@;

- valori scéizute ale randamentului;

- durabilitatea transmisiei este mai ridicdatorita uzrilor si oboselii
superficiale a materialului supradéor active ale milor.
Clasificarea transmisiilor prin to cu frictiune se face dup

urmatoarele criterii:

a). poziia relativa a arborilor:

-paraleli@ [, = roti de fritiune cilindrice (fig.2.1.a,b);

 neparaleli {concumn;z’ = roti de frictiune conice (fig.2.1c)
incrucisati = roti de frictiune elicoidale (fig 2.1d)

b). forma contactului irial:

- liniara = suprafgele de revoltie au generatoarele confundate;

- punctifornd = suprafgele de revoltie au generatoare distincte;

c). sensul de rofie:

- acelai: signd; = signal, = contact interior (fig. 2.1.b);

- contrar. Signw; = —signw; = contact exterior (fig. 2.1.a);
d). forma suprafelor active:

- neted /lisa (fig. 2.1.a, b, c, d);

- canelat (fig. 2.1.e).
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Fig.2.1a
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Fig.2.1c

Fig.2.1d




Fig.2.1e
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2.2.Construdia
rotilor de fric tiune

Fig.2.2 a

Forma concréta rdilor cu frictiune rezuli din corelarea caracteristicilor
functionale cu materialufi tehnologia de exetie. Sub aspect constructiv,
la ratile cu frictiune se disting coroana sau obada (1), discui @)tucul
(3) (fig.2.2 a)
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Fig.2.2 b

Fig.2.2c

Da

/

Dm

Distanta dintre axea, diametrul reoii motoare D1, respectiv
generatoare® (in cazul railor conice) se stabilesc din coridide
rezistema. Celelalte dimensiunilf, d,, ¢, s s.a) se pot adopta
constructiv.

Ratile de frigiune se execidtfie din materiale metalice {gluri
carbon de calitatgi aliate pentru cementareilice, fonta de Tnait
rezistema etc.), fie din materiale nemetalice (ferodou, déiktcauciuc
vulcanizat, mase plastice termorigide etc.).

Frecvent, materialele plastice se plackigae coroana metalic
a raii (fig. 2.2.a) sau se incorporeagrin injectare pe butucul metalic
(fig. 2.2.b).



2.3.Particularitati
functionale ale

rotilor de fric tiune
2.3.1.Transferul
energetic

18

Pentru transmitere a unui momentdsillneﬁtleste necesar ca
rotile de frigiune 1si 2 (fig. 2.3) & fie aduse in contact prin
intermediul unei fqun (forta normai de apsare), astfel
caMyg =2 My = R, 2 Ry L uF, =k, FR1, (2.1) unde keste un
coeficient de sigurad impotriva patirii.

Fig.2.3

Coeficientde frecare 1" este dependent de natura
materialelor in contact, rugozitatea suprelf de revolte,
orientarea rizurilor in raport cu dinge de mgcare, nirimea forei de
apasare (presiunea de strivire), viteza reltivatura micirii relative
(rostogolire, rostogolire cu alunecare), progtiet lubrifiantului
(vascozitate, onctuozitate, proparde naftene) etc.

Pentru elementul motor se poate scrie:

2My _ 2108 _ 10°P, {a[mm] 2.2)

+
D= oD T e (D (U
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Din relaiile (2.1)si (2.2) se deduce:

k k. 10°R .
n=—Fy=—"=——2(1)[N]. (2.3)
H M wa
Expresia de mai sus conduce la obsgava
i=<1>:£<<1IZIFn>>Fﬂ. (2.4)
F, K,
Arborii transmisiei cu ro de frictiune (fig.2.4 a) sunt iraccai
de fotele:
Fig.2.4 a = 1
Fn

bedl o led w
A B .
Lol [l oe

Y P M.

Ra
i
C D 3N7VL
T 40 1 T |
w2

Y Hr
Re

ds

R=F,+ R

k 2
R= /|:nZ+|:tZ: R (ﬁj +1>>F, (2.5)

Forna de apsare F. se poate miora [= pentru aceea

valoare a faei tangemale utile I_ftlda(ﬁ se utilizea# roti cu obad
canelai (fig. 2.4 b).

Sau
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Din condtia de transfer energetic (2.1) rezult

D, 10°PR
Mﬂzam—fz mllzlvltl (2.6)
6
Lalimita: = N'= 291 2.7)
M@, Dy

Scriind expresia echilibrului de f@r pe direga verticah se
obtine:

Fig.2.4 b -
Fn,
\
a) |
\
|
N'cosc LN LN’ 'cos
o N'sina < N N%
o~ 200
a] | ”
\
I
. F
F.. =2N'sina,, = N's —— (2.8)

2sina,
Din relaiile (2.7)si (2.8) care exprithpe N' se deduce:
200°R, _10°R(i+)) <

F.= : F., (2.9
) Ha
sina,
in carep'= — K este coeficientul conv@onal (aparent) de frecare,

sina

F »- forta de apsare in cazul tdor netede (lise), iafF nc - forta de
apasare pentru coroana caneéld®ractic, F,. = F, sina,

(ex. ptr.a, =30°, 20, =60°, F,. =0,5F,).
In adoptarea valorii unghiulua trebuie avut in vedere faptul
ca reducerea faei de apisare se asociazu crgterea pericolului de

intepenire. Qa, mic produce autoblocare 2a. mare greu de
realizat tehnologic).
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Din condtia limita:
2uhp
Fu=Fr = FRy1=2uN=2plp’= P (2.10)
se ohine presiunea efectivpe unitatea de lungimg , caracteristica
de baz a railor de frictiune:
10° P, cosal
pr=——=c<(p)a (2.11)
Hhay, Dy
Preciziri:
- Analiza s-a efectuat pentru o transmisie pringo frictiune
prevdzuti cu o singui canelud.

- Pentru rdle prevazute cu ,z” caneluri, £ se amplifi@ cu nunarul

acestora.
2.3.2. Tipuri de Procesul de transmitere a energiei prin freca testleauna ingio
aluneciri larotile de de alunecare. Fenomenul aluiiréicse manifest prin patinare,
fric tiune alunecare elasticsi alunecare geomettic

Patinarea apare datF » <F. . La proiectarea transmisiei prin
frictiune acest fenomen se ia in considerare prin desfid k, (rel
2.1).

Alunecarea elastica se datoreazvalorii finite a modulului de
elasticitate al materialului titbor de frictiune si apare exclusiv la
fungionarea in sarcin

Sub adunea fotei de agsare F. contactul infial liniar sau
punctiform se transfor@intr-un contact de suprafa(fig.2.5).

|~
|~

=l atic
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La fungionarea in sarcina transmisiei in stratul superficial se
produc alunedri tangeniale de material care distorsionéazmpul
de presiune. Acest fenomen este fitste perturbgi cinematice care
au ca efect imediat amanerea in urth a rgii conduse:

Vi=Vo= V1> Vogf -

Fenomenul meionat poate fi caracterizat pricoeficientul de
alunecare elastica (& ):

@ w, D, w, D,
d)v vV, —V T T Wt T D
Ee - | al| — 1 2ef — 2 2 —1- et 2, (2.12)
v, A Dy w, Dy
“
de unde i Do 4ot (2.13)
=i, = . .
e Dl(l_E-e)

Pentru descrierea particulatitor functionale ale transmisiei
prin frictiune este concludent grafic§l = &(¢) - figura 2.6 n care:

b= “FFt (2.14)
n
defineste coeficientul detracfiune.
Fig.2.6
Ce |
d=F/UFn=F/F

fot | patinare
o
optlma :
|
|
|
|
:

Dopt 1 (I):Ft/IJ.Fn

Obs. n calculele practice, la transmisiile cuinprin frictiune din
otel, alunecarea elaslicpoate fi neglijat, influenta ei asupra
raportului de transmitere fiind neinsemmnat

Alunecarea geometrica este generatde inegalitatea vitezelor
punctelor suprapuse in zona de contact (fig. 2.7).

Analizand vitezele punctelor de contacrapad raii motoare
respectiv r@i conduse (fig. 2.7 ai b) rezult:
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Fig.2.7 a

Fig.2.7 b

(2.15 a)

D2max

2
e
Vi=ct
- Y
O=ct
| 1 Via
= -/
(a)] A | - VL “\ h
P — — —‘ —_— — ¢ Vp =V =V, v \ VaIB
B I I 1B N
N TN\e
' r=ct @
.
Di=ct DX Vo=, 2 T
Dl
Vi =Wy E)? =ct
2.15b
5 ( )



2.3.3. Avarii
caracteristice
transmisiilor
prin ro ti de
fric tiune
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Intr-un singur punct P, (caracterizat prin rostagolpus -
alunecare nd) vp =vp. Acest lucru explig producerea unei
alunedri relative Tn zona de contact.

Fenomenul Tn sine provoac scaderea randamentuluisi
accentuarea uzurii.

Masura acestui fenomen esteadde coeficientul de alunecare

(d)
g =

VaI |

geometricd[ﬁ
v

J, in care y este viteza punctului de contact
p

in care alunecarea este fni(ostogolire put).

La fiecare rot&e punctele ce apg@m suprafgelor active ale
rotilor aflate Tn mgcare relatié de rostogolire cu alunecare sunt
solicitate la contact hertzian dupun ciclu pulsator. Capacitatea
portant a rgilor de frictiune va fi deci limitat superior de
durabilitatea la uzare a zonelor maxim solicitage mb suprafiele
active.

in aceste condi, la orice roai de frigiune, indiferent de
caracteristica contactului teoretic - punctiformu siniar - pot fi
predominante urfitoarele forme de avariere prin uzare: oboseala
superficiaf, griparea (uzare adeZivde adereti), uzarea abraziy
uzarea coroziv.

a) Oboseala superficiad (pittingul). Este un fenomen complex
generat prin gaunea ciclié de durat a tensiunilor de contagitare ca
efect dislocéi in reteaua superficiélcristalira a materialului ralor.

Antrenarea (deplasarea) tangald, asociat fortelor de frecare
distribuite Tn zona de contact, contribuie larimea amorselor de fisuri
pan la desprinderea unor particule de mateyiapariia ciupiturilor
caracteristice.

Dependent de sensul fetor de frecare, fisurile au orieni
diferite pe suprafele in contact. in congiile contactului uns, dato#t
miscarii relative de rostogolire cu alunecare, lubrifigineste pompat
in fisurile de pe suprafa condus. Presiunea in sgal fisurii creste
foarte mult, distrugerea accentuandu-se prin efecte paia.
Fenomenul nu este caracteristic pentru sugaafetoare.

Evolgia Tn timp a fenomenului de oboseauperficiai este
descrid de o lege expongala:

ofN =cons.

Experimental s-au pus in evidéndowa faze in manifestarea
pittingului, si anume:
- pittingul starionar (ciupirea infiald) cu o evoltie specifia
pari a nu se atinge solicitarea limide contact;
—pittingul progresiv, manifestat sub forma exploZivla
depsirea solicitirii limita de contact.
Ca niisuri de prevenire se mgoneaa:
—utilizarea unor lubrifiati cu onctuozitate ridicat
—reducerea rugoztii suprafeelor active;
—executarea unui rodaj ingrijit al transmisiei.
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b) Griparea (uzarea adeziy de aderegd).Contactul fofat cu
alunecare este echivalent, din punct de vedergetiercu deplasarea
rapici pe suprafeele active a unei surse termice de mare intensitate
(model Blok). intrucat peatimea efectii de contact schimbul de
caldura cu mediul ambiant este practic nggcul termic determin
cresteri instantanee ale temperaturii locale. Astfahtscreate condli
fizice pentru intreruperea peliculei de lubrififdac suprafeele sunt
unse)si de producere a unor microsuduri asociate cu
smulgeri de material.

Griparea se amorsenagi se dezvolt intr-un interval de timp
foarte scurt, fiind o formviolenti de degradare specificransmisiilor
de mare vitex, puternic solicitate Tn congli de ungere
necorespuritoare.

Griparea poate fi preveasitprin utilizarea unor lubrifiam
Vasc@i, asigurarea unor rugoiit si tratamente termice adecvate
suprafeelor active HB; > HB,).

¢) Uzarea abrazivi. Se manifegtla transmisiile de micviteza
si greu Tnarcate , la care pelicula de lubrifiant este distwatsau nu
se poate forma.

Uzarea este agravatle existeta in lubrifiant a unor particule
dure de Si@sau metalice, desprinse Tn urma ciupirii, respegtiinor
oxizi metalici proverti din coroziunea rilor, impuritati care f@trund
odat cu lubrifiantul intre suprafele active.

Uzarea abraziveste accentuatde alunecarea geometrigi de
patinare. Ca isuri de prevenire se mgoneaz:

— filtrarea uleiului la introducerea in carcasa $rarsiei;

— curatirea lubrifiantului Tn timpul fungonarii cu ajutorul unor
capcane magnetice.

d) Uzarea corozia. Apare in cazul in care tite cu frictiune
raman in contact sub sarg@inimp ndelungat @ra a funciona). Se
manifesi prin apariia unor straturi de oxizi pe suprgdade contact,
straturi care se desprind Tn momentul anir in funciiune a
transmisiilor. Pentru prevenire se are in vedeterdigia de a dsa
transmisia in repaus sub sagcin

2.4 Elemente ale Toate formele de avarii expuse in § 2.3.3 sunt iimmdite de ten-
calculului de siunile maxime de contact ce se manifesta locaupeafeele active.
verificare si Nu se cunaée in@ un model matematic caré descrie complet
dimensionare atat rezistega cat si durabilitatea rglor cu frictiune. De aceea,

independent de forma predominarde avariere, dimensionarea se
bazeai pe limitarea tensiunii maxime de contact.

Sub adunea fotei de apsare, localizat in zona de contact,
corpurile de rostogolire se deforméazapare un camp de tensiuni de
contact (fig.2.8) (conform teoriei fundamentate-ieHertz).

Se accept metoda bazat pe limitarea tensiunii efective de
contact ,o,» la valoarea tensiunii admisibile de contact (de

”

proiectare), QH
Deci: P Oy < O, (2.16)
Calculele de dimensionarg verificare au la baz relgiile lui
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Hertz aplicate pentru:
- contact infial liniar (in cazul ralor cu frictiune cilindrice,
conice, toroidale);
- contact infial punctiform (in cazul ndlor cu frictiune sferice).
Relgia general se red sub forma:

1/2
(1""”2 ) , (2.17)

TNe 7
n care;:

W, = % = pF este fora pe unitatea de lungime (fig. 2.4. a);

Ne = r]e(ulizElz) - modulul de elasticitate echivalent afilar;
V1, - coeficienii lui Poisson, iarE; ,- modulele de elasticitate

Iongitudinale ale materialelor celor doroti.

1 1 1 1 2(it
ZC —q+%—p—1+p—2—§i€—ﬁ(i—j (2.18)

este curbura echivalena railor (fig. 2.4 a si fig.2.8).

12
Noténdu—se(;t—l—} =z.- coeficient de material, rala
e

(2.17) devine:

N
Fn
oy :ZE[—ZCJ-] <o,
(2.19)

Se presupun cunoscute: tipul transm|S|e| parametrii energetici
(P, My, F,), cinematici (,w, ny), regimul de fungonare,
caracteristicile mecanice ale materialelaloo (fig.2.8).

i

Fig.2.8

gl
[
-

=

Secere:
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- verificarea transmisiei dacse cunosc parametrii geometrici,
condtiile de fungionare, caracteristicile materialelor;

- dimensionarea transmisiei - stabiliredarimilor D;, D,,b,a din
condiii de rezisteri.  Ow
In baza notilor din figura 2.8 relda (2.19), dup nlocuirea
(2.3)si (2.18), si a exprinarii b =Yp1M1 conduce la:

1/2

F

o, =z|fp v g2d*l g (2.20)
M Yo D, D, i i

Scriind condiia la limita (O =0kp) , relaia (2.20) permite
dezvoltarea expresiilor de calcul peniy, respectiv dista@a dintre
axe 2", dup Tnlocuirile din (2.2).

Deci:
o_ﬁp_:rﬁ[ 2 [2Mtl[iil_| 021
ZE { M LIJD1D12 D, i J, '

de unde (2.22)
Scriind b=y, A
D= My = mﬁ —[Nmm]l_l AW, (2.23)
Din relatla (2 19) dup mIocuwea (2.33i (2.18) rezuli:
6
a=(i+l) i/ 2 A p ot [mm]. (2.24)
GHP H lI”a(’olI

Notia. Calculele de rezistéh se limiteaz la stabilirea unui singur
parametru D; sau a), ceilati parametri se determindin
considerente cinematigegeometrice:

| 1 D, .

Obs.Daci N, este nurirul de cicluri de fungonaresi daci N.< N,

= o IN.=ol [N,
4 ¢~ THim sau : (2.26)
i}
o Np "
O TOuiml ) TN [OHim= o,
¢ (2.27)
z,, fiind un coeficient al nugrului de cicluri de fungonare.

Fig.2.9

P
Mo N =107 N,

Precizare. Calculul de rezistea al railor cu frictiune conice se



Fig.2.10
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face Tn baza refdlor stabilite la raile cu frictiune cilindrice prin
nlocuirea in relai a marimilor echivalente[ D; ,, &', i', M{3(P1/ w')] .
Ratile cilindrice echivalente au acelgaaze de curbudr ca si
rotile conice in punctul de rostogolit€y, si transmit aceea forta
tangeniala (F,= F7), conform fig. 2.10.
Se accept b=b;b=0gr[R (2.28)

x o,k |4 o
I
- i
2' (4]
e
o Oyl ) o,
o 1= el
"

Raportul de transmitere in acest caz se poate scrie
w, _D, OCnsind, _sind,

iz —=—“2=—— : (2.29)
w, D; OCpsind, sind,
Pentru 62 + 61 =n/2=i= Ct@l = t@z . (230)
Din AOC,,Q - figura 2.10- rezuit
0C, R, b, _ . b1
tgd, = oG, b ,de unde R'= (R—2) iy = (R- 2)i . (2.31)
R_i
2
Analog:
. b b..
R, = (R=)t, = (R-3)i. (2.32)
Considerand retale (2.31) si (2.32) se poate scrie:
b
- (R=7)i
[ s (2.33)
Rl (R_f),
27|
: C b i?+1
si a=R+ Rz:(R‘E) - (2.34)

Din condtia ca F,; = Fjse poate scrie:
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My _ My
U

mi r
In mod similar se afine:

(ﬂj - (ﬂj vit+1 (2.36)

, r 1 Viz+1
= M = MtlgrL =My =My i .
L

2.35
C0Sd; ( )

wy W |
2.5 Elemente cinematicai Pentru fungonarea transmisiilor prin tode fungiune, raile
constructive ale sistemelor trebuie aduseintr-un contact forat printr-un SISTEM DE
de apasare ABARE (SA).

Sistemele de digare sunt dispozitive prin intermedidlrara se
creeaz forta normai de apsare () necesar fungionarii
transmisiilor prin ra de frictiune.

2.5.1. Sisteme de ajsare cu Fota pe care o dezvalt aceste sisteme este constacd
actiune permanenti (SAAP) intensitatesi corespunde momentului de torsiune maxim transmis.
OM, #ct.= F, Zct.CF, = F,,, = F,(FR) =ct.
Prin urmare, sistemul realizeéam hipertensionare a transmisiei
pentru momente désucire mai mici decaM 4 -
Dintre soluiile care au la bazacest principiu se méoneaa:
—sistemul gravitaonal (fig. 2.11 a);
—sistemul pneumo sau hidrostatic (fig. 2.11 b);

- sistemul bazat pe re@anea elastig introdus de unul sau mai multe
arcuri ( fig. 2.11.c).

Fig.2.11a

Fig.2.11 b



Fig.2.11c
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2.5.2. Sisteme de afsare cu Astfel de sisteme introduc o fode apsare variabil ca

actiune automati (SAAA)

Fig.2.12 a

intensitate funiee de momentul de torsiune transmis.
OM, zct.- K #ct.CF, = F,(FR) # ct.

In general, solia &i bazea# fundionarea pe principiul planului
inclinat.

Sistemul de ajsare cu filet (fig. 2.12 a) are unul din arborii
rotilor realizat In construe tubulaé (3) in care se poate siruba
butucul raii cu frictiune (1).

La transmiterea momentului de torsiune in dispozit apare o
forta axiah F,, = F, ca urmare a efectului de plan inclinat al filetulu

Rolul arcului (4) este de a crea goaia forta de agsare in
timpul staionarii si la fungionarea in gol a transmisiei.

Condtia de reglare automat agsarii rezulta din relgia:

2M

= “x (2.37)
dotg(B+9)

d
My = Fo 2 0B+ 0)= F o

Sistemul de ajsare cu bile prezentat in figura 2.12.b are roata
(1) fixata culisant Tn arborele (3) prin intermediul bileloontate n
canale circulare inclinate.

|
1
al
8




Fig.2.12 b
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In acest caz se poate scrie:

2M
Dotay

M, = Ftl% = FntgyEF;—O: F =

Se recomaritty > 14° pentru a nu se producedpenirea bilelor in
canal.
Recomaird

- Raile de friciune cptusite cu materiale nemetalice se uzeaz
repede cand alunadle sunt mari (alunerile apar la suprasarcigi
in fazele de demarare).

- Dac ambele rg sunt din foni, alunedrile sunt frecventsi

de durai mare, iar rdle se ovalizeaz

- Pentru a evita aceste inconveniente, se recoinaageriferia
rotilor motoare (condutoare) & fie captusita cu un material
nemetalic.

- Condiiile de montaj cerute transmisiilor printrale frictiune
sunt:

- centrarea cored railor pe arbori;
- paralelismul riguros al arborilor.

- Deoarece prin baterea penelor de fixare aparesaafiu
descentrare a fidor se recomand ca, dug montare, role A se
strunjeast la periferie sau, mai bine, la montaj e foloseascpene
de fixare inelare.

Din multitudinea variantelor geometrqmesibile, s-au impus in
construcia de maini doar cele rgonale sub aspect funional
(aluneari minime) si constructiv (tehnologie sim§).

Din cauza gabaritului néomal si limitelor coborate ale
randamentului, respectiv a durakifit la uzare si oboseal
superficia, rotile de friciune nu pot atinge performgate
angrenajelor.
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2.6 Probleme

Notatii folosite pentru
rotile cu frictiune

A - distana dintre axele ngor cu frictiune ;
B - lungimea liniei de contac#fimea railor, in cazul railor
cilindrice);
c - coeficientul de sigurafla alunecare ;
D,,D, - diametrele de rostogolire algilar cu frictiune, la raile

cu caneluri circulare corespund diametrelor medii,la
rotile cu frictiune conice corespund diametrelor maxime;

D,;,D,, - diametrele medii de rostogolire aletilar cu frictiune

conice,

E,.E, -modulele de elasticitate longitudinale ale enatelor railor
de frictiune;

E eq - modulul de elasticitate redus;

F, - fora normai la suprafesle de frecare;

h - Traltimea profilului canelurilor rglor cu frictiune , cu
caneluri circulare ;

[ - raportul de transmitere ;

L - lungimea generatoarei conurilor de rostogolire ;

M - momentul de torsiune la arborele deaie (condugtor);

n, - turga arborelui condutor ;

P - puterea de transmis ;

R,,R, - razele de rostogolire aleitor cu frictiune cilindrice,si
respectiv razele de rostogolire maxime algilao cu
frictiune conice ;

z - nu#rul canelurilor railor cu frictiune cu caneluri
circulare ;

Q -forta de apsare a corpurilor de rostogolire ;

o - semiunghiul de profil al canelurilortifor cu caneluri
circulare ;

0,0, - semiunghiurile conurilor de rostogolire aigtilor cu
frictiune conice ;

v, Y, - coeficieni de latime pentru rdle cu frictiune cilindrice,

sl respectiv conice ;

On’' Oy - efortul unitar efectiv de contast,rezistena admisibif la
contact ;
M - coeficientul de frecare de akare .



Relatii si recomandari necesare pentru calculul transmisiilor cu rati

cu frictiune

Tab 2.1

Tipul transmisiesi schema de calcul

Relaile de
necesare

calcul si recomandrile

Cu rai cilindrice

—FB{»
ZA|Fa Lz
77|*|77
<
- | -
—|||—
Q

Eeq (i +2)°
o, :130\/ P2 e (|+_1) <O
nA° uB [

A= (l +1) 130 CEred i
Ovp ) HY, iy

P: A3 /'Il//A JHp 2.
(+1) cE., "{130)

_ 2EE,
" E,+E,

:c=12..3; §, =0,2..0,4;

red

B=y,A;R, =

i+1
. cM
RZ:lRl;Q:F”:E Rtll,

Cu rai cilindrice si caneluri circulare

o, =162 +1) |— P —CE'ed—<aH;
nA Mz |

Az(m)i/(&J B P fi41);

UHp ,UZ Inl
2
_ N oz (O )
P=— 2 in, ;
(i+1)" cE.y '\ 162
ed :ﬁ, c=12..3; z<5;
E,+E,
c M
Dl:_Z—A; D,=iD;F, =S4
I+1 u2zR
Q =2zF, sina.

Se recomand
h=0,08R,; 2a =30°;
g =3 mm, pentru roi din otel;
g =5 mm, pentru roi din font;
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Tab.2.2
P CcE.q (i2 +1)3/2
: : o, =130 |——= S O
Cu rai conice H \/n1 (B i(L-05B)

L [130J By P 1 »
e ing (1- 05, )

s 5 T
=% (04)Y B i(L-05B)
55 P= n . 32 !
130 CEred (|2+1)
Erea = °E:E, ;c=12..3; Y, =0,25..03;
E1+E2
Q:
> 5, =arctg; 8, =90° -5, B=y,L;
[
D, =2Lsing,; D, =iDy;
Dm :Dlﬂ; Dm :iDm;
1 L 2 1
Fn :E_ZM L ;
WD,

Q, =F,sind;; Q, =F,sind,.

2.1

Transmisia prin frigune cu rai cilindrice transmite o putere P=5
KW,
la o turaie n, =1000 rot/min; raportul de transmitere este i = 3. S
se dimensioneze ftite cu frictiune, materialul din care sunt
confegionate fiind 41C10, cu duritatea 240 HB. transmisia
functioneaz cu ungere.

Rezolvare:
Se determia distana dintre axe

2
A=(i+1)3 130 CEE _
UHp ,Ul/’ Alnl

2 6
:(3+l)3\/( 130 j 122100° | 5 o
6240 0,050,6 31000
unde:c=1,2;E=2,10° MPa; g, = 26 HB = 26(240= 624 MPa

Se calcule&zatimea railor :
B=¢,A=03[20=6 mm.

Se determifrazele ralor :

_ A _ 20 A._ 20

1= ——=—=5cmR,=—Ii=_—[B=15cm
i+1 3+1 i+1 3+1
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Forta necesarde agsare :

M
0=Cotu = 22 #775 _5o900 N,
M R, 005 5
unde :
P 5
M, =95500— = 955001— =47750 mNm .
1 nl
2.2 Sa se verifice dattransmisia cu mdcu frictiune cilindrice, la care
R, =50 mm, R, =200 mm si B =50 mm- antrenat de un motor
electric cuP=2,5 kWsi n; =2960 rot/ min-rezist la solicitarea de
contact. Re@le sunt confegonate din textolisi respectiv
otel(n =0,25 si o, =80 MPa).
Rezolvare :
Efortul unitar efectiv la solicitarea de contact :
f 3
+
o, :130\/ P_CE(+)
nA“ B i
6 3
130 25 2 -5 M.1166 10 (4+1)° _
2960 [25 0,25 4
=36MPa<o,, =80MPa,
unde:
R
i=—2 =@=4;c=l5;A =R, +R, =50+ 200 = 250 mm;
R, 50
4 6
g-25E, 206 ELP m’moa =0,1166 [10° MPa;
E,+E, 600"+2100
E, =6[10° MPa si E, =2,1[10° MPa.
2.3

Avind de transmis o putere P = 8 kW, la o tigra, =900 rot/min

si un raport de transmitere i = 4, se cefese dimensioneze tite de
frictiune cu caneluri circulare. Materialul tilor este oel, cu
0., = 700MPa; transmisia fungoneaz fard ungere.

Rezolvare :
Sealegez=4c=15u=015
Se determia distana dintre axe :

A=i +1)3\/(%)20—;%(| +1) =

2 6
= (4+1)3 162 |\ 15[2100° , 8 [{4 +1) ~ 160 mm
7000 015 40000

Se calculeazelementele geometrice algilor:
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2.4

2.5

R,=———=—"2=32mm; R, =iR, =4 3,2 =128 mm;

h=0,08[R, =0,08[3,2=3 mm.
Fona de apsare necesar
Q =2zF, sina = 2[#[B32sin15° =6870 N

unde:
Fo=tpMa o 19 5 849 4550
M 2zR, 015 2[4[3,2
M, = 95500 = 955005 = 84900 mNm.
n, 900

S se determine puterea pe care 0 poate transmitgntisia cu ro
cu frictiune, cu o caneldrsi forta radiad de agsare necesar. Se
cunoscn, =2860rot/ min, D, =20mm D, =80mm c = 125
materialul railor — otel cu g,,, = 600MPa, 7 = 015.

Rezolvare:
Puterea ce poate fi transiislin condiia rezisterei la solicitarea de

contact,
AR (0
P:—E& i =
(i+2)° cE'nl[leszj

-5 0150 9860[66000) = 0179KW,
(4+1* 1252100° 162
unde:
pa=DutD, 20+80 o6 0 D, _80_,
2 2 D
Fota radiad de ajisare necesar
Q =2zF, sina =2 [1[25 sin15° =130 N;
unde:
—EDMtl _:I.,25D 6

N = = =250 N;
M 2zR, 015 200
M, = 95500E = 95500ﬂ =600 mNm.
n, 2860

Transmisia prin frigune cu roi conice transmite o putere P = 5 kW,
la o turaie n, =1440 rot/min; raportul de transmitere i = 3a Se
dimensioneze transmisia, stiind materialul reilor este 41C10, cu
0., = 700MPa . Transmisia fungoneaz fara ungere.
Rezolvare:
Se alegeu =0,2, Y, =0,25,c=2,E=2,1[10° MPa
Se calculed@izlungimea generatorei conului de rostogolire:

L:mﬁ/(moj CE_ P
aHp /'”//L m D(l 05‘//|_
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2 6
_ /—32+m{/( 130) 22100° | 5 1

7000) 02,25 301440 (1-05D25)
=112 mm

Elementele geometrice aleilia:
B=¢,L=0250112=28cm; D, =2Lsing, = 2[112sin18°25 =
=7cm; D, =iD, =3[7=21cm ;
o, = arctg_—1 = acrtg% =18°25; 9, =90° -9, =90° -18°25 =71°35.
[

L-05B _ . 112-05[28
L 112
D,, =iD,, =3[6125=18375cm.

D =D,

=6125cm;

Fotele de afisare necesare:

Q, =F, sind, =10845in18°25 =3430 N;
Q, =F, sind, =1084sin71°35 =10280 N
unde:
Fo=Sfa - 2 2882 jhg40
u Dml 012 6,125
P 5

M, = 95500 — = 95500 —— = 3320 N.
n, 1440

S se calculeze transmisia cutir@u frictiune cilindrice a unui
transportor . Se cunosc : P = 7,5 kWsr 100®t/min,
n, =350rot/ min,materialele rglor — textolit pe ¢el. Se aleg:
c=135,4, = 03,0, =100MPa; E, =610° MPa si
E, =2100° MPa.

S se determine puterea pe care 0 poate transmitgntigia cu ro
cu frictiune cilindrice si forta necesar de agsare. Se cunosc:

n, =2860rot/min, R =2cm R, =8cm B=2cmi =4, c= 125,
4 =025 Rola conduatoare este confgona& din textolit, cu
E, =610° MPa si g,,, =80MPa, iar rola condusdin ael.

Sa se verifice, la solicitarea de contact, transnsiaai cu frictiune
cu caneluri circulare, cunoscandu-ge = 6kW, n, =1000rot / min
I =45 A =150 mm, z = 4, c = 1,2 ; materialotilor — otel, cu
0., = 7T00MPa. Transmisia fungoneaa fari ungere (u=02). S
se calculeze foa necesarde apsare.



46

2.9 Sa se verifice transmisia cu ticcu frictiune conice, la care P = 1,5
kW, n, =2960rot/ min,i = 25, materialul raoilor — otel,cu
Opp = 600MPa, 1 = 005 si ¢ =175. Diametrele maxime ale titor
au valorile D, =8cm si D, =20cm iar B = 3,25 cm. & se

calculeze semiunghiurile conurilor de rostogofiréortele de apsare
necesare.

Valorile modulului de elasticitate pentru principalele materiale
folosite la transmisiile prin frictiune

Tab 2.3 Materialul E
daN/cnr]
Otel 2100°
ReZBfele admisibile lasolicitarl®Baell) 10°
corftestqdiéntru rotile cu frictiune (4— 6,5) no*
Piele 03500
Rezistertele admisibile la solicitarea de contact pentru role cu
fric tiune
Tab 2.4
Materialele corpurilor | Starea de | Rezistema admisibif
de rostogolire ungere Opr [daN/cn?]
Duritatea superficia
HB <350 HB>350
Otel/otel*) Cu ungere (23...26)HB 250 HRC
Otel/fonta sau textoli | fara unger 700...100
Otel/ctel fara ungere (12...15)HB
*) Tn cazul contactului punctiform, valorite,, se multiplié cu 1,5.
Valorile coeficientilor de frecare, la rotile de frictiune si la
variatoare
Materialele  corpurilor  de Starea de ungere
Tab 2.5 rostogolire -]
Otel pe foni Cu ungere 0,04...0,05
Otel pe textolit 4ra ungere 0,20...0,30
Otel cilit pe fon& sau eel fara ungere 0,15...0,20
Font sau oel pe ferodot fara unger 0,15...0,3
Piele pe el sau fortt fara unger 0,20...0,3
Otel sau font pe cauciuc afa ungere 0,35...0,45
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2.7 Exemplificari ale domeniilor de utilizare. Firme. Programe de calcul.

Firme constructoare de roti de frictiune

ALL SPEEDS LTD., Anglia

CONTINENTAL GUMMI-WERKE AG., Germania
http://www.conti-online.com

GRAHAM TRANSMISSIONS INC., S.U.A.
HEYNAU GETRIEBE GMBH, Germania
http://www.heynau.de/eng/index.htm

LENZE KG., Germania

NEUWEG FERTIGUNG GMBH., Germania

P.I.V. ANTRIEB WERNER REIMERS KG., Germania
http://www.pivdrives.com/index.htm

PRYM — WERKE KG., Germania
ANTRIEBE AG., Elvetia
SHIMPO INDUSTRIAL CO., Japonia

Exemplificari ale domeniilor de utilizare :

Diferite exemple de r@ de frictiune
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Banda transportoare
Banda transportoare estgianat prin intermediul r@lor de frictiune.

I

‘ «f
aF &>

e

Plug de zapada
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Acest tip de rt este utilizat la sistemul de t@mnare la pluguri dedpadi.

2 2
—_—
L L a4
] Il | A 3 1 ~ transmisie cu curea latd
2 - discuri de frictiune
1 :t ¢¢ 3 - arbore
o] ¥ 4 4 1
S . - — volant
““‘\-,._._\ 5 ~ surub de avans cu mai multe
T gL lm 3 inceputuri
— ' 6 — berbec
e 6
_ﬁ_ ME - motor electric
i
|
7 <

In imaginea de mai sus este prezensahema unei prese cu fiime. Ea
poate fi utilizad la prelucrarea prin ambutisare.
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3.1.Considerdii generale

3. Transmisii prin curele

Transmisia prin curele (TCYealizeai transferul energetic intre doi
sau mai mul arbori prin contactul cu frecare dintre un eletfexibil
si extensibil, fira fine, denumit curea, montat pretensiogatotile de
curea fixate pe arbori.

Transmisiilor prin curele le sunt caracteristiceavie deavantaje
dintre care se mgioneaz:

- raport de transmitere marg(80)

- transmit sarcinile la dist@mari intre arbori;

- funaioneaa silertios;

- atenueaxsocurilesi vibratiile, nu impun condii deosebite de
montajsi intretinere, constituie un element de siguiafla suprasarcini
cureaua poate patina);

se-realizeaxla un pre de cost redus ;

simplitate constructiv

Dintre dezavantajeleacestor transmisii se enuraer

- capacitate de transmitere reguomparativ cu transmisiile prin
angrenare (la acalagabarit);

- durabilitate limitat, funaionarea este ngbi de alunecare
elastid@ si Incarcari electrostatice;

- instabilitate in timp a caracteristicilor regice ale curelelor;
- sarcini mari in laiye, etc.

Transmisiile prin curele se clasdidupi:

- forma segiunii transversale a curele{circular, dreptunghiular,
trapezoidal);

- materialul curelei (piele, textile, textile-cauciuc, tel-benzi,
material plastic);

- dispunerea axelor(paralele cu ramuri deschise sau incate,
Tncruckate cu ramuri semiincrug@te cu role);

- modul de intindere a curelei(fara sau cu dispozitive de
ntindere).

Transmisiile prin curelesi gasesc utilizare in toate domeniile
construgiei de maini, Tn special la amnarea mginilor de lucru (maini
unelte, maini agricole, maini textile, etc.).
in figura 3.1 se exemplific tipuri de transmisii prin curele cu axe
paralele (ramuri deschise — fig. 3.3i@amuri incrucgate — fig. 3.1 b) sau
cu axe incrugate (cu ramuri semiincryate — fig. 3.1 c, respectiv cu
ramuri deschisgi role de ghidare — fig.3.1 d).



Fig.3.1. a

Fig.3.1.b

Fig.3.1.c
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Fig.3.1.d

3.2. Elemente constructive

Principalele componente ale unei transmisii purete sunt curelele,

ale transmisiilor prin curele rotile de curea, dispozitivele de tensionaegborii si sistemele de

3.2.1. Cureaua

rezemare

Constituie elementul de bazal transmisiei care conditioneaza
capacitatea de transmitere, freq@es natura intervetilor, gabaritul,
etc.

Materialele din care se confeoceaz curelele trebuie as
Tndeplineast mai multe condii (unele contradictorii): rezistef mare la
oboseal si uzur, coeficient de frecare ridicat, propégt reologice
adecvate (modul de elasticitate la Tntindere miegjbilitate ridicag,
relaxare practic nd), densitate mig rezistefa marita la temperaturi
ridicate si la uzuf, stabilitate la agen chimici, s fie ieftine si
nedeficitares.a.

Deoarece nici un material (de origineamiga sau sintetig) nu
satisface integral aceste caidicurelele moderne se realizéaintr-o
structus neomoged, astfel ca prin reunirea mai multor materiaiess
intruneasg proprietitiie de ansamblu apropiate de cele ale materialului
ideal.

Performarele transmisiilor prin curele sunt: - putereR
(P<3000kw) viteza periferid v (v<50 m /s) raportul de transmitere,
randamentuh (n=0.92...0,98) frecventa flexiuniloff, - determinate de

tipul si construgia curelei.



Fig.3.2

Fig.3.3

53

Cele mai rasjndite profile de curea sunt :
a) profil rotund (circular)

Aceste tipuri de curele,(fig. 3.2), se folosesdramsmisiile de mit

putere (mecanicfing, industrie textd, echipamente electronige.).

Se confegoneaz din piele #bacita, fibre naturale sau sintetice,
elastomeri etc.

Dimensiunile caracteristice reglementate prin séamhdsau norme
interne sunt:d (diametrul curelei)si - lungimea primitid L, (de
referina).

b) profil lat (dreptunghiular)

Se utilizeaz, practic, fira restrigii, pentru transmisiile de putere,
indiferent de pozia relativa a arborilor, nurirul consumatorilorsi
conturul transmisiei.

Cureaua se poate confema din piele de bovineafacita cu crom
sau tanaf - standardizate), - (fig. 3.3 a) - respeaegturi sau impletituri
din fibre naturale (bumbac, atase, in, caney) sau artificiale (vascaz
poliamide, poliesteri), dispuse stratificat intrr@s de cauciuc vulcanizat,
ca inlocuitor eficient al materialelor din piel®(siderate deficitare).

Curelele de constrtie moderd se execut in structuri neomogene
(compound), - (fig. 3.3 b) - prin lipirea a 2-3 ifasukyiri din materiale
diferite caracteristici bune de adef®eni tragiune, respectiv rezistegn
ridicatt la uzui.Curelele late se identificprin dimensiunile seinii
transversaléb x h si lungimea primiti, Ly, standardizate.

=60°...75°
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Fig.3.4

c) profil trapeizoidal —cunogte trei variantesimplu,dublu
si multiplu.Generalizarea folosirii sale exclusivnpel transmisiile cu
ramuri deschisesi semi Tincrucisate, se explicprin capacitatea de
tragiune superiodr pe care o realizeazin raport cu profilele late
confegionate numai din materiale naturale (pieibatita si tesituri
simple sau caucicate):
P €[0;600(max.1200)]kW; €30...60m/s:
f«<30...50 Hz;t < 70°C ...8C C
ne€(0,92,...,0,96); i € [1; §(max 15) ]-dy/h > 7,5...12,5;
zell,...,12 (max 40 )] curele in paralel.

Cureaua trapezoidal(fig. 3.4) este altuita dintr-un element de
rezistema (1) incorporat intr-o masde cauciuc vulcanizat (2), iar
ansamblul este protejat printr-un ingeli tesitura cauciucat de mare
elasticitatesi rezistena la uzare (3).

Elementul de rezistgn const dintr-o insetie tesufi dispug in
straturi, care s-a inlocuit la structurile petfecate printr-un réand de
snururi sau cabluri din fibre artificiale ( vas@ozpoliamide sau
poliesteri). Noile structuri sunt foarte flexibilimtrucat elementul de
rezistema se plaseain veciritatea faiei neutre.

Dimensiunile caracteristice ale unei curelgpémoidale sunt:atimea
primitiva (lp), Tndltimea profilului ( h), distaga dintre faia neutd si baza
mare a trapezului (R« ), unghiul dintre flancurile activex(= 40°) si
lungimea primitiva (L, € R 20 U R 10).



Fig.3.5
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Standardizarea acestor curele se bazpazurnitorul principiu: la o
tipodimensiune de profil ( Ip x h) corespundesurde lungimi primitive
(Lp).

Curelele trapezoidale simpdeint standardizate Tn dogrupe:

7 profile clasice: Y, Z, A, B, C, D, E, STAS 11&471

IF”D[J,C%; 14] si b';]ax 0[025 033]
Curele trapezoidale clasice destinate a luctraedii explozive sau in
locuri unde exist pericol de incendigi sunt susceptibile de a se dnta
cu sarcini electrostatice se vor testa, in ceegroaste proprieitile
antielectrostatice (conform standardului).
- 5 profile inguste: SPZ, SPA, SPB, 16 X 15, SF@AS 7192/2-83

Lo [1,0; 11] si Orar 1793
h h

Pentru acegatipodimensiunsi structué de rezistetd profilul ingust
realizeaZ o capacitate de tragne sporii cu 30...40 % f@ de cel clasic
(pe seama cseerii portanei la strivire a flancurilor active).

-curele trapezoidale lat€TL - (simbolizate prin W16; W20; W25;
w28; W31,5; W40; W50; W63; W80; W100 - standard®gatavand
b/h=0,25;a0=26 + 1, utilizate preferetial pentru variatoare de
turgie; pot fi cu baza plat(P) sau dirati (D);

-curele  dublu trapezoidale (simbolizate prin DA, DB,
DC),(fig.4.5a),nestandardizate, pieute in cazul transmisiilor care
Tncorporeaz consumatori disptl pe ambele fti ale ramurii curelei. Din
cauza flexibilititii reduse se recomaaditilizarea acestor curele numai la
viteze mici;

-curele trapezoidale multiplésimbolizate prin MY, MZ, MA), (fig.
4.5 b), nestandardizate; Tnlocuiesc cu perfotmasuperioare curelele
care lucreazin set;

e
s
X

W%t
0’
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3.2.2. Raile de curea

Fig.3.6.a

Aceast variant de profil elimira prin forma constructty, diferenele
de lungime dintre cele ,z” elemente ce luciedz paralelsi astfel nu
apar buclele energetice disipative specifice trasidor prin curele
trapezoidale simple.

-curele trapezoidale speciale(fig. 3.5 ¢, d, e), nestandardizate,
prevazute pentru echiparea unor transportoare.

Utilizarea curelelor trapezoidale - clasgténguste - se limitedizde
valoarea parametrilor energofuionali.

Seriile de diametre primitive ale tior de curea ( € R 20 )si
dimensiunile canalelor de pe corédgrentru profilele trapezoidale clasice
si Tnguste sunt normalizate (fig. 3.6 a ).
intrucat la aceki simbol caracteristicatimea primitivi a celor doda
profile este identit, canalul trapezoidal are dimensiunile unificatatpe
curelele clasicei inguste.
Latimea coroanei td, pentru un set de £ N* curele trapezoidale
montate in paralel, are valoarea :

B.=2f + (z-1)e
Spre a se compensa modificarea formei profiluliin@voierea pe arcele
de infsurare, unghiul dintre flancurile canalelor trapeizdé se stabilge
in funaie de gradul de incovoiere {D, ) si de coeficientul lui Poisson
(v) din relaia:

h | I
0t~ (g, =g -v-20[34° 38°]

DP DP DP

in soluiile moderne roata de curea este de tip interschiifiy adici
pe acelg butuc se pot monta cuswrinta roti cu diametresi latimi

diferite (fig.3.6 b).

-] fibra neutra

D=Dp

i P D D N §




Fig.3.6.b

Fig.3.6.c
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e

Bf2
bf2

Soluiile constructive ale rglor de curea trebuie 4 indeplineast
urmatoarele condii: masi minima si distribuita uniform pe contur,
tensiuni interne reduse la constille sudate sau turnate, echilibrare
statia si dinamica cat mai bui, suprafee active ale coroanei prelucrate
fin.

Materialele utilizate sunt: fonta ceri( v< 30 m/s), eelul turnat sau
laminat; aliajele goaresi materialele plastice.

Intrucat doar coroana ( cu grosime mihitic ) depinde de forma
profilelor, restul elementelor tig butuculsi discul sau spele, nu difef
esemial de cele ale ndor de fritiune.

Tensiunile principale din coroase datoresc feglor centrifugesi au
intensitatea:

o, Ok, Opv? <o

at
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unde prin k, € [ 1,25 ; 1,35] saine seama de influga spielor asupra
starii locale de tensiune.

Butucul cu dimensiunilepdsi I, se dispune simetric sau asimetric
(retras ) in raport de corcan

In soldiile moderne roata de curea este de tip interschimiihy adica
pe acelg butuc se pot monta cuswrinta roti cu diametresi latimi
diferite (fig. 3.6.b)

Raile pentru curele late standardizate se realizear sau ira
reborduri (fig.3.6 c). Etimea coroaneiB se prevede la dimensiuni
superioaredtimii b a curelei pentru a evita restiile de aliniere frontal
a railor.

Pentru asigurarea cemir curelei Tn planul median al tio suprafaa
activa a coroanei se bombeaDimensiunile standard aletilor de curea
lata sunt:B - latimea coroanegi D=D, - diametrul primitiv; celelalte
acceptandu-se constructiv fuirecde diametrul arborelwai.

Diametrul primitiv al rgii motoare pentru curelele late se poate
prelimina cu relga:

P
D, =(390Q..5453 El (mm (3.1)
iar pentru curele late compound:
P
D, min = (36Q..4803 El (mm (3.2)

dare:
1 [KW] este puterea tb motoare;
wy [rad/s] - viteza unghiulara rgii motoare.

Pentru curelele trapezoidale diametrul primaiwaii motoare rezult
din STAS odat cu stabilirea profilului curelei, determinat prin
nomograme in fune de R si n;. Calculul de rezistea al railor de
curea se face sub foansimplificati, datoriti starii de solicitare compuse
la care sunt supuse.

In acedgbtez se verific la
-solaniéa de trgane datorid fortei centrifuge:

(0),, =p3? <0y, (3.3)

-solicitarea la Tncovoiere a gdor admiand @ forta tangetiala K
este preluatde o treime din nuanul total de spe n; (fig.3.7)

2M, 200FP
= ——t= ! (3.4)
Dpl (‘olel
M. =F, m':”—?jwvz W, (3.5)
3ER
(Ji )ef =— (3.6)

=—' <o
nSWZ al
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Fig.3.7
i

)

M
3.3Geometria in cele ce urmease va analiza geometria transmisiei in configera
transmisilor prin curele ,Standard” adig cu axe paralelg ramuri deschise (fig.3.8), comin

tuturor curelelor, reduse la fibra m&(t.n).

Fig.3.8

Calculul are drept scop determinarea diametrelgr, Preliminarea
lungimii curelei in vederea ada@pii unei lungimi de curea standardizate
(Lp) si stabilirea valorii definitive a dista@i dintre axe Ae).

Dac distana dintre axe nu este imguprin tema de proiectare, ea se
admite n intervalul:
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Fig.3.9

Cmin( D, + Dz) < A< Cmax( D, + Dz) (3.7)

in care valorilec,,, respectivc,,, depind de profilul curelesi se
adopt astfel incat & se evite atingerea titor (Cmin), respectiv vibraile
transversale nepermiseqfg ale ramurilor .Diametrele D) ale railor se
vor determina ingin prealabil,dup metodologiile specifice prezentate
mai jos.In cazul unui gabarit impus (de obicei pertistane intre axe
mai mari) sunt necesare conduceri (rem®m suplimentare ale
curelei.Calculul geometric al conturului se va adagprespunior.
Secunoaste (exemplu)

- tipul transmisiei;

- elementele A, Bwy, ny, i ;

- regimul de fungonare (caracteristici de lucru ale consumatorului)

Se cere Dy, Do, L = Ly; Aet
*) pentru curele trapezoidale clasigdnguste, calculul este standardizat

si in funaie de Rc (corectat dupi consumatorki n; din dependeele
P1 = Pi(n) (fig. 3.9) rezuld:

nlrot/min]

- profilul curelei (la intersa@ coordonatelor ,intr-un “camp” de profil)
- D1 min alegand din standarchBDq min;

h

L : . h
- parametril adlmenS|onat|— = —
p Dl)min (Dlja

- diametrul primitiv minim pentru roata niicse determia din
condiia de rezistefd la incovoiere la Trikurarea curelei pe roata riic
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(csi )ef < 0, :(Ei Dllj < Ei(DLlj (3.8)

ef a

h . .
Raportul(—] este dat pentru fiecare tip de curea astfebezulé :

17a
D
Dimin = ’{Fj (3.9

a
marime care se standardizéaz

**) pentru curelele late din congl de transfer energetic se poate scrie:

6
m,=19F 5&=Acw P —pxhw, (3.10)
t1 wl t 2 ua 2 ua 2

in care A = b x h este aria sganii curelei;

Oua - tensiunea util admisibik.

Cu notaiile:
h
b=W, [D;; h= Dl(—j ;
D, .
tPDl- coeficient diametral;
rezult:
10°A, h| D
L Wy, [D; EDl(_j E’_lcua (3.11)
il Dl a 2
sau
6
Dlzsﬂ(&j =k, G (3.12)
‘/101 [T, Lo\ h ), 1
n care:
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Diametrele B si D,=iD; se standardizeain conformitate cu figura
3.8 lungimea conturului curelki la nivelul fibrei neutre este:

L=2Acosy +B;R, +B,R, (3.13)
Tin&nd seama de figura 3.8 se pot scrietiflda

Bi=m - 2y; Bo=7 + 2y; Pro=m #2¥

D-0 Dmd (3.14)
24 24

I

sinY =

Din trigonometrie satie:
2

cosy =+/1- sirfy Dl—y? (3.15)

Efectuand inlocuirile Tn refe (3.13) se ofine:

[ y2)
L= ZAtl—y?J+%(n— 2y) +%(n+ 2y) =

D,-D, Y
=2A- A(—ZZA 1} +12[(D2+D1)+V(D2_D1):

(3.16)
2 2
=2A—M+T—T(D +D)+(D2_—Dl):
4A o\ 72 oA
2
n (DZ_DI)
=2A+—-(D,+D,|+———
2( 2 l) 4A
+D D,-D
Daci se noteaz D, = ——=*; A=—2—1
2 2
se poate scrie:
2
L=2A+T[Dm+7 (317)

Pentru lungimea calculat se admite o valoare standardizht, ceea ce
permite stabilirea valorii efective a  distaindintre axeAer.
Din relgia:
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AZ
Lp =2A, +TDp+ (3.18)

se obine ecuda de gradul 2 Tn &
2, - A L,-mD,)+A2 =0
a arui rezolvare conduce la:
2 2
(L, ~mDy,) 4L, -mD,) -8a
A = 4

deci:

A =O,25{Lp—an+\/(Lp—T[Dn)2—%Zj (3.19)

In cazul transmisiilor cu axe paralele dar ramaocriickate (figura 3.12)
relgiile de calcul vor fi modificate de parametrii:

D2_D1

By =B, =m+2y; siny =—2—

Fig.3.10

ceea ce conduce la:
2

Dm
Lp = 2A+TD, +— (3.20)

La curelemsai verifica urmatoarele elemente:
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3.4 Cinetostatica trans-
misiei prin curele

Fig.3.11

- vitezageeniala periferic a rgii mici (egak cu viteza curelei) :

D
V=W EI?1ELO'3S v, [m/4

(3.21)
- unghiul de Trdsurare pe roata mid3; = Bmin
- frecvena flexiunilor curelei (3.22)
X\FLO®
fx = 3 < (fx)adm

p

in care x este il rotilor de curea; v - viteza curelei.
- abaterea raportului se transmitere:

), 48] ol

A~ ef a
In care:

. D,
| = —
ef Dl
D; 2 sunt valorile standardizate adoptate.

Ai =i, -i

ef;

Se analizedztransmisia prin curele din fig.3.11 la cddg< D,,

respectivi >1. Sub aspect cinemagccinetostatic se disting uitoarele
faze:




Fig.3.12
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OJl l
a) starea de repaus=> M, r=0UT,#20, T, - forta intiala de

M
montaj din ramurile curelei.

rez

b) functionarea in gol(fara sarciri)
Wy
= My 20U My, =0.
To

In ramurile curelei apare o farsuplimentai (T,) datoriti fortei

centrifuge (F; = mrwz) - ce ia ngtere pe parunea de irfsurare a curelei
pe rai.

Pentru a determina valoareatérsuplimentare T,,,) se consider un
element infinitezimal de curefal) intins de unghiu(dg) de pe arcul de

infasurare (,8) asupra #ruia agioneaz forta centrifug elementat
(dr.), (fig.3.12).
Din condtia de echilibru a faelor pe direga orizontaf rezulé:

dF, = 2Tmsin% 0T, 88 = F.= T, /B, (3.23)

Ssau:



66

2 vz

47, = dm- R @=dm i —di 0 =
= =

2
=4 Rdf o =4 pv df =

= F =4 0vg

(3.24)
in care: A, este aria seitinii transversale a curelei;
p- densitatea materialului curelei;
- Wteza curelei.
Din egalitatea reldlor (3.23)si (3.24) se obne:
T.=A PO = o,=p0V (3.25)

Deci, la fungonarea in gol fga din curea estefy + T,,.
Intrucat fota T, are ca efect indéparea curelei f& de roai, rezult

ca forta activa (TOD) prevazuta pentru a realiza transferul energetic este
mai mici decét fora initiala (efectivi sau total) (T,), deci:
To=Ty-T,. (3.26)
Pentru determinarea reamii (Rq) dintre cureai roata (fig. 3.13) se
scrie condia de echilibru a faelor pe direga orizontad:

dR, - 2T, ’sind3/2=0 (3.27)

= R, =Ty . (3.28)
Presiunea convéionak - “curea-roat™- este:

pD =dR,/RdB :TODdﬂ/ R4G = (To -A EDWZ)RS pE- (3.29)
Din (3.29) rezuk:
* P"'= Pray dad v=0, deci p%ax:%s PR =2,
TO
Alp

. pD:>0 dac TO—A:pv2=O,deci,V = URn:O,
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Wy
- functionarea in sarciri := M #0.

M rez

Datorita frecirii dintre cureasi roat, starea de efort existénta
functionarea n gol se modifiastfel:

-in ramura motodk¢ creste la T,”,

-in ramura conddsT,’ scade laT».
Deci:
T-To=T-%= T+p=2FL 1+ 1=27. (3.30)
Asociind  curelei  proprigtile  firului  (corp  inextensibil,
monodimensional, perfect flexibgi tordabil), admiand aderega pe tot
unghiul de indsurare S, iar coeficientul de frecarg: =ct., atunci intre

T si T, existi relaia dedus de Euler:
T =T, &,

T, =T, "
Pentru stabilirea rejai (4.31) se considérelementul infinitezimal de

curea (fig.3.13}i fortele ce atitoneaz asupra lui.
La funaionarea in sarcicu v =const. rezult:

(3.31)

Pn=(T+dT)vL Re,=(T+dF)Ov=> dT=dFR. (3.32)

Din condtia de echilibru a faelor pe direge orizontad rezulé:

Fig.3.13

T sinfdp/2)
T cos(dp/2)
Y

(T+dT} cos(d p/2)
(T+dT) sin(d £/2)
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dR, +dF, —(T+ dT)sind—f— Tsind—zﬂ =0,

(3.33)
dR, =(T- T,)dB
9 . dg _dg . . . .
Nota. Se acce[atsm7 D7 si se neglijeaz produsele a doi termeni
infinitezimali.
Intrucat:

dT

dF; = R, = 4(T-T,)d8=dT [ = —ulB,  (3.34)
m
de unde:
T, B,
T, m 9
T,-T T
= M=o [J Lo (3.35)
T =Ty T
Sau:
Tl =7eh [ 1= 50 (3.36)

Din condiiile de echilibru a roi motoare (fig.3.14) rezuit

Fig.3.14
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M, +TZD%:TlD& N Ft&

D
- TD—TD)—l, 3.37
> > (1 2] (3.37)

de unde:
F=T -T., (3.38)

in careF, este fota tangenala de transmis.
Relgiile (3.30), (3.36)i (3.37) permit stabilirea legurii

Tip = Tio(Tq R B9 dupi cum urmeaz
_—+o. kR
=T2=To N (3.39)

respectiv:
_T EeuBl F UB1 F
AR tB@ Ury=—pt—.
F=T -T; t-1 e’ -1

(3.40)

Observdi:
In ipoteza neglirii efectului fotelor centrifuge, rekgle isi conserd
forma, dar se scriuifa asterisc.

- Tn expresial, = Ac £p 4 nu apareR, ci numaiv, deci efectul
fortei se resimte pe tot conturul curelei.

Reatiunea ,R’pe arbore este suma vectodisd fotelor efective din
ramuri:

T+ T —la funcionareain sacine
R =17+ Tak fo funchonareain gol
I+ Ty —in stare de repaus
Deci:
—_ —F* —0-* — —
Ry=T +5L =7 +7,
sau:

Ry = R FE =7+ o codl )

(3.41)
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unde:

F = (TIj + T'])smI3l =2T, sm&

(3.42)
F, =(T TD) cos = = F cog
Din figura 3.15 se deduce:
Fig.3.15
(3.43)
unde:
$o = im este coeficientul de traane.
2Ty
La funaionarea in goI
= R,=hH+h=F
_ B, _ _ (3.44)
F, = 2T, sm; F,=0,86=0.
Noti. TIn calcule se accept R, D(2+ f:’»)Ft pentru transmisia prin
curele latgi R, D(l5..2) R pentru transmisia prin curele trapezoidale.
3.5 Particularitati Din analiza relgilor (3.36) si (3.40) se desprinde obsetiaci forta din
functionale ale curea variaZz pe lungimea arcului de iurare,si anume fora T; din
transmisiei prin curele punctul in care cureaua ataoata descgge la T, in pumctul de desprin-

dere a curelei din contact cu aceasta fit6). In consecin, se
va inregistrgi o varigie a deform@ei curelei pe lungimea arcului de
infasurare, ceea ce are ca efect o alunecare relative rai si curea,
numiti alunecare elasti@. Experimental s-a constatai alunecarea



Fig.3.16
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elastié are loc numai pe o anurizori a arcului de Trilsurare,unghiul
corespunitor acesteia fiind definit canghi de alunecar€ 3, ), o latug
a acestuia delimitandseea din contact a curelei cu roata. UnghByh
se numgte unghi de aderepi si corespunde zonei de repaus relativ
curea - rodt, Tn care starea de efort este practic invaiabil

Limitele de extindere a celor dowlomenii, Tn cadrul unghiului de
infagurare, depind de @nimea fotei utile F,. Cresterea fotei utile este
insgita de o crgtere a unghiului de alunecare, sttadimita creandu-se
in cazul B, =B;, dup care fundonarea transmisiei este ngd de
patinarea curelei pe raat

(c,) "1

Datorita fenomenului de alunecare elasticureaua vaamane in urma
rotii pe arcul de alunecare de pe roata motoare, céspe fi in avans
fata de roal pe arcul de alunecare de pe roata conhdrezulé acees
condtie v; > \,).

Pentru stabilirea valorii alun@&d elastice se pleacde la principiul
continuittii, adica “masa de curea care trece in unitatea de timpryin
segiune dai este constaat"

plAlv=const., (3.45)
n care: A si p sunt aria sawnii, respectiv densitatea curelei tensionate.
intre aceti parametrisi cei corespundori curelei netensionateA(,

respectivpg) exist reldiile:

= A(1-pe)? | p= Po . 3.46
A= A(l-pe)” | p o)) (3.46)
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*

V o T
——=constUe=—=——, 3.47
1+ & U AE ( )

Et ct

unde:e este deformiga specifi@;

u-coeficientul de frecare dintre curgaoat.
Concluzii:
-alunecarea elasticgeflect legatura dintre viteza curelsi starea
locaki de tensiune;
-viteza punctelor elementului flexikil extensibil variaz  pe conturul
transmisiei funge de narimea eforturilor locale T
-la Tncircarea transmgiei, efortul din curea variazexponegal pe
arcele de infsurare; starea de deforfrase modifid dupi aceesi lege
determirand aparia unei mgcari relative intre curea roa;
-pentru indrcarea maxir, intregul unghi de Td§urare de pe motoare
devine arc de alunecare.
Exprimind aceagtrelaie pentru roata condaise oline:

- V2 const. (3.48)
1+¢; 1+g,
l+¢
sau: Vo, = v11+€2 Ow(l+e,—&9) = W(1-&,), (3.49)
1

(d) . .
n careé, = €, —¢, estecoeficientul de alunecare elastic

Vitezele liniare ale malor sunt:

Vi= Ry si Vp = Roger = (1-&c) = R {1-&), (3.50)
deci:

it = = et i=—=. (3.51)
T e Dy(1-&,) Dy

Relaiile de definire a coeficientului de alunecare etasse pot
scrie sub forma:

H] 0
Va MtV o 01 0 TO-T R
fo=d =Yg g, =12

Vi Vi E & EOA EOA

(3.52)

ceea ce permite calcularea modulului de elastedgie baza luié, .

Rezultatele teoreticaiipierd valabilitatea din momentul in care pe
arcul de Tndsurare coexist alunecarea elasticsi patinarea sau numai
patinarea.
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Ele se completedzu date experimentalg, =& () i n=n(w), ce
definesccaracteristica de tragune a transmisiei(fig.3.17).

Fenomenul transmiterii sarcinilor prin curele podétesurprins cu
ajutorul curbelor de alunecaref={(¢) (fig.3.17), unde ¢ este
coeficientul de tragune exprimat prin relaa:

0 = Fe _Thi-T, _ 0y

. (3.53)
2T, 2T, 20,

Din analiza acestor curbe (ridicate experimentabzulé o cretere
aproximativ liniaé a coeficientului de alunecare elasti§. pari cand

b =¢ope corespunator condtiilor optime de transmitere a puterii.
Cresterea coeficientuluip (si deci a fotei utile) peste valoared

conduce la pericolul iminent al painmi (asociat cu o descgere a
randamentului). Prin urmare, cotite optime de exploatare a
transmisiilor prin curele vor fi intrunite de puacgbentru care se poate

considera ¢ = ¢ o-Analizand dependea &, =&(¢) pot fi puse in

evidena trei zone distincte de futionare a transmisiei:
- domeniul de utilizare incompket capacitii de tragiune,

(¢ < ¢opt) U (’7 < /7max) J
-domeniul optim de furtonare

(8 Oop) U (7 07ma),

-domeniul patiarii

(¢>¢opt) U (’7<’7max) , pt.0¢ - 10w, - O.
Observatii:

1. Valoarea coeficiaitor de tragiune optimi pentru diferite tipuri
de curele se determirexperimental.

2.Marimea unghiurilorf,. si B, variaz cu sarcina sau momentul
de transmis in timpul fumionarii:

OM; =00Ba=p1si Ba =0
UM, = Max 0Bag =0si B = By = patinarealevine
inevitabik.
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Fig.3.17

3. 6. Tensiunile din curele

ny

(Tae
061004 -

0670.03 8ynec.

alastic.

04+002

et 1 —= /2
01020304 0506 1 P-ou'<Gp
‘Fﬂpt
Datoritai neomogeniitii materialelor din care sunt executate curelele,

catsi a comportamentului diferit al acestora la sareixtierioare, calculul
riguros al strilor de tensiune este foarte dificil.

Acceptand ipoteza simplificatoare a omoggitseaiunii curelei,
respectiv a étii de tensiune uniforth pe intreaga arie transvergal
tensiunile din curea pot fi determinate cu tielgenerai:

T, . .
o,=-L ; j0(012u,m,i), (3.54)
A

in care A, este aria seinii transversale a curelei.

Se pot pune in evidgnurmatoarele tensiuni:
-tensiunile niole sau efective

b oD
Jl_K ; UZ—K,

L To
-tensiuniletiale oy = K

a TD

-tensiunile active o7 = L o5 = K : (3.55)

. : F
- tensiunea ulilo, = -4

. . T,
- tensiunea datatdiortelor centrifuges,,, = -,

-tensiunile datorate ncovoierii curelei pe #oat; sioj,.

Analiza tensiunilor prezentate conduce la dtoarea constatare: cureaua
este supus la tensiuni de intindere datori  fortelor

le,(TlDZ), TO,(TE), Ty si deincovoierepe arcele de iagurare 5; si B35
Tensiunile de intindere sunt date dadt T, si T,
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T
— 12
O1=—". (3.56)
A
Tensiunea de intindere, datariortelor centrifuge, are expresia:
Oy = Tn_ 52, (3)57
A

Tensiunea de Tncovoiere rezutriind ecuga fibrei medii deformate:
| Mi Uin _ Uil‘2 _ 2

%2 Eilz Eilz Ei Ymax Dl,2 ,

(3.58)

n care:
M, = oW, este momentul incovoietor,

Eil.=E\W_,ymax reprezind rigiditatea la Thcovoiere a curelei.
Pentru curelele late y=h/2 iar pentru curelele trapezoidale
Ymaxzbmax-
Cu aceasta, expresiile tensiunilor de Tncovoierednul curelelor
trapezoidale, respectiv a curelelor late devin:

o, =K Pras 5, -7 1 (3.59)
Dy, D, D>

—_— 2ymax
q, = 2=,

intrucat in repaus cureaua este pretensipnaforturile unitare
corespunitoare sunt:

To
Og=—". QG)
A
Aportul fer tangeriale este evaluat prin tensiunea:
Ou:i:uzol—ozl (3)61
A A

Cu acestea expresia tensiunii maxime din ramuragatoare a curelei
late devine:

— — g, —
O max _al+am+ai1 _0-0+7+0-m+0-i1 -

(3.62)
:E+i+i+ Ei L
A 2A A D

Distributia tensiunilor pe conturul unei curele care echipeatransmisie

cu axe paralelgi ramuri deschise este redan fig. 3.18 a si b.
Observatie. In cazul transmisiilor cu ramuri semiincrymie sau

Tncruckate se ia in consideragietensiunea dato#trasucirii curelei.
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Fig.3.18

3. 7. Proiectarea
transmisiilor prin curele

AcosY ‘

)

I .
Q
2
®
Q
]
>
‘ Rif, ‘Acos'f

A .
‘Il Gz Gmin i
J Cm L.
ar| a by b b3 a; aq
R1B, AcosY Rz B AcosY

Aceasti etap compord 0 serie de opetiani succesive, corectate pe
parcurs.

Date initiale curente P[kW];w,[rad / $;n,[ rot / mih,i si condiiile
de funcionare. Metodele actuale de calcul nu permit defanunivod a
tuturor parametrilor transmisiei. Astfel, amane la latitudinea
proiectantului alegerea tipulsii profilului curelei: D,,a sat L.

Anumite condiii restrictive, cum sunt: solicitarea la incovoiere
curelei pe diametruD,, viteza periferi& a cureleiv, frecvena flexiunilor
f,, catsi condtiile de gabarit impuse limitedazsuperiorsi inferior
parametrii geometrici enumeranterior.

a. Tipul curelei se alege fune de destinga si incircarea
transmisiei.

b. Profilul curelei se alege astfel:

- pentru curele multistrat, din cataloage, fumdefy si Dy;

- pentru curele trapezoidale, standardizatestieeP si n (fig.3.9)

c. Calculul geometric si cinematic se bazeaz pe alegerea
preliminaé a diametrelor rglor si a distamei dintre axe (parametrii
geometrici principali intrucat deternaigabaritul radial al transmisiei).

Diametrul raii motoare, indiferent de forma profilului, estenltat
de solicitarea de incovoiere (rel.3.19), coiedilin care se alme:



77

D (h )
D1,2=(%2j h U h:LEJEDLZ (3.63)

a

In absera unor condii sau indicaii speciale referitoare la gabaritul
transmisiei, distag@a dintre axe se accaptonform relgei 3.7.

d. Aria sediunii transversale a profilului de curea se stahjte
printr-un calcul convegional de rezistefi la intindere, deci:

F 1 Mg 1p
Azk—+UF="0O-t=-0-00, (3.64)
O,s z R zv

in care:

-k; este coeficientul de regim care depinde de natuagnii
motoaresi de lucru;

-znumiarul de curele (trapezoidale)

- Oy tensiunea util admisibik.

Tensiunea util admisibik (gy,) reprezini o fraagiune din tensiunea
maxima ce solici ramura motoare.

Valoarea tensiunii utile admisibile se staitdeca rezultat al unui
proces de optimizare avand uitmarele obiective principale:

- utilizarea eficient a capacitii de tragiune;

-solicitarea curelei sub nivelul maxim admis de da de
rezistems;

-durabilitatea economida oboseadl sau la uzarea abraziv

in consecini, metodele de dimensionare ale profilului de curea
prezint diferentieri formalesi calitative, conform criteriilor ce au servit
la definirea tensiunii utile admisibilex().

Notia. Toate datele experimentale necesare calculelor de
dimensionare sunt @gbute pe o transmisie standard cu axe paraiele
ramuri deschise, tensiodgiermananent.

Tensiunea utdl admisibik (g,;) se poate determina prin mai multe
metode, duf cum urmeax

*) Metoda capaci##ii de tragiune
Dupa cum s-a metionat din reprezeatile graficen =n(o) si &e = (),

in care ¢ =i = (fig.3.18), transmisia prin curele trebuia s
functioneze in domeniul optim caracterizat pffax Popt i §opt:
Deci:
_ (O-U)Opt _
¢opt - 20.0 = (Gu)opt - 2q’opt m)-o’ (3-65)

in care(ou)opteste tensiunea utistandard sau optim

Valoarea tensiunii utile standard se corectgaintr-un coeficient
globalke oltindndu-se tensiunea dtiadmisibik (;,):
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Oua = ke(cu) opt = 2|'<e(|)opt0-0’ (3-66)
in carek, =[] k; = k k k k, unde:

ko este coeficient dependent de tipul constructiv al

transmisiei;
kr - coeficient dependent de modul de tensionare;

ks - coeficient dependent de raportul de transmifieveezi;
k, - coeficient dependent de vitez

n
Prin |_| k; setine seama de influgm unor parametri, cum sunt: un-
j=1
ghiul de infisurare, raportulh/D, vitezav, dinamicitatea transmisiei etc.

oo 0 [1; 1,5] MPa- pentru curele cutea din bumbac sau vasépz

o O [2; 3,5] MPa- pentru curele cu inger de snur din fibre
sintetice.

Metoda are dezavantajul ewu consider factorul durabilitate, de
aceea se limitedda dimensionarea transmisiilor lente echipate unele
late din pielesi tesituri.

Intrucat metoda capasiti de tragiune garantedz o singud
condtie de optimizare, cureaua dimensiangte aceast cale trebuie
verificati la ruperesi oboseal (durabilitate).

Verificarea la oboseala curelei se face in baza tedalui Wohler,
scrisa sub forma unei politrope:

09N =ct., (3)6
Tn care:

-q este exponent dependent de tipul curelei;
- N - nunarul ciclurilor de fungionare.
Acceptandu-se conveéanal nundrul ciclurilor de baz N, = 10,

respectiv rezistgna la obosedl g, (corespuniatoare IuiNp), Se poate scrie:

q
o)
0N, =09 [N = N= No( b j . (3.68)

0_1max
Dafrecvena flexiunilor curelei este:

_VIX

fXL

[10°[HZ U L,[mri,
p

atunci nundrul de cicluri se va exprima prin:

N = 360Cf L, (3.69)
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in carely, [ore] este durata de fumenare.

Din (4.68)(4.69) rezuli:

Ny Op jq
L, = . 3.70
h = 3600CF, [ﬁalmax [ore] (3.70)

Relaia (4.66) nuiine seama de faptuk ¢ensiunile pe cele dauamuri nu
sunt egale. Pentru a redugg max la 01 mac S€ introduce un coefi-cient de
asimetrie k care depinde de raportul de transmiter®aa regimul de
lucru este variabil, cureaua lucrand un anumit tsup sarcia nominaf se
introduce un coeficient de regim .k

in baza celor meionate, relga (3.70) devine:

Ny (O-b

q
Ly =k & 3500 j >(L,).. 371

O 1max
n care:

01 max< Oat
(Lh)a este durabilitatea admisibil (economid) a curelei

corespunitoare intervalului de timp intre daureparai capitale ale
utilajului Tn care este incorpogeatransmisia.

Familia de drepter, = gu(2m), (fig.3.19), arat importana deosebit pe
care 0 prezirt cresterea nivelului de tensionare asupra posibildr de
incircare a transmisiei.

Fig.3.19

9, opt.

**) Metoda rezistemei admisibile
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Fig.3.20

Completeaz criteriul de optimizare prezentat anterior cu acdé
evitare a ruperii la intindere a curelei.
Se calculeaz tensiunea maxim [conform relaiei (3.62)] din
ramura curelei care se compau tensiunea admisitiide intindere:
o)

OmacOa U0 =", (3.72)
CO
n care:
o; este rezistea la rupere a curelet, - coeficient de sigurain
. .. A (GU)Opt
Din (3.53)si impunandn =n., = ¢on = o .
0
{O-max = 01+ 0m+0 ilS 0 ot
Oy =209 opt»

o J(ou)opt = Z[Gat— (0 mto -&)] -20,

[(Ou)opt =20 o9 opt-

Soluiile sistemului de ecus liniare (3.73) depind de structura de
rezistemi a curelesi sunt prezentate in figura 3.20.

(3.73)

Spre deosebire de cazul precedent, pentru caneneasntiala era
acceptat arbitrar, metoda capagiii de tragiune impune prin gy

perechea de valo(vou)Opt - 0.
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Din rezolvarea sistemului (3.73) rezilt

(O' ) _ 2(I)opt
!/ opt ¢opt +1
in baza dgreia se obne tensiunea utiladmisibik:

ua — ke(ou) opt’

O —(Om* 0] (3.74)

Preciziri:

- Aceasi metodi se utilizeaz pentru calculul curelelor rotunde,
indiferent de natura materialulgi tipul structurii de rezistg a
curelei.

-Metoda rezistetei admisibile garantedzdowi condiii de

optimizare, deci cureaua se va verifica numai lasebi.

***) Metoda dabilitarii limitate

Completeaz primul criteriu cu acela de evitare a ruperii prin
oboseal.

Se calculeazconform reldei (3.62) tensiunea maxidin ramura
cureleisi se compat cu tensiunea admisiBilconvenionak funaie de

durabilitatea limitat la obosedl (oa) _ » deci:
h

O'maXZ(O'a) L (3.75)

Din (3.53)si considerand) = Nmax= $op: conform (3.71) rezuit
q

N | O 1‘
_ b b >
kkf3600[lf L J > Lh (3.76)
sau:
[ I
k.
(0),, = L L S (3.77)
”| 3600F,(L,) |
Similar sistemului (3.73) se poate scrie:
0-lmax = 01 +0m +0u = (Oa) Ly
(3.78)
L(O-U)opt = 2q)opto-O’
sau:

o, = 2[(%) . _(Om "‘Gil”‘ (Oulopt

3.79
( U)opt (3.79)
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rezultand:

(= dle), o) @on

Soluiile sistemului (3.79) caim implicit durabilitatea limitat la
obosed si
sunt prezentate in figura 3.21.

Fig.3.21

20

Aceasi metodi de dimensionare se utilizeazxclusiv pentru
calculul curelelor trapezoidale clasigegnguste independent de structura
lor de rezistefa.

Nota. Tntrucat(oa) _ <0y, condtia de rezistefa la rupere prin in-
h

tindere a curelei dimensionate cu metoda duratilitimitate este
automat indeplinit
In ultimi analizi, dimensionarea unei transmisii prin curele
trapezoidale se reduce la determinareaanulmi de curelez capabile de
a transmite puterdd, cunoscut fiind puterea capaliilsi fie transmig de
o cureaPq = Py(profil curea, D, i, n).
Cy

z=— 09—
R c g

Cq este coeficientul dinamic (dependent de regimuudeu);

c. - coeficientul de lungime (dependent de lungimea
primitiva a cureleiLy);

cg - coeficientul de Tirfsurare (dependent de unghiul de
infasurare pe roata mics).

Precizare In metoda tabelar (standardiza) se mai
determira:

(3.81)

Tn care:
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- unghiurile: y dintre ramurile curelegi (3; de infisurare a
curelei pe roata motoarpi(= [35);
- viteza periferié a curelei:

nin D. <
L <V, [m/s] (3.82)

V1= Ro: = 5011 00¢

- frecvena incovoierii curelei:

[
f, = % no*s<f,  [HZ] (3.83)

p

Valorile admisibile pentru3, Vi si fa sunt dependente de
tipul cureleisi natura elementului de rezistén
Aria necesar a segunii transversale a curelei rezufin urma unui
calcul converional la tragiune, deci:
A 2k EIFt—l (3.84)
Oua
n care:

12M, 1 200FR 10PR
, =0 ==0 = . (3)85
z D, z wD y4RY

rezultand nurirul de curele (z) sau (zA pentru dimensionarea
curelelor ce fungoneaz in set:

k, C10° R, k, (1O [R,

_ v 1 D ZA: M 1

7=———— =
O-uaDA": D/1 O-uamll

, (3.86)

Nota: Numiarul de curele trapezoidale este limitat[] [1; 6](max.12).

3.8. Elemente de exploatare Frecarea, fenomen conex ftiooarii transmisiilor prin curele,
optima a transmisiilor prin constituiesi 0 cauz importans de disipare a energiei, implicit de redu-
curele cere a randamentului.

Pe de alt parte, inéglzirile intense datorate frédlor exterioaresi
histerezei contribuie la degradarea chiméc materialului din care este
confegionat elementul flexibil.

indeosebi, la solile moderne de curele (late compousd
trapezoidale inguste) - caracterizate prinsterea puterii transmise pe
unitatea de secine,-aceadt problema prezink o mare importasd
tehnid si economia.

Grupele de factori functionali-constructivi care condioneaz
procesele disipative sunt ufitoarele:

—alunecare elasti@ (ce se manifestpe potiunile active ale arcelor de
infasurare );
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—histereza elastid (datorai alunedrilor la nivelul suprafeslor de
separg@e intermoleculat in cazul solicirilor ciclice de intinderssi
Tncovoiere);

—rezistenfa opust de mediu la Tnaintarea curelei (pierderi prin
ventilaie);

—pierderile in lagirele transmisiei.

Nota. Pentru ansamblul transmisiei prin curele, sursé&eative
analizate sunt dispuse in serie pe fluxul energetic

Elementul slab al transmisiei 1l constitwiereaua Ca atare, igrea
din uz a curelei determirdeteriorarea ansamblului transmisiei.

Distrugerea cureleise datoreazurmatoarelor cauze:

—ruperea curelei la tragune; obosealamaterialului curelei;

—uzareaflancurilor active;uzareaabraziva.

Ca urmare, funtonarea optira a transmisiei trebuieasse situeze
n interiorul domeniului (fig.3.22) delimitat de:

Fig.3.22

(20 L) (2}

Ou ot

20,

—capacitatea de tratiune:

o, =0,(20¢), (3.87)
—durabilitatea la oboseaé:
Oy =0y(200, Lno) (3.88)
—durabilitatea la uzare abraziva:
Oy =0y (200' Lhu) : (3.89)
Pentru a asigura futionarea coreéta transmisiilor prin curele se

recomand:

—dispunerea ramurii conduse sus, penténm@a unghiului de rigurare;

—limitarea superiodra lungimii preliminare a curelei I1&D; + D,) -in
vederea migorarii efectului vibraiilor longitudinalesi inferioara - din
condtia atingerii nunarului maxim de flexiuni f);

—limitarea superiodra diametrului rgi mici pentru a nu defi valoarea
maxima a vitezelor tangeiale si inferioar pentru a nu atinge &t de
tensiune la incovoire nepermis de matri;



3.9. Eelemente ale

dispozitivelor de
tensionare

3.9.1. Scheme cinematice
ale dispozitivelor de
tensionare cuagiune

permanenta (DTAP)
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—suprafgele de contact ale titor cu cureaua se vor prelucra ingrijit,
pentru imbu#tatirea condiiilor de frecare, precursi din cauza evirii
efectelor alunetii elastice;

—tensiunea iniala se va realiza in limitele recomandate profilul@ d
curea, pentru a nu supratensiona cureauardbagsi arborii, respectiv
pentru a asigura adetarcurea-rodtnecesatr transmiterii puterii;

—la anumite intervale de timp, curelele seagusi se ung cu unsoare
organié pentru nirirea flexibilitatii si a coeficientului de frecare. Se
interzice utilizarea sacazului.

Analizand relgda (3.66)[0,, = 0,4(00)] se constatca pentru a

transmite o fagi tangemala (F;) este necesatensionarea transmisiei
printr-o forta (Top) initialda de montaj deoarece:
Fi = 2Ke optTo - (3.90)
Realizarea acestei tension se ohine prin dispozitive de
tensionare care constituie parte integrara transmisiei.
Funaie de principiul pe care se bazéazomandasi reglarea,
dispozitivele de tensionare (DTpunt de do@itipuri:
- cu adiune permanent (AP),
- Cu adiune automat (AA).

Dispozitivele care apan acestei grupe realizeaa tensionare
constant ca intensitate, cu o valoare dependel® momentul maxim
transmis:

UM, #ct. = F #ct. LT, :TO(thax) =ct.

Printreavantajeleacestor dispozitive se m@gmneaa:
—simplitate constructy,
—robustee;
—relativa siguratd in fungionare.

Cadezavantajese enumei

— hipertensionarea curelei tot timpul in care trassaiungioneaz la
momente de torsiune mai mici decat momentul maxim.
Hipertensionarea conduce la reducerea duraildurelei, crgterea
pericolului de obosire a arborilerlagarelor.
— necestil reglaje periodice, deoarece materialul cureleetaxeai.

Dispozitivele de tensionare cu gne permanent functioneaz
prin introducerea unei forte exterioare sau prin crearea unei
deformatii ini tiale.

Din punct de vedere constructiv, dispozitivele dastonare cu
agiune permanetitsunt realizate prin reglaj cyurub (fig.3.23), role
(figura 3.24)arc (figura 3.25) etc.

In schema cuotor glisant(fig.3.23 a) - motorul
electric (ME) de afonare (1) fixat pe placa (5) poampe arborele @
roata motoare de curea (2). Acesta (ME) poate fpladat prin
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Fig.3.23.a

Fig.3.23.b

Fig.3.23.c

intermediul dispozitivulusurub “S” (3) - piulta “P” (4) daa suruburile
(6) de fixare a picii (5) pe fundda (7) sunt glbite, intrucat orificiile din
placa (5) sunt alungite. Dapealizarea ntinderii iiale To din ramurilr
curelei, placa (5) se blochegze fundaa (7) cusuruburile (6).

in schema cunotor oscilant (basculant)(fig.4.23.b), motorul electric
(ME) de adionare(1) este fixat pe placa (5) articalit fundaia (7) prin
placa (6). Prin modificarea pai&i placii (5) cu ajutorul cuplei elicoidale
surub (3) - piulta (4) in ramurile transmisiei- sunt realizatetéoinitiale
de ntinderel,.
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in schema din figura 3.23.c se inglio variani de dispozitiv de
tensionare cyurub (3) - piulia (4) la care roata (2) a transmisiei este
fixatad pe o cupd de translae (5).
In toate situgile din figura 3.23, echilibrul sistemului derfe

conduce la:
AR
e R (3.91)
sin —
2
O_0  uB, _
p=f-l-To e -1 (3.92)

In schemele cwola de intindere(fig.3.24) - rola (4) tensioneazureaua
apasand ramura condaisa transmisiei. Afisarea este realizaprintr-un
sistem articulat comandat prin greutatea (3) (fRft3 sau cu arc (3)
(fig.3.25).

Varianta din figura 3.25 are pe arboreldir@l) de curea motoare
fixat articulat parghia (2) pe ald@irei capete sunt dispuse greutatea (3),
blocat prin suruburile (5), respectiv rola de intindere (4).

Prin skbireasuruburilor (5) se va permite apoi deplasarea gteut
(3), ce poate regla tensiuneaieli din ramura transmisiei

Fig.3.24

Pentru acest dispozitiv, din conidi de echilibru a faelor se
obtine:

F =2T, sinPo o _Fr - 2T, = 2T, = const ~ (3.93)

sinB—0
2
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Fig.3.25

si

p=—t=-1 2 _—(gth_q) (3.94)

Varianta din figura 3.25 are pe arborelgir) de curea
motoare fixal articulate lgparghia (2) al @rei cagit poarti rola de intindere

(4).

Reglaje cu role

Reglarea tensiainii se ohine modificand pretensionarea al arcului (3)
sau utilizand un arc elicoidal cu ozattaracteristig.

Rolele de intindere sunt trocare oscileaz in jurul axei rai
motoaresi se geaz totdeauna pe ramura condus apropierea to
motoare.

Scopul acestor role esté sareasdé unghiul de infsurare (Bl) al

curelei pe rodtsi sa asigure intinderea curelei.

Se folosesc in special atunci cand raportul destrgtere {) este
maresi cand distata dintre axed) este mig.

Dintre avantajele pe care le conférdispozitivele de tensionare
permanente cu rdlde intindere se mdoneaz: dimensiuni reduse a
transmisiei, fungonarea in bune condi a transmisiilor Tnclinatesi
verticale, care, in general, lucréamai greu, se mgpreaz lungimea
curelei dator#s unor fotte initiale de montare mai mici etc.

Diametrul rolei de intindere este mai mic sau egadliametrul rgi
motoare
d, 0J(0,8.9)D,.
in figura 4.26 se aratschematic felul cum se montéawola de intindere (3) la
transmisia: orizontal (fig.3.26 asi b), inclinat (fig.3.26 c) si verticak
(fig.3.26d).
Prin alegerea convenabila lungimii braelor parghiei (4) a valorii
greuttii (5) si pozitiei ei se oline apisarea pe ramura téas curelei.
Pentru amortizarea micilor viliia inerente fungonarii transmisiei, intre
braul de parghie (43i bratul maginii se monteaz amortizorul (6).
Obs.

*) Transmisiile cuazct. si L=ct. (fig.3.27a) realizedztensionarea



Fig.3.26 a

Fig.3.26 b

Fig.3.26¢
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prin deplasarea rotii motoare 1.
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Fig.3.26.d

**) Transmisile cu a=ct. si L=ct. (figura 3.27b) realizeaz
tensionarea prinmontarea foratd a curelei pe rg cu o deformae
initiala:

< T0=80EIAE=OOAS. (395)

Fig.3.27.a

@



Fig.3.27 b

3.9.2 Scheme cinematice
dispozitivelor de
tensionare cu agune
automata (DTAA)
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Procedand la mgorarea lungimii curelei cu o cantita#slL dupi
montarea ei, in ramurile sale vor fi indusedanitiale To.

Alungirea intiala (AL) se distribuie diferit pe contur astfel c
relgia caracteristi€ a transmisiilor cua, L=const.rezul& din condiia de
invariabilitate a lungimii conturulul Tn repausi in fungionare:

T
2Ty =T+ Ty = 2Tﬂ(1— T—mj , (3.96)
0
in carec; si c; sunt coeficiei adimensionali dependgnde marimi
geometrice.
In absera patiririi, fortele nominale Ti) din ramurile curelei

precumsi cele activeT, 3sunt:

0 0
T.=—0 +T :i 1—h +T si T :T—O, (3.97)
o, Mool T m¥ L2 C2
iar coeficientul de trgwne:
U_ 0 HB, _
p=—t =N~ _ €71 (3.98)

2Ty T+ el cef+o
Dispozitivele din aceasigrupi se caracterizeazrin realizarea unei
tensiorari variabile fungie de momentul de torsiune vehiculat prin
transmisie, drd intervenia unui operator exterior.
Dintreavantajese mefioneaa:
—durabilitate sporit a elementului intermediar (curea),
—eliminarea pericolului de rupere prin obogeakrborilor,
—eliminarea ajudgrii periodice a tensiunii de montaj.
Cadezavantajese enumei
—sunt mai complexe din punct de vedere constructiv,
- costuri mai ridicate.
Dispozitivele de tensionare cutame automdi se impart in dau
categorii:
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a) comandate direct de momentul rezistent(motor fixat
articulat excentric, mecanism planetar la roataosue);

Fig.3.28 a

Fig.3.28 b

b) comandate indirect de momentul rezistenfrole de intindere
duble (agdonare antagonis}].

In schemanotor articulat excentric(fig.3.28), momentul de torsiune
ce ia natere in rotorul motorului va avea ca rgace un moment de
torsiune statoric. Ca urmare a tendinde rotire in jurul articuteei, in
ramurile transmisiei apar feractive T si T,".

in repaus sau la furionarea in gol, cuplul statoric este nyl ca
atare, eforturile din ramurile curelei sunt pracimexistente. Pentru
diminuareasocurilor la intrarea in funonare n sarcify dispozitivul este
astfel realizat incat greutat€acontribuie la apatia unor eforturi relativ
reduse.

in figura 3.28 se prezifto soluie de reglare automag tensiunilor
din curea, la o transmisie cu distamlintre axe variali| prin bascularea
motorului de antrenare in jurul unui punct fixfortele care agneaz
asupra rgi motoare.

Dac reagiunea pe arboreR, trece prin centrul de raia al
statorului, se poate scrie rgéa

T,h - T°h - Ge=0. (3.99)

Cum de obicelG este echilibrat cu contragrétitsau arcuri, relkga
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devine:

0
T_M_ e (3.100)

Fig.3.29

z- forta din angrenaj Tr

dupa directia (1-1) 5 g
Aceasta forta realizeaza
tensiunea initiald din curea.

Schema cunecanism planetata roata motoare (fig.3.29) este compus
din: motorul electric (1) pe alioui arbore este montatoata dimati (2)

si bratul portsatelit (3), satelitul (4) roata de curea (5). Daecnomentul
de torsiuneVl; are sensul din figdr intre dinii rotilor (2) si (4) va lua
nastere fota F,. Fota F,, agionand excentric, va avea tenginde a
rasturna dispozitivul, iar in ramurile curelei voragga fote de ntindere
propotionale cu momentul de torsiune transmis.

in figura se prezint o soluie de reglare autormag tensiunilor din curea
cu mecanism planetarfortele care atoneaz asupra rgi motoare.

in schemarole cu agiune antagonist (fig.3.30), pe arborele ti
motoare (1) este articulat un cadru (3) la aleuic extremititi sunt
montate dod@l role. Cureaua trece pe sub rolele dispozitivulnec in
stgionare sau la funmnarea in gol, se dispun astfel Tnafi{ = Y,.
Cand momentul de torsiune transmis stge ramura #gatoare a
transmisiei prezirttendirta de a deveni tangeénta raile de curea, deci

P1>y,.

Modificarea poaziei dispozitivului este ingda de crgterea lungimii
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Fig.3.30

3.10 Probleme
Notatii utilizate:

conturului infisurat de étre cureasi in conseciti, cureaua se intinde
propotional cu momentul de torsiune transmig.

Concluzii

- Prin intermediul dispozitivelor de tensionarecanat (sisteme de
tensionare cu acne automdd) se oline ameliorarea parametrilor
constructivisi functionali ai elementului flexibil.

- Aparitia acestor dispozitive a constituit un nou salitatv in
privinta posibiliitilor de utilizare a transmisiei prin curea.

- Dispozitivele de tensionare automasigué tensionarea optiina
curelei si deci transmiterea parametrilor energo-fiimmali cu un
randament superior.

a- distanta dintre axe;
A - setiunea curelei;
b,B - latimea curelei, respectiv a rotii de curea,

¢(¢,c,Cs,00,G,Cy,C;) - CcOeficientul de coreie;
D1(Dp1)D2(Dp2)Do(Dyo) - diametrul rotii motoare(mici),al
rotii conduse(mari),respectiv akiale intindere;
Dm,Dpm - diametrul mediu, respectiv diametrul primitiediu al
rdlor de curea,
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F - forta periferica transmisa;

f - frecventa Tncovoierilor curelei;

G,& - greutatea montata la dispozitivul de intindgreutatea
rolei de ntindere;

h - grosimea curelei;
i - raportul de transmitere;
K1,K2 - coeficieni experimental;

KKz K - coeficientul de regim, al nuirului de dinti in agrenare,
respectiv de tensionare, pentru curelele lateatbn

L,L, - lungimea; lungimea primitiva a curelei,

ny,np - turaia arborelui motor, respectiv condus;

P - puterea necesara lagima antrenata;

P.,P - puterea de calcul; puterea nominala transmisaaieea;
P1 - puterea nominala transmisa de cureaua latatdipe unol latime;
F. - forta pe arbore necesara intinderii curelei la motoare;

S - forta initiala - la montaj - din curele;
F1,F, - forta din ramura conddtoare, respectiv din ramura condusa;
Vv - viteza curelei;

X - numirul de roti ale transmisiei;
z' - nundrul de dini in agrenare;
Z,% - nunirul de curele; nuirul de curele preliminar;

71,2, - nunirul de dinti ai rotilor, la transmisiile cu curele late date;
B,y - unghi de infasurare, respectiv unghiul dintnawale curelei;
¢ - coeficientul de alunecare elastica,;

dopt - coeficientul de trgaine optim;
W - coeficientul de frecare;
n - randamentul transmisiei prin curele;

00,0ua - €fortul unitar infial; rezistenta utila admisibila;
X, Y - cota de modificare a distantei dintre axeecesara
intinderii, respectiv moatii curelei.
Elemente de calcul Relaiile si recomandrile necesare pentru calculul parametrilor
transmisiilor prin curelele late sunt prezentatéabelul 3.1

Relgile si recomandrile necesare pentru calculul parametrilor
transmisiilor prin curele trapezoidale - conform tatkcii indicate in
STAS 1163-71 — sunt redate in tabelul 3.1
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Relatiile si recomandirile

Tab.3.1
necesare pentru calculul parametrilor transmisilor
prin curele late *)

Parametrul calculat sau ales

Relgile de calcul. Recomandri.

Arbori paraleli, ramuri deschise, doua | Arbori paraleli cu
roti de curea. rola de intindere.

Puterea de calcul P

P.= PN ; n=0,95; sadin STAS 1163-71

Diametrul raii motoare, d

d = (390...540{E
w

Se rotunjegte la o valoare standardizata, conform STAS 601
73

Diametrul raii conduse, d

Diametrul rolei de
Tntindere

= L (1-£)
Ny
do = (1,0..1,5)d

£§=1...2%

Se rotunjsgte la o valoare standardizat
conform STAS 6011-73

Diametrul mediu al ralor de curea, D. = d, +d,
Om me 2
Raportul de transmitere, i _n_dy, 1 |
N, dl 1‘& '
Tipul de curea Se alege in prealabil, conform SBA%7-71 si STAS 1815-6f
Viteza curelel, v —M<Vmax conform tab. 3.5 din STAS
60*1000

Distarta dintre axe, a

Se adopta in limitele

0.75(d + &b X & 2(qd+ g | az2(ch — ch)

*) Se considerca datele infiale ale

problemei: Pim; si regimul de fungonare al transmisiei

Lungimea curelei, L (d, - d1)2 Se calculeazconform
L =2a +mdy, + e geometriei
lungimi nestandardizate transmisiel.

Unghiul de infasurare, B, =T arcsi d22— d; > B,

a
Ba=12C, curele clasice
Ba =90, curele
compozite(multistrat)

Coeficientul de coreie, k K = kokikgky k =kokikg
ki - din STAS, k - din STAS ko - din STAS

kg - din STAS
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Coeficientul optim de traiine, $opt

Popt= kl—kz(%) nax KKz —din STAS; (g)max-din STAS

Tensiunea util admisi, o

Ous = 2k opi00; 0o < 16...20Mpa

5

Forta tangetiala transmig, R R=10CR /W
Forta maxind din ramura B
condudtoare, k Fi=1,25K P ; U -dintab.4.5 din STAS; coeficientul 1,2
-1
tine seama de solicitarea datafibrtei centrifuge.

Seciunea necesara curelei,A . A = R

cT 1

Oua

Latimea curelei, b

b =A./[(h/d)nax*d 4], se rotunjgte la o valoare imediat
superioai conform STAS 5917- 17 si STAS 1815-69

Grosimea curelei, h

H =, se verifi@ conform STAS 5917-71 si STAS 1815-6

Frecventa incovoierilor curelei,

f, =2%103*v /I <f f =x*103*v /I <f o

fma)( = dln tab.3.5

Forta din ramura condésF,

by
F=125FR—;
P

cu valoarea calculatse dimensionedzanecanismul de intindel

e

Forta inttiala (la montaj)din
curealy

Fo= Ac00

Tab.3.2

Relatiile si recomandirile necesare pentru calculul parametrilor transmisilor prin curele
trapezoidale *) (dupa STAS 1163-71)

Parametrul calculat sau ales

Relgile de calcul. **) Recomandiri

Puterea de calcul.P

P.=Ph; se recomanin=0,95

Raportul de transmitere i

I=n1/n, .se recomanidi < 10 La transmisiile multiplicatoare - |
care n<n, se considéri = np/n,;>1

je3)

Profilul (tipul) curelei

Se alege preliminar confomonogramelor, din STAS 1163-
71

Diametrul primitiv al raii mici dy;

Se alege constructiv, in fuire de tipul curelei, conform
prescripiilor STAS 1162-67. In cazul in care nu exiBimitari
din punct de vedere constructiy; de alege cat mai mic
conform STAS 1162-67

Diametrul primitiv al rgii mari dy»

dp2 = idp1 S€ neglijea alunecarea elasti@ curelei

Diametrul primitiv mediu al rglor
de curea gh

Oom= (Ch1 + th2)/2
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Diametrul primitiv al rolei de
intindere g

dpo: (11,5)@1

Distanta dintre axe, a

Se alege preliminar 0,750+ d,)) < a< 2(dh1 + dyo)

Unghiul dintre ramurile curelei,

y™**)

y =2 arc sin (gb - dy1)/2a)

Unghiul de infasurare la roata ric
de curea,3;

B;L: 180]-V

Unghiul de Tnfisurare la roata mare
de curea,3;

B2= 180 t+y

Lungimea primitii a curelei, k

PentruBy> 110° L, = 2a+Tdpm+ (Ch2- dp1)¥/4a Pentruf; <
110 Lp = 2asinB/2 +1W360(B1dp1 + B2dy2). Lungimea primitid
a curelei se rotungee la valoarea standardizatea mai
apropiall (STAS 1164-71 si 7172-65)

Distarta dintre axe, a

Se calculeazdefinitiv

a= 0,25(L , ~ 70 p) + (L p=d o2 ~2(d py-d 3], relaie

valabili pentrup; < 110 , distanta dintre axe se detergdin
calcule, corespuramare geometriei transmisiei.

Viteza periferi@ a curelei, v

L :
V—ms Vmax: V max- din tab. 3.5

Coeficientul de fungonare, k

Conform tabelului 3, din STAS 1163-71( tab 3.12)

Coeficientul de lungime, k

Conform tabelului 4, din STAS 1163-71

Coeficientul de infasuraregk

Conform tabelului 5, din STAS 1163-71( tab 3.6)

Puterea nominaltransmigd de o
curea, @

Pentru curele trapezoidale clasice, conform tabelél..13, din
STAS 1163-71 Pentru curele trapezoidale Tngustdgocm
tabelelor 14...18, din STAS 1163-71

Numiarul de curele preliminar,pz

7,= KR
ki kg

Numarul definitiv de curele, z

ziQ 'k, - din tabelul 6,STAS 1163-71

z
se recomandz < 8, in cazuri excegponale se admitez 12

Numarul de rai din transmisie, x

Rezduditconstructiv (inclusiv roata de intindere)

Frecvena incovoierilor cureleif,

f= 103x*v/Lp <fmax ; conform tab.3.5

Fona periferi@ transmig, K

R =1°R /v N

Fona — pe arbore — necesar Fa= (1,5...2)K
intinderii curelei, la montareF
Cotele de modificare ale distan X 20.03L,

dintre axe

(Numai la transmisiiledra role de intindere)
Y 20.015L,,
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Fig.3.31
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Compresorul din figura 3.31 estetiaoat printr-o curea latdin piele. §
se dimensioneze transmisia respéctolosind datele din figura 3.31

P=35kW
<1650 rot/min
A=1500 3
\
' n,=500rot/min
77 4

=
NS

P e

Rezolvare
Se determia diametrul rgii motoare:

dy = (3905403 P _ (39054033 30~ 30 =227 3ldmm
f - 1450

se adopt, conform STAS 6011-73, diametrul d 315 mm,
derminandu-se diametrultioconduse:

dy=1g1-g)=%2 315, 0.98 - 895mm,
g 500

unde ¢ = 2% = 0,02.Conform STAS 6011-73 se adapt= 900 mm.
Diametrul mediu al rglor de curea:
dy,=(dy+d,)/2= (315 900)/2Z 607.5mr

Viteza curelei:

v nhny  _ 3.14-315-1450
60 - 1000 60 - 1000

Vmax = 40m/sdin tabelul Al-59.

Lungimea necesam curelei se deterniircu relaia:

=zdm /s < vy, =40m /s
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2
I = 2a+dm+ &2+ 2150043 14 607 5+ 2021
4a 4+1500

Unghiul de infasurare la roata raic

= 4965mm

S00-315

B =n-arcsin 92~ % =100 2arcsin =157730" =
[:] [

2a 2-1
unde B, =120,din tab.3.1.
Coeficientul de core este:

Kk = kokikgky = 10,80,91750,81 = 0,594,
incare: k= 1(tabelul 3.3) ; & 0,8 (tabelul 3.4%z= 0,9175
(tabelul 3.6); k= 0,81(tabelul 3.7).

Coeficientul de tracune optim:
Popt = kg + kg (h/d)pe, =0.81-8.35- 0.4 = 0.476

unde : k= 0,81 si k = 8,35 (v.tab.3.8)(h/d),.x = 1/ 2&(v.tab.3.5).

Se calculeazrezistenta utl admisi:
Oua: 2k¢op10'o: 2[0,594':0,47631.,8 = 1,02 Mpa
unde :0p = 1,8 MPa(v.tab.3.1).

Fona periferica transmis
F=107Peiv=10% 30/24=1250 dall,

forta maxima din ramura conduitoare fiind:
eHh 3.95

B =125F =1.25-1230 . = = 2092dal.
gt —1 2.95
unde :u =0,22 + 0,012v =0,22 + 0,02 = 0,5 (v.tab.3.5);
1575

= 214 = 2. 75¢ad eMh = 05205 _ 1305 _ 3 95

Se determii seg¢iunea necesara curelei:
A.=F/0,,=209/1.02= 2051mf
obtinandu-se dimensiunile gamii:

_ A, _ 2051

S (hidgy- d  0.04-315
se alege conform STAS 615-58 si STAS 6917-71, b+@00 In acest caz:

h =% =2051/180= 11.4mr

=162 Tmm

dimensiunea ainuta incadrandu-se in limitele indicate (10...14),
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in STAS 5917-71.
Se verifi@ frecvena incovoierilor curelei:

fo=2-10° w/1=2-1000-24/5481=876Hz <f,,, = 10Hz,

fmax = 40 Hz (v.tab3.5).
Fona care actioneaza asupra arborilor, la montaj:

F,= 24, = opcosT=2-1853- 1 8-0.924=6164H, ynde,

y= 2arcsinM = 2arcsinw= 22°30'.
2a 201500

hoy=b-h=1625-11.4 =1853mm"?

3.2 Motorul din figura 3.32 actioneaza un generatocteie prin intermediul unei
curele, flexibile, din piele. Cunoscandu-se elerakenindicate in figut, sa se
dimensioneze transmisia respegtiv

Fig. 3.32

- #2000 _,

P=75 kW
n=750
rot/min

Rezolvare :

Distanta dintre axe (tab 3.1)
a= 2(d; - dy) =2(2000 - 500) = 3000 mm.
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Se deterndinnghiurile (fig.3.2, b), dupcum urmeaz :
d,-d, _ 2000-500 _ 025, = 75°30";
2a 2[3000

a1 =Tt-0, =180 - 75°30’; a, = 10430’;

cosa, =

d, +d, _500+500

C0S), = =0,6259, =51°20";
! 2a 21800 39
+
coss, = d,+d, _ 2000+500 — 05680, = 55°25"
2(a-c) 2[(3000-800)
71

Y, =7 -0, =90 ~51°20" ), = 38°40
w, = g -3, =90° ~55°25(y, = 34°35;
g =1m-0,=180°-51°20;¢, =12840;
£, = 11— 0, =180° -55°25; £, =124°35;
By =y +e,=7030 + 128 488,= 208>p,= 12((v.tab.3.1)
By=a,+e,=10°30 + 128 38(,= 226
Viteza curelei:

mdyny 3.14-500-750
60-1000  60-1000

=

=196m /s <v ., =40m/s

unde V5« =40m/sdin tabelul 3.5

Coeficientul de cotec
k= kokikg = 111,251,12 = 1,4, (v.tab.3.3...3.6).
Rezistenta dthdmisi:
Oua= 2kpopt00= 2(1,40,532,0 = 2,97 MPa,

unde: $opt =Ky~ ka(h/d)py, =0,9-9,27-0,04=0,53, K1 =09«

K2 =9,27 (v.tab.3.8)(h/d)ax = 1/ 25(v.tab.3.5);

0o = 2.0 daN/crf (v.tab.3.1).
Faa tangetiala transmid se calculeazcu relaia:

F,=10%. B, /w=10%-75/19.65=3820N
iar forta din ramura conddtoare:
Hiy . .
F = 1.25F, = _1.25-382-5.08
M 5.08-1
unde :p=0,22 + 0,012v =0,22 + 0,0®,65 = 0,456 (v.tab.3.5);

=5950M

B = g0A5a356 — 508,
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Se deterniisegiunea necesara curelei:
A.=F/0,,=5950/2.97= 2000m&
stabilindu-se, apoi, dimensiunile geaqii:

A 2000

c = = 1001mm

Tl 0.04-500

se majoreazaceasta valoare pentru a putea incadtausea in
dimensiunile normalizate (STAS 5917-71), adoptaseu-
b =150 mm:h=A./b=20000/15G- 13.3mi

Lungimea curelei este sumstadtelor (pe fibra medie)

dintre punctele 1...6...1 pe traseul curelei. Congidér
h'=h/2=13.3/2= 7mn, distanele dintre punctele respective sunt:

L., /51[ 1+hj 356(@+7j 914mm

L,_, = Asina, = 30000,968= 2900mn]

L.{-h'

2

j _ (2000

L,,= [:’2( + 7] = 4028mm

|_4_5:tgo*2[d22 d? j 146(20200+%’+14j 1580mm

Lo (w1+w2{—°+hj 128(@”) 328mm

Gl—tgd( +h) J,zs(5_00+5_“’+14j 750mm

L=Lio+Log+ Lsa+ Lss+Llse+Ler=
=914+2900+4028+1580+328+750.0500 mm.

Se verifidrecvena incovoierilor curelei:
f,=10%%-v/L=10%-3319.65/10500 = 5.6Hz < f,, =10Hz

(v.tab.4.5),
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3.3

Fea din ramura condés

_ 1.25F _ 1.25-3280

E = =117 dall,
2T 1 5081
unde :
a =900_% =goo_w =53°25.

Pentru agonarea unui transportor cu bandigura 3.33) se intrebuieaz

un motor de curent continuu, cuplat cu un redustelcat, cu raportul de
transmisie i = 14 si randamentuh), = 0.75 stiind ca transportorul
functioneaz in 3 schimburi, 3 se dimensioneze transmisia prin curele
trapezoidale care actioneaza roata conductoarenaib&losind datele
constructive din figura 3.3.283e stabileagcforta cu care trebuie deplasat
- pe orizontal - arborele rgi de curea, pentru a realiza intinderea
necesatr a curelei - la montaj - precum si cursa care feel@asigurat
sistemului de intindere a curelei.

Rezolvare :

Turatia rotii mici de curea:

iar turgia rotii mari de curea:

=113ot/min.

o = 80v; _ 601260
? DT 44(Bl4



Fig.3.33
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$440
#3

c=7H0

Raportul de transmitere al traissenprin curele

Conform norﬁogramelor din STAS3L/1 se alege profilul
curelei: SPA.
Diametrul primitiv mediu altior de curea va fi

dom = (dpy /dyp) /2= (170/300)/2 235mi

Distama dintre axe, prelimindr rezula din datele
constructive (v.fig.3.3):

a= \/Bmmz +C? =+/500% + 750° =900mm

Se calculealungimea primiti a curelei:

L=2a+ d, +(d 142=290043.14 - 235+(300-17032 /4 - 900 = 2543mrm,

pin 'dpl

alegandu-se o lungime primiti., = 2500 mm, conform STAS 7192-65.
Se efectueazalculul de definitivare a distga dintre axe:
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A =025 [(Ly — ) + (L — My ) — 20y — )1 =

0.25[(2500—73.14 - 235)+ (2500 - 3.14 - 2357° — 2(300 - 170)°] = £ Témm
Unghiul de iagurare la roata micde curea:

[, =180 -y =180°-8°30=171°30> S, =110,

unde

y= 2arcsin(dyp — dy)/ 2a = Jarcsin(300-170)/2 - 878 = 8730, B, = 1107 (v.tab 3.2)

P2~
Viteza perifetia curelei se determircu relaia:
V= dpyfd, = 2.6 -300/440=178m/s,

Vimax = 40m/s,(v.tab.3.5)

Numarul de curele, preliminar, este:
zg =kePyny /Py =1.6 25+ 075/1+ 0,98 -1.277 = 2.38

z=175/k,=2.38/0.95 2.

unde : k= 1,6(STAS 1163-71); k= 1(tab.3,STAS 1163-71);

kg = 0,983(v.tab.3.6); = 1,277 kW ( STAS 1163-71)

unde : ¢= 0,95 (tab.15,STAS 1163-71); se adopta z=3 curele

Frecvemincovoierilor curelei:

f,=10°x - W/ Ly = 103 2-1.78/2500 = 1.425Hz
<fhax=10 Hz (v.tab.3.5).

Faa tangeriala transmid rezulta din relaa:

Fy =107F,n,/v=100 25 075/1.75=1050N

iar forta pe arbore, neceddntinderii curelei, la montaj:
F,=(15..2)F (1.5..2)105 1575...210(

Componenta orizontal acestei fae

Fo=F,cosc=2000-500/872 =1140H

unde : E=200 daN.
Limitele de reglaj ale distai dintre axe fiind (v.tab.3.2):

+4%L, = +100 mm si -2%}. = -50 mm, se determinvariaia poztiei
grupului de antrenare:

B=+A’-C? =4/878 -750? =456mmB,, =+/828 —750° =350mm

B=+/A2-C2 =978 - 750 = 627mm
AB=B,, -B . =627-350=277mm
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Fig.3.34.
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Sa se dimensioneze transmisia prin curele trapez®icialcare se actioneaz
turbina unui motor cu ardere intéraunoscandu-se elementele indicate in
figura 3.34. Transmisia fugioneaz 15 ore din 24.

Turbind
P-4 SkW,

Generato
electric
P= 0,2 KW

n fiind randamentul transmisiei prin curele, aleslipninar {) = 0,95).
Raportul de transmitere:
i =(dpy/dpp) = 310/125= 2.4

Diametrul primitiv mediu atilor de curea :
dpm = (dpy— dp2) /2= (310- 125)/2 217.5m

Unghiul de infasurare lat@mic de curea :

B, =180 - y=180° -14°10=16550> 5, =110,
(v.tab.3.2)
y = 2arctgl(dyy - ¢ )/ 2aF 14 1
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Lungimea primitiva curelei :
Lp = 2A +TDpm +

(dpy — dy2)? /4a=2750+3,14217,5+310- 125§ /+750=2194 mm;

se alege o curea cu profil SPZ g=2500 mm (STAS 7192-65).

Viteza perifeli@ curelei :

w= iy /60-1000=314 - 310 -2500/60-1000=16.2m/s <40m /s
(v.tab.3.5)
Nusarul de curele necesar :

zy = kP, flep kgPy = 1.1+ 4.75/1.07 - 0.065 - 7.7 = 0.656;

unde : k=1,1(STAS 1163-71); k= 1.07(tab.4,STAS 1163-71)gk
0,965(tab.3.6); = 7,1 kW (tab.3.5,STAS 1163-71),iar namml
definitiv de curele

unde : k=1 (tab.15,STAS 1163-71); se adoptl curea.

Frecveaincovoierilor curelei :

3 3
f, =10 X*‘ii’.l"LP =10"-3-163/2500=19 5Hz < f, ., = 50Hz
(v.tab3.5).

Foa tangeniala transmid rezulgé din relaia :
R =10°P/v= 10 *4.75/34.2 146.3

iar forta necesarintinderii curelei, la montaj:
F,=(1.5..2)f= (1.5..2)*146 219...292.

3.5 La transmisia prin cureadatle la o0 mgina de rectificat, se cunosc,:
diametrul mediu al ndor de curea d= 237,5 mm, raportul de transmitere
2, coeficientul de coregie k = 0,764, lungimea nece&ax curelei L = 3550
mm. Si se determine sganea necesar(b X h) a curelei, faa necesar
pentru intinderea curelei, la montaj,dF sa se verifice frecveamincovoierilor

curelei. Se consid&io, = 18 Mpa



Fig.3.35
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3.7

3.8

3.9
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La transmisia prin cureadatin figura 3.34, se cunosc uitoarele
date: R=10 kW, i = 8, ¢= 1000 mm, p= 350 rot/min, a = 1800 mm,
L=5300 mm, precum si dimensiunile referitoare Eesnul de intindere.
Sa se dimensioneze cureaua necesalin cauciuc, cu insge de bumbac
- Si sa se determineammea contragreétii necesare.

O transmisie prin curele trapezoidale emdaZ un compresor cu
piston (figura 3.35) de la un electromotor de ctireontinuu. Sa se
determine puterea transrisu patru curele tip A sau cu 2 curele tip SPZ
cunoscand : @ = 90 mm, ¢, = 360 mm; I, = 2500 mm; n = 2800
rot/min; instalaa functioneaza 2 schimburi.

Sa se verifice dat transmisia prin curele trapezoidalSPZ - cu z = 2;
P.=1,5kW; n=1200 rot/min;
dp1 = 75 mm; ¢> = 140 mm; |, = 800 mm, poate antrena - de la un
electromotor de curent continuu - un transportor lem , care
functioneaa in 2 schimburi

Care va fi nunarul necesar de curele, la o transmisie prin curele
trapezoidale tip A, la care se cunosg;: €90 mm;
I = 1,5; &reliminar = 500 mm; B = 3 kW; n = 2500 rot/min. Transmisia
functioneaz in trei schimburi, antrendnd un concasor de la un
electromotor asincron, cu moment normal de pornire.
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3.10

3.11

3.12

3.13

3.14

3.15

3.16

3.17

3.18

3.19

3.20

Céate curele trapezoidale inguste, de tip SPA,rgotilii o transmisie
prin curele trapezoidale clasice, de tip B, la cggecunosc : z = 4;11¢
2800 rot/min; g1 = 125 mm; g = 150 mm; |, = 1400 mm ? Condile
de fungionare sunt identice

Sa se dimensioneze transmisia prin curele trapezdidedre
antreneaz generatorul electric al unui motor cu ardere mdger
cunoscandu-se elementele indicate in figura 3.8dnsmisia fungoneaz
n 2 schimburi, zilnic.

Sa se determine lungimea necesa unei curele de transmisie,
cunoscand =80 mm, ¢, =120 mm, A =300si configuraie standard
(cu axe paralelg ramuri deschise ).

3 se determine diametrul primitiv minm al unetirde curea la
care se precizeagradul de curbare admig/ti=30si h=8 mm.

Care este ammea frecvetei flexiunilor unei curele trapezoidale
avand: 1,=1000 mm, y=40 m/ssi numarul de rai infasurate egal cu 3?

Se considero transmisie prin curele la carep:B120 mm,
Dp=240 mmsi distana dintre axe A=240 mm. Calctilainghiurile de
infagurare ale curelei pe cele doroti si lumgimea primitii a curelei.

Calculai reagiunea “R” pe arborii unei transmisii prin curele la
care fotele din ramuri au valoarea ¥1500 Nsi T, =50 N iar unghiul de
inclinare al ramurii fe& de linia centrelor este6.

8 se afle coeficientul de alunecare elasti€.” in cazul unei
transmisii prin curele trapezoidale la carg=1A00 N, modulul de
elasticitate la traune E=500 MPasi aria sedunii transversale a curelei
A=100 mn.

Ce valoare va avea raportul deginaitere al unei transmisii prin
curele, in cazul in care alunecarea elasBste caracterizatde un
coeficient egal cu unitatea?

Calculgatc-;\nsiunea utﬂ*din ramura motoare a unei transmisii prin
curelestiind ca: T; =3000 N, ' =1200 N, A=240 mnf si E=550 MPa.

Calculatensiunile ‘6", datorate forelor masice, la o transmisie
prin curele unde se cunosc: densitatea materialphii000 kg/ni,
diametrul primitiv ;=50 mmsi turatia n=1100



Caracteristicile unor materiale de

curea

Coeficientul kyde constructie si dispunere a transmisiei[23]
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Tab.3.3

Constructia si dispunerea transmisig

Inclinata in raport cu orizontalay,0

Transmisii cu ramuri deschise.Linia ce| 1

<60°

y, =60...80

0.9

y, =80...90

0.8

reduc cu 10%, respectiv 20%

Observade:Pentru transmisiile cu ramuri semiincrucisate ®erucisate, valorile din tabel se

Tab.3.4
Coeficientulk; al modului de tensionare
Modul de tensionare K¢
A-variabil. Tensionare permandrgau | 1
automai
Tensionare permanentu rok de intind( 1.25
Tensionare pe seama elastgitcurelei | 0.8
Tab.3.5
Domeniile de folosire
Coeficientul de
frecare p 0
Tipul curelei (h/% free 2 | Ve MVS | 25,7 C
Standard 0.33+0.02v 1/30 5 30
Flexibila (partea cu par) 1/25 10 40 | 35
: Foarte flexibif 0.22+0.012v
Piele (partea cu car 1/20 25 50 | 45...70
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Cauciucat sau cu balat
cutesitura de bumbac 1/30 30 70
40
Cu balat sitesitura de
Bumbac 0.5 20 40
Cu balai sisnur
1/25
Textile Tesutesi cusute
tesute
Vascoza(impregnay 0.35
Gelofibra(inghelitati) 40 50 |
0.8
Bumbactesut 1/20
0.3
Poliamidi _ 80 65
Folie poliamidi 80
Compuse 70
(compound)Snur poliamidic 1/80...1/100| 50...100 100
Snur poliesteric v-piel 120
Banda de @l pe roata @ptusita cu 0.25 1/1000 _ 45
pluta
Clasicegnur) 30 30 70.
Trapezoi 1/7.5..1/12.5
Ingustegnur) 0.35 50 40
CoeficientquB al unghiului de infasurare Tab.3.6
Unghiul de 220 | 21Q 200} 190 180| 170| 160| 150 140 130 120} 110 100 90 | 80 70
infasurare3 ,grade
Curele trapezoi| _ I O 1.0 0.99 0.95 0.97 0.89 0.8¢ 0.84 0.79 0.74 0.6 0.63| 0.59
ks | clasice si ingusie
Curele late, 0.20| 1.15 1.1¢ 1.0§ 1.0| 0.9% 0.94 0.9¢ 0.8 0.84 0.84 0.74 0.74 0.77 - -
clasice
Curele late, | _1_ 17_ 110097094 009]08{08108{07{07¢ | _ B
Compound

Observae:La transmisiile prin curele cu arbori ncrgati kB =1.0




Tab.3.7
Coeficientul de vitez k, pentru curelele late din materiale elastice
Viteza curelei,m/s 1 5 10 15 20 25 30
ky 1.04 | 1.03| 1.0 095 0.8 0.79 0.68

Observae:Coeficientul k se apli@ numai la transmisiile tensionate pe seama elt

curelei.

.8

Tab.3
Valorile coeficientilor k1 si ky,pentru 6,=18 daN/cnf
Materialul curelei Coeficientul experimenal
k]_ k2

Piele 0.81 8.35
Cauciuc cu insgie din bumbac 0.70 2.8
Bumbactesut 0.59 4.2
Bumbac cusut 0.65 4.9
Testura din lara 0.50 4.0

Observae:1-Daé op #18daN / cnf ,valorile din tabel se Tnmultesc cu raporty
2-a funaionarea in medii umede sau cu suspensii de priaiileadin

tabel se reduc cu 10..30%

Factori suplimentari la transmisii amplificatoare

Tab.3.9

Raportul de amplificare (1/i)

Factorul suplimentar

1..1.24
1.25..1.74
1.75...2.49
2.50...3.79

>3.50

0.1
0.2
0.3
0.4
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Tab.3.10
Coeficientul de regim k
Tipul utilajului antrenat Clasal | Clasa 2 | Clasa 3
Compresoare,pompe 2.0 2.2 2.4
Benzi transportoare pentru materiajeare 1.3 1.5 1.7
Benzi transportoare pt minereu, carbune,nisip 16| .7 1 1.8
Elevatoare 1.7 1.8 1.9
Transportor elicoidal 1.7 1.9 2.0
Ventilatoare 1.6 1.8 2.0
Exhaustoare, aerisitoare de rian 1.8 2.0 2.2
Generatoare 1.6 1.8 2.0
Masini-unelte 1.4 1.6 1.9
Strunguri si mgini de filetat 1.5 1.7 1.9
Laminoare, mgini de rabotat 1.5 1.7 1.9
Pompe centrifuge, pompe rotative 1.5 1.7 1.9
Pompe cu piston 2.0 2.2 2.4
Masini textile, izboaie deesut 1.6 1.8 2.0
Tab.3.11
Clasa motorului de antrenare
Clasa motorului de antrenare Clasa 1 Clasa 2 Clasa
Varfuri de solicitare intamptoare, in % th puter|
nominak 0...149 150...249 | 250...400
Motoare electrice monofazate, ¢ima hidraulice | - - Toate
Motoare electrice trifazate cu:
300@/nain 40 CP 15.30C
150@/nain 100 CP 5..75CJ 1...3CP
100@/noin 15CP |0.75...10C
750/min 5CP 0.5... 3C
Motoare electrice trifazate cu inele cu:
200@/nain - 20 CP 2..15CP
100@/noin - 15CP 2.10CP
750/min - 7.5 CP 1.5CP
Motoare electrice asincrone cu moment - Normal Mare
Motoare electrice de curent continuu Derivatie Couomul| Serie
Motoare cu combustie intetn 8 cilindri | 6 cilindri 4 cilindri




Coeficientul de funaionare ks

Tab.3.12

Felul Tncircarii si Tipul masinii de actionare a transmisiei
tipul masinii actionate
-Motor de curent -Motor de curent -Motor de curent
alternativ monofazat | alternativ alternativ cu rotorul
sau trifazat, cu pornire cu moment de pornirel in  scurtcircuit,
prin autotransformataqrridicat pornire
Felul Tipul sau conectoare -Motor de c.c. direct sau
TNcircarii maginii stea-triunghi compound cu dubla colivie
-Motor de c.c. in -Motor cu abur sau -Motor de c.c. tip
paralel (schunt) motor cu serie
-Motor cu ardere ardere interna, cu 2 | -Motor cu ardere
interni cu 4 sau mai | sau 3 cilindri interrd cu un cilindr
multi cilindri
-Turbina cu
n<600rot/min
Numarul de ore de lucru al transmisiei, din 24 de ore
8...16 peste 16péarila | 8..16 peste 16 parila 8...16
k¢
Moment | -Generatoare
de pornire electrice
pari la usoare.
120% din | -Pompssi
momentul | compresoare | 1.0 | 1.1 1.4 1.1 |12 |15 |12 14 |16
nominal . | centrifugale.
Regim de | -Transportoarg
lucru cu band.
aproape | -Strunguri,
constant. | masini de
gaurit si alezat|
-Ventilatoare
-Separatoare
-Site yoare
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Moment de -Generatoare
pornire electrice
pari la -Pompe cu
150% din | piston si
momentul | compresoare | 1.1 | 1.2 1.5 1.2 |14 |16 |13 15 | 1.7
nominal. | cu 3 si mai
Variatii multi cilindri
neinsemna-Ventilatoare
te ale -Transportoare
regimului | cu larn,
de lucru | elevatoare
-Masini de
frezat,strungut
ri revolver,
fierastraie disg
pentru lemn,
transmisii
-Masini pentru
industriile:
alimentas,
textila si harti
-Site grele,
cuptoare
rotative
Moment | -Pompe cu
de pornire| piston,compre-
pari la soare cu 1 sau
200% din | 2 cilindri
momentul | -Ventilatoare
nominal. | greletransport 1.2 | 1.3 | 1.6 13 |15 |17 |14 16 | 1.9
Variatii toare grelsi
insemnate cu cupe
ale regimu- -Dezintegratoa
lui de re
lucru. -Masini de ra-
botat, mortezat
si polizat
-Prese cu
surub

Si cu excentrig
cu volant rela-
tiv greu
-Masini de
tesut si angre
nat bumbac




Moment
de pornire
pari la
300% din
momentul
nominal.
Regim de
lucru
alternativ
si socuri

-Masini de ridk
cat, excavaji
dragat

-Prese cyurub
si cu excentric
cu volant rela-
tiv usor
-Foarfeci mec
nice, ciocane
pneumatice
-Mori cu bile,
Cu pietre, cu
valturi
-Concasoare,
malaxoare

1.3

15

1.7

14

1.6

1.8

15

1.7

2.0

*) Se consided ca date initiale ale problemei :
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P; n;n; si regimul

de functionare al transmisiei ( tipul masinii motoare si antrenante,

numarul de schimburi, regimul dinamic, etc.)

*)Pentru arbori paraleli, doua roti de curea.
***) La transmisii cu mai mult de doua roti de curea sau rod de
intindere, unghiurile y, B1, B2 si lungimea primitiva L, se determiri
din calculele corespunitoare geometriei transmisiei.
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3.11Exemplificari ale domeniilor de utilizare. Firme constructive recomandatri in
alegere si verificare; programe de calcul specialie

Domenii de utilizare:

"I'l

Transmisie prin curea utilizata angrenarea unui compresor d&eun motor electric.

Transmisie prin curea utilizata angrenarea unui tétor de étre un motor electric.
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—
/™

. . e
seiwr agricol de atre

Transmisie prin curea utilizata angrenarea unui un motor electric.



Firme constructive:

CONTINENTAL GUMMI — WERKE AG, Germania-http://www.contitech.de/index de.html

HABASIT AG., Elvetia
http://www.habasit.ch/

HILGER & KERN GMBH, Germania
http://www.hilgerkern.de/index.cfm?rub=1135

HI-LO MFG., S.U.A.
http://www.hi-lo.com/
http://www.hilo.com/pages/prod DCv 2.html

DESCH AG., Germania
http://de.desch.demo.x2-gmbh.de/

ROMBELT TRADE, Roméania
http://www.rombelt.ro/?s=content&id=5

Date tehnice oferite de ¢ atre producator

http://www.contitech.de/pages/produkte/antriebsriem en/antrieb-

industrie/download en.html

CONTI ULTRAFLEX®

narrow-section wrapped V-helts
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Date dimensionale

Belt section DI =ymbal
B.5 /IS0 =ymbol
Top belt width by, = mrm
Pitch width by, mrn
Bottom belt width b, mm
Height of belt h = M
Pitch height by, = mm
Min. pulley pitch diameter
d'.-'.'min]:' mrn
Max. flexing frequency fg e !
Max. belt spesd vq, m/s
Weight per metre kafm
Range of pitch length L,
from mm
to mm
Length differential value from L,
AL=L -L, mm

"'d, correspeonds 1o the datum diamester dy
1, cormesponds 1o the datum length Ly

CONTI MULTIFLEX®

classical-section wrapped V-belts

SFEZ

8.7
8.5
40

20

63

100

40
0.073

512
3550

13

SPA
SPA
12.7
11.0
5.6
10
2.8

80

100

40
0100

&47
4800

13

SPE
SPE
16.2
14.0
71
13
3.5

140

100

40
0178

1250
8000

22

SPC
SPC
220
180
B.a
18
45

224

100

40
0.350

2000
12250

30
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Date dimensionale

Belt section DIM symbol | 8 10 13 17 20 22 25 3z 40
B.5150 symbal | - Z A B - C - ] E
Top belt width by = i B 10 13 17 20 22 25 a2 40
Pitch width b, i 6.7 8.5 11.0 14.0 170 18.0 21.0 | 270 | 320
Bottom belt width b, = i 46 5.4 7.8 94 114 124 14.0 183 | 228
Height of belt h = rim 5 G 8 11 125 14 16 20 25
Fitch height b, = i 20 2.5 4.4 42 48 L0 6.3 81 [ 120

Min. pullsy pitch dismeter dy, s mm f 355 | 45 71 112 (140 |[1B0 | 224 |315 | 480
Max. flexing frequency fg s | &0 B0 0] B0 B0 B0 B0 B0 B0

Max. belt speed v, mfs | 20 30 a0 30 a0 30 30 30 30
Weight per metre kg/m §O040 |00B0 | 0105 (0370 |0.240 | 0300 | 0430 (0630 | 0.970
Range of pitch lzngth L,

from mm | 548 472 530 G5E 248 [ 1142 | 1461 2075 | b0z
to mm | 1268 | 2822 | 6030 (7143 | 6048 | BOBZ | 9081 | 12875 | 11282
Length differential value from L,

Al=L,-L mm § 19 22 30 43 43 52 61 75 82

Graficele de mai jos sunt realizate pentru a ajligatul/ inginerul proiectant sa aleaga cea mai
potrivita curea de transmisie utilizand puterea de transraisiurelei in raport cu viteza unei fulii mici.

CONTI FO®L heavy-duty cogged raw edge V-belts & 6 o 5 —

- 10000

= 5 F
= f‘ / J" i N
= 7500 F r L%
E F " WA H I
= 8000 ,«} LA LA Vi A
§ som ot - M H " e
S 4000 4 W1 A /
0 3800 I rd I
= 3200 P d R d
g 28 ! RV db F.d
[ Y1) A u /f
T som LA L MM 114 ’,
-ﬁ 1600 i A1 LA /) L 1 Ll L
o 1450 n , ; A LAt
— P | A 1 -

o A A

aso B WL | L] oA A LA LA

BOD W LA T LA | L] AP Y/ u

700 LA L L]

600 i AT L H AT LA

o 1N /'_/’ DEGCUM & ’f 4 /

- 11 'J’ LA ,/ 1 ’I‘ }o" o 1 W LA

V] g TP T [ L
300 \t & 1 A L] ST e | L
- W AT e A L L T
SO A AT A1 LA L L
T o LA e WA LA s |
w W o 4
] e | LA LT L LA L
// W= U 4f Py // L1
11 1 | I 4 1 1
ffff s LA L 1 ’ﬂ' L] LA
. P LAT | AT il
- T
0,01 0,02 003 O Q05 ||J.C3' 0,08 0.2 03 04 05 07 |02 20
0,06 008 01 06 08 1.0

= power transmission capacity per V-belt (kW)

CONTI FO®Z heavy-duty cogged raw edge V-belts XPZ KPA s XPE e XPC e
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= power transmission capacity per Vbelt (kW)

Fiecare produator de curele vine in ajutorul clientului/ inginéwucu formule de calcul caré-$
ajute in realizarea proiectului, cum ar fi:
» distana dintre axe:

a= % I:L“_ @ . 11.') + % 1,||'I|::.|_W_ @ '11-'.:]‘— z_lidwg _d“k:':} o
» viteza curelei:
wody-n
V=S ™
* numarul de curele utilizate:
_ o BE
¥ Phocyog

Factorul de tensiune este oferit d&e producator in funie de comstruga fuliilor si de inércarile
fortelor sub forni de tabeki digrame.



Factorul de tensiun&,

B
* [degrees)
180
175
170
185
180
155
180
145
140
135
130
125
120
115
110
1085
100
85
20

Service conditions

Light-duty drives hedium Heaww=duty drves
Constant load [oad High dynamic lading
High starting fequency
1.E0 1.70 1.80
163 1.73 1.23
1.56 1.76 1.96
1.k9 1.79 1.99
1.63 1.82 203
167 1.87 207
1.71 1.91 2.1
1.75 1.85 2,156
1.80 2.00 2.20
1.85 2.05 2,25
1.21 211 2.3
187 217 237
2.04 2.2 2.44
2,11 2.31 2.51
219 2,39 2559
2.28 2,48 268
238 2,68 2.78
349 2.69 259
362 2.82 3.02
2 o0 i
5 Section
E XPC
= -
-i: 1000 XFB N
5 ggg"'}(m\ N
“ 700 h, AN
so0 4 N \\‘ \‘
500 Jffz N \\
T N\
400 NS N
N \
iy \ Y LY \\. E\
L} LY
LY
N \
200 " \ ME, =125 N o
Y XX F. =75 N
X
A
Faz 25N)F.=EO N
100 i
1 2 2 4 5 8 L

Graficul tensiunilor pentru tipul de curéBONTI FO-Z
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T
Section
SPC
1
!
SPB N
1000 F=pa -

Al SPA y
a0n
700 P

A
BOO \ \.\
[ 5Pz NN
SUU—-\ N
N\
A

P

Static belt tension F (M)
P

A

400

N\
300

i

200

N
LY
LY
L'l
LY
LY
LY
k1

il

\F-=25NYF. = 50N

100

I
8 L q00
Lt

Graficul tensiunilor pentru tipul de cureéBONTI-ULTRAFLEX

Mai multe detalii sunt oferite de catre producator pe site-ul sau la adresa:
http://www.contitech.de/pages/produkte/antriebsriem en/antrieb-
industrie/download_en.html , sau n varianta electronic dac artii

Programe de cal cul - exenple

B-REX
http://www.forbo-siegling.com/Sieqgling/Siegling.fslders/brexcom

B-REX folosate simboluri pentru modelarea transmisiei, reatiassimuirii efectuindu-se in
programul FORBO SIEGLING. Simularea se realizgaz} pai.
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Pasul 2: fixarea curelei
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Pasul 3: introducerea caracteristicilorsma

Pasul 4: efectuarea calculelor
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MITCalc - V-Belts Calculation .1.15

www.mitcalc.com
E Belt transmissions - ¥-belts [mm]

i Calculation without errors. Pulley 1 Pulley 2 Pulley 3

i [] Project information

? Y+

1.0 O Manner of loading, operational parameters

20 O Design of geometry and number of belts
30 O Results, coefficients

4.0 O pulley and belts dimensions

7 +

5.0 Manner of loading, operational parameters

5. 11 Transferred power | power distributed ko pulleys P 15 14,37 [kWwi]

5.2‘ Speed of pulleys n 1500,0 00,0 [fmin]

5.3‘ Transmission ratio i 1,875

5.4‘ Torgue Pk, 95,50 171,54 [Mrm]

5.5 Type of driving units ({loading) B Moderste shocks -

56 Tvpes of driven machine (loading) A Light duty -

57 Daily lnading of the transmission B..Crwer & - less than 16 hours -

5.8‘ EBelt slip coefficient 0,94 0,94 [&%]

5.9‘ Transmissian efficiency 95,8 95,8 [e%]
5,10 Automatic design - press the bukton Automatic design

6.0 [ Design of geometry and number of belts

7.0 O Results, coefficients

g0 O Pulley and belts dimensions

9.0 Graphic output, CAD systems

9.1 Cutput of 20 drawing to: D¥F File -

9.2 Scale of 20 drawing Autarnatic @’..;‘.‘._. “ ~|[H]l~ ‘ m ‘ m ‘
0,3 Use the data From calculation of: | OF twe pulleys -

9.4 Deta: Pulley 1 - G

-

4

e 3D
B
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4. Variatoare mecanice de turatie

4.1 Considergi generale

Multe procese tehnologice din indastalimentat,
textila, constructoare de rmai, din agricultué, transporturi etc.
necesi agionari cu turgie variabik.
Varierea turdei in trepte se realizeaza prin cutii de viteze,
transmisii cu r@ de curea etajate, motoare de curent alternativ cu
numar variabil de poli, turbotransmisii hidraulice etc.
Varierea continii a turaiei se oline prin intermediul
transmisiilor variatoare. Acestea permit modifieateraiei in mers
asigurand realizarea regimului cinematic optimsc&@utomatizarea
proceselor de prodtie.
Variatoarele mecanice(VMEonstituie frecvent sofia optima
pentru realizarea acordului cinematicenergetic intre parametrii
masinii motoare (MM) si parametrii variabili aimasinii de lucru
(ML) .
Variatoarele de energie pot fi:
- CuU agiune contind
- cu impulsuri
Variatoarele cu amine contind se clasifié dupa urmatoarele
criterii:
a) principiul transmiterii energiei
- prin fona (frecare)
- prin forma (angrenare)
b). natura contactului
- local (hertzian)
- prin infaisurare
). natura elementului prin care se transmite eaerg
- roti de frigiune
- curele
- lanturi
- roti dintate.
d) numirul elementelor reglabile
-mono
-duo

e) cinematic
-simetric j,=1
-asimetric 1

Variatoarele mecanice sunt transmisii preponderent
frictiune caracterizate prin # ct; iy Oiminima] astfel Tncat
antrenand elementul motor cu viteza unghtular

w, = ct.

La iesire se oline:

Wy O [(*)Zmin;(*)Zmax]

Din punct de vedere constructiv, variatoarele potu
contact direct (realizat prin tiode frictiune) sau cu element



4.2. Cinematica

131
intermediar flexibil (curea, bafidnetalia sau lam).

Dependent de nuirul elementelor reglabile,
variatoarele mecanice pot fi de tijlONO" sau"DUQO" .

Principalele calitati ce se impun variatoarelor mecanice
sunt:

- transmisterea aceleiai puteri sau aceluga moment
pe tot domeniul de reglare;

- randament ridicat, comparabil cu al angrenajelor,
care 4 nu varieze sensibil raportul de transmitere;

- gama de reglare si fie cat mai mare, uzurai
alunecarea minime, futionarea lipsd& de vibraii,
silentioas si sigur;

- reglarea si se poat realiza pe cat posibil Tn repaus,
in gol sau in sarciy i se preteze la telecomandi si
necesite fge de comandminime;

- masa si gabaritul si fie comparabile cu cele ale
transmisiilor reglabile n trepte;

- constructia si fie Tn concepe modula#, permiand
adaptarea seriei tipizate cu cheltuieli minime lgaorii cat
mai largi de cerine..

Caracteristicile energo-funonale ale variatoarelor
sunt condionate de tipuki construgia acestora.

Parametrii ce caracterizead variatoarele sunt

- P - putereg

-G =A, - gama de reglare

- im - raportul de transmitere mediu;

- n - randamentul.

Comparativ cu celelalte categorii de variatoare
(hidraulice sau electrice), variatoarele mecanigat snmai
simple, mai ieftine, au randament mai bgino fiabilitate
superioai.

Aceste variatoare pot fi cu tane contind sau prin
impulsuri.

Observatii . Variatoarele cu impulsuri caf cele cu
roti dintate nu fac obiectul prezentei ladr

Variatoarele mecanice se concep astfel incit s
realizeze la arborele condus caracteristicaimiade lucru,
s fungioneze #ira vibratii, silentios si sigur, cu uzuf si
alunedri minime, la randament ridicat i
constant.Elementele constructive ale variatoareguie 8
asigure reglarea soal a turaiei (eventual & admit
telecomanda), as aibdi mag si gabarit minime, cost de
fabricaie redus s.a.

Transferul energetic intre arborele mogocondus se
poate realiza pricontact direct(in mod curent prin tode
frictiune) sau prin element intermediar (curea, band
metalic sau lan).

Din punct de vedere cinematic, a@marele pot fi
caracterizate prin doi parametri de faz
-deniul /(gama) de reglare
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« n
Am: 2max _ _2max (4.1)
(’olmin n2min

raportul de transmitere mediu
Gy _ n

im = =
\/mein E")Zmax \/nz mame min

Orice variator asimetric — VA - poatei f nlocuit
printr-un
sistem cinematic echivalent alait dintr-un reductor — R -
Womax I WominSunt vitezele unghiulare extreme ale arborelui
condus, iarw, - viteza unghiular a arborelui motor (in mod

frecvent constagyj.
Definind raportul de transmitere curent pentru anator prin:

=@ _Dy
" w2x Dlx
rezult rapoartele de transmitere extreme:
. 17 : 17
Ima>< = : |:|Imin = : ! (42)
mein meax
Conform relailor de definire rezult legatura dintrei,,,, imin » $i
m este
de forma:
. . (V] W,
Im = Imin\/Aw = e (43)

(*)2 max (*)2 min

$| | max \/1_ — wzwl ((:))22m|n (44)

Sub aspectul asimetriei cinematice se discretizveamitoarele

situgii:
a. Variatorul “simetric” caracterizat prin
o 2 _ : —
Uip =100 = 0Womay W02min < Imin [ﬂmax =1 (4.5)
sau:
1 [
T T e (4.6)
(*)Zmax (*)Zmln Imin Im|n
Notia. Se prefef variatoarele simetrice intrucat prezirgvantajul
unor

gabarite minime si a nivelului maxim posibil deizigre.
b. Variatorul “asimetric” (i, #1) cu alternativele limit:

b. total reductor, caracterizat prin:
|jlm > 1U0C1 = meax Ci min =1

/w 4.7
‘:’imz (*)l — 2 max :Alé)zzsupjm’ ( )
(*)1 |:(l")Zmin mein

situgie raionaki doar in cazul antréni cu viteze unghiulare
mari (w; =300rad/s).
b,. total multiplicator caracterizat prin:
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legat n
serie cu un variato rsimetric — VS - foom fig. 5.1
unde:

O, <WUa, = 6y D =1
- im — w, — W) min — A—;/z =inf -im1 (48)
\/wl B‘)Zmax meax

Orice variator asimetric -VA- poate fi Tnlocuit pti-un sistem
cinematic echivalent altuit dintr-un reductor -R- legat in serie cu

un variator simetric -VS- conform figurii 4.1.
soluie Tn general contraindicadatorii condiiilor severe

de echilibrare dinamiic(u, . = 01 [A).
Variatoarele pot fi :
“MONO” -cu un diametru variabil (fig. 4.2.a, b).

Fig 4.1
Aw#1 pw=1 dw#l
@ im#1 im#l  im=1
(logw) L
= 1 t -
3 E b -;‘—3' E a3
L =]
3 3
f ! f
| {RH—V5H
g ]
s v Aw=w2max/w2min
SchM&a et
echivalente
Fig 4.2
L1

(1179

;E HaO
i |4
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. D
0D, = ct.0i, = 5% U Dy, O [Dygin, D =

Ix (4-9)
= iy max= (1= Een) D2/ Dimassmin = i mAE2
min » max emr 2 1max 'min m=w
Sau:
i D
0D, =ct.0i, = sz U Dy O[Domin-Domax] = (4.10)
1

-“DUQ” -cu douw diametre variabile (fig. 4.2.c):

. D
DD:L,Z # Ct. D|>< = Di)(( U Dl,Zx D[DZLZmin’D:L2ma><]:>
(4.11)

D2min,max . =)

:>imin,max: (:I-_Eem)_:L - ® 1

Dlmax,min

Dlmax[DZmax
Dlmin [DZmin
condtia suplimentat derivati din egalitatea curselor
maxime de reglare pe ambelgiro

respectiv A, = la care se adaig

g e
ml%% %




4.3. Functia de transfer

Fig. 5.3

13E
Simax = S2max» = Pimax = Dimin = D2max = D2min
(4.12)

Dac variatorul “DUQO” este simetric, retm se

simplifica:
Dim zlE{DLZmin = Dmin UDl,Zmax = Dmax]l
2
(4.13)
o[22 i
Dmin
Observatii:

- & variaz cu sarcina pe intregul domeniu de reglare;
pentru simplificarea calculelor se acceptvaloare medie
&em = CL.

M, = My(w0,t) L P =Pw,t) U 0 O[wmg @Omin] (4.14)

Intr-un sistem mecanic mobil (SMM) variatoarele
mecanice (VM) se dispun intre girga motoarai masina de lucru
(fig. 4.3).

in cazul cel mai general, momentul de torsilvie sau
puterea P, necesare antréni unei maini de lucru dintr-un
agregat, sunt funic de viteza unghiuldr w si timpt:
Asigurarea fungei de transfer, implit satisfacerea
simultari a condiiilor:
M, (e, t) 2 M (a,t)LP,(a,,t) 2 P(a,t) (4.15)

P2 Mit2,»m2

Variator

MM | ML

mecanic

P1 Mtl,»l P.Mt.e»

TTinand seama de registrul larg al caracteristicitaginilor
de lucru[M(w,t) C P(w,t)], aplicarea integrala condiiilor de
mai sus ar conduce la o diversitate nejustilicatonomic de
variatoare. De accea, seriile tipizate de varigade uz general
trebuie astfel concepute incéat in regim stabilizand M, C P,
nu mai sunt fung@ de timp) $ satisfaéd una din condiile extreme:

M, =M,(a,) =ctLP, =P,(a,) =ct. (4.16)
pe tot domeniul de reglare.

*) Daca M, (w,y) = ct., celelalte mirimi depind liniar de
woyy (fig. 4.4.a):
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1
Pox = Mg [0y U Py :ﬁpz( =
(4.17)
1 lw
== My @y Mgy ===25 My,
n X n w;
Fig 4.4
Mtn Mta
I il M1t
Mtz Mt | I 123‘/—'
, |
| |
< F2min ian=neey i W 2x 2min W I1wq :‘2«:
|
| | |
P?I | | |
I |
3 : LY !
x
P P P2 “ F1
b.

Se obser¥ depete liniare atat a puterii la arborele motor cat
si condus, precungi a momentul de torsiune la arborele motor in
functie de viteza unghiularwyy.

**) Daca P, (wpx) = ct dependetele devin (fig.4.4 b - lege
hiperboliad a momentului de torsiune la arborele condus Tetien
de viteza unghiul@rwyy. respectiv momentul motgi momentul
condus de valoare constamie toal gama de reglare a variatorului
de turaie).

Mo =—2=UPR==P, =ct.
t2x 002)( U 1 n 2

4.18
B 1R, (4.18)
W N
Din relaia (5.19) rezult cd M,y (wyy)este o funge
hiperbolia.
Observétii. Caracteristica  variatoarelor  determin

dispunereai construgia dispozitivului de ajsare.

La variatoarele prin curele trapezoidale se recathan
dispunerea discurilor cu revenire fortata pe aifleorende
momentul de torsiune este constant pentru atimeecoeficientul
de traciune ¢ in apropierea valorii optime.

Astfel la variatoare cu caracteristid® (w,, ) = ct. discurile
cu revenire falati se vor dispune pe arborele motor iar la



Fig.4.5
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variatoarele cu caracteristicaV,(w,,)=ct. pe arborele
condus.

Exclusiv pentnariatoarele DUO se merioneaz posibilitatea
utilizarii functiei de transfer hibride (fig. 4.5).

-
Mt Mto Mt 1
M1 %
» Wiy =
e =1 w 2%
i\“ib “2min - p “ Imax
P2
P1)( S I
"‘\\‘ ;, P1
Fw

DwZX |:|[a)2min;a)£x]E[I\/Itz = MIZ(CUZX) = Ct';

1, (4.19)
tix :E%Mtzipz =M,w,;R =P, /1],
respectiv
0y, O[30 0a ] TP, = Py () = ct.; (4.20)

Pl = PZ/U;MIZX = PZ/meax;Mtl = le(na)l)

Pentru dimensionare se accéept= ct. pe intreg domeniul de
reglare {\).

Dimensionarea se face la:
ix =1= Moy =NixMy = nMy. (4.21)

Soluia se dovedge rgionak indeosebi la amnarea cu
motoare electrice asincrone.

Forna tangenala dezvoltai de sistemul automat de
tensionare (agsare) Fq- depinde liniar de cuplul de comaind

I\/|t1(2)x
in care R. este raza convéonak a dispozitivului de
tensionare.
Pe intreg domeniul de reglare al variatorului spune ca

O Myygx OFg = UR, =ct, (4.22)
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tensionarea (digarea) % excludi patinarea.

Sistemul automat de tensionare poate fi montatiparele
motor (1) (de moment constavit;=ct.) sau arborele (2)
(de moment variabiM,, # ct.).

Pentru arborele (1), de cuplu constant, se poai sc

u Mtl = I:'(1ma>< [ lein = Ft1min [ leax: Cl. =

F M
- tlmax:%:A{/fDFd:—tl:Ct.w (4.23)
I:’(1min lein R°
Fd Fd 1/2
- =k, U = Kig [
Ftlma>< @ Ftlmln h ®

Pentru arborele (2), de cuplu variabil, tellaiau forma:

DMth |:|['v|12ma>< = Fthax [ RZmax;Mthin = I:thin [R2min
M

o VMiomax W max =AF, :M # Ct.— (4.24)
M mein RC

t2min

F Fim :
- dmax — kraU I:d min_ — kraAw R2m|n |:| kraAl(i)z-

t2max t2min max

4.4 Scheme cinematice de Se utilizeaz individual sau in combing cu alte tipuri de
variatoare cu roti de frictiune transmisii mecanice, in consttiacmainilor unelte, a benzilor
transportoare, a automobilelor de mic litraj etc.
Diversitatea mare de variatoare cui e frictiune
permite o clasificare a acestora dwpmatoarele criterii:

a). forma injiala a contactului

- liniar

- punctiform.

b). nundrul de diametre de reglare:

- mono

- duo.

c). forma elementului cu diametru reglabil:

- frontale

- conice

- toroidale

- sferice.

Soluiile mono sunt in constrtie simpk dar, datorit
gamei de reglare redusenecesiitii deplagiri relative intre
elementul motogi condus, se utilizeazmai rar.

Majoritatea variatoarelor cu tiode frictiune sunt de
soluie duo.

In aceast situaie sunt necesare elemente intermediare
(role, inele, etc.) astfelactransmiterea energiei are loc prin
doui contacte cu frecare, inseriate in fluxul energetic

Variatoarele cu contact il liniar au, faia de cele cu
contact punctiform, neajunsul existen alunedrii
geometrice (neajuns compensat prinstenea capacitii de



4.4.1. Variatoare frontale
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transmitere).

Din dorinta de a realiza sdjfii cat mai raionale cu
maximum de capacitate aa+ conturat in ultima vreme, n
domeniul variatoarelor cu ftio de frictiune, urnitoarele
tendine:

- divizarea energieji transmiterea ei, in paralel, prin
mai multe contacte cu frecare;

- utilizarea unor solii cu desdrcarea arborilorsi
lagarelor de fotele de apsare;

- utilizarea contactului concav-convex, care conduce
la marirea razei de curbar echivalentesi micsorarea
tensiunii de contact;

- corelarea automat a apsarii cu  mirimea
momentului transmis;

- confegionarea elementelor cu ftiane din aeluri
tratate termic, la dugti foarte mari, cu suprafe foarte
netede, prelucrate la precizii ridicate;

- functionarea in stare uagu ulei din baie, asigurand
astfel Bicirea mai buasi cresterea rezistaei la uzare;

- utilizarea variatoarelor planetare care se reiana
gama de reglarg compactitate mare;

- utilizarea variatoarelor in combitiiacu difereniale,
divizand energia, fluxul principal prin angrenajestul prin
variator.

Au suprafele elementelor cu diametru reglabil plane.
Elementele intermediare cu forme de: role cilingric
(fig.4.6a); bitronconice (fig 4.6b) sau bile (figss). In
primele dod cazuri contactul inial este liniar, respectiv la
cele cu bile este punctiform.

Schema cinematica variatorului frontal "MONO
prezint in (fig 4.7).
La variatoarele cu role cilindrice nu se poateasiunecarea
geometrid.

in figura 4.8 se redreprezentarea vitezelor liniare a
elementelor %i 2 Tn baza #rora se determincoeficientul de
alunecare geomettcg.

se

Conform figurii 4.8 se poate scrie:

Vi = Vo = 0 Ry = W Ry,

si i = M i I:QZmin i - I:22max
X R1 min R1 max R1
deci:
Eg (i)v_al - Voxmax ~ V1 - V1 7 Vox min (4.25)



Fig 4.6

Fig 4.7
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n =4
Tk ®\-~ A,

M= A

Ay

rezultand:

bl B
[sz + E]mzx — Ry [sz +§]®2x — Ry, 0, B (4.96)
% = Ry, S Ry, @ S

Fig 4.8
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Variatorul frontal “MONO” cu discsi rola conform
figurii (4.9) poate avea geometria variabila elementul
motor sau condus.

Fig 4.9

2] [

x

i, = =—= drea
X n2x (*)ZX dl ( Iﬂ)
Baci 1 - dy; 2.d
oM@ by
Ny 0y - (hiperbok)

Schema cinematica variatorului frontal "DUO" se
prezing in figura 4.10.

Variatoarele cu un singur element intermediar au
neajunsul & incaré@ excentric discurile frontale.

Ca urmare, se soligitintens cu fofe radialesi axiale



Fig 4.10

14Z
lagarele ce susn aceste discuri.
Eliminarea acestui inconvenient il coriferariantele
cu doui si patru role intermediare.
Variatoarele frontale cu role bitronconice (fig.4.11)
elimina alunecarea geometiic
Variatoarele frontale cu bile realizéaan domeniu de
reglare foarte mareAfo — o) dar nu pot transmite puteri
mari datorifi contactului punctiform
Variatia raportului de transmitere in varianta "DUO" se
redi in figura 4.12 in bazaireia se poate scrie:
= & = % = —d2x -
(*)Zx dlx a_h
2
Precizare: Pentru dimensionarea variatoarelor
frontale se utilizeaz relgiile deduse la mle prin frictiune
particularizate Tn mod corespuitar.

I (hiperbola)

¥ :

D'l}(
JE

g

DEx
I

Fig 5.11
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4.4.2. Variatoare conice. Cele mai uzuale sdaiudin aceast categorie sunt:

- variatoarele conico-cilindrice (fig.4.13 "MONQO")
de construge simpk, utilizate cu rol cinematic n instaia
de laboratorsi in construga de aparate sitta in care
randamentul preziaimportana.

Conform figurii 4.13 se poate scrie:

%1 o dy 2.d

j=2=_12_ - (hiperh
r,  Xxsina



Fig 4.13
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)1 - d; 2 oy

_w; _d, 2xsina

- Wy Oy d,

i - (dreapt)

X

Variatoarele "DUQ" cu element intermediar &ralau inel)
au construge relativ simpi dar la domenii de reglare mafi (>
4), au neajunsul unui gabarit axial mare.

Variatoarele conico-frontale (fig.4.14) se utikzg in
industria poligrafia.

Variatoarele conico-frontale (fig.4.14) se utibize in
industria poligrafid.

Variatoarele "DUO" cu element intermediar §rehu inel)
au construge relativ simpd dar la domenii de reglare maf (>
4), au neajunsul unui gabarit axial mare

Variatoarele conico-frontale (fig.4.14) se utibize in
industria poligrafid.
Conform figurii 4.14 se scrie:
Iy r, .
=——=— - (hiperbok)
[y Xsina
Variatoarele dublu conice (fig.4.15) se utilizeala
masini unelte, textilesi funiculare.

Ix

X L
& “) - : [z,
W\L' ~ dx
: >
)

AN
AN ®
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4.4.3. Variatoare La aceste variatoare lggra dintre elementul motgr
toroidale elementul condus ealizeaz prin rok intermediai sferic

(v.bibliografie) dispus dupi diametrul cercului generator;
—rola intermediad dispug dup o coard a cercului
generator al suprafgor (fig.4.16);

Fig 4.15
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Variatoarele din prima categorie se utilizédz construga
de aparate optice, medicale, la sisteme de coirisndvigie, magini
electronice de calcul, mgiaai de birou etc.

Soluiile din varianta a doua se pt&lla maini-unelte, pompe
transportoare etc.

Ambele variante se pot realiza cu domeniul regéameetric sau
asimetric.

Funaionarea este ingti de alune&@ri geometricesi uzuri
(elementele de friune din @el sunt unse cu ulei pentru a guca

uzura).
444 Variatoare Elementele de diametru reglabil sunt role intermuexide
sferice forma sferia (fig. 4.17).

Discul motor (1}i condus (2) au suprafde de contact
conice, ca urmare contactul teoretic este punctifatar, datorit
deformaiei hertziene, apar alun&cgeometrice.

Domeniul de reglare poate fi simetric sau asimetric
Raportul de transmitere curent se regiegmin inclinarea
sincrord a elementelor intermediare printr-un mecanism aatec

Fig 4.16

Fig.4.17

|
|
LI
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4.5 Scheme cinematice Sunt foarte aspandite din  cauza simpfii
de variatoare cu constructive si siguranei in funcionar. Elementul
element intermediar intermediar flexibil poate fi de tip
flexibil curea fatcurea trapezoidal (dasic sau lai) band

metadicsau lan Variatoarele cu  element intermediar
flexibil se clasifiz dup urmatoarele criterii :

a). tipul elementului flexibil:
- curea - lat
- trapezoida - clasic
- lag
-lant - PIV cu role
- PIV cu inele

b). nunarul de elemente cu diametrul reglabil:
- MONO
- DUO

). nunirul de trepte:
- 0 treapt

A - dou trepte.

In figura 4.18 sunt prezentate variatoare mono cuwea
trapezoidal lata. Variantele din figura 4.18.¢i b sunt intr-o singur
treapi, constand dintr-o roatde diametru constant (¥} una de
diametru variabil. Variatoarele mono cu curea trajgab asigui
modificarea turgei si implicit a poztiei pe arbore a discurilor cu
diametru variabil prin modificarea distan intre axe, realizatprin
deplasarea subamsamblului (2) (fig.4.18.a) adup directe
perpendiculat pe axa arborilor (cand ambele discuri se deplaseaz
mod simetric pe arbori) sau dup direcie paralel cu generatoarea
conului (cand unul din discuri este fixat axial pebore, cureaua
merninandu-se n acejaplan median (fig.4.18.b)).

Prin legarea n serie a dowariatoare mono de tipul celui din
figura 4.18.b se alme schema cinemati@ unui variator n trepte.

Fig 4.18




Fig.4.19

Crttepnmn~—p—————op

Variatoarele duo cu 1, 2 sau 4 conuri commssmdungioneaz la
distana constant intre axe (fig.4.19 a b c).
Discurile cu pozie variabih (comandate sau cu revenire tédf) sunt
dispuse pe flancurile opuse ale curelei antisimgtot din raionamentul
mertinerii planului meridian al curelei).

Pentru ririrea domeniului de reglare se pidwariatoare in 2 trepte,
cu 2 sau 3 axe geometrice (fig. 4.20).
in fig. 4.21 este prezentaschema cinematica unui variator duo in dau
trepte care au discurile comandate.

Marirea domeniului de reglare se poate realiza laatemrele de curele
trapezoidale prin modifigi constructive (discuri cu fante sau discuri gpte).

Fig. 4.20
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Fig4.21

4.6. Elemente constr uctive

4.6.1 Elementul
flexibil

Curelele latsi cele trapezoidale (clasigelate) utilizatesi
la variatoare sunt descrise in 83.2.1.

Cureaua trapezoidallata este compus din: element de
rezistemd (1) incorporat intr-o mégde cauciuc vulcanizat (2)
inveli protector (3){esitura cauciucat de mare elasticitatg .
rezistem la uzare (fig 4.22).

Elementul de reziste®h const dintr-un strat desnururi din
fibre artificiale, cu modul de elasticitate la tiaoe mare, plasat in
vecinitatea faiei neutre.

in exectie individuak, invelisul de protegie infisoa ntregul
profil (fig.4.22.a). Pentru exeg@a in seturi, cand curelele se taie sub
forma unor inele dintr-un semifabricat ngan realizat pe tambur,
Tnvelisul de protege lipseste pe feele laterale(fig. 4.22.b).

Pentru a asigura concomitent flexibilitate marengtani de
incovoiere mici)si flancuri inalte (presiuni de contact mici), se
practic danturarea intradosului curelelor.

La curelele invelite, danturarea se face piiarea dinilor cu
pietre abrazive.

La curelele neinvelite, diarea se face prin vulcanizare pe
tambur canelat.

Formasi dimensiunile dantuirii executate Tn scopul &nirii
flexibilitatii curelelor nu sunt supuse standaidiz ramanand la
latitudinea produgtorului.

Profilul trapezoidal lat este caracterizat de a&gle
dimensiuni geometrice cacel clasic.
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Elementul flexibil din elemente articulatatla PIV — se
realizeaz cu role (fig.4.23 a) sau inele (fig.4.23 b).

Fig.4.22
b.
Varianta din figura 4.23 a este constiuitin eclise (1)

prevazute cu orificii dreptunghiulare in care s&sgsc cate daurole
(2). Varianta din figura 4.23 b este &laita din zalele (1)}i (2) - piese
cilindrice avand céate trei respectiv patiieturi (3) paralele cu planul
de micare a latului -boltul (4), inelul (5)si sigurana elastié (6).

Fig 4.23

a. b.
Observatie: - Toate elementele larui sunt executate dintel
cilit de mare rezistaa.
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4.6.2 Rotile
variatoar elor

Fig 4.24.

Fig 4.25

La variatoarele cu curea trapezoidpérechea de discuri
tronconice de pe unul din arbori (motor sau contusare deplasarea
relativi axiak este comandat are rolul mecanismului de variere a
raportului de transmitere.

Modificarea diametrului de Tafurare a curelei se @he prin
deplasarea axi@la numai unuia din discuri (fig.4.24 a) sau prin
deplasarea axialconcomitert a ambelor discuri (fig.4.24 b)

In soluia constructiv din figura 4.24 a discul (4) se deplaseaz
axial prin sistemugurub (1) - piulia (2).
In soluia constructii din figura 4.24 b parghia (1) comaind
sincron discurile (23i (3).
In figura 4.25 a se prezintdiscurile cu revenire feati ale
unui variator cu daucurele.



Observatii:

4.7. Elemente de
cinematicasi
geometrie ale
variatoarelor
echipate prin
curele
trpezoidale late

Fig.4.26

158
Realizarea unor domenii de reglare satibare pentru
curele trapezoidale clasice prin s@du discurilor cu fante este
prezentat in figura 4.25 b.

- Pentru a impiedicaoziunea de contagitblocarea ajustajului
aluneator dintre discuri atat la discurile comandate gda cele cu
revenire trebuie luate #auri constructive.

- Intinderea latului se realizeazprin sabd cu arc care apas
pe ramuri.

Casi In cazul transmisiilor prin curele cu raport densmitere
constant,diametrul primitiv este limitat inferioe dtarea de tensiune
datorai Tincovoierii, iar superior de compaiiiii geometrice
(condiii de gabarit) si cinematice (viteza tanggala maximng,
realizarea domeniului de reglamaf s interviri blocarea
axiak a railor pe arbore).

Pentru pozia curelei pe diametrul maxim, jocul axial dintre
discuri se prescrie (fig.4.26).

Din relaia (4.24) se deduce raportul diametrelor limia una din
perechile de discuri, deci gama de reglare:

(4.26)

La un raport dat al diametrelor extreme, gradulkimade
curbare devine:

0] 95I£ ctg% - 2(1— bj
Dmin ’ h 2 h
b < D (4.27)

max
—max _q

Dmin

Avand in vedere valorile parametrilor adimensiomgh, b/h
si o pentru curele trapezoidale lageclasice se pot stabili limitele
domeniilor de reglare fuie de tipul curelesi al variatorului.

Dimensionarea variatoarelor echipate prin curapezoidal
lata se face prin determinarea diametrului minig.,3au a Taltimii h
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a curelei. Scriind expresia fer utile maxime (corespudtoare rufirii curelei pe Dyin) rezult:

2M P 1
Flm = — 2 = ZELOG(—j =

D1,2min w 1,2 Dl,Zmin
P 1 (4.28)
ZZDOG(B) mzouaDAb:Oua |:|T’l2 [kA
1,2 1,2min h
Th)

c
=]
a
>
I
=
N
o
>|o
+
/N_\\
Slo
[
=
—
Q
N | R
—1

—Jeste aria transvergal a

Neglijand cel de-al doilea termen al parantezailte
Ka Olp/h.

Din relaia (4.28) se deduce ,h”, una din dimensiunilenpri
care se identifit curelele trapezoidale late:

(hYP h )1
h= 1ooi/ 2@16)1’2 [EDmm jc—ua (4.29)

unde oy, este tensiunea utibdmisi.
Cu aceasta se poate calcula diametrul minim:

D
Dmmin =( ;:'n jhef (4.30)

Dad in relaia (4.30) este determinat; Rin (cazul variatoarelor
care fundoneaz la P) = ct.) celelalte diametre rezultin condiii
cinematicesi geometrice. Astfel

DB max= (1-&)imax (D1 min (4.31)

Pentru stabilirea refei intre diametrele minime ale discurilor
se scrie:

IQmax' Dl min 0 D2 max~ D2 min (4-32)
sau
B max= D1 min Umax = D2 min + D1 max- D1 min (4.33)
de unde Tmfirtind SUCCESIV Clkiaxsi D2 maxSe olfine:
. .+
Dy [1+ 1 j: 1 [lm_.n 1j (4.34)
D2min Imax I max Imin

Sau
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D2min = Dlmin Imin +1
(4.35)
Cel de-al patrulea diametru caracteristic este:
Dy = 7o — 4.36
1max (1_E)|min ( )
Distarta intre axe trebuieisatisfad urmatoarea condie:
Al [Amin= 0;55(Q max+ D2 ma)); Amax= 3Dy ma)] (4-37)
4.8 Elemente de La variatoarele echipate prin curea #edensionarea se
cinetostatica realizeazdatoritt apsarii unor arcuri, calculul fgei de afpsare
ale variatoarelor §i deci dimensionarea arcului) se face putrdela obsenta ca

mecanice echipate prin  unghiul de Tmfurare 3 se imparte in dauzone, unghi de

curele trapezoidale late adereti (Bag) si unghi de alunecare ;). Pe cele daupotiuni ale
arcutle infisurare fenomenele de intetame dintre rodtsi curea

sunfiedite .
Pe arcul de aderen (3,4) alunecarea tangeald se consider

nula, alunecarea radiadevenind preponderent
Pe arcul de alunecargp, )este preponderehtalunecarea

tangeniala, alunecarea radifiind neglijabik.

a. Forta axiala rezultata din interactiunea curea -roata
permite dimensionarea dispozitivului de comangl de revenire
fortati a discurilor, fig. 4.2%i 4.28.

_ 0
[Fax = Fax(T 2, R)I- (4.38)

a;. Pe arcele de aderentd (B,q),.€fortul din curea ),
deformaia acesteigi raza de irfsurareR se considerconstante.
Analizand sistemul de far aferent unghiurilor de adetgn(B,y); »Tn

contextul ipotezelor meionate, rezult:

Fig 4.27
D E—
"‘Er Far=N
h / h RS
: ALY VERLE) )
(. XC .
:N 6/* NS//?Z— \
(Fa)adr2 :%N'cosa—z‘: ON sin%:ZT sindBTad . (4.39)

Admitand aproximaa:
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sin dBad],Z 0 dBadl 2

2 2
(4.40)
d
— Nsin%e = oy, Pannz.
2 2
Insumand pe intregul unghi de adefiese oline:
TDz 1 o
N'=—2Bano = (Fadagio == Tidad 1 5105 . (4.41)
sin—¢ 2 2
2

ap. Pe arcul de alunecare (), forta T din curea,
deformaia cureleisi razele de irfsurareR sunt variabile
Pentru a simplifica tratarea analiticse admite R=const.

Conform acestei ipoteze, pe arcul de alunecarecaroitent cu
deplasarea tanggalda, cureaua va executd o miscare in lungul
generatoarelor tdor. Aceasi miscare se asociazu forte de frecare,
*ugN'[semnul (+) pentru roata motoagesemnul (-) pentru roata
condud].

Fig. 4.28

(an()aﬂ1l:,

Componenta axialrezultas ca efect al interainii roati-curea va fi:

1 a 1 . a
F ==N'cos—=+ =N’ sin==. 4.42
( ax)al 2 2 2 Mo 2 ( )
Cresterea tensiunii din curea este tocmatdaiangetiala, egah cu forta de
frecare:
dT =TT = R, = 2u,N". (4.43)
Deci:
a a,\ F
F.)a =|COS—=+ y,sin—= | ——. 4.44
(Fad)a ( 5 o ijﬂo (4.44)

Fona axiaf totak exercitai de curea asupra discurilor va fi:



4.9 Probleme

4.1.

Fax2 = (Fax)ad12 + (Fax)a12=

a .o F 1 a
=| cos—C + S|n—°)—t+—TD tg—CS .
( 5> THo SIn— 2, 2 1,2Bad1£tY >

Fonta datorat interagiunii roat curea (cu care se dimensiongearcul care
asigui revenirea discului mobil) se poate calcula cutie@aproximativ:

cFT_cnsﬁ
- 2
Fy =

2p

(4.46)

c=1,2-1,4 apasare pe discurile motoare
c = 1,7 -2,2apasare pe discurile conduse
u= 0,3-0,35

Precizare. In cazul variatoarelor cu element intermediar ifléx(cu curea

trapezoidal lata), atat la discurile comandate, catla cele cu revenire
fortai se impun rasuri constructive careasimpiedice coroziunea de
contactsi blocarea ajustajului alunator dintre discurile jumelate.

Un variator frontal trebuie sa transmita o putere B kW , la o
turagie m=1450 rot/min. & se determine raya rolei condtmare si
forta de apsare necesara,daccorpurile de rostogolire sint
confectionate din @l cu oy, =8000 daN/cm2, E=2;10° daN/cnf si
u=0,15, variatorul fungonind fara ungere ; gama de reglare atieira
G=3.

Rezolvare :

Se alege c=1,25 (v.tabelul 65)%b=0,04, calculindu-se , din
condtia de rezisteta la solicitarea de contact , raza rolei :

2 2 5
R=3 130| cE E:i/(lsoj 125[21[10 - 6 ~ 8cm
Ow ) HYp My 8000/ 0150004 1430

Latimea rolei :
B=¢,D, = 004[16= 064cm= 064cm= 6,5mm.
Razele limi& de contact ale discului condus :
romin=0,4 R=0,4'8 = 3,2 cM ; 4ma=Ghmin=3 " 3,2= 9,6 cm.
Fona de apsare necesar.

u R 015 8
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M, = 95500E = 95500]%30= 401daN [ém

Se calculeaza rapoartele la transmitere limita :

i :rzﬂ:%:lz;immzbmin =_:O,4.

my 8 R 1

S se calculeze variatorul conic din figura 4.29pafal sa transmita o

4.2
putere P=2kW, la o tuti@ n=2960 rot/min , cu o gaiinde reglare a
turatiei G=2,5 . Rola conducatoare este exeduthh textolit , iar
conul din ael.

Fig.4.29

PR ER
“hhhhhxmmﬂtm‘i‘hﬁh“:ai&

Rezolvare :

Se determiiiraza rolei conduitoare :
2
R = 162 CE P _ (162)2 130116610° 2
Ow ) MY N, 1000 0,3[0D05 2960

Unde :n = 0,3 j;yp=0,05 :

c=1,3 (v.tabelul 64)5,=1000 daN/crfi
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_ 2EE, 2B00°R2100°

= S — = 01166010°daN / cm?;
E,+E, 600 +21010

red

E.=6"10"daN/cnf si E;=2,1 10° daN/cnf
Latimea rolei :

B =¥pD+'0,05 11,4~ 0,6 cm.
Razele de contact linditale raii conice :

omin=04R =0,45,7=23cm,;
lmax= Glmin = 2,5 2,3 = 5,75 cm.

Forta de apasare necesar

Q=95500=—C_sin% = 955002 0> _sin60" /2
n R 2 2960 03057
4.3. S se calculeze variatorul sferic din fig.4.30. Saasc : P =75 W ,in

= 1450 rot/min, pmax = 4200 rot/min, materialul bilelagi conurilor
fiind otelul din rulmen.
Fig.4.30
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Rezolvare :

Se determii rapoartele de transmitere lithiale variatorului
(v.tabelul 5.6) :

imaX:L :@: 2'59;imin :L :@:01345.
Nypin D60 Nyax 4200
Se verifié@ gama de reglare a tuie :
G = Mamax _ 4200_ 75<9
Nyin 560
Se alege raza bilelor :
2rb < @: @: 59,5mm
n 1450

Adoptandu-se 250mm, conform STAS 5906-70.
Se adogit distana dintre axa conurilagi centrele bilelor :
c=2,25§=2,252,5=5,6 cm
si semiunghiul de rostogolire :
a=45
Se calculearz unghiul de inclinare al axei bilelor ,tfade

pozitia neuts : _
1 1-i,_ 1 ﬂ'_ 259

t = = —0,44 A
9V max tga 1+i_ tg45 1+ 259 2 rezultand
=23,88 ; .
e 4 d-ig, 1 1-0345_ 04869
Vo = tga 141, 1945 140345 rezultandymi
=25,96 ;

Se adopt : | Ymax| =Ymin=26";

Se calculeaznunirul maxim posibil de bile :

_ 180 _ 180 _
pmax_ - 25 - 6'791

T .2
arcsin2  arcsi rHG
c

Adoptandu-se numarul de bile al variatorului pmp3.Se
calculeaza raza de contact a conurilor .

R=C - pcosa = 5,6 — 2,5 cos 45-3,83 cm.

Distarta axiaf dintre punctele de contact ale conurilor :

B=2 ,sina =22,5sin45=3,5cm.

Forta normad admisibik, din punct de vedere al rezistenla
solidicitarea de contact,

_ 8020 _ 80,683 [3000C _

Fragm = = = 23daN,
Unde:
oYl 1 coL6 1

R r.b COQQH- | ymaxl) %3 ¥ 2,5C0@5+ 26

E = 21110°daN /cm2.
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Forta normad necesar transmiterii sarcinii date in tema de
proiectare :
anm:cMu: 12505 _ AdaN,
Rup 38300403
Unde :c=1,25,=0,04;

M, = 95500E = 9550@:: 5daN [¢m
n 1450

Rezult :
Foe =14daN <F__, =23daN,
variatorul rezistind la solicitarea de contact.

Fora axiah de afisare necesar.

Q. = PF, .Sina =3[14sin45 = 30daN.
4.4, Variatorul toroidal din figura 4.31 transmite putere
P’4,5kW,
La o turaie m=1440 rot/min. Cunoscand gama de reglare a

~

- n , g
turgiei G=—2"*=4, si se efectueze calculu cinematit de
rl2min
rezistema. Rolele intermediare se exegulin textolitsi sunt in nunar
de doua (p=2),talerele fiind executate dieh
Fig.4.31

hd i .-.f




Rezolvare :

Se aleg : raza minifirde contact a talerelog=50mm , raza de

curbugi a talerelor R=84mm, raza rolelor intermediare
R=64mm.

Se calculeaza raza maxirde contact a talerelor
Max =+/C; =Vv5[4 =10cm

Se stabilgte distama de la axa de contact a talerelor la
articulaia axei rolei intermediare :

H=1,25 pax=1,2510 = 12,5 cm.

Se calculeaza tutide limita ale arborelui de igre :

n, _1440
n, = n,~/G =1440/4 = 28800t/ min;n,, . = \/i 7
Se calculeaza tutide limita ale rolei intermediare :
n, =fman =10 440- 20500t /min:
'max R 6’4
Ny = Limin n = > 1440= 11250t/ min;
R 64
Forta tangenala maximi , la talerul conduior

corespunitoare razei minime de contact :

F. . =95500" -1 =95500-%> 1 = godan.
n o 14405
Forta normala maxi dintre talerul condditor si o rola
intermediaii :
CF e _ 2060

F, = = = 240daN,
et pu 2025

Unde ;i = 025e=2.

Se calculeazfortele necesare de @gare (axiale) la cele dau

talere :
Q = pF, _ sina; = 2[240sin26'45 = 216daN;
Q, = Ql 216%0 432daN,
Unde:
cosa, =1 ~fmn 212575 _ 1505 4 = 26145,

R, 84

Se calculeaxforta axiah de ap@sare la rola intermediar

Q =F,_cof+ 2 cod=2400o938+ 2 031938

psina, 2sin7241
=3020N

Unde :

cosa, = "Tow 125710 _ 55974

84



4.5.

Fig.4.32
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Se verifidé variatorul la solicitarea de contact :

o = 035, st dmin +R, - 035240 554- 84
N i +i R)rmin é +i 5[8,4
E E 21106 600
Unde :
B=02r,, =0200=2cmE, = 2100 daN/cn?;

E, =6[10"daN/cnr

Unghiul canalului dispozitivului de apare cu bile :

573

=—2=_—-" =044 = 2350,
ay Q, 43203 2 Vs
Unde :

B P. _ 45 _ )
M,, =95500—i7 =95500——2[D96=573aN /cm

n 1440

n = 096;r = 30mm(adoptat constructiv);
i =G =4/4=2.

Se adopit bile cu @ 7 (STAS 5906-70).

Si se efectueze calculul geometsicde rezistetd al variatorului
din figura 4.32. Se cunosc : P =20 kWz1460 rot/min, G = 4,5,
Nomin=375 rot/min , z=35si zj=25.

et
iy oy
N

i K 1
- - H -'-'"-li'!.! Y il

) S :
— ._ T — _ ‘{:

Rezolvare :

Determinarea dimensiunilor discurilor de frime.
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Se determiih momentul de torsiune la arborele de intrare :

M, = 95500E = 95500ﬂ =1308laN ém
n 1460
Momentul de torsiune la unul din arborii intermedia

M,
M, =Mu; e 21808, 20 4062 = 287daN em,
tint a‘la 3

Unde :
_ 25

Si turatia maximi a arborelui de igre

MNymax = MominG = 375045 =168& ot/ min.

Se calculeaza rapoartele de transmitere dimhiibtre arborele
intermediari arborele de igre :

imm:i:%: 5’45;imin :i :%: 121
MNpin 375 Ny.x 1688
Se determiih momentul maxim de torsiune la arborele de
iesire:
M omax = PMind mat? = 3028705450 098 = 459%aN [cm,

Diametrul interior al pafunii canelate a arborelui intermediar :

d=o| Mun —o) 287 _51aem
02r, | 020150

Unde :1,=150 daN/crf{v.tabelul 68). Se adaptun arbore
canelat 32 x 26 x 6 , STAS 1769-68.
Diametrul arborelui condus :

d,=3 Mioay _ | 4999 55cm
027, 020150
in fundie de d calculat, din STAS 1004-71, se aleg
dimensiunile sg@unii panei paralele montate pe acest arbore : b=16

mm, h=10mm.
Se stabilesc razele de contact ale discuriloraso(minina si

maxims) :

D 32
Fimin = ‘L'(E + 51) = u{? + 013) = 2lcm;

I = r.1minC5 =21[45=95cm,

Imax

Unde :
D=32mm (conform STAS 1769-68;=3 mm .
Se calculeaz lungimea liniei de contact a corpurilor de

frictiune :
B= Z(rlmin —% - QJ = 2(2,1—% - 0,3) = 04cm

Raza exteriodra discurilor conice :
Rl = Nimax + 52 = 915+ 0,3 = 9,8cm
Unde:
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o, :g+1mm—o—24+0,1 0,3cm

Raza exteriodra discurilor de frigune conduse :

R, =R +4, +0, —(%m’lj = 98+ 325+ 02— (%+ os}
Unde :
A, =d2—2+h=%+1_ 325cm; 4, = 2mm;

h=10mm(v.STAS1004+71=.
Raza medie de contact a discurilor conduse :
=R, —g :11,’35—%2’4 =1115cm
Raza interioara carcasei variatorului :
R=r+2r,.,%90,+0,=1115+2[95+ 03+ 08=3125cm

Imax

Unde 6,=8mm(v.tabelul 68).

Grosimea medie a discului condus :

b, =b,-b,=1-02=08cm,

Unde :

b, =10mm si b, = 2mm au fost alese contructiv

Alegerea dimensiunilor tdor dintate , care realizeaza kgra
dintre arborele condétor si intermediar , in cazul apropierii maxime
a acestor arbori :

2
A= R2+—+5 1135+37+03 1325cm
Se calculeaza diametrul cercului de divizare ai dintate
monta# pe arborele intermediar :
d|nt mzmt = 04 25 1(x:m

cu m=4 mm (adoptat constructiv).

Se verifiéi existena jocului dintre varfurile ditilor rotilor
montate pe arborele condibor si, respectiv , intermediar , la
apropierea maxiga celor doi arbori :

i +1 0,714+1
A= A ==1325-2[04-10—— = 045cm
Avin = Dain 2i 2 200,714

a

Diametrul cercului de divizare al tib parazite
Dyp=D41=14cm, olindndu-se distgele dintre axele tdor :

D,, =Dy, /1, =10/0,714=14cm

Se adopt diametrul cercului de divizare altiigparazite :

Dy, = Dg; =14cm, obtinindu-se distagele dintre axele tdor :

D, .+D +

A1 — dint dp - 10 14 =12cm;
2 2

_Dy+Dy, _14+14 _ 140
2 2

Numarul de dini al rotii parazite :
D
7 =2 14 _ o
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4.6.

Fig.4.33

Calculul de verificare al discurilor de ftione ,

la solicitarea de contact.

Se calculeazforta tangenala maxins :
Frna = o =287 _ 374N
2z, 20421
Se calculeazforta normai maxim :
F = Oimee (12107 _goqp,
7] 0,035

Unde :n =0,035si c=1,2 .

Fora de apsare axial :
Q= pF,,., Cosy =3%83cos2" =179%aN,

Cuy=2".

Se verifié efortul unitar efectiv de contact :
6
_ 0,418\/ FonaaE O 05 _ 0,418\/5839,1&0 60+3195

PLP> 04 6008195
Unde :
P = Pimin =M:A:600m;,02:—2:£=319,5m
siny sin2’ siny sin2’

S se calculeze variatorul cu conuri deplasagilael rigid (fig 4.33),

capabil & transmid puterea P=2,8 kW ,
si cu 0 gam de reglare a tutiei G=6,25 .

oHp=6000 daN/crh

la o tyia m=1440 rot/min
Inelul se execudin ael cu

Rezolvare :

Se calculeaza tutide la arborele de igre :

Ny = nl\/_ =1440/ 625 = 3600 ot / min;

Ny ———L‘m-576rot/m|n

76 Joas

Rapoartele de transmitere lifit

= _1440_
N, 576

i =M _1440_

™, 3600



Se calculea?zmomentul de torsiune maxim la arborele condus:

= 95500—/7 955005278 [(D85=295%daN [em,

2min

t2max

Unde :n, 0,85
Se determif diametrul arborelui condus :

d,=3 Mioma _ | 395 2,4cm
0,2r,, 021150

Adoptindu-se g=24mm.
Se adopt raza minini de contact §,=d2=24 mmsi se

calculeaz raza maxin!i de contact :

iesire :

Qm ax

[ =G =24/625=60mm

Se adom dlametrele limii ale conurilor :
D, =2r,, +15mm=2[60+15=135mm;

Se adopit distana dintre axe :

A=115D, = 115[135=155mm

Fona tangenala maxins :

Fia = Mizmax :3—25: 66daN

Si forta normai maximi dintre inelsi un con de pe arborele de

= gy _ 135166 223aN

F
X 2,u 2[0,2
Unde : ¢=1,35p=0,2 .
Fona axiaf de apisare maxira :

=F __sina/2= 2233|n%—202dN

nmax
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4.7.

Latimea de contact dintre ingilcon se determihdin condiia de rezistefd la contact :

2 2
g =| 9418] Fima E = (%‘j [223[0,13392110°
Orn | Prs 6000

Unde :
Ew= 21010°daN / cm? (viabelul Al —18);

Lt 1.1 i:O,1339:m'1;

P P P, 5T 241
0, = Mmin 24
Y cosal/2 co<13C /2

A 1 155 1
=|r . +— =| 24+—=— =241cm
P (m"‘ chosalz ( 2 j 130 A
00%2
Deplasarea axialmaxima a conurilor mobile :

X = d, —dmint 180-a _ 2[63—2[12,4,[g 180 -130
2 2 2 2

S se dimensioneze variatorul cu conuri deplasakilecureaa
trapezoidal normak (fig.4.34) , capabil & transmié puterea P=2,2
kW la o turaie m=750 rot/min . Se cunosc tuiige limita la arborele
de iaire mmin=375 rot/minsi Numa=1500 rot/min . Indrcarea este
constant , instalaia fungionind intr-un singur schimb. Variatorul
antreneaz un transportor cu baad fiind antrenat la rindulasi de un
motor de curent alternativ cu moment de pornireaid

= 57cm

Rezolvare :

Gama de reglare a tui@ (v.tabelul 6.0):

G= M = iooz 4
Npin 375

Se stabilesc rapoartele de transmitere fimit
_750_,. _.m _ 750 _

max = 375~ &l Nyo 1500
Se alege o curea trapezoilép B 17 x 11,STAS 1164-74
un diametru minim de contact@g=200 mm, conform STAS 1162-67.
Se calculeazdiametrul maxim de contact :
d. o = e, =201200=400mm
Se alege o distanhpreliminagé dintre axe :
A=08(d, +d__ )= 08(200+400) = 480mm,
Conform prevederilor STAS 1163-71.
Se calculeaza unghiul dintre ramurile curelei :
d d.in _573 400-200

48C

max

y= 2arcsir~.OImaX O 57,3
2A

Si unghiul de infaurare minim :



Fig. 4.34

16¢
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B, =180 —y =180 -2353=156 7'
Se calculeaza lungimea primiia curelei :
Rotunjindu-se la valoarea standardiziat=2000mm
(conform STAS 1164-71).
Se calculeaza distendintre axe definiti¥ :

A= p+4/p®-q=2642+42642>-5000=51876mm,
Unde

p=025L, - 0,393d,, +d,,,) = 0252000~ 0,393200+ 400)

max

q=0125d,, -d. ) =0125400-200? =5000mm
Se verifia viteza periferid@ maxima a curelei :

Voo = My _ 31414000750 157m/s<v, =30m/s
60100  60C100C

Se verifi@ daa cureaua poate transmite puterea dat

P.ax = ZC, CzPy / c, =1[098[094[BA48/11= 29KW > P = 2kW

Unde : ¢=,1 (v.tabelul 3 din STAS 1163-71);%0,98
(v.tabelul 4 din STAS 1163-71);
cs=0,94(v.tabelul 5 din STAS 1163-71);z=1(variatorul
ales are o singura curea).
Se verifié frecvena incovoierilor curelei :

f = xJmax 10*=2—"— 157 [10° =15,7 < 40.
L 2000

P
Se calculeaxforta perifericﬁ transmig :

-102——102——14daN
V. 7

max 1

tm|n

F =10 =10-22 = 28daN
v 785

min

7,0, _ 31412000750

6C[00C 60100C
Fona de intindere a curelei :

S, = 175F, ., = 175[28=49daN.
Se calculeazforta de apsare axia maxima :

Unde v, = =785m/s

Qmax = Clztﬂcosg = meosﬂ = 64daN
2u 2 2[03 2

Si minima :

Quin =CFt—’“"’cosg 14 El4cosﬂ 32daN
2u 2 2[03 2

Unde :pu=0,3si c=1,4 si a=40".
Fona de apsare pe arbori :
1567

R=2A0, sin% =201430208in =8daN ,unde:
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Fig.4.35

4.9,

4.10

4.11.
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2. a 40 2.
0, =12daN /cm®; A, :(a—h[ﬂgajh=(l7—lllg7jl,1: 143cm’;

a=17 mmsi h=11mm (conform STAS 1164-71).

Deplasarea axialmaximi a conului mobil :
X = diox — A 0 = 400- 200tg 40 _ 36,4mm
2 2 2 2

Dimensiunile conurilor :

D, =d,,, —2(h—b)-3mm=200-2(11- 41)-3=183mm
D, =d, ., +2b+10mm=400+2[#41+10=418mm

Si b=4,1 mm (conform STAS 1164+71).

S se verifice dat variatorul frontal din fig. 4.35, avind
raza rolei conduitoare R=10cm , poate transmite puterea
P=5kW , la o turge n,=1500 rot/min. Se adaoptc=1,2 ,
1=0,25 614,=1000daN/crh, B=5cm. Rola se executa din
textolit iar discul din eel. & se calculezai forta necesar
de apsare.

Cried

AN
A\

S se verifice dat un variator conic este capabik s
transmiti puterea P=2kW , la o tura ;=1000 rot/min.Se
cunosc , B = 60 mm ,;R60 mm; materialul corpurilor de
rostogolire — el cu duritatea de 320 HB. Se alege c=1,2,
u=0,2. Si se calculezgi forta de apsare necesar

La variatorul din prob.4.7 isse calculeze nuinul de bile
necesare pt. a transmite puterea P=150 W.

Variatorul toroidal din transmisia unei benzingaortatoare
trebuie sa transndito putere P = 2,5 kW , la o tui& de
n;=840 rot/min. Se cunosc : BB7Mmm, Fkir=45 mm |,
rma=100 mm, B=18 mm. Materialul rolelor — in nanmde
doui (p=2) — este textolit , iar materialul talereld®L.C 45.
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Sa se verifice variatorul la solicitarea de contaetca c=2i n=0,25 .

412

4.13

4.14

4.15

4.16.

4.17.

4.18.

4.19.

Sa se determine fefe de apsare necesare, la variatorul
toroidal care transmite o putere P=3kW, la o ttara
n;=1000rot/min avand gama de reglare G = 6,25. Sptado
c=1,25,p=2,=0,2.

S se verifice la solicitarea de contact, variatarulltidisc
care transmite puterea P=15 kW la o fiera
n;=1460rot/min. Variatorul are p=3 arbori intermediape
fiecare fiind montate z=4 discuri dinted, avand raza de
contact minifd rmir=20 mm ; raza medie de contact a
discurilor conduse,#80mm. Se adopt: c=1,2 u=0,03 ,
i.=0,03 , B=4 mm y=2°, 1,=0,97 ,611,=5000daN/crh

S se calculeze elementele geometricecinematice ale

variatorului multidisc , la care se cunosc : gareaaflare a

turaiei G=4 , tur@a la arborii discurilor conducatoare
ninc=1800rot/min, raza minih de contact a discurilor
conduatoare (mir=20 mmi raza medie de contact a
discurilor conduse;x100mm.

S se verifice variatorul cu conuri deplasahilanel rigid,

la care se cunosc : puterea de transmisie : P «\&,3
turaia la intrare p=1440rot/min , gama de reglare G =6,25,
raza de contact miniinr,,=25 mm , lungimea linie de
contact dintre inedi conuri B=5mm , ¢ =1,3 41=0,25si onp

= 6000 daN/crh

Variatorul cu conuri deplasabik curea trapezoidaldin
fig. 5.36 transmite o putere P = 4 kW , la o tieray=1440
rot/min, avand o gaide reglare a tutei G = 4 . Se mai
cunosc : diametrul de contact minim ;180 mm
c=1,35 ,u=0,3 . Se cere sa se efectueze calculul cineniatic
geometric al variatorulugi sa se determine fmle de
apasare maxim si minima, necesare dimensigmi
dispozitivului de apsare .

Calculati raportul de transmitere maxim, respeativiim,
pentru un variator simetric cu gama de reglare6 .

S se calculeze vitezele unghiulare extreme ale ahbior
condus (w2min , max ) PeNtru o transmitere tip “variator
mecanic” la care se cuno®g=150 §', A,=3si im=1,154 .

S se determine gama de reglag si raportul mediu de
transmitere 4, , necesare unui variator mecanic, pentru a



4.20.

4.21.

4.22.

4.23.

4.24.

4.25.

4.26.
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functiona la urnatorii parametrii cinematicio;=150 &,
®2min=100 $', ®2ma=200 §.

S se calculeze eroarea cinematielativa maxima | A
wo/w; | a vitezei unghiulare de antrenare a unui consama
prin utiliazrea unui grup de antrenare existentipglémoto-
variator” cu parametrii proprii: fg=1460 min* A,=3 si
im=1. Parametrii de consumator Sumbomi=75 $ si
®2ma=225 §.

S se determine vitezele unghiulare extreme la atbore
condus al unui variator mecais;=80 S*, A,=4si i n=1.

Calculai latimea primitia necesar a unei curele de
variator cuo=26°, dad j=2 mm, varigia diametrului de
dispunere este de 40 mm, h=10 girb=2 mm.

Calculai valoarea raportului @ ma/dw min pentru un
variator cu j/I=0,05, Jh=3,15, 0,=26°, b/h=0,25si d,
min/h:5,75.

Calculai gradul de curbare efectiv al pentru un variator
“MONO” cu gama de reglare\,=3, |/h=3,15, a;=26",
b/h=0,25, j/}=0,05.

Se considérun variator cu curea trapezoigldti (0.=26°
), cu gama de reglare,=3, iniltimea h=10 mn3i gradul de
curbare
dw mi/h=5,75. Calcula cursa de reglare a unui disc, in
variant “MONO".

Dimensiona diametrele extreme ale unui variator “DUO
simetric”, in situéia de fundgionare B=constant, la care
Tnaltimea curelei este de 35 mm, gradul de curbareiefect
este egal cu 4 iar gama de reglare estei egaB.
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4.10 Exemplificari aleotneniilor de utilizare. Firme
constructoare; recomandari privind alegerea si
verificarea; programe de calcul specializate.

4.10.1 Domenii de utilizare 1. Masina de frezat verticala er 15002

Carcas motor

Surub fixare limitator adancime
Comutator pornire/oprire
Capac arbuni

Buton blocare ax

Ménere

Suruburi fixare distafier lateral
Suport cugsverticah magina
Scal limitator adancime

10. Limitator adancime

11. Scal reglaj distarier lateral

12. Manei blocare pozie verticah
13. Tal@ metalia

14. Adaptor evacuare reziduuri
15. Distanier lateral

16. Reglaj fin limitator adancime
17. Flaga ghidaj

18. Cheie

19. Buton reglaj limitator adancime
20. Piulta penset

21. Accesoriudiere circulail

22. Accesoriudiere profile curbate
23. Pensete alternative

24. Variator turatie

25. Dispozitiv rotativ reglaj adancime
26. Buton siguraid

©CoNouohrwhE

Mod de utilizare:

Reglarea turatiei:

Variatorul de tunge 24 se afl pe partea frontala carcasei
aparatului (27). Ratii butonul de reglaj in sus sau in jos pentru a
mari sau migora turaia. Atunci cand realizaacest reglajtineti
cont de faptul & cu cat este mai mic capul deere, cu atat mai |
mare va fi turdasi invers - cu cat este mai mare capulere, cu &
atat mai mia va fi turgia; materialele plastice se vor prelucra la ottarmica (altfel se
Tncilzesc foarte mul§i se pot topi); cu cat lemnul este de esenai tare, cu atat tutia
va fi mai mare (lemnul de egériare se poate @pa la turde mici). O frez ce se rotge
prea rapid provodicarderea piesei prelucratésénd pe ea urme de ars.

Atentie! Nu schimba niciodag turgia cAnd mgina este Tn sarcin
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2. Electrocar ,,Ciclop” H-404 Q= 2000kg

1. Domeniul de utilizare

Utilajul este destinat transportului sargncontainerizate sau paletizate, fiind foarte
usor manevrabil in spatiile inguste din hale indal&t, depozite sau magazii. Este
deosebit de util pentru transportul marfurilor arigautogari si aerogari. Fiind nepoluant,
acest utilaj devine indispensabil in ce privestmsportul marfii in spatii inchise.

2. Descriere si functionare:

Este actionat electric, sursa de energie fiindtete de acumulatori, firma
HOPPECKE-GERMANIA, iar variatia de viteza este izatia printr-un variator
electronic, firma ZAPI-ITALIA. Elementele principalale actionarii, baterie de
acumulatori, variator electronic, motor electrig,fast alese in baza unui calcul riguros
de dimensionare. De la motorul electric de trajuniscarea este transmisa printr-un
reductor si un sistem diferential la rotile motospate.

Cele patru roti sunt echipate cu pneuritédisil de directie mecanic este sigur si
eficient. Suspensia cu arcuri foi face ca utilgglpoata fi exploatat si pe drumuri mai
putin amenajate. Reglarea pozitiei scaunului inedglane, orizontal si vertical ofera o
ergonomie optima postului de conducere. Electrdeste echipat cu frana de serviciu si
cu frana de stationare, hidraulice.

Sistemul de iluminare si si de semnalizareare este echipat utilajul face ca
transportul sa fie efectuat in depline conditiisiguranta. Capacitatea de transport se
poate mari, data fiind posibilitatea tractarii @enorci.

Variatorul electronic in varianta cu recugse a energiei, firma ZAPI-ITALIA, preia
n timpul franarii 70% din momentul necesar franavand in componenta un
microprocesor, variatorul electronic permite uéitiga unor regimuri optime de lucru ,
accelerari si decelerari progresive, fapte carelgoita o utilizare rationala a capacitati
bateriei de acumulatori
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3. Pompa de transport mortare PFT N2

PFT N2 este o pompa de trasnport motactiomand pe principiul pompelor cu
snec, cu sistem de antrenare electric. In vergwuhstructive FU, respectiv V,
productivitatea masinii poate fi reglata continptn intermediul modulatorului
electronic, respectivaariatorului mecanic, aflate in configuratia standard a acestor
versiuni.

Domeniul de utilizare:
- pentru toate mortarele prefabricate aplicabile meea, aflate in stare umeda

- pentru materialele umede sau pastoase, cu grandlatnax, 3 mm
- materiale fluide cum ar fi: vopsele pe baza deettsie, grunduri etc.

4.10.2 Firme constructoare de variatoare:

1. ALEXANDRIS ROMANIA, Aleea Teiesani Nr.125,
sectorl, Bucuresti

2. A.L.S. SRL CraiovaFirma infiintata in 2005,
distribuitor de convertizoare ABB, variatoare de
tensiune sprint electric Anglia.

, Prodimpex Peligrad SRL

4. ADF Industries SRL
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4.10.3 Exemple variatoare:

Exemplul 1:  http://www.reductoare.ro/

|| Variatoare mecanice de turatie

Tip Hm Gama de reducere
VD25 4 {ish
f W5 g Puterea transmisa ¢ny =14EIEImin'1]|
V1 16 0.1 BRI 2
v 25 Configuratia Ia iesire
W 56 - posibilitatea de a monta un reductar elicoidal;
V4,5 2 - mantaj pe picioare sifsau flansa;
vio 144 - arbare de igsire cu pana, dimensional metric sauininch;
- cuplare dupa standard IEC cu reductoare elicoidale sau melc-roata melcata
@E) BO NF'GL'OLI Configuratia la intrare
- flansa pentru motor standard 1IEC sau MNEMA;
- arbare de intrare cu pana
Reglarea vitezei
- manual cu roata de mana;
- de la distanta prin intermediul unui servomecanism;
- OPTIOMAL, kit de masurare a vitezei cu display digital.

Exemplul 2:  http://www.1001case.ro/Constructii-hstalatii-Instalatii_electrice-
Ansamblu_variator VIMAR_PLANA__ p31785.html

Sett Contract S.r.l.: Ansamblu variatoWIMAR PLANA

Detalii produs:

Ansamblu 2 module cu variator pentru san@aistive (becuri cu incandescenta) si
sarcini inductive (becuri halogen si transformd&womagnetic/electronic) - (220V,
500W/300VA, push-buton), portfuzibil, sigurantaitita 2 A si ornament Reflex Vimar
Plana.

Exemplul 3:
http://www.stocuri.com/detaliiprodus/13200/Termostéd_mecanic_si_variator_de_tur
atie.htm|

ADINTER COMSERYV SRL



178
Termostat mecanic si variator de turatie

“mm”

Termostate mecanice pentru comanda sistemelor de
racire (ventilatie) sau incalzire in una doua sau 4

trepte.

—_— Termostat pentru comanda directa a ventilatoarelor
motor trifazat ~380V (nu necesita contactor).
Variatoarr de turatie pentru ventilatoare.

Preturi incepand de la 30Euro+TVA, franco Brasov

Tip : produse
Domeniu : Agricultura - Zootehnie

Exemplul 5: http://www.amitech.ro/v1.html

VEM

mmiodne) Blakires
o {ltaglnir '

Yariatoare de turatie Model WA

Caracteristici principale:

Putere intrare = 0,18 + 7.5 ki

Turatia de intrare = 1500 rprm;

Turatia de iegire = 170 + 1000 rprm wariabil3;
Maorment iesire = 1.5 + 118 MxM;

Variantd constructivd = B3, Ba, W1, W3, V5, Vo,

Catalog variatoare: MOTOVARIATOARE MECANICE DE TURATIE

B

K
23
T




Motovariatoare mecanice de turatie — dimensiuni:
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Gabarit| B (J%) G G3 M (f’;lg) P T | VC VF VL| VR VS| b f t kg.
002 23 11 82.94 40| 11% 95 b 140 B 795 915 69 1]16AL 4 M6 | 125 2,3
005 30 14 104 47| 13 110 b 160 4.5 795 1045 |826.511 71 5 M6 16 4
010 40 19 120 57| 16 130 11 200 35 8p5 1p7  [036.51p 71 6 M6 | 215 6,1
020 50 24 180 114 16% 130 11 200 5 9y5 161 112638 | 110| 8 M8 27 21
030 80 38 237 150 26%  23d 14 300 K 194 163 160 O (110 M10| 41 51
050 80 38 237 150 26%  23d 14 300 K 194 163 160 O (110 M10| 41 51
100 80 42 267 161 309 250 18 3%0 P 24pD.5 pOo7  21%60 | 12| M12| 45 84

Tabel selectie motovariatoare mecanice:

Pentru turatie motor 1400 rpm

Pentru turatie magno rpm

Pentru turatie motor 900 rpm

Gabarit
n2 n2 M2 M2 n2 n2 M2 M2 n2 n2 M2 M2
P1 P1 P1

max min min max max min min max max min min max
002 0.22 880 170 2 4 0.37 1769 340 117 | o5 6609 [L 2.1 4
005 0.55 950 270 4.6 6 0.74 200p 340 B oB7 q1174 L 4.7 6
010 11 950 270 9.1 12 1.5 200D 340 i 2} 0J75 1174 L 95 12
020 15 1000 190 12 24 2.2 200p 340 D p. 7} 141 g60 2 [213.5 24
030 3 1000 190 24 64 - - - - - 1.5 66D 122 B 4
050 4 1000 190 32 64 - - - - - 2.2 660 132 7 q
100 9.2 1000 190 74 144 - - - - - 5.5 660 122 g 4 ]
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P1=puterea motorului de antrenare [kW]; n2=turiaigesirea din variator [rpm];

M2=Momentul la iesirea din variator [Nm]

Nota: In tabel puterea motorului P1 are valoameaima recomandata; In functie de
aplicatie se pot utiliza cu acelasi gabarit deatarimotoare cu puteri mai mici.
Proportional cu scaderea puterii motorului se moai§i valoarea momentului la iesirea
din variator M2.
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5. Transmisii prin roti dintate

5.1. Consideraii Angrenajul este un mecanism elementaratd din dou roti
generale dintate conjugate mobile Tn jurul a doaxe cu pozie invariabik, una
antrenand-o pe cedlalin aciunea dinilor aflati consecutiv in contact.

Roata dintata este un organ de iaa sub forma unui corp de
revoluie (in general), pe periferidmia se afl dispuse echidistant
proeminere simetrice denumite din

La angrenajele cu raport de transmiterect , roata cu nuar minim
de dinti se numete frecventpinion” , iar conjugata saoat a”.

Dintre avantajele specifice angrenajelor se enuther

— Tnarcarea minina a arborilorsi lagarelor;

— precizie cinematicmaxima (raport de transmitere riguros constant);

— durabilitate superioasi sigurana in exploatare;

— randament foarte bun (nu apar aluineelasticesi geometrice);

— capacitate portantdicat (transmiterea avand loc prin foirgi

nu prin fay;

Cadezavantaje se metioneaz:

— pra de cost ridicat datott tehnologiilor si precizie ridicad de
execuie;

— vibraii si nivel ridicat de zgomot (indeosebi la viteze rjari

— nu pot realiza dista@ mari intre axe;

— imposibilitatea de protée la suprasarcini;

—sir limitat pentru rapoartele de transmitere (stadzte).

Domeniile de utilizare preponderente sunt: constiacde maini,
autovehicule, m@ni unelte, maini agricole, maini de ridicatsi transportat,
echipamente tehnologice — in constiaicunor elemente de reglare, in
agionarea echipamentelor de inregistrare.

Parametrii caracteristici sunt: P - putereaw - viteza unghiulas; v -
viteza linia&; i - raport de transmitere (pe o tregptu excluderea celor
melcatssi cicloidale); n - randament dependent de tipul angrenajului.

Angrenajele se pot clasifica ddpurmatoarele criterii:

1. Pozifia relativa a axelor

— cu axe paralele - cilindrice

— Cu axe neparalele — concurente — conice

— hiperboloidale

—ncrucgate — elicoidale

— melcate

— hipoide

— spiroide
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2. Forma dinrilor
—drepi —inclingi

— simpli

— compuyi (V sau W)
— curbi

Rotile dintate se clasifi@ dup:
1. Forma profilului danturii

— evolventice
— cicloidale
— arc de cerc
2. Directia danturii
— dreapi
—inclinat
—curka
Fig. 5.1
1
|7
el
1 :
e
i
7
C d. ;
E

3. Formacorpurilor derostogolire

—cilindrice  (fig. 5.1 a...d)

— conice (fig.5.1e)

— hiperboloidale — elicoidale

— melcate (fig.5.1 1)

— hipoide

4. Forma constructiva

—cu saudra butuc  (fig. 5.1 a, b)

— fixa pe arbori sau mobile (baladoaréig.5.1 a,b,e,f resp. c,d)

— simple sau multiple (fig.5.1 c, d)

— dintr-un tot unitar (monobloc) sau asamblatg. .1 e, f)

Angrenajele sunt definite astfel:

1. Angrenajele evolventice cu axe paralele (alcatuite din raile dintate
cilindrice)

Acestea au ca organ generagode referina cremaliera normalsau
flancat (standardiza), cireia i se asociazmodulul normal (standardizat)
ca factor de scar

2. Angrenajele evolventice cu axe concurente (alcituite din raile
dintate conice) au ca organ generatgr de referind, roata plaa



5.2. Materiale
utilizate Tn
constructia de
roti dintate
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(standardizal) , cireia i se asocidazmodulul normal sau frontal maxim ca
factor de scai

Domeniul de utilizare al angrenajelor conice corapar cu al
angrenajelor cilindrice, este mai restrdns deoarenpune restriti
referitoare la precizigi tehnologii de exegie strict specializate in furie
de forma difilor.

4. Angrenajele melcate reprezind un caz particular al angrenajelor

elicoidale:

In funaie de formasi geometria melcului se disting:

a). Angrenaje melcate cilindricecu organ de generasede referina
melcul arhimedic (ZA), evolventic (ZE) sau convo{@Ny 2 si ZK1 2) —

(standardizat) @ruia i se asocidgzmodulul axial ca factor de s@ar

b). Angrenaje melcate globoidalgstandardizate) la care, prin dubla
infagsurare dintre melgi roata melcai, cregte nunirul de perechi de din
aflati simultan in angrenare.

Observatii:

— la acelsi gabarit (a,i = identic) angrenajul melcat glokadid
realizeaZ o capacitate portahmai mare decat angrenajul melcat cilindric.

— formarea filmului de lubrifiant este mai favorabiangrenajului
melcat globoidal , deoarece liniile de contact sprbape perpendiculare pe
diredia vitezei de alunecare.

Materialele pentru nde dintate trebuie & asigure caracteristici
mecanice sigure (rezistganmare de contact, Tincovoiere, uzwatc.) si
calitaiti tehnologice (precizie si usurinta prelucirii  danturii).
Materialele utilizate apg&n mai multor familii calitativ distincte:
aliaje feroase f(eluri si fonte), aliaje neferoase (bronzuri), materiale
sinterizatesi mase plastice (injectate sau stratificate).
Alegerea materialelor este determin@¢ urnitoarele considerente:
— tipul angrenajului; — domeniul de utilizare; -arpmetrii fundonali,
solicitari; — eficierta economid (de aprovizionare, tehnologie de uzinare);
gabarit, — atenuare, — vilifiagsi zgomote etc.

Materiale utilizate recomandate pentru executasglar dintate:
Materiale feroase:

— otel carbon obinuit (standardizat), .

— oel carbon de calitate (de imbtiire si de cementare - standardizate).
— oteluri aliate (standardizate).

— otel carbon turnat (standardizat).

— fonte cu grafit nodular (maleabgi antifrictiune - standardizate).
Materiale neferoase:

— bronzuri turnate n piese

— bronzuri sinterizate.

Materiale plastice:

— poliamide, nylon, durethan, relon.,ABS etc.

Precizare:

Cercelrile recente din aeronaulicsi industrile mijloacelor de
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5.3. Tehnologia
de exectie
si forme
constructive
ale rotilor
dintate

Fig.5.2

transporturi, milita, echipamente electronicg sportive etc., recomaad
utilizarea materialelorcompozite pe baz de elastomeri carbon si
ceramice caracterizate prin rezisten la temperaturi ridicatgi uzur,
evitarea coroziunii, greutate specifiaica, etc.

Se folosesc in mod frecventeturi tratabile termic sau termochimic,
fonti, materiale neferoaseplastice.

in funaie de cominutul de carbon (care coniineaz duritatea
maxima HB =~ 350) , aelurile se impart inoteluri de imbunatitire (C >
0,25% ; duritatea HB < 35@) oteluri de cementare(C < 0,25% ; duritatea
HB > 350).

Dac duritatea materialelor titor dintate este HB < 350, atunci
Thainte de dierea danturii se va aplica tratamentul termic spoaator.
Dintii rotii dintate vor avea forma coréctezultai din danturare. Acest
procedeu se utilized4a raile dintate ale reductoarelor.

Dac duritatea materialelor tibor dintate este HB > 350, atunci se
dantureaz ntdi roata ditata si apoi se aplig tratamentul termic
corespunitor. Acesta conduce la un pae cost mai ridicat.

Procedeul prezentat, de tolere a rdlor dintate, se aplic la
angrenajele cutiilor de viteze, unde se cer flaindure.

Realizarea flancurilor dure este posibprin unul din procedeele:
cementare, nitrurare, carbonitrurarélire superficiak, cilire cu revenire
joadi.

Metodele principale de prelucrare mecéraaailor dintatesunt:
- divizare sau copiere
- rostogolire sau rulare.

Metoda de divizareonst in executarea golurilor dintre diin
rotii (strunjire in prealabil la valoarea corespitpare cerculu exteripr
cu ajutorul frezelor modul disc (fig. 5.2 a) sacedor deget (fig. 5.2 b)
care au forma acestor goluri.

Metoda este econoraita produdia individuak sau de serie mic
sculele fiind mai ieftine, iar gna de frezat universal

Preciziatiouti este suficieritpari la viteza de 3...4 m/s.

Metoda prin rostogolire este cea maiaspandii si se bazeaw pe
principiul tierii danturii prin angrenarea tiode danturat cu: cremaliera



Fig. 5.3
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scub pieptene (fig. 5.3 a), frézmelc (fig. 5.3 c) cuit “ roatad “cu muchii
taietoare (fig. 5.3 b).

Metoda are avantajulicpot fi tiiate rgi cu orice nurdr de dini la
acelgi modul., este o metadeconomid numai la fabricaa de serie
deoarece necesisculesi masini.

a. b. C. d.

Observarie:

Pentru danturareatitwr conice o metodlde mare productivitate este

rabotarea (fig. 8)3ufasonator roata saucremaliera scuk.

Ratile dintate cu viteze periferice sub 2 m/s se exequin turnare,
fara prelucrarea ulterioara danturii, deoarece la aceasitez, erorile de
passi profil inerente turarii sunt acceptabile.

Pentru viteze de fumionare mai mari se utilizeazsi turnarea de
precizie, injectarea sau chiar direct prin mats.

in general, ca #ti componente ale unei tiodintate (fig. 5.1 e) se
disting :

—coroana 1

- discul sau spiele?2

- butucul 3

Se merioneaz ci rotile dintate cu:

- 0, <150 mm, nu au disc (fig.5.1 b) ;

- dh < 1,8 -¢ (g=diametrul arborelui), se taie direct pe arboréni¢m)
(fig.5.4 asi b) ;

- dy £ (150..) mm se taie separat de arbore (pgohiare din
semifabricate laminate sau forjatéf)g. 5.4 csid) ;

— ¢y > 300 mm (max.1500 mm) se execulin elemente componente
Tmbinate (fig.5.4 esi f) ;

— dy, > 1500 mm se execude obicei din dou jumatati Tmbinate prin
suruburi.

Pinioanele se executcu 5..10 mm mai late decéttite dintate
conjugate.

Ratile din material plastic se exedutle obicei, cu butuc de fansau
otel.

Desenele de exege ale railor dintate se Tintocmesc conform
standardelor.

Desenele de exege al raii dintate vor cofine: — elementele de
geometrie ale danturii, — elementele angrenajuluicére face parte roata,
- toleranele de formi si pozitie, — rugozidti, cote, abateri nominale de
dimensiuni, — condii tehnice de exeaie.
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Fig.5.4
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In conformitate cu standardele, angrenajele sur@vipute cu:
precizie cinematici, precizie de mers linsi precizie de contact intre
flancuri.

in desenul de exeda al railor dintate se va meiona clasa de
precizie pentru a se putea controla angrenajul.

Precizia prelucirii danturii determi#i in principal buna furtmnare a
angrenajelor.

Principalele erori de exege ale danturii se reférla profilul
flancurilor, pasul danturisi la direaia dintilor, deoarece ele influg@az
cinematicasi dinamica angrenajului.

Precizia preludrii angrenajelor prevede 12 clase de precizie
(standardizate), cele mai utilizate fiind clasel® 57, 8, 9.

Jocul dintre flancuri poate fi: joc rit (JA), joc nul (JE), joc normal
(IN) si joc micsorat (JD).
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caracteristice
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Angrenajele sunt definite deremaliera de referinta pentru roi
cilindrice, roata plana de referintd pentru angrenaje conicepelcul de
referinta pentru angrenajele melcate.

Observatii:

— La angrenaje sunt standardizate: modulelen)( rapoartele de
transmitere pe treapfi), distana dintre axed).

— La rotile dintate este standardizat modulsh).

Alegerea judicioasa materialelor pentru executaredloo dintate
fungie de diferite tipuri de angrenajeprocesele de exetie ( prelucéri
mecanice, tratamente termice etc.) presupune starea cat mai precis

tipurilai valorilor solicitarilor la care acestea sunt supuse Tn exploatare.

Dintele, ca element de rezist@ral oricirui angrenaj, preia eforturile
ce urmeaz a fi transmise de la arborele motor la arborelados care
efectueai lucrul mecanic util.

Solicitarile principale ale unui angrenaj se reduc, deci, la
solicitarile dintelui.

In consecirti, calculul complet al unui angrenaj se compoit ca o
faza decalcul de rezistena Tn care se prelimineazaracteristicile danturii
urmat de uncalcul geometricde definitivare a parametrilor geometrici ai
rotii dintate, iar in final se executun calcul de verificare prin care se
valideaz soluia adoptat.

Avand in vedere cele mgonate, la baza alegerii materialelor pentru
executarea rdor dintate va sta Tn primul rand caculul de rezigteal
danturii.

In principiu , dintele unei roti dintate este supus uritoarelor tipuri
de solicitiri: — solicitiri statice (incovoiere), — soliéi dinamice (de
oboseal prin incovoierssi soc), — solicitiri de frecare intre supratde de
contact (presiune de contact ciélitizare, inglzire) si — agiunea chimid a
mediului de lucru (lubrifiant).

Eforturile rezultate din aceste solicit agioneaz simultan, se
intrecondtioneaz n timp si sunt afectate de tal factori (calitatea
metalurgi@ a aelului, precizia preludrii, conditi de montaj, exploatare,
ungere etc.).

lata de ce capacitatea portamst unui angrenaj este limiasuperior de
rezistemasi durabilitatea danturii.

Luarea in considerare a tuturor acestor factorrdata dificultatea
calculului de rezistah al raii dintatesi explica existena diferitelor metode
de calcul, precungi numeroasele cercat ce se fac Tn acest domeniu.

Deteriorarea angrenajelor este o congéanproceselor complexe ce
se manifegt in zona angreimii sub agiunea solicilirilor in regim de
functinare.

Principalele deterid@ri care apar la angrenaje confirm standardului
sunt:

— ruperea ditilor la baz (picior) prin obosedlsau la suprasarcini;

— deteriorarea flancurilor active prin uzare, oladsesuperficiak
(pitting), adeziv (gripare)si abrazii sau deformare plastida suprasarcini
(brinelare).



18¢

Fig. 5.5

Ruperea dinsilor prin oboseala se datoreaz incovoierii repetate a
dintelui, ceea ce conduce la amorsarea ruperieldinin zona tensiunilor de
intindere (zona A, fig.5.5a). Fisura incepe in nimstvent in zona de
racordare a dintelui cu corpultiiounde se produce o puterdiconcentrare
de tensiuni.

Ruperea in seitnea de baz a dintelui se produce mai frecvent la
rotile dintate din materiale dure sau a angrenajelor din maseulastice.

Ruperea dingilor prin suprasarcini are loc datorit unor
supraindrcari statice sau prigoc.

Preintampinarea acestui mod de distugere a danttilar dintate, se
face princalcul la incovoiere

Oboseala superficiala (pitting) consii din distorsionarea telei
cristaline (dizlocdi) urmata de fisuri care, determindesprinderi locale de
materiale, formand pe flancuri deni#elde forma unor grogeé sau ciupituri
(fig. 5.5a).

In elucidarea fenomenului de pitting se presupuneitoarea
evoluie: fortele de frecare la roata condtmare si condud au sensuri
diferite (fig. 5.5 b)si ca urmare, apare tendinde intindere a stratului
superficial la roata motoarg de compresiune la roata condu$ntrucat
rezistena la obosedla materialelor este mai redu cazul tensiunilor de

intindere, vor ajrea microfisuri care se vor dezvolta in adancignee

suprafai , cu preponderef pe flancul dintelui rgi motoare.

Patrunderea uleiului sub presiungi expulzarea Ilui din aceste
microfisuri va degrada suprasa flancului dintelui, ajungéandu-se la
formarea unor grope sau ciupituri.

Zona cea mai periclitateste cea din jurul polului angr@i, unde
sarcina este preluate o singut pereche de din

Preintampinarea acestui mod de distrugere a fldacdanturii rgilor
dintate se face prin dimensionarea la solicitarea deact

/r‘ Sensul Roata concusd | =,
,L-:'-'/ crapsturilor "'|"
- Sensul \ImM A
© [fortelar -
d;E ;“_Y\;i{ — Cercuril
f,{lﬂlupu e_|frecare | de

e ™ rostogolire

Rupa = alunecare Roata motoare | =

i Yiteza [N J 5] ——

a. la. c.

Uzarea adeziva (gripare) a dintilor const n sudarea moleculara
suprafeelor de contact, datoiitcildurii degajate, in urma Tintreruperii
filmului de ulei dintre dini aflati in anrenare. Particulele de metal se
sudeaz pe flancul dintelui unei tg rupandu-se de pe flancul tio
conjugate. Griparea poate fi limilasau poate cuprinde intreaga suptas
dintilor.
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Griparea se produce de obicei, la presiiniteze mari, dar se poate
evita utilizand uleiuri mai vascoase sau uleiuitiaate.
Calculul la gripare congtn limitarea temperaturii de regim.

Uzarea abraziva consi n indegrtarea unor particule fine de pe
suprafaa flancului dinilor, datoriti alunedrii relative a acestora , n
condtia existemei unor particule abrazive dure (praf). Ea apare la
transmisiile deschise care lucrédm mediu impurificat. Calculul la uzura
abraziv nu este complet elucidat.

Deformarea plastica a flancurilor dinilor apare in cazul unor duiit
foarte reduse (HB < 200) ca efect al suprasarcirsku al alunegilor
relative.

Exfolierea apare Tn cazul execuii unor tratamente termice giee,
cand stratul dur se desprinde de pe flancurile@ete dinilor.

In concluzie, domeniile in care diferitele distrrigearacteristice
angrenajelor au caracter predominant, sunt delienttalitativ in fig. 5.5 ¢
(viteza-incarcare), unde separarea de efecte este caoveaii.

n realitate, distrugerea unui angrenaj trebuie pi#ivita un proces
cumulativ complex Tn cadrulaouia coexist mai multe forme de distrugeri
caracteristice angrenajelor.

5.5. Cinetostatica Tn timpul transferului energetic Tntre roata motogicea condus
angrenajelor flancurile dinilor conjugai sunt inércate de presiunea de contact )(p
Efectul presiunii de contact dintre flancuri setsiizea printr-o forta
de legitura variabik ca intensitatgi diredie.
Fora de legturi F . (forta normala in angrenaj) se poate
descompune duap dirediile triedrului intrinsec legat de un punct al

suprafeei flancului [rnb —7 = nxb;n paralel cu linia de angrenare  (II');
b paralel cu generatoarea flancului ].

Ena = ;Et + HFn + BFb (51)

Din considerente metodice cerute de calculul aldogi al lagarelor,

forta de legtura Foa, se descompune duprei direaii ortogonale legate
de axa rgi:

Ena:Et"'Er"'Eax (52)

n care:

F: — componenta tangeala (tangeni la cercul de rostgolire);
F. — componenta radil(perpendicular pe axa rgi);

Fax — componenta axiaparalel cu axa rdgi).

Precizare.
Descompunerea mgonati este dependentde tipul si geometria
angrenajului.
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Situgia teoreti@ de calcul accepturmatoarele ipoteze:
— forta de legturi (F ) este plasatin polul angredrii fiind

normak la suprafga de contact, deci orieniadup diredia liniei de
angrenare, avémensitateai diregia constari;
— se neglizedjfortele de frecaren 01 - P OPy;
— dintii rotilor ar fi perfect identici din punct de vedere gegric, iar
rigiditatea dlar este infinit.

5.5.1.Cinetostatica Fie angrenajul constituit din tite 1 si 2 (fig. 6.6)cu elementele de
angrenajelor geometriecunoscutes, z, X1 2# 0; Owa2, @ # ao, O # Ag = 20°).
Cu axe Transferul energetic are loc de la roata motoare farametrii
paralele energo - furionali P; si c la roata condus?2.
5.5.1.1Cinetostatica Sistemul de fae din angrenaj este constituit din:
angrenajelor Fna - forta normad din angrenay;
cilindrice cu F — fona tangenala (tangeni la cercurile de rostogolire sau de
dinti drepti divizare );

F, — fona radiak (pe diredia 0,0,).
Componenta tangéala se determif din condiia de echilibru a n@
motoare:

6
Mu-FudV” S0 Fy = 2My _200°P,
2 dyi W1d g (5.3)
Directia componentei tangé@ale este duptangenta (tt) la cercurile de
rostoglire, s@nsul opus cu al momentului de torsiune.

Din considerga:

ntdl=~r, P, (54)
si
Vi =V, = W, Wl:wzdwz
2 2 5.6)
rezilt
Fio = -Fu (5.6)
Componenta radial(fig. 6.6) are valoarea:
F,l = Fltga = %tga
@1 (5.7)

Directia componentei radiale este dumia centrelor (QOy), iar
sensul dinspre polul angeei spre axa de rotee. Fota normai din
angrenaj are inmea:

F, _ =2M00°pP,

F =
" cosa w,;d,,cosa (5.8)

Din exprimarea:

a:%(dwzidwl): iz 1) (59)
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(5.10)
Fig.5.6

| _h

Oy

deci:

6 6
Fu = 10°Py Pl(iil);Fr = 10°Py Pl(iil)tgd
wa w.a (511)
6
Foo=—9 P10
wj.acosa

Observdie.
In cazul angrenajelor aanturi zerox; = X, = 0 sawero deplasat
1% —X caracterizate prio = ao =2®; dy12=0d1 =Mz, a= a,
relde (6.11) se modifig corespunitor.
Exemplificarea sistemului de ferintr-un reductor cu daureptesi
dowa axe geometrice respectiv trei axe geometricepstzentat in
figura 6.7a si b.
5.5.1.2.Cinetostatica Cel mai general caz de angrenaj cu axe paraletngtituie
angrenajelor angrenajutilindric cu dirti inclinai si profile deplasate caracterizate
cilindrice prin B# 0; X, 2% 0; dw1 2% di 2@ # @, O # dp = 20, conform fig.5.8
cu dini Sistemul de fae (fig. 5.8c) este constituit astfel:
inclinati —n planul frontal (fig. 5.8aFn, Fu, Fr1;
—gdlanul de angrenare (fig. 5.86;a, Frt, Faxa unde:
Frn este fora normai in planul frontal
Fra — forta normai in planul de angrenare;
Faxa — fonta axiak;
semnifizacomponeneteldfy; si Fr1 s-au precizat in § 5.5.2.

Marimile fortelor sunt urnatoarele:
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Fig. 5.7

6
Ft1=M(iil)
@.a (5.12)
6
Fri= Futga, = =—L(ix 1)tga
w.a (5.13)
Foo=—Fu o 10°Ps gy
cosad, w,acosd, (5.14)
o Fu Fy _ 10°P,
"“ cos B cosa, cos fB w48 cos O, cos o
(5.15)
Far = FulgB = — i tgp = —1CP1_(iipygp
al ot cos a, w8 oSO,
(5.16)

Directia fortei axiale este paraketu axa r@i iar sensul ei se stabile
conform convetiei:

O elice dreaptaRH) Osign F_axl,z = gign 51,2

O elice stangalH) Osign F ax12 = —Sign w12
Observatii:
- Pentruangrenaje zerosauzero deplasat

X =% =0% ==%,;0, =0,0;0, =0,n =207;d,,, =d;a=2a,
relatiile (5.12)..(5.16) se modificcorespunitor.
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- Tn cazul railor cu dinti compui (V, Z, si W), componentele axiale raman
forte interioare rgi, nemanifestandu-se in exterior.

- Convenia pentru stabilirea sensului fer axiale se aplicintotdeauna
asupra pinionului (roata conditoare), pentru roata condusste valab#
legea agunii si a readiunii.

- Exemplificarea sistemului de fi@r pentru un reductor intr-o singur
treaps, respectiv dolitrepte este redain figura 5.9ai b.

Fig.5.8
B
— % ] |-gz
— dinte elice dreapta
——— dinte elice stinga
At Ft
o i I
Bzt L Fromtal
Fr 1 il “"'-* plan de
= FftiZE  angrenare
Frif
plan normal pe linda centrelor in
punctil de rostogolire
Fig.5.9a

* glice dreapta
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Precizare.
In figura 5.10 se redau dorariante de eviderre a sistemului de

forte la o roat dintati cilindrica cu dantui inclinag.
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Fig.5.10a
Fig.5.10b
N
‘L"'.“/o
i
Not: F,,(Fua: Fus F) are semnificga:

— tipul de fota (normak, tangemala);
y — planul in care este camuta (de angrenare, frontal, normal)
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5.5.2.Cinetostatica
angrenajelor cu
axe concurente V4

Fig.5.11a

Fig.5.11b

Cazul cel mai general al angrenajului cu axe caartter il
constituie angrenajul conic neortogonal cutidourbi si profile
deplasate.

In prima aproximée, dantura curb se asimileaz uneia
inclinate cu unghiulg,, = 8 format de generatoarea conului de

rostogoliresi tangenta dusin C la diregia dintelui curb (drepte
continute in planul tangent la conul de rostogolirgy-5.11 b).

Pentru determinarea fer pe dinte se procedeada
descompunerea acestuia in componentele:
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Ena :Et"'EDR +EIIR :Et"'Er +Eax (517)

in care:
-F, este componenta tangeta

- Fr si F,x - componente cuprinse intr-un plan axial al

rotii (sunt dirijate dup normalagsi paralela la generatoarea conului
de rostogolire (fig. 5.11 a)).

Marimeasi sensul fotelor componente se stalsiie astfel:
Componenta tangeala F, are nirimea rezultat din
studiul echilibrului pinionului conic:
d 2M,, _ 2[10°P,

F. ™M =M. =F.= = 5.18
t1 2 t1l 11 dml a)ldml ( )

unde :

d, = dlyz[l— O,SEJ sunt diametrele medii de rostogolire
(corespunitoare lui C.,) iar sensul faei este opus sensului
momentuluiM, .

Din consideraa:

On0l- P, OR ledT”ﬂ =a)2d—;2:> F,=F, (5.19)

ComponentaF or perpendicular pe generatoarea conului
de divizare are arimea:

ot

tga 210°P, _tga,,
FDR = Ftltgaot = I:ll g = : D g (520)
cosfp, wd,, cosg,

Sensul componentefm este intotdeauna dinspre polul
spre axa de rotie.

Componenta F rparalei cu generatoarea conului de
divizare are riirimea:

2M00°P
Fir = FutdB, :Tltgﬁm (5.21)

1¥ml
iar sensul poate fi stabilit astfel:

Oelice dreapt, [HgnF,, = sighc:.»

O elice stangalsignF ., = —signwsz
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intrucat componenta perpendicilatF =) si paralef

(EIIR) pe / cu generatoarea (R) nu au orientarea alosié
procedeaz la o redescompunere a acestora adug@oui
componente de dir@ge radiak respectiv axidl a raii deci:

For+FirR=Fru+Faa (5.22)

in care:
F.=Fx sir(g—dlj +F,gsing, = Fzcoso, + Fzsing,  (5.23)

si
Foo = For co{g— Jlj - F,r €039, = F;sind, — F,;c0sd, (5.24)

Prin particularizare se pot tive relaii de calcul pentru
angrenajul conic cu dininclinai sau drep.

Sistemul de fote din angrenajul conic ortogonal
(5 =0,+0, = gj cu dirti drepti este redat in figura 5.12

Daaci planul median al n@ se prezini pe linia de
angrenare l§i forta normai din angrenaj atunci coponentele
acesteia vor fir, si F' (fig. 5.12 a).

Se obser¥ ci, spre deosebire de angrenajul cilindric, la
angrenajul conic fea radiai ” F,” nu este perpendiculdpe axa
rotii ci inclinati fata de aceasta. De aceea in angrenajele conice
apar fotele axiale, chiar in cel cu dindregi. Componentele
fortei radiale F sunt F, — fonta radiak si Fax1 — forta axiah.

Forna tangetiala F; se determiy ca si In cazul
angrenajului conic neortogonal [rel.(5.18)], in ¢ue de care se
exprima celelalte fore din angrenaj, astfel:

210R

mlL

F,=F co®) =Ftga,co®, = toa,co®)y =—F,, (5.25)

F., =F'sing =F.fog, sing = 220 2

toa, sind, =—-F,, (5.26)

ml
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Fig.5.12a

Fig.5.12b

- '\ elice dreapta

{ .

Fig 5.12c
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5.5.3.Cinetostatica
angrenajelor
Cu axe
ncrucisate

Observarie: La angrenajul conic avand unghiul dintre axe
n . : .
5:? forta radiah la o roai devine fota axiah la roata

conjugad si invers (fig.5.12b)

Din categoria angrenajelor elicoidale, cea mai mare
importana o prezind varianta angrenajului melcat; ca atare se va
trata numai acest caz particular (fig. 5.13). $mstede fore din
angrenajele melcate este redat in figura (5.13 a).

Legitura dintre componentele m@nate se stabijee
daa se face o seicine n-n normal pe direda spirei melcului
(fig.5.13 b), astfel £ forta normai F,; se descompune in
componentele si Fr1.

Componenta § se compune in punctul C cu farde
frecare uF_,(pe diregcia lungimii dintelui ) olinandu-se

rezultanta F, care se descompuneadiipegia axei melcului Eq
(forta axiah) si a tangentei la cercul de rostogolire; Fforta
tangemiali). In funaie de parametri energo-fumanali: P, «,
M, isi 7 expresiile fotelor tangetiale vor fi :

F =My 200°R _ F, (5.27)
d, @y
F - 2igM,, _ 200°R, _ _ » (5.28)
d, wd,d,
Relaiile dintre celelalte componente, conform figurii3, sunt:
F
Foo = 72— F,, =Ftg(B8+ 5.29
axl tg(ﬂ+¢) ax2 t2 g(ﬁ ¢) ( )
Caci
Foa = Fo Fi=-Fp
F.,=-F, =F,sina, = Ftga, = Fcosgtga, =
A (5.30
co{B +¢) cod 5 +¢)

_200°P,.  cosp
~ idd, co{B+¢
stiind ci tga, =tgacosB si cosp O1g O[15))° se
obtine:

tga,
)

F,=-F,= L tga cosfcosp =

cod+9)



Fig 5.13a

Fig 5.13b

201

tgg _200°F tga
t9(B+¢) wd tg(B+9)

=Ftga =F, (5.31)

unde:
[ este unghiul de inclinare al elicelor ;

@ este unghiul de frecare ;
a este unghiul de angrenare.

Precizare.In figura 5.14 se redau ddwariante de evideiere a
sistemului de fae in angrenajul melcat.




Fig. 5.14

Concluzii
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- Angrenajul melcat este constituit dintr-un mglo roat

melcat
- Din punct de vedere constructiv, se deosebesc
angrenajele melcate cilindrigegloboidale.

oA
4P ?
K -
F
R &
w, 77
E of

- Geometria angrenajelor melcate se statalen fungie

de coeficientul diametrad = a4

Dintre avantajele angrenajelor melcate setmapaz :
- gabarit redus ;
- raport de transmitere mare ;
- silertiozitate ;
- presiuni de contact mici ;

Ca dezavantaje se m@Emeaz :
- alunedri mari pe lungimea diilor ;
- randament relativ mic ;
- necesit montaj de precizie ;
- necesit materiale de antifritune ;

Dintre sferele de utilizare se meameaz :
- Tn construda reductoarelor melcate;
- In caseta de dirge a autovehiculelor
- in construga mainilor unelte etc.



5.6. Calculul de rezisten al
angrenajelor cilindrice
cu dantura in evolven#

5.6.1. incircarea reali
a angrenajelor
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Metodica de calcul este conform standardului : STTR368-84

Starea redl de solicitare din angrenaj este diférie
starea teoreti; deoarece 1n timpul angran, datorita
impreciziei de exeaie si montaj se produc sarcini dinamice
suplimentare, iar repaia presiunii de contact peitimea
dintelui nu este uniforh Pentru punerea in concordgarcu
realitatea a valorilor teoretice ale telor (8 5.5) acestea se
corecteaz prin factori de influeti ai sarcinii si rezistenei
admisibile. Exist dowa grupe de factori.

a. Factori dependen de geometria angrenajului sau
stabiliti prin convetii. Valoarea lor se stabiee precis din rekd
de calcul,

b. Factori care considgr influente greu de
apreciat(factori de influga ai forei si rezistenei admisibile).
Pentru acgi factori se indi@ mai multe metode de stabilire a
lor(notate cu literela A,Bi C in ordinea sderii preciziei de
determinare a factorilor).

Metoda A - stabilgte marimea factorilor prin rasuiatori
sau analize matematice cupitaare a transmisiei sau pe baza
unei experiete industriale sigure.

Metoda B - stabilate mirimea factorilor dup procedee
care sunt eficient de precise pentru majoritatezurdar de
utilizare a transmisiei.

Metoda C - stabilgte mirimea factorilor dup procedee
de aproximde simplificate pentru unii factori.

Precizare Cea mai utilizat estemetoda B.

Cunoscandu-se parametri energo-fiorali ai elementului
motor: R[KW] — puterea ; fimin™'] — turaia ; w,[s"] - viteza
unghiulag; My[mNm] — momentul motor; ifore] — durata de
functionare; elemente de geometsieciclograni de iné@rcare a
angrenajului, se calculeaxalorile teoretice ale parametrilor:

- momentul motosi forta tangetiala la roata motoare.

M, T A 955E1065[Nmrr]Ftl _2M, _200R [N]
4] n d, d, o
L :(numardeanix nr.2|lex nr.schl_mburlx nr.(_)re)[DRL (5.32)
an Zi schimb

in care [x_este durata relatide lucru [%] sau [-]
- nunirul de cicluri de fungonare [-]

N, =60L, [, =Lhzﬂ[360C(num‘1r cicluri de fungionare)
m
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5.6.2 Calculul de rezistem al
angrenajelor cilindrice
cu dantu# Tn evolvent

Fona tangenala reak (efectiva - Re) pe calculul angrenajului la
solicitarea flancului prin oboseala de contact (d}pectiv
pentru solicitarea de incovoiere atdor (F) sau gripare (B) are
valoarea:

Fe=Khnf.oFt (5.33)
in care K ¢ pF sunt coeficieti de transformare a fggi
tangeniale teoretice in fai tangemiala reak (efectia).

Valoarea coeficigilor de transformare se deterraica produs
al urmatorilor factori:

KH,F,B = |_| Kj = KA EI<V D<H,B,Fﬂ,Bﬂ D<Ha,Fa,Ba (534)

in care :
K, este factor de utilizare;
K, -latransmisii reduitoare (standardizate)
11x K, - la transmisii multiplicatoare;
Ky =Ku Ky

Kam— efectul mainii motoare (standardizat)
K, - efectul mainii de lucru (standardizat)
K, — factor dinamic (standardizat)

Nota. Pentru ameliorarea lui e va flanca varful dintelui sau
baza luisi se va inbudititi precizia de exegie a angrenajului.
Ks.rs - factorii de repartie a sarcinii peatimea
danturii (standardizati)
Nota. Pentru ameliorare se impunegegea preciziei de
execuie si montaj.
K. re - factorii repartiiei intre dini a sarcinii pentru

solicitarea de contad ., si respectiv pentru solicitarea de
incovoiere la baza dinteluK ., (standardizati).

Calculul de rezistgnstabilate structura relglor de
verificare sau dimensionare pentru solicitareaatgact a
flancurilor, Tncovoiere a diilor sau gripare.

Metoda se aplicangrenajelor cu axe paralele cilindrice
exterioare sau interioare cu danturi drepte sdinate, cu profil
evolventic. Relaile de calcul permit aplicarea in toate
domeniile de utilizare.

Pentru angrenajele cilindrice utilizate in domepiecifice de
exemplu: transmisii auto, navale, laminoare etti, factori de



5.6.2.1 Calculul de rezisteti la
obosead de contact a flancurilor
dintilor.
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influenta se pot considera constagi egali cu unitatea. Deci
pentru aceste domenii calculul de rezigtesste mai simplu

metoda fiind derivatdin cea general

Metoda de calcul se refela angrenaje cu = ¢, roti din otel

sau fons, m, = 1, cu profil de referiti (standardizat),afa sau

cu coredi ale dintelui pe lungime respectiv pgiine.
Angrenajele vor lucra in carcase inchise, unsepé¢eatura

mediului ambiant -40 la +100 C.

Calculul se efectuedin punctul de rostogolire C (polul
angrenajului i presupune:

0, <0, 05, =2 > 5 (5.35)
H
in care:
o, - este tensiunea efectige contact a flancurilor,
n MPg;

0, - tensiunea admisitii(de proiectare ) de contact a

flancurilor, in MR;

S, - factor de sigurah efectiv la solicitarea de
contact;

S,, - factor de sigurai admisibil( de proiectare) la

solicitarea de contact;

O,im - tensiunea limit la oboseadl de contact a

flancurilor, Tn MR.

In timpul in care punctul de contact dintretdparcurge
segmentul de angrenare, tensiunea de contact ¥aiadéarit
urmatoarelor cauze:

- curbura flancurilor dinlor (p1 =T.C;p, :TZC) (fig.

5.16) ca o variahilfuncie de pozia punctului de
contactsi devine maxin in polul C .

- In contact seagesc una sau mai multe perechi de
dinti ceea ce face ca fiarnormai din angrenaj®se
repartizeze cand pe una cand pe mai multe perechi
de dirti;

Se accepturmatoarele ipoteze :

- valoarea faei normale din angrenaj pe diticliniei

de angrenare areanimea z2F,, in care:

z, este factorul influegei gradului de acoperire la

. .. . 4-¢
angrenajele cu dindrepi. z, =( 3 aj
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Fig. 5.15

of
4 3=TC
uJ, Cw,
=My
o £ 777 !
MZE . B
D
& E\
' Tz\cw?
?
92:T2C
L.
v
Ho M,
0,

La angrenaje cu dininclinati sau in V apare gradul de
acoperire suplimentag, si ca atare, avem :

1/2
4-¢ £
£,<1= 2z = a(l-g,)+-L£

a

respectiv £, 21= z, =1/, )"

- solicitarea maxiri se oltine atunci cand foa se
repartizea pe o singuf pereche de din
Relaia de verificare se stabgle plecandu-se de la
relaia solicitirii de contact a lui Hertz pentru contactuliial
liniar.

Tensiunea nominalde contact ¢y) are expresia:

1/2

C_ 2

o, =(1LZ£_F,B] (5.36)
¢ \mon, b

iar tensiunea afectiv(o,, ) va fi:
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o, =K, < g, (5.37)

Tn care:

Ky este factor de corge global la solicitarea de contact
a flancurilor.

—_— 2 -_ 2
n, = 1= +1—V2 modul de elasticitate echivalent
E, E,
+
ch :Cl+C2:iii= 2 ﬂj‘l curbura

P P dw1 Sirla’w u
echivaleni

: z
P :WTl2 [$ina,;u =2 raport de angrenare;

z, > z;; (fig.5.16)

F : :
F.. =——— forta normai din angrenaj (§ 5.5)
cosa,,
Se noteax

1/2
(EEILJ =Z_. factorul materialelor;
T 1,

1/2

2 . . .

- =Z,, factorul influenei formei
cosa, sina,,

dintilor asupra solicirii de contact
(factor geometric)

z, =(cospB)"? factorul influenei inclirrii danturii .

Prin nlocuire n relga (5.36) se va ame:

1/2

K,F,uxl

gy :ZEZEZHZﬁ(ﬁTJ SUHp (538)
wl

sau sub forr mai generail.
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112
K uF ut1j .
— O(H, &.E,
PRI j o B)

w1

oy :nzj[

(5.39)
Pentru a otine valoarea rezistesi admisibile de contact din reika
(5.35) se otine:

Oy Oy
SH: Hlim >S =0 < Hlim

o H H S
"p " P
(5.40)
Fig. 5.16
G
o, .
HLIFT'ISf l FATES Zy=1
o, |@
Hle;{o_'__..
HLimy - ,
@ @ |
| ] |
—o—o—c st <L . | i IQNHE._
| MHe NHey  NHg MNHe

Tensiunea limit de contact la oboseaa dirtilor oyjim, Se determiin
pentru trei domenii reprezentate in fig. 5.16, elaiile:
1. OHim = Opiimb £ [Zy [Zg [Zy [Zx

Nig > Nuex > Nyst

$| Zn=1
Ohim x = Otim (Nug / Ny )M

OHlimx=OHlim “ZN (5.41)
Npe <Npg

Ouiimst = Oniimb [Zn [Zy

Tn care:



Z, este factorul influegei ungerii;

Zy — factorul influerei vitezei;

Zg — factorul influergei rugozititii;

Zy — factorul influerei durititii;

Zx — factorul influemei dimensiunii;

Zy — factorul influemei duratei de funtonare (nurar de cicluri);

Ouimb — tensiunea limit de baZ la obosedl pentru solicitarea de
contact a ditilor (standardizai);

Onimst — tensiunea limit statiéd de contact a flancurilor diitor
[v. standard].

Nota. Valorile factorilor megionati anterior se gsesc in standard.

Calculul de rezistga la obosed de contact a flancurilor ditor se
poate efectuai in baza coeficientului de sigunanin baza relgei (5.40)

rezultand:
S, = [1Zi%mb s
H™ K12 =
H Ono Hp
(5.42)
Tn care;

S, este coeficient de sigurd@radmisibil (v. standard);

Ouiimb — tensiunea de ba#imita la solicitarea de contact (v.standard).
Pentru a stabilrelatiile de dimensionare adié distanta dintre axe
(@) si modul (m) in relgia (5.39) se pune condi limita o, = Oy,

rezultand:
1/2
= . KHF” [E}
0|-|F, i Z'[dwF u
N (5.43)
Inlocuind :
2a
d, = b=y, g
wl u+ 1 wa
Ftl - 2Mtl ;
dw,
in relaia 5.43 se va aime :
2 1/3
1 [z M
a=(ux1) =k, 5! (5.44)
2 g Hp l/l a l:u
Modulul poate fi apoi calculat conform k&grii geometrice :
_ 2acosf | =0@73d (5.45)
z(u1)

urmand 3 fie standardizat conform :STAS 822 — 80.
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5.6.2.2. Calculul de Evitarea ruperii ditilor la obosea prin incovoiere este garartau
rezisternta la  probabilitatea impussde realizarea unui factor de sigutaconform
oboseaid prin  relaiei, in care:

incovoiere a $ — factor de sigura# efectiv la solicitarea de incovoiere a piciorului
bazei dintilor dintelui;
rp — factor de siguraa admisibil la solicitarea de incovoiere a
piciorului dintelui;
Orim — tensiunea limitla oboseala de incovoiere a piciorului dintelui,
MPa;
Oiim — tensiunea efectiMa oboseala la incovoiere a piciorului dintelui,
MPa;

or , — tensiunea admisibila (de proiectare) la piciorul dintelui, in MPa.

sp =2fim 55 [ o, <opp
OF (5.46)
Calculul se va aplica pentru angrenaje plan evaivemcceptandu-se
ugttoarele ipoteze:

- forta normad de calcul are valoarea ¥, si este aplicaila varful

dintelui (fig.15a) respectiv Y este factorul gradului de acoperire
(standardizat);

- fortele de frecare se neglijegaz

- dintii se considet incastré in coroas, iar segunea periculoasde
la baza dintedorespunde corzii definite prin tangentele duse la
profil in punigele racordare ale dintelui sub un unghi de 3fi°da axa
dintelui (fi§.17b);

- se admite efortul echivalent egal cu efortul ani& incovoiere pe

flancul Tntins al dintelubec= 6j = OF,

Fig.5.17

¥ Fna cos a2
¥:Fna sino,

T

Ve T, %

Qe +Si
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Efortul de incovoiere nominab ) are expresia:

~ M, _Y.F,.lcosa,lh,
O =W > =
0 z Sn b
6
6 ho
_ kK m, cosa , F,
b Ye 2 cosa e'F
m, [Sn j w m,
My (5.47)
Tn care:
6 h”
m, cosi,
e = 2 cota
o
m

este factorul de forthal dintelui pentru solicitarea de Tncovoiere.
Relaia (5.47) se completearzu:
Y sa— factorul concentratorului de tensiune de lagididintelui;

Y — factorul inclirrii dintelui pentru solicitarea de Tncovoiere.
Deci:

F
Opo = Yk YeYs: Vg b rtn

" (5.48)
Tensiunea efectiv(og) va fi:

Or =Kg0 <0

Fo Fp
(5.49)
in care K este factorul global de coréela solicitarea de incovoiere a bazei
dintelui.
Structura generala relaiei de verificare are forma:
KeF
or=1Y,—FLt=<o
=M b m, rp
ju(F.e,S, B)
%6)

Pentru a ofine valoarea rezistggi admisibile de incovoiere din
relgia (5.46) se ofine:
o <ZFim
F
P Fp

(5.51)
Tensiunea limit la obosed de Tncovoiere a piciorului dintelui se
determird pentru trei domenii reprezentate in figura 5.I6rdigiile:

1. OFiim = Oolim Y5 YR Yx

Nrg > Neex > Nest



2 Ofimx = Ogjim(Neg / Neg)'™ (5.51")
Nre < Nest

3. OFimst = Oolim Ynst Yast
in care:

%oimeste limita la obosealprin Tncovoiere pulsatorie a epruvetei
netede dedusprin incerdri pe rai dintate;

Orimst— tensiunea limit statici la incovoierea dintelui.

Relaia de transformare de latile incercate la epruveta nefiegste:

Oolim = YsrOFim L 20Fjim (5.52)
unde:

Y sk este factorul concentratorului gaf de tensiune de la trecerea de
la rati dintate la epruveét
in care:

Y s este factorul sensibifiti materialului la concentrator de tensiune.

Y r — factorul de rugozitate;

Y x — factorul de dimensiune;

Y n — factorul duratei de fuionare.

Nota. Valorile factorilor megionai anterior se gsesc in standard.
Calculul de rezistgl la obosedl prin incovoiere a bazei ditor se
poate efectuai Tn baza coeficientului de sigunar rel. (5.46)], rezultand:

s, = Vi%ms o
KFOFO FP

(5.53
Tn care:

Orimb este tensiunea liniit de ba# la solicitarea de incovoiere
(v.standard);

S, — coeficient de siguramadmisibil.

Pentru a stabilielatiile de dimensionare, distaa dintre axe (a)si
modulul (m), Tn relaia (5.50) se pune conidi limitic . =c rezultand:

_ry KeFt
GFP M
(5.59
In baza nlocuirilor pentru parametriiz Bsi m [ rel. (5.43)
— mzl m=
= a=——=(uzx?
§5.6.1.1] respectiy - Yor'd T2 ( ); 21U se ofine:

1/3
.- Y;Ke10%P, z(u+1)?

2y ,0,0
Fp

(5.55)
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5.6.3.Elemente de
calcul
aferente
angrenajelor
cilindrice cu
dantura

nclinata

Preciziri:

— Calculul geometrigi cinematic pentru angrenaje paralele cilindrice
exterioare cu danturi drepte in evolvieaste prezentat in standard;

— Calculul geometrigi cinematic pentru angrenaje paralele cilindrice
interioare cu danturi drepte in evolviéeste prezent in standard;

— Valorile coeficieilor s Ym si Ya1 Se disesc in titlurile
bibliografice indicate.

— Calculul la solicitarea staticde contact a flancurilor diifor si la
solicitarea static prin incovoiere nu a fost tratat in prezentul curs
[v.standard].

Elementele geometrice algiif@chivalente se pun in evidérdaa se
segioneaz o roat dintata cu dirti inclinati cu un plan perpendicular pe
dinte, conform figurii 5.18, rezultand o seme eliptic.

In se¢iunea normal n-n, dimensiunilgi forma dirtilor apar
identice cu cele ale danturiitior dintate cu difi drepti de modul

m, rezulé ca in aceagtseciune se poate aplica metoda de calcul de la

angrenaje cilindrice cu didrepti ( 85.6.2.15i 85.6.2.2).

Dificultatea calculului Tn acest caz coh#t aceeaaceast segiune
este o elipssi nu un cerc.

Pentru a ocoli aceastdificultate, se va finlocui cu suficient
aproximaie elipsa, printr-un cerc fictiv de razgak cu raza de curbar
echivalend maxima a elipsei, obnandu-se astfel o raadintati cilindrica
cu dinti drepi.

Concluzie. Roata cilindrid cu dirti drepi, care are raza cercului de
rostogolire egal cu raza de curbarechivalend maxima a elipsei din
segiunea normal pe dirtii rotii reale se numge roata echivaleni.

Conform figurii 5.18, semiaxele elipsei sunt:

b :9 . aD: d
! * 71 2cosP (5.56)

2
iar raza de curbérechivalend maxini are expresia:

al)? d
PE:( 1) _

b!  2cos?f (5.57)
deci diametrul rgi echivalente va fi:

de = 2pg = ZLZZ Zgmy
2cos“ B (5.58)

Astfel:

m,z

cosf (5.59)

— 2n = —
d=zgm,cos“B=m;z=
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Fig. 5.18

din care rezuit

z
ZE_

cos®p (5.60)

. N . b . :
Latimea raii echivalente are valoarel; = @ Jar lungimea total

a liniei de contact L= & -be.

Angrenajul echivalent este un angrenaj cilindric cu dimrepi care
se obine prin segonarea cu un plan normal pe da#tw angrenajului
cilindric cu dinti inclinati, avand modulul egal cu modulul normal al
angrenajului cu dininclinati.

Elementele angrenajului echivalgnexpresiile acestora sunt:

— Raportul de transmitere echivalent:

Z3
o Zes _ cos®B _z, _i
g =—E2 = 22
g _4 oz
3
cos® B (5.61)
— Distanta dintre axe echivalenta:
_ZgptZg o _Zptzg My, _ 0 Zp+Z7; QA
8 = Mn = 3 M 2n 2
2 2  cos’pP 2cos“B cos“PB (5.62)

mylr"l-
r}

R,=F-cosp

™. Q
N

Calculul de rezistga al angrenajelor cilindrice cu dininclinati se
face Tn baza acelayiarelatii ca si a angrenajelor cilindrice cu dindrepti
(85.6.2si 85.6.2.1) prin folosirea angrenajului echivalemnta marimilor
aferente acestuia. ¥mile echivalente sunt:, @ — diametrul de rostogolire;
ze — nundr de dini; ag — distaa dintre axe; p— latimea; a, — unghi de
angrenare in planul normal;eF— forna tangefiala; Mg — moment de
torsiune; B — puterea (toate echivalente).
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Parametrii energetici echival@riFe, M, Pe) rezulé din condiia ca
angrenajul echivalentidie capabil a transmite acee#orta (F, = Ry casi
angrenajul real cu dininclinati .

Se reamintesc rgide dintre unghiurile caracteristice ale angrehaju
cu dinti inclinati:

cou, cof, = coB cas, ;s = Pn aows

sina
tgB, = tgBcosu, ;tgn, coP ;coB, =——=
sinay,
In angrenajul echivalent f@ tangetiala este:
F
FtE :Fnacosan :&
cOS 0, COS B, (5.63)
iar raportul momentelor de torsiune va fi:
M _Fede _ Fcosa, O d 1_
M, Fd cosa,cosB, cos?p F
__ cosa, . 1
- 2
cosa, cosPB, cos‘p (5.64)
deci:
B cosa, 1
M = ' cosa, cosP cos? B
t b (5.65)
sau:

(Ej _(E) cosay . 1
/g \w/ cosa,cosP, cos?p

Precizari

(5.66)

— Forma relgilor de calcul pentru dimensionare setinb pornind de
la exprimirile solicitarilor de contact [v. (5.449i (5.45)] si de incovoiere [v.
(5.55)si (5.56)], In care se introducammile determinate anrterior.

— In scopul simplifigrii calculelor de dimensionare, se admite c
angrenajul cilindric cu din inclinati este de tip zero sau zero deplasat
(at =0, 0p =0g ;0 :ao).

— Factorii ce intervin in refi se gisesc in standard, avand acglea
semnificaii casi in cazul railor cilindrice echivalente.

— Calculul geometrigi cinematic pentru angrenaje paralele cilindrice
cu danturi inclinate, In evolventeste prezetat in standard.

5.6.4. Transmisii Tendinta de miniaturizare a aparatefpinstalgiilor se materializeaz
Cu roti in cazul railor dintate Tn migorarea modululugi a nurrului de dirti.
dirtate Séderea nurdrului de dini cu mult sub limita impusde asctire(10
minimale dini Tn cazul cremalierei de refetihlSTAS 821-82) este posibiprin

scurtarea capului dintéfuprocesul de fabri¢i®, oktinandu-se rp dintate
minimale cu 5.dinti.
Acestea pot avea dantura dréiagdu nclinat
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in figura 5.19. este reprezentat un angrenaj fordiat dodi roti
dintate minimale cu dantaidreapi.

in calculul de rezistad a danturii, angrenajul cu rd@amminimak
trebuie verificat numai la uziir datoriti faptului @ lungimea mare a
dintelui confell acestuia o rezistgnsporiti la rupere.

Tensiunea de contact se deterin relaia lui Hertz, iar parametri care
intervin au aceled semnificaii ca la raile cu dirti inclingi.

Fig. 5.19
5.6.5. Elemente de Fie angrenajul conic ortogonal cu tdifinclinai sau curbi din
calcul aferente figura 5.20, la care se cunosc elementele gemaele danturii.
angrenajelor Conform definirii raportului de transmitere se poatrie:
conice
(R —7) sind,
|:&:Q:Zﬂ:—b = ctgd, = tgd,
@2 21 Om (R ——) sing,
2 (5.67)
respectiv:
cosd, =sind, = gy,
\/Ctgzél +1 \/I2 +1 (5 68)

Se merioneaz faptul & angrenajului conic i se defigte un angrenaj
cilindric echivalent, dat acesta din urthrespect urmitoarele condii de
echivalare:

— modulul egal cu cel al conului suplimentar me@@us; 5 fig. 5.20);

— Tnaltimea dintelui egal cu cea a conului suplimentar mediu;

— razele egale cu generatoarele conurilor supliaremhedii;

— fortele din angrenajul echivalent egale cu cele dimerajul real,

— viteza periferig echivaleni egaf cu cea real

— dintele Tn sg@nea cilindrié se considerde forni dreptunghiulag,
desi In realitate este trapezoidal.



Fig. 5.20

in conformitate cu condile de echivalare se vor pune in evigen
elementele angrenajului echivalent (fig. 5.20). odsend ci angrenajul
conic are faltimeasi modulul dintelui variabil peatimea danturii (B), de

aceea in retale de calcul se va opera cu modulul mediu .

Din exprimarea:

R_P 2
2

in careyr este coeficient défime (yr<0,3) :

b
UJR—E
si similar:

LIJRJ
2 =T 1———
m2 ml( 2

@«

s

A9

(5.69)

(5.70)

Razele echivalentg se vor stabili din conurile suplimentare

(fig. 5.20) astfel:
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sin(E - 61) = m 7] sin(E - 62) = m2
2 My 2 Mo

(5.71)
deci:
_ T _ _h) iZ+1
fe1 cosd,; rl(l 2 [
si
_ m2 _ _h) i2
rEZ_COSiSZ_rZ(l > Vic+1 (5.72)

Exprimand razele echivalentg de divizare in funge de modulsi
numerele de dindin relaiile (5.72) se obine:

_my i2+1

rﬂn - - n .
& cos &, ! i (5.73)
si
Zgomy, = 2 6n2 =z,m, |2 +1
deci :
i2+1 :
Zg =2 - [z, =2,Vi% +1
E1l 1 i E2 2 (574)
2 3/2
ag =g +lgp = (l— &j rn —(I +.1)
2 ' (5.75)
si modulul echivalent:
Mym = Mg - —rﬂ:mn(l—w—Rj
Ze 2 2 (5.76)

Parametrii energetici echivalénrezultt din condiia ca fotele
tangeniale la cele dowangrenaje (real echivalent) & fie egale, deci:

M, _M
Fo=Feg=—t=—F5

' e (5.77)

din care rezult

2
+
Mg =M, E =, — 2=y, Y+

hy  COS&, i (5.78)

respectiv:

o)



5.6.6. Elemente de
calcul aferente
angrenajelor
melcate
(metoda de
calcul nu
este
reglementati
prin ISO-DIN)

5.6.6.1. Angrenajul
melcat
cilindric

Lungimea generatoarei de divizare L in fiacle modulul i) se
determiidin considerente de geometrie astfel:

L :\/rf +r2 :%\/zf +22 =T P o m =
(5.80)
Preciziri:

Ridla fundamentale de verificare la solicitarea detactsi
incovoiere (8.2.1si § 5.6.2.2) #man formal identice;

- Calculul de rezistga al danturii angrenajelor conice se face prin
inlocuireamnmilor echivalente determinate anterior in tilea de calcul
ale angrenajaitindrice cu dini drepi (8§ 5.6.2.1si § 5.6.2.2);

- Factorii din relgi au acelesi semnificaii casi in cazul railor
cilindrice cundidrepi si se determiai cu aceles relatii in care se
utilizeaparametrii aferemrotilor cilindrice echivalente.

Parametrii fungonali ai angrenajului (a, m, q) futie de raportul de
transmitere (i =2 z;) sunt reda in standard .

in vederea reducerii sortimentului de freze melwesare pentru
execuyia roii melcatesi din considerente de rigiditate opéira
incovoiere a melcului, coeficientul diametral eesbndiionat de
marimeamodulului axial[v. standard].

d d
(q:_lz_lj
mX mt

La transmisiile melcate de putereca urmare limitele raportului de
transmitere vor fi: conform tabelului 5.1.
Ca elemente de ordin constructiv aferente angrenapelcat
cilindrfig. 5.21) se meioneaz :

a=dWl"'dwz :%(Q"'Zz +2X)
dy: =m(q+2x)

G =ma &)

x O[(-15) - 0,5;0,5]
—Lungimea activi a melculu:

DIN - By 22,5m,/z, +2(1+X) (5.82)

GOST - z,0[12] = B, =(11+0,06z,)m;
z, 0[3;4] = B; =2(125+0,07z,)m (5.83)
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Fig. 5.21

Formule pentru calculul geometric al angrenajelor nelcate cilindrice

F 3 L) ?'-
RN Bl El AR g
- F 3
il
s
(o]
]
s
™
14
b =
.r;_.- -
¥ 1
o
Thelul 5.1

Nr Angrenaje melcate Angrenaje melcate cu
’ Denumirea merimii Simbol fara deplasare de 9 ! .
crt. profil deplasare de profil
1. | Unghiul dintre ax S grade 6=90
2. | Numarul de inceputuri ale Z1 z=1..4
melcului
3. | Numarul de d|r!| a rO;II Z =iplz
dintate
4. | Numarul de dini al roii Zu Z»= 2,/ cOSyo
echivalente
5. | Unghiul elicei de referifa Yo grade tavo=z/q
6. | Coeficientul diametr: q Seia din STAS 89«75
7. | Diametrul de referita d; mm dy =qlmy
8. | Diametrul cercului de d, mm d=mIlz
divizare a rai
9. | Diametrele cercurilor d (o9 mm dyi= m [qg dw1 = M [ (g 2x)
rostogolire Ay mm Owo = My [ Ow2 = M, [,
10.| Distanta axiah a mm a=m/21(q+2) a=m/20(q+2*2x)
11.| Diametrele cercurilor Caz mm dar=m (g + 2f) dar=m (g + 2§)
exterioare daz mm dap = m, Oz + 2fy) oz = M 2, + 2% 2X)
12.| Inaltimea dintelui h mm h = g(2fg + wo)
13.| Diametrelel cercurilo di mm dip = my (g — 2fg —2wp) dn = my (g — 2fo —2wyg)
interioare (o™ mm do=m (zo—2(—2w) | dp=m (2o —2f — 2w + +
fo=1;w=0,25 2X)

— Latimea rofii melcate:
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DIN - b, <0,8d; = b, 00,45m(q+6) = b, =b,,, pt.Cu-Sn
b, =b, +18m pt. Fc siCu— Al (d5)max =daz +M (5.84)

GOST - b, <(0,75...0,67)d+ ; (da2) ey =d2 +(2..1)m;
b, C(1..417 )b,

(5.85)
Gradul de acoperire mediu are expresia aproxiriativ
r2, -r2cos?a, —-r,sina, y M= x)
€, = 5 S0% | cosy =cosp229n
Tm CcosS LLJCOSC(t cosa; (586)

Cu precizrile de ordin constructiv megionate se va defini capacitatea
portant a angrenajului melcat cilindric la obosea bazeisi flancului
dintilor rotii.

Notia. Materialul melcului este calitativ superior aceldin care se
confecioneaz roata melcdt Totodaf spirele melcului au baza mai
robust.

Forma relgilor de calcul pentru dimensionare setiob pornind de la
exprimarile solicitarilor de Thcovoieresi contact stabilite pentru angrenajul
cilindric cu dirti inclinati (ce aman patial valabile).

Efectuand inlocuirilesi calculele corespurimare rezult distana
dintre axe (a) din conglile de rezisteti la obosedl de contact a flancurilor
dintilor si oboseal din incovoiere a bazei ditor.

5.6.6.2.Angrenajul In planul axial principal ditii conjugai au forma unei cremaliere
melcat circulare de flanc tangente la cedmuprofilare (fig. 5.22).
globoidal

dg :dwzsin(al+i)
4 (5.87)
Tn care:
2m 1
(0 :Zmalz?(zo‘l)(b

unde la un pas unghiular daf)(

20:%+1

reprezind numirul de dini ai rotii cuprinsi de melc (3> 4 si fractionar).



Globoidul de divizare are diametrul minim in plamgdian al rgi:

d, _7z,

d,=mg ; d,=2a-d; ; tg6=—=
' i ' idy iq (5.88)

in care dependea q funcie de m este prezenidn bibliografie.

Ca elemente de ordin constructiv aferente angri&najmelcat
globoidal se metibneaz:
—dimensiunile radiale ale dirlor (h) se aleg astfel incatis

realizeze condia de egal rezistema la incovoiere pe arcul de cuprindere.
h, = (1,6..14,8)m ; h,, = (0,5...0,6)m;
i . -
m—fZD [015;0,25] = h¢ =hy - hy,
hy =hyihay =hg =g i hey =hay + (5.89)
Pentru un joc radial dat rezalffig.5.22):
—latimile active ale melculuki rofii melcate(fig.5.22) au valorile:

b, Od, sin% Od, - 0,03a ; b, = (0,85...0,95)d (;:
y=0(z, +0,5) (5.90)
— flancarea laterali a melcului ((fig.5.22) in scopul ameliarii

condtiilor de ungere)):
A, 00,33a(05z,-1)M0"3 ; A, 01,847, (5.91)

Fig.5.22

A1 Desfasurarea spirei

Axa melcului
A2
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Noti. Restul dimensiunilor se stabilesc cu ajutorultiéte cunoscute de
la angrenajul melcat cilindric.

Capacitatea portanta acestui angrenaj este limitasuperior de
solicitarea flancurilor la contact hertziagin implicit de gripare (datorit
infasurarii reciproce dintre melcul globoidai roata melcai).

Observatii:

— Relaiile de calculsi elementele de geometrie ale tipurilor de

angrenaje tratsat prezenate in cursurile de Mecanisme.

— S-au tratat acele tipuri de angrenaje care se detosel mai
frecvent
in consttizcde masini.

5.6.6.3.Mecanisme Angrenajul cu melgi roati melcai deriva dintr-un angrenaj
melcate cu elicoidal cy = 90°, la care, uneia dintretrose migoreaa diametrul
profil exact d iar latimea se rareste astfel incat dintele se transfarimtr-o spiéi cese
si aproximativ  infasoar pe cilindrul de ba(fig.5.23).
pentru aparate. Roata are aspectul ungirub denumit melc, iar nuirul dintilor z;
Caracterizare. echivaleaz cu nunirul de Tnceputuri ale spirelor.
Clasificare. Angrenajele melcate transmit momente de torsiutre arbori
perpendigcu, cu rapoarte de transmitere madinari, in construgi
compacte.

Ele sunt mai silgipase decat angrenajele cilindrigeonice, iar
sarcinaffaec se repartizeadzpe mai multe linii de contact.

Totwi, aceasta este limitatlatorig alunedrii relative si incalzirii.

Ca dezavantaje se mai pot miena: randament §zut, cost ridicat
al sculette danturat, precizie ridicatle exectie si montaj.

in construga de aparate se utilizeaangrenaje cu meks roati
melgau raport de transmitere constantgaiu raport variabil.

Fig. 5.23

<
V4
dr
\
&




224

Ele se utilizeaz ca angrenaje de putere, la minireductoare,sdar
mecanismele de reglaj ale unor aparate cum ardiascoape, telescoape,
aparate de radiologia, cantare, aparate de citire, unde surtionate
mecanic sau manual.

Materialele se aleg irsa fel incat 8 formeze un cuplu antifritine:
otet ailit-bronz sau ¢el nedlit-bronz.

Melcul se execatdin OLC 30, OLC 45, 40 Cr 10alit pam la o
duritate HRC=45...60, OLC 10, OLC 15, 15 Cr 08 ceratyitcalit pani la
HRC=56...62. ¢elurile nealite cu HB<270 se intrebuj@az in cazul
aaionarilor manuale sau la puteri mici.

Rotile melcate sau numai coroana i se execut din bronz
fosforos, bronz cu nichel pentru viteze de alunecaari (v>3 m/s), bronz
cu aluminiu pentru viteze reduse sau materialetipkas

Particularit ati geometricesi cinematice.

Pasul axial al melculuiyse nisoat pe linia de referitd, Tn sedunea
axiak Tntre doa flancuri omoloage succesive.

In se¢iune normal pe dinte, peste lungimea arcului pe cilindrul de
referinta, intre flancuri.

Acestea sunt legate prin rgike:

Ph=pxCOSy; My=MyCOS/; M=myCtgy;

n carey este unghiul de panal elicei pe cilindrul de referia (cilindrul de
divizare la angrenajele nedeplasate), egal cu uhgdkiinclinare al diglor
rotii melcate.

Pentru ca melcu$i roata melcat si poati angrena este necesar ca
pasul axial al melculuiasfie egal cu cel frontal al ti, deci :

M1 = M $i Mp1= My

Modulul standardizat conform STAS 822-82 este galal melcului
(tangenial al raii).

Unghiul de parit al elicei nu trebuie & depiseasd valorile
corespuniatoarei tehnologiei adoptate deoarece stemea acestuia
Tnrautiteste condiiile de danturare.

Din acest motiv se #nesc valorile unghiului de presiung, cu
cresterea unghiuluiy, apirdnd pericolul sulaterii si ascuirii dintilor, Tncat
inaltimea acestora este defihipentruy < 26.565 fungie de modulul
standardizagi pentruy >26.565 in funaie de modulul normal.

Relaiile de la raile cilindrice in angrenare cu cremaliera sunt
aplicabile Tn setunea axial a angrenajului melcat:
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2 X Zmin= ZhD()a/SinZGX,
undeay este unghiul de presiune al profilului In tsece axial :

(tgoy = tgax/cosy).

Daci numirul de dini ai rotii este inferior celui minim sau dace
doreste olyinerea unor condi speciale pentru angrenaj, se va realiza o
deplasare a profilului o melcate (cu deplasarea specifiX), care §i
modifica diametrul de cagi de picior, melculimanand acefa

Elementele geometrice ale angrenajului melcat date in literatura
de specialitate conform standardelor in vigoare.

Ca sistem de foe la angrenajul melcat se considfarta de angrenare
Fn intre melcsi roati, concentrat la intersega liniei centrelor cu cilindrul
de referina al melcului.

Cum viteza relati¥ si efectele alunewii sunt importante, datotit
faptului & se atinge rar regimul hidrodinamic se admitdarta de frecare
este F=pF,, Tndreptai in lungul flancului.

Suma vectoridl a acestora are trei componente ortogonale (fig)5.2

— tarperiferié din melc este fo# axiak din roat (Fu=Fx2);

— farperiferié din roat este fota axiak din melc (f=Fx1);

- fazle radiale din cele daelemente sunt egale {EF,);
Valorile fortelor menionate sunt:

Fu=Fx=2Mu/do1;Fo=Fa=2Mu/do=Fuctg(y+¢’); (5.92)
EF2=Futga,cosh’/sin(y+¢’); (593)
unde:

M=Muii1onn: — este momentul de torsiune la roata mé|cat

Randamentul lagelor:

Nn:=0.9...0.95 - pentru lage de alunecare ;

N:= 0.95...0.98 - pentru rulmen

¢’ — este unghiul redus de frecare  {tg/coa,=|’);
0, — unghiul de presiune al profilului in gemea norma.

Daci miscarea se transmite de la melc la fpeandamentul este:
n=tgyctg(y+¢’).

Cand miscasearansmite de la raala melc :n=tg(y-¢ )ctoy.
Randamentuhge un maxim lay = 45° - 0,561. Datoritdificultatilor de
prelucrare, unghiul de pantl elicei se ia, s y < 24°. Candy < ¢, se
produce autoblocarea (miscarea nu se mai trangieita roai la melc).
Imbunititirea randamentului se realizéiagrin alegerea corespuiigare a
materialului, o prelucrarg ungere bune. Coeficientul de frecare la demaraj

este pu=0,1...0,2, in timp ce la vigzoate fi:

* 1=0,03...0,05, pentru melcul ditelocilit si slefuit, roata din bronz,
ungere buy

* u=0,05...0,1, pentru melc direbimburatatit si roata din for
cenyie sau perlitid.

Datorita valorii mari a coeficientului de frecare fial si a randamentului
sa, la angrenajele melcate trebuie evitpbrnirea sub sarcinmaxims.



Viteza de alunecare dintre melt roati este difereta dintre vitezele
flancurilor sau: v =d,/cosy, unde y=r n,d,,/60 este viteza tanggala a
melcului. Pozia melcului faid de roai swe stabilgte Tn fungie de viteza sa
tangeniala, pentru a imbuitati condtiile de ungere:

* pentru y < 5 m/s, melcul este plasat sub #at

* pentru \ > 5 m/s, melcul este plasat deasupta ro

Daci v, <0,8 m/s se poate asigura lubrifieaprin unsoare consistént

Fig. 5.24




5.6.4

Fig. 5.25
Fig. 5.26

Fig. 5.27
Fig. 5.28

Angrenaje
melcate
simplificate
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Sunt intalnite uneori Tn consttiicde aparate acolo unde
angrenajul melcat indepliste funaiuni de mai mid Tnsemitate
(schimbarea axei de ro la rapoarte i>10 sau i<0,1, transmiterea
unor puterii viteze periferice foarte mics,a.)

Modificarile se fac de regalpentru simplificarea tehnologiei
de exectie ( bobinaregtantare sau alte procedee simple). Principalele
simplificari utilizate sunt:

» angrenajul la care melcul este o saimfasurat pe un
dorn cilindric (fig.5.25) roata cu care angrerieéimd cilindrica cu
dinti Tnclinati sau dreg cu dantura in ciclo@ profilul dintelui rgii
melcate se ame ca un profil conjugattiind ca segiunea axial a
dintelui melcului este un cerc; la mecanismele pepicarii se pot
folosi rati stantate din takd cu rapoarte de transmitere i<20...30;

* angrenajul a @ui roak melcai este un disc, pe
circumferirta ciruia se gsesc role sastifturi (fig.5.26) la soldia cu
role se recomaridfolosirea angrenajului pentru module axialgfn
se utilizeaz pentru nirirea randamentului transmisigi scaderea
frecarii in zona de contact a dilor;

e angrenajul cu pas mare pentru melc, rezultat prin
infasurarea elicoidal a unei benzi pe un cilindru (fig.5.27) se
utilizeaz Tn mecanisme de putere mielementul motor fiind roata
melcat, carte se aine prinstantare din tahl; tehnologia de ainere
a melcului este complicat motiv pentru care utilizarea acestui
angrenaj este limitat

* angrenajul cu balri pe suprafea frontak a rqii,
paralele cu axa o melcate (fig.5.28.); se utilizeazin dispozitive
fara importana, de vitez scizuti; melcul poate fi ofinut prin
Tnfagurarea unei sarme pe un dorn cilindric;

e angrenajul pseudomelcat, folosit Tn mecanismele
multiplicatoare la care elementul motor este rdé5.29.asi b),
contactul intre dintele triunghiular (trapezoidal)melculuisi dintele
roti melcate (cel mai des avand forma dintelui dead®iu cu
inclinarea n dirgga miscarii) realizandu-se intr-un punct.




22¢

Fig.5.29

Pentru calculul elementelor geometrice principalée a
transmisiei cu melc din saminfisuraé pe dornsi roata dintati cu
dinti inclinati se adopt initial distana intre axe a, raportul de
transmitere i, modulul normal al i, mp, si diametrul sarmei
infasurate, d.

Numarul de sarme (inceputuri ale melcului)=%...3, iar
diametrul acestora este egal cu diametrul biletdizate la controlul
grosimii dirtilor rotii dintate evolventice:

ds=[(1,7-1,8)-2%sinay)my .95)

unde %, a,, M, sunt deplasarea specifjaunghiul de referita
al profilului si modulul in plan normal ale tia

Pentru calculul elementelor geometrice ale trangise poate
considera &£ sarma (spira melcului) este tangemd flancurile in
evolvent ale raii, iar centrul b al sawnii sarmei in plan frontal se
gassste la distama R de centrul na, dati de relaa:

R=0,5mzco/(cofcosal,) (5.96)

in care gz sunt nurdrul de dini si unghiul de inclinare de
divizare ale rdi, iar a=arctg(tgn,/coPy),Bs fiind unghiul de inclinare
a dirtilor pe cercul de bz

Unghiul angredrii y,, care reprezit unul dintre parametrii
miscarii elicoidale, se calculeazu relaia:

inv=[ds/(mncosy)-0,5r/zo+inva (5.97)

Unghiul de inclinare a diitor rotii pe cilindru de raz R este
egal cu unghiul elicei liniei mediane a sarmei maklc

y=Br=arctg[0,5mz,/(RsirBy)] (5.98)

Pentru o buimangrenare, intre pasul melcului simplificat, gb
pasul reii pe cercul de razR, [, trebuie & existe reléia p=prt+Ap,
in careAp
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reprezini o mirime de corege alead intre limite determinate. Unghiul de
inclinare a dixilor rotii pe cercul de baz In acest caz, este:

sinB,=0,5m[1+0,54pz/(TR)]/(a-R) (5.99)

Valorile parametrilor Ret,ysi Br Se determi@ prin metode iterative
cu relaiile (5.95)...(5.99) impunandu-se modulul gnnumirul de dini ai
rotii z,, distana intre axe a, diametrul sdrmei (tigle6.96)si coregia pasului
Ap. Tn calcul se vatine seama T tgBy=tgBcosx,. Diametrul mediu de
infasurare a sarmei va fig2(a-R).

a. Griparea este un fenomen caracteristic angrenajelor greu

56.5 Verificareala ncircate ce fungoneaz la viteze medii mari.

gripare. Verificarea la gripare impune respectarea ceidi

Randamentul

§i ungerea tor <to *lingt (5.100)
angrengjelor n care:

tyr este temperatura linditle gripare;
to — temperatura supraédor la intrarea in angrenare;
tinst— temperatura instantanee de contact.

Metoda de calcul la gripare utilizeéain general reld criteriale
(vezi literatura de specialitate).

b. Randamentul angrenajelor. Pierderile Tn angrenaj se datoresc
urmatorilor factori: frecarea de alunecagé rostogolire dintre flancuri,
frecarea rdlor cu uleiul, frecarea din lage, frecarea dintre elementele in
rotaie si aerul.

Pentru calculul randamentului partial al danturiludnd Tn
considerare pierderile prin frecare se iddielaia:

. m_( 01 +0,03]
d z,cos} v

(5.101)

Valorile estimative ale randamentului danturii uperechi de
roti dintate suntng=0,95+0,99 la angrenaje cilindrigeny=0,94+0,98
la angrenaje conice.

Randamentul partiaf,, luand in considerare pierderile prin
barbotareai amestecarea uleiului va fi:

3/2
BA Py

v -

Ny 0l-o————
270110°P P (5.102)

n care:

B[mm] este &timea raii care se scufuridin baia de ulei;

Av=(0,75+1,0)h — adancimea de scufundare (h est@rea
dintilor si cel putin 10mm).

Randamentul lagelor n, depinde de tipul acestorg, (=0,995)
rulmenti cu bile; 7,=0,99 rulmeg cu role; n; =0,96 lagre cu
alunecare).

Pierderile prin ventilge, tindnd seama de dimensiunile relativ
reduse ale tdor, sunt in general neglijabile.
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5.7 Trenuride
angrenaje

5.7.1 Reductoarecu
trenuri ordinare

c. Ungerea angrenajelor se poate asigura prin barbotare sub
presiune,etc.

La ungerea prin barbotare, cantitatea de ulei QessdC
ungerii se determinin funaie de puterea transniiastfel:

Q=(35+1DP, [l (5.103)

in care Reste puterea pierduprin angrenare ( refia 5.102).
La ungerea sub presiune debitul pompei de uléi: va

— Pa 1
Qa= 402 [Vimin] (5.104)

in careAt este difereta de temperatdrla intrareasi iesirea
uleiului din zona angreznii.

Schimbarea uleiului se face in baza unor presic(jgerioad
de rodajsi functionare) pe baza unor presaiign funcie de tipul
utilajului reductor, cutie de vitézetc.

Obser vatii:

— Verificarea la gripaj se bazeéage determinarea temperaturii
critice, conceput de Blok, care face distirie intre temperatura de
regim a angrenajulugi temperatura fulger (Blitz) ce se dezvofe
suprafaa de frecare, in perioada angneirefective a diilor.

— In urma efectirii calculelor de dimensionarg verificare a
angrenajelor se elabor@atehnologiasi desenele de exege ale railor
dintate.

Reductoar ele sunt ansambluri formate din angrenaje montate
in carcase inchise. Ele se dispun intre mgitanasina de lucru cu
ajutorul cuplajelor sau al unor transmisii (curééet).

Desi existi 0 mare varietate de tipuri constructive, ele pot f
sintetizate n trei grupe:

a. Dupa felul angrenajelor: cilindrice (cu dini drepi sau
inclingi), conice, elicoidale, melcate, combinate.

b. Dupd pozfia arborilor: orizontale, verticale, combinate.

c. Dupa numarul de trepte: cu o treapt, cu doud trepte, cu
mai multe trepte.

Gama reductoarelor standardizgitearacteristicile acestora se
gaseste in standarde ( Reductoare de titdurade uz general.
Simbolizarea reductoarelor. Reductoare cilindried c2si 3 trepte.

Dimensiuni principale, Reductoare de tigacilindrice si
conice-cilindrice de uz general. Cotidigenerale), Reductoare
melcate cilindrice, seria 1M1-001, 1M2-001, 1M3-0@imensiuni
principale, Reductoare melcate cilindrice. Coindenerale).

Elementele standardizate ale reductoarelor Surt:-distana
dintre axej -raportul de transmitere totad; - inaltimea axei.

Exemplificare:A = i (110" [n=1,2,3...) exceyie i = 2,24 trece n
2,25]i=2+6 reductor cu o treafgti = 7,1+ 40 reductor cu dau
trepte; i = 745- 280 reductor cu trei trepte.
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Abaterea admisibila de la raportul de tratem® nominal este
de+2,5% la reductoarele cu o treapi de 3% la reductoarele cus?
3 trepte.

In standardele de reductoare se prézintaracteristicile
geometrice, puterile nominagelimita termici a puterii pentru diferite
distante dintre axe, tugga arborelui de intraresi raportul de
transmitere.

Fig.5.30

Limita termica a puterii este puterea maxirpe care o supait
reductorul la temperatura limitadmisibik de funcionare (fdm
<78°C).
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Tipuri constructive de reductoare sunt prezentatefigura
5.30, din care distingem: reductoare cu o treapt b, c, dsi
reductoare cu dautrepte e, f, h, i (e,f,h com trepte de divizare a
puterii).

Elementele constructive ale unui reductor (fig.1%.3unt:
corpul 1; capacul 2; lage 3; capace de rulmgrl; capac de vizitare
5; orificiu de golire 6; element de etame 7; &suflatoare 8; nivel de
ulei.9.etc.

Simbolizarea seriei de reductoare cuprinde cuvantul

“Reductor” urmat de simbolurile a trei grupe de caractesistiare
indica:

A1 — schema cinematic
A, — soluia constructi;
Az — poziia arborilor de cuplare.
Seria unui reductor se notaaz
A11A12A13 Al4 A21A22 E
A Az Az
unde se indica in ordine:
A11—numarul de trepte (o cifra - 1, 2, 3...);
A1, —tipul angrenajelor ( litere — C, K, M, P);
Az — poziia relativa a axelor angrenajului (1-4 cifre —de la 1

la 9);

A, — indicaii suplimentare (pozia axelor in plan orizontal,
vertical etc. — X, Y, Z, E, N);

A, —tipul lagirelor cu o cifé (O+ lagire rulmeni);
A, — modul de fixare a carcasei (cu daifre );
Az1— poztia arborilor de cuplare (cu dawifre ).

@ o E 6|
Fig.5.31
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Alegerea unui reductor standardizat se face pe baza
urmatorilor parametri: raport de transmitere i, timala arborele de
turgie maxini si puterea nomindl corespun#oare lui nsi la o
durabilitate de 50.000 ore de fuilomare la regim constasitfara soc.
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Fig. 5.32

Reductoare cu
trenuri
cicloidale
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Dac in componeta trenului apar angrenaje la care cefirpu
una dintre axe este mabiin spaiu, atunci ele constituie un tren
cicloidal (planetar sau difergal).

Ratile cu axe fixe se numesctra@entrale (solare), iar cele cu
axe mobile, satgli Satelii sunt purtai pe brae ce se rotesc in jurul
unor axe fixe; aceste hese numesc i@ portsatelit.

Aplicarea larg a trenurilor cicloidale Tn constrtia de maini
este justificat prin avantajele pe care le coriferomparativ cu cele
ordinare. Printre acestea se pot fera:

— construga compact si gabarit redus deoarece energia
transmid se divizeaz pe mai mui satelii;

— coaxialitatea arborilor (intraresiee), fapt ce simplifig
forma constructi¥ a carcasegi ofera posibilitatea integirii lor cu
carcasele motoarelor electrice cu f&ar(in vederea realizii unor
grupuri motoreductoare modularizate);

— realizarea unor rapoarte de transmitere mari.

Dintre carefe se enumér

— dificultati tehnologicesi de montaj (executareatilor dintate
cu danturi interioargi precizie de montare);

— pierderi energetice insemnate (randamei#us}, indeosebi
la rapoarte de transmitere mari;

— sarcina nu se distribuie uniform pe saiteli

Clasificarea reductoarelor planetare se face igtiide:

— tipul angrenajelor ce le altiesc

— Cu axe paralele
— CU axe concurente

— numirul de trepte.
in figura 5.32 sunt prezentate cele maspandite reductoare 2K-H
(prin K s-a notat roata centidgbr prin H - braul portsatelit).

La alegerea tipului de angrenaj planetar se impuri a
cunoscute: performagle cinematicesi dinamice, gabarituki masa,
cerintele tehnologicsi de montaj.

Pentru a se alme randamente acceptabile la reductoarele

planetare de tip 2K-H cif} > 0 se recomandutilizarea de angrenaje
cu dantui interioas (fig. 5.33).

et e
VeI Ly R
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La alegerea tipului de angrenaj planetar se impuri a
cunoscute: performagle cinematicesi dinamice, gabarituki masa,
cerirtele tehnologicagi de montaj.

Pentru a se ailme randamente acceptabile la reductoarele
planetare de tip 2K-H cif} > 0 se recomandutilizarea de angrenaje
cu dantui interioas (fig. 5.33).

Condtia: z = % - z5 = Z, - z cat mai apropiatde unitate este
satisficuti numaidagng=1.

Reductoare planetare cu angrenaje conice sunt rjegeein
figura 5.34 Acestea se utilizeaza diferemiale la autovehicule, ngani
unelte etc.

Calculul de rezistaa al reductoarelor planetare, in general, este
similar cu cel al angrenajelor ordinare. Se congidaccesiv
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Fig. 5.34
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perechile de md dintate cui=—2>0 , indiferent de sensul fluxului
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Puterea ce revine unui satelit se dete#insinrelaia:

1B=Kkaii R [KW]
nS
P, — puterea la arborele motor ;
ns— numar de sateli 5.105)

}ﬁ ‘[_{I E/:l 7’/i:\//b
/LG
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in care k; este coeficient de repartizare a sarcinii la galiea de
contact (k) respectiv de Tncovoiere jJkconform figurii 5.35

intre ei exisi dependera:

2
kk :1+§(ki _1)

(5.106)
Fig. 5.35 :
2 s N T T
3 Clasa 7 de preci " -
2.6 \ zie pentru
2.4 b N4 O [N/mm’]
k H )
i 2.2 \\ \\ 5p
NN
2.0 \\ \;\
18 ETNNC TR 600
1.6 PN N T
‘\i\ [ L
: NG 700
1.4 }+ N
A4 - . i
1.2 pipeit a0
10 T .1000

200 400 600 800

Dy [Mm] e
roata centrala

Observatie. In relaiile de calcul se va introduce viteza
unghiulaé in raport cu braul portsatelit al roi considerate motoare.

Pentru a putea fi realizat fizic, angrenajul plandtebuie &
indeplineast urmitoarele trei condii: de veciratate, de coaxialitate
si de monta.

a. Condiia de vecidtate exclude intersea a doi satefi
succesivi. Pentru angrenaje planetare cu galelbli, condiia de
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vecintate se verifi& numai pentru sateli cu diametrul exterior mai
mare (d maxfig. 5.36).
Fig. 5.36

Condtia de vecifitate se exprifmprin inegalitatea:

_2n

0,0,>d,,., = 225 >d
2 Ns (5.107)

amax U yS

Pentru cazul particular caracterizat prin; =m0 my = mg; Xa
=% =0 Oxp =Xy =0, (relaia 6.107) poate fi scrissub forma:

LT LT
(z, + zg)smn— =(z, +zf)S|nn— >Zmax T2

s s (5.108)

Tn care zax reprezini numarul de dini ai satelitului mai mare.
Pentru angrenajele planetare cu danioterioas (fig. 5.329),
relgia (5.107) ia forma:

LT LT
(z4 +zg)smn— =(zy —zf)smn—> Zonax T2

s s (5.109)

Observatie. Pericolul nerespeatii conditiei de vecititate

sporgte propotional odat cu crgterea nurarului de sateti (relatia
5.107), motiv pentru care se recomantilizarea a numai 2...4 sateli
identici.
b. Condiia de coaxialitateprezint aspecte diferite in fugie de:
modul de angrenare atilor (exterioad sau interioat), felul ratilor
(cilindrice sau conice), orientarea dior (drepi, inclinai sau in V),
modulule angrenajelor extreme (identice sau ddgrit

Toate cazurile de angrenaje planetare se reducHhansle
prezentate in fig. 5.36, 6.3205.37.

In conformitate cu figura 5.37 se considerca prini treapi
(indicele ) , ca cea de a doua (indice II).
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Fig. 5.37
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Condtia de coaxialitate se exprinprin:
_ __m, cosa,
a=a,Ua ZcosB(ZliZZ)coso(t (5.110)

Relaia (5.110) se particularizeapentru reductoare planetare
alcituite din angrenaje exterioare sau interioare aui dnclinati,
devenind:

mnl(za e Zg) — mnll(zb x Zf)
cosP;cosay  CcosPycosay, (5.111)

Daci:my ™ "ny; B =B =P = 0; 04 = ay = a; = 0 din (5.104)
se obine:

a®Zg =2y L2 (5.112)
la care se impune conidi suplimentat:

|zatzg$zb—zf|s2

(5.113)

pentru a nu rezulta deplaisde profil exagerate.
c. Montarea unui satelit sau a unui grup de satdie posibi
numai dag aceatia angreneazsimultan corect cu tive centrale.
Posibilitatea de montaj, se va exprima din cpadia arcul ce
infagoal doi satelii vecini s fie vizibile prin pasul angrenajului (fig.
5.38).

2m 2n 5 .
Erwa +Erwb + TIng P

(5.114)
Cum: 2Tyg = Thyg = Mz; p =rm, din (5.114) rezuit

Za¥ 2o
Ns (5.115)
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5.7.3 Cutii de viteze
si de avansuri

5.7.3.1 Trenul de
angrenaje
ordinare
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Observatie. Numarul de dini ai rotilor dintate componente ale
unui tren cicloidal nu poate fi ales la intamplématiile (5.110)si
(5.114)].

in construta autovehiculelor, tractoarelor, giilor agricole,
magsinilor unelte etc., sunt utilizate trenuri ordinagiecicloidale de
angrenaj cu raport de transmitere variabil Tn gggutii de vitezsi
avansuri).

Cutiile de viteze au rolul de asigura modificarapartului de
transmitere al transmisiei, variereatrde tragunesi a vitezei de
deplasare n limitele impuse de caii#i de exploatare.

Cutile de avans au rolul de a asigura variereazeit
unghiulare a arborelui desiee, transmitereaatandu-se la moment
constant.

Cutiile de viteze spot clasifica dip

» modul de modificare a raportului de transmitere
— Intrepte
— continuu
* combinate
* principiul de fungionare
— mecanice
— hidraulice
— electrice
* modul de ationare al comenzii
-  manud
— semiautomate
— automate

Trenul de angrenaj ordinar este antrenat in moghohicu o
viteza unghiulaé (w; = ct.). La arborele de gee se oline unsir de
viteze unghiulare variabile in trepte discrete.(Hd39).

V4 V4 !
= -, 3 : Q)I'l”: -, 5 (5-115)

2 Zy Zg

adia :
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w,w f - P
It Oy W W (5.115 )
Fig. 5.39
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Pentru a realiza o productivitate consligpé¢ Tntregul dmeniu
de varigie a vitezei unghiulare , rezaltca elementelesirului
considerat trebuieadndeplineast condtia:

Wi = ¢y

avand primul termen: (5.116)

— I
iar ultimul: Wyimin = O
—_ n-1,
Wymax =97 W



Fig. 5.40
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n care n este nuirul de trepte.

Rezult ca sirul de elemente considerate trebuiefis de tipul
"progresie geometrit:

_ an-1 5.117
(J‘)Ilmax_(l)n wllmin ( )

¢ = n—dm = n—1\/i'max §.118)
Ciim in I min

Dac din condiia de gabarit se accaptatia ¢, atunci rezult
numarul de trepte necesar cutiei de viteze:

Cu rdia:

| (AJIImax
(n 1) q)_lnw”ma” n 14 (A)Ilmln
Wimin In(p

6.119)

in figura 5.40 sunt prezentate trenuri ordinaresqaot intra in
componera cutiilor de viteze sau de avansuri.

Observatie. Din considerente constructivei functionale
raportul de transmitere al fi&wi angrenaj component trebuie admis:

i 0[0,52; 2] pentru cutii de viteze

i 0[0,2; 2,8] pentru cutii de avans respectitiaa

212%,; : 2B \, 2121 lel

A= =P -
Bh | b5 Y 2 2)2) 23
o} ©,
I ol
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5.7.3.2. Trenurile de
angrenaje
cicloidale
Fig. 5.41

Se utilizeaz frecvent in construi@ cutiilor de viteze ale
autovehiculelor. Sunt altuite prin Tnserierea angrenajelor de tip 2K-
H la care rdle centrale (cu danta@rexterioali sau interioaf) pot fi
imobilizate saudsate liber.

in figura 5.41 se exemplifico cutie de viteze (tip Wilson)
avand 4 trepte pentru mersul inapoi.

Stabilirea rapoartelor de transmitere pe fiecaeapt se face
prin aplicarea succesi\a relaiei Willis:

— pentrutreapta | (reductoare)frana k este blocdtsi agioneaz
trenul planetar #;H;, care d:

Il \% I I
w2z . e
Ay oz
) e
| 32
) _ BGJBO JaQ )
i Y 1800w
o )
jHL — — Gy __ﬁ__lzi
w76 2 3k (5.120)

—pentrutreapta a ll-a (reductoare)frana F, este blocdt si

agioneaz trenul planetar #,H:

e = Gy =768 = Wy = wzzﬁ) (5.121)
dar primul tren permiteasse scrie:
cosa
a,=a, Ua= ch;"SB(zlizz) coso(?
(5.122)
inlocuind (5.121) in (5.122) se fite:
W,, = ioo (5.123)
227164 * '

—pentrutreapta a lll-a (priz: directz), intregul ansamblu se



5.7.4. Cutii de viteze cu
variator

243

pune in mycare de rotge cand se cupleazambreiajul plan
multidisc Ag rezultand:

2= Wy (5.124)

—pentrutreapta a IV-a (multiplicatoare)F, este cupldit si
agioneaz trenul planetargyHn:

.H W,y —W 30
by =—me1 t= oo = Wy =138, (5.125)

—pentrumersul Thapoise adoneaz frana b, iar mgcarea se
transmite prin trenul planetar pentru care:

| = =T Wy TWy oo 5.126

Trenul planetar #0;H; permite determinarea vitezei unghiulare

F]_:
W —® 1
s ML P (5.127)
Wy ~ Wy 2
Tnlocuind (5.126) 1n (5.127) se fie:
1

Observatie. Randamentul mecanic realizat de aceastie de
viteze este foarte ridicat dignd valorile cutiilor de viteze cu trenuri
de angrenaje ordinare.

Acoperirea unui domeniu de reglare deosebit de 1ffang se
poate realiza prin : cutii de viteze cu numinsemnat trepte de reglare
(soluie neeconomit - costuri ridicatesi gabarit mare) sau inserierea
unui variator cu o cutie de viteze (figura 5.42a).

in astfel de cazuri variatorul precede cutia deaet intrucat
are o cpacitate portant mult mai mi@ decat aceea a angrenajelor
componente ale trenurilor.

Acceptand un variator cu domeniul de reglare siméty, = 1)
si 0 cutie de viteze asimetdiccu n trepte (fig.5.42b) ce trebuié s
acopere un domeniu totaty, se constatca:

iy = iy = N (5.129)
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Fig. 5.42
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5.7.5. Verificarea la
Tncalzirea
reductoarelor
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Daci im = 1 (cutie de viteze total reductoare) atunci:
2 2 e (g

Vv

PRI
I3 _ Wgy
= = (Aw)?
l1 g3 (5.130)
I'n (*)Slx ( n-1
= —= Aoo)
I1 (*)Snx Y
Domeniul de reglare al ansamblului va fi:
(8w, =(A0), TAW) ,, = (80, HAw)] (5.131)

In cazul trenului diferetial de angajare (fig.5.42b,c) se observ

W=up sl Wy, = mZXZ—Z,lar conform relgei Willis , se obine:

1

H
H_ Wy :(*)a_(*)Hx _

ch -

Z W,
=— _“b bmax _ AW
Wy, W, — Wy Zy  Wymin

(5.132)

Se poate stabili astfel viteza unghidlar braului port satelit
() ,care repreziftviteza unghiulat a arborelui condus.

Calculul are drept scop de a verifica gldemperatura de
functionare nu dejzeste tempereatura admisidil

Efectuarea calcului se face in regim stabilizatiirstu-se
egalitatea dintre abdura produs datorii pierderilor mecanice intr-o
unitate de timp:

Q' =18Pn (1-nJ [J] (32)

(admtandu-se & toatepierderile se transforinin energie termi) si
caldura radiai de suprafg reductorului S n acegainitate de timp:

Q" = kAt [J] (5.133)
Din egalitatea relalor (5.132’) si (5.133) se otine:
3 —
At = w <50[°C] (5.134)

-~
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in care: R [kW] este puterea medie vehiculanh regim stabilizat;
Na—randamentul angrenajelor (par.5.6.6);
k —coeficient de transmitere alaurii;
S [nf] —suprafsa libet de kcire a carcasei.

Daci At > Atygm O [40; 60PC se procededzfie la crgterea
suprafeei libere de icire a carcasei (prin nervurarea acesteia), fie la
imburatatirea condiilor de transfer termic prin adaptarea urgin
fortate: ventilarea carcasei (specific reductoareldcate) sauacirea
uleiului din baie (cu ajutorul unei serpentine prare circul ap).

Angrenajele Novicov sunt caracterizate prin profilul convex al
dintelui pionuluisi concav al rdi (fig. 5.43)

5.8 Angrenaje speciale .
5.8.1 Angrenaje tip %
Novicov
a —— —
o
Fig. 5.43.
%

Comparativ cu angrenajele evolventice, ele au cadtgie
portant mai mare, pierderi prin frecare mai m§cio sensibilitate mai
mica fata de dezairile provocate de defornide elastice ale
arborilor.

La angrenajele Novicov, punctul de contact alofifelor se
deplaseax de-a lungul dinteluisi nu de-a lungul profilului, ca la
angrenajele evolventice, ceea ce face ca gradubatgerire in
segiunea frontal sa fie zergi deci este exclusiv cu dirinclinati.
Calculul de rezistgl al angrenajelor Novicov se face analog cu cel al

angrenajelor evolventice.



5.8.2 Angrenaje
armonice
(elastice)

Fig. 5.44
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Angrenajele armonice realizeaizansmiterea rgcarii de rotgie
pe principiul propadrii deformaiei ondulare mobile in corpul tubular
cu perete subre al unei rai dintate elastice (din acest principiu dériv
si denumirea). Sub aspect constructiv se compunerdinelemente
principale (fig.5.44):elementul central 1,numit gestor de unde;
roati elasti@d cu dantui exterioaii 2; coroa#i rigida cu dantui
interioai 3,montal Tn carcasa transmisiei.

. | -3

:!Ij
|
<l>

L

////// Q

7

Z

Comparativ cu angrenajele clasice, angrenajele m@ig@o

prezint urmatoareleavantaje:

— randamente relativ ridicate la valori mari al@adului de
transmitere;

— gabarit redus;

— sileniozitate;

— precizie cinematic ridicati fata de erorile tehnologicsi
funcionale;

— grad de acoperire mare (peste 25% dini di;n gisesc simultan
in angrenare).

Domeniile de utilizare cele mai frecvente ale angrenajelor
armonice sunt Tn compongn transmisiilor din constraea:
reactoarelor atomice, navelor cosmice, calculatogreantenelor
radar, avioanelor, capetelor divizoare de preciziegecanismelor
navale ,servo-mecanismelor,moto-reductoarelorjniahbr cu gaz etc.

Se merioneaz ca angrenajele armonice pot furmma avand
drept element condatr oricare din elementele sale componente.
Cazul frecvent intalnit in practiceste varianta reductor, avand
generatorul de unde 1, element coridoic roata elastic 2, element
condussi coroana rigid 3, element fix.Dat generatorul de unde este
element condutor si roata elasti&, element condus, se tob
multiplicatoare armonice.

Din punct de vedere constructiv, profilul dantw# poate realiza
dupi orice curld,dar Tn practig se realizeaz profilul evolventic sau
rectiliniu.

Generatoarele de unde pot fi de tip: mecanic, blaragpneumatic
sau electromagnetigi pot fi cu dou, trei sau patru unde, dap
numarul deformaiilor elastice realizate simultan.

Roata elasticdintati 2, trebuie % aiba un nunar de dini mai mic
decéat roata rigid3 . Drept urmare , pentru angrenarea lor, roata
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elastiéi 2, se deformeazinitial cu ajutorul generatorului de unde.
Marimea deformaei elastice a i dintate 2, este:

5=d,-d, =7—F;(23—22):mﬁhu (5.135)

unde: d si ds reprezind diametrele de divizare a tiioelastice si
respectiv a coroanei rigide; p este pasul de digiza transmisiei
armonice.

La alegerea nuanului de dini z; si z3 trebuie indeplinit condiia:

Z3-2 =1, (5136)

unde R este nurarul de unde produse de generator.
Raportul de transmitere se deterinou relaia lui Willis

Co=ly _Zs

= (5.137)
W3~ 7

123

La funaionarea caeductor [ element motor 1, element condus 2,
element fix 3 ¢ = 0)] rezult:

W, - & @ z @ z
il,=—2—2=-—24+1=2=-"2=1--2 (5.138)
—0 W, Z; W, Z;
deci:
i3 :—a‘1 Cg :ﬁ:i:—l =
A N A

W, z, (5.139)

—_ Z2 ZZ d2 —_

respectiv camultiplicator [element motor 2dy), element condus 1
(ux), element fix 3¢ = 0)]:

. z Z,—Z 1
iy=—2=1-2=-2_"2-% (5.140)
0w, Z, Z, 115

Calculul de rezistgii al angrenajelor armonice prezintateva
particularititi legate de roata elasiic

Solicitarile principale pe baza carora se proiectedzsau se
verifica angrenajele armonice sunt:

» dtrivirea (presiunea de contact pedke laterale ale diitor);

» forfecarea (in sedunea de la baza dintelui).

| potezele de calcul acceptate sunt urnatoarele:

» dintele are forma unui triunghi echilateral;
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* presiunea de contact este uniform distribyge friltimea si
latimea dintelui (fig.5.45).

» roata rigidi 3 (fig.5.44) se consid&fixa.

* se apreciazca se affi in angrenare 50% din nuanul total de
dinti ai rotii elastice z (25% int& in angrenare,25% terndin

angrenarea), deci la preluarea sarcinii patﬁleja dinti.

in conformitate cu reprezentarea din figura 5.4Besimea de
contact (p*) are expresia:

Fig. 5.45

F F

O n t
== 5.141
P S Scosa ( )

in care:
. - 2M tl A
Fi— este foga tangetiala | F, = g Ud; = d, in punctul de
2
contact);

S— suprafea totafi de contact.
Pentru calculul suprafei totale de contact se estimgagi
flancurile nu sunt complet Tacate (fig.5.45%i deci numai 50% din
suprafaa totak S se va lua in considerare, adic

d,by
_1lfeg P G 5.142
S=25%1 Seina ° Yo = 16sina ( )
in care pr:l4:6 este coeficient de forinal dintelui in cazul

solicitarii la presiunea de contact.
Inlocuind relaia (5.142) in (5.141) se abe:

716K tga < f

< 5.143
d3bpr pa ( )

Acceptand b =4 Ods cu Yy O (0,1...0,2), se poate calcula

diametrul d;
10[P, t
dy g0 — (5.144)
p prlIJd [y
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5.8.3. Angrenajele cu
alte profile de
danturare

Calculul dirtilor la forfecare se face cu rek

F 1 z 1
T =g -USy =5 p, by, = 5 pric by, (5.145)

in care: § este segunea medie de forfecare ;
ys —coeficient de fori pentru solicitarea de forfecare.
Observatie. Calculul coroanei nii elastice 2,la solicitarea de
incovoiere se face cu metodele stabilite in Rezsteaterialelor.

Angrenaje cu profil cicloidal. La angrenajele multiplicatoare
cu raport mare de transmiteyieroati condud cu nunar mic de dini
nu pot fi utilizate ra cu profil in evolvent (cu unghi de presiune de
20°) din cauza randamentului instantaneu foartewgcal acestora la
intrarea in angrenare. Rezultatele bune s, dblosind rai cu profil
cicloidal aproximativ, profil care indepliste urmitoarele condii:

a) angrenarea incepe in apropierea polului, incat dazeontact
este mid@ si momentul instantaneu, Tn acest punct, este mare;

b) variaia mare a distgei intre axe influereaz puin valoarea
momentului instantaneu la inceputul angreniar varigiile
raportului de transmitere nu dgpsc limitele admise;

c) randamentul mediu este mai mare decéat acela alangrenaj
in evolveni cu acela numar de dini.

Avantajul principal al angrenajelor cu pldalicloidal consi in
posibilitatea realirii unui raport de angrenare mare<{2,5), la
dimensiuni relativ mici (pinionz6...20, roata z14...120).

La o transmisie avand roata condles mai ptin de 14 diti si
cu micare lend, intermitend, rotile cu profil cicloidal aproximativ
asigut o funaionare coredt, desi prezing varigii mari ale raportului
de transmitere.

Ca dezavantaje se mai pot riena: precizie mai mare
necesar la exectie si montaj, transmiterea wggarii intr-o singué
direaie, deoarece, datogijocurilor mari intre flancuri, transmiterea
in sens contrar & nastere la socuri si curse foarte mari. Aceste
angrenaje nu se folosesc la viteze ridicate deeare& rezultat al
socurilor, apar zgomots dintii se uzeaZ rapid.

Din motive legate de dificultatea prelédr, rotile cu profil
cicloidal aproximativ au profilul danturii constitudin segmente de
dreapti si arce de cerc.

Profilul piciorului dintelui este o dreaptradiak (hipocicloidi)
obtinutd cu o rulei de raz p,=0,55. Epicicloida capului este inlocait
cu un arc de cerc, @i raz estep=kom(kofiind coeficientul capului
dintelui si m modulul), astfel incéat &htimea capului dintelui na se
reduce ptin iar cea a capului dintelui pinionului se redunelt n
raport cu profilul cicloidal.

Valorile modulelor variaZ in urmitoarele intervale: 0,05...0,1;
0,1...0,2; 0,2...0,3; 0,3...0,5; 0,5...1,0[mm]. fRemodulului pentru
aceste intervale este 0,0025; 0,005; 0,01; 0,Q3; [onm].
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Angrenajele cu profil cicloidal aproximativ au pagute jocuri
de rostogolire mari pentru a permite vériale distanei intre axe in
limitele jocului radial, &ra riscul blocrii.

Jocul de rostogolire este tatut prin reducerea grosimii difor
pinionului, fara ca acesta as pericliteze rezistga lor, deoarece
pinioanele sunt realizate dinted, iar rgile din aland. Dintii
pinioanelor sunt mai lungi decéat cei ailar.

Angrenaje cu bolturi. Reprezimi un caz particular al
angrenajului cicloidal, la care, dinuneia din roi (de obicei cea
micd) sunt Tnlocuii prin bolturi asezate pe cercul de @azy;.
Teoretic, profilul dintelui r@i 1 este reprezentat de punctul C, centrul
boltului.

Prin rostogolirea acestui cerc peste cel dé raz, C descrie
epicicloida CE care profiledzdintii rotii, flancul dintelui fiind
infaguratoarea cercurilor cu diametrele egale cu altutol si cu
centrele pe epicicloid Piciorul dintelui este profilat de o dreapt
radiak racordai la baz cu razap >dy/2. Similar cu angrenajele
cicloidale, angrenajul cu kol mertine un raport de transmitere
constant numai pentru distannominai intre axe. O reducere a
acesteia conduce la contact intre muchia dintelsuiprafaa botului,
ceeace nu este permis la angrenaje multiplicatodde. aceea,
Tnaltimea capului dintelui trebuie reduprin inlocuirea epicicloideiu
un arc de cerc.Un exemplu pentru astfel de prefé endicat n tabelul 5.1.

Grosimea dintelui s = B, Zp 0,5

p=157m fc

Inaltimea piciorului h= 1,57 <10 1,35

m Calitate

Inaltimea capului h= 0,5 inferioard

fcmn >10 1,57

Raza arcului de cap p = 1,4

s=2,2m

Numarul >8

de boturi =8

Zp Calitate Toate 1,35
inferioar

Diametrul | /3 | 2rim/5

boltului do
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Fig. 5.46.

Angrenajele cu baliri se pot utilizasi ca angrenaje de putere
cand profilul teoretic al dintelui b 1 este o epicicloidl Ey(fig.5.46,a)
generat de punctul M (profilul teoretic al dintelui tio 2) la
rostogolirea 4ra alunecare a cercului de &gy, pe cercul de raizry;.
Dintii rotii 2 sunt materialize prin bokuri cu diametrul g cu centrul
in M iar profilul real al rgi 1 este o curb echidistant cu E,. Intre
numele de balrri si de dirti ai rotilor exist relaia z=z;. In anumite
situaii, gabaritul nu permite montarea nammlui necesar de balri pe
cercul de rostogolire.

Acest inconvenient se elimdn prin generarea profilului
danturii, ca in figura 5.46,b détoe punctul M situat pe cercul de #az
r, (razx de divizare), la rostogolirea cercului deaag, pe cel de raz
rwi. Punctul M descrie astfel o epitrohajccare este profilul teoretic
deplasat al dintelui o, profilul conjugat acesteia fiind un punct care
se materializedz printr-un bot de diametru ¢
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Profilul real al raii epitrohoidale este echidistant cu &, ®elui
teoretic. Toate balrile sunt dispuse pe cercul de divizare, dé raz
coeficientul de deplasare al angrenajului fiind:

X<l )Ir2 (5.146)

Pentru aceasta se recomanalori cuprinse intre 0,18 0,5
care asigur o buri capacitate portait Elementele geometrice ale
angrenajului se pot exprima in furecde coeficientul de deplasare X,
diametrul bojului do, raza de gezare a acestora (raza de divizagg) r
numerele de dinz;,z,. Razele de rostogolire sunt:

Wi=Tw2i21=r2(1-X) 21/ 2, (5.147)
Centrele cercurilor de rostogolire seaz la distana:
a=rW2-rWl=r2(l-x)(22-21)/21 50.48)

Razele cecurilor de cap, de picigrde divizare ale ndi cicloidale
sunt:

k=r+a-0,5@; m=r,-a-0,5@; r=r.-a (5.149

Angrenajele cu baliri pot lucra Tn medii murdargi sunt
avantajoase prin tehnologia sirgl comportarea bunla socuri. Ca
dezavantaje se pot m@na precizia sizuta de transmitergi uzarea
rapida.

Pentru a ofine un raport de transmitere cu vé@gadug o lege dat
se utilizeai roti dintate sau cu supraienetede, aacor configuraie nu este
circulai@. Forma railor reprezing curbe cu infsurare reciprof pe care se
prelucreaz dantura.

Dupa natura fungei reproduse, contururile de rostogolire sau
centroidele ralor pot fi inchise cand se asiguo miscare conting,
sau deschise cand este pogibilrotire limitat.

Pentru ndrirea cursei se pot intrebtiénrai necirculare cu contururi
dispuse dup o linie elicoidal, cand unghiul de rotire poate ajunge
para la (5...6)t Se utilizeaz in aparate de asurat.

In tabelul 5.2. sunt prezentate cele mai uzuaienexircularesi legea
semnalului transmis. Salile prezentate sunt cu centroide deschise
nchise.

La ratile necirculare inchise, raportul de transmiteredime
(corespunitor unei rotg@ii complete a rgi conductoare) este egal cu
unitatea. Este indicat de asemenea, valoarea parametrilpginn,
pentru centroidele inchise.
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Tab.5.2.
Tipuri deroti
necirculare

Tipul / indic&ii Ecudii de baz Viteza unghiulat a
Constructive rotii conduse
Ratile sunt identice,
relativ wor de B r+(r2-)cog,
fabricat folosite n=00000 | @74
pentru mecanisme cu c(1€cosh) ]
cursi de Tnapoiere r = _wmax
rapida, prese de r .

. . . . wmin
imprimare (tigirire) & = [1+(b/cf]¥?
,mecanisme automate. i
-excentricitate
relativa
C- semiaxa mare 180° 360 o1

b- semiaxa mit

Rotile sunt identic
echilibrate mai bin
decat adevaratele r
eliptice; sunt folosit

X r>+1+(r* -r)cogg,

x
acolo unde, pentru | rw=2cb)/[(c+b)-
rotatie sunt cerut -(c- b)cos®] c
doua cicluri complet r=—
de turatie (vitezg a=c-b b
C)
' c- raza maxima
ir

b

1 I )

0 180° 3602

Roata dintata standa
folosita ca excentric =0
Roata conjugate are
forma specifica. rwi=[c?+e+2ce ¢ +€ +2cecos

LG a_ |

e |

CO@ 1] 1/2
02=¢1+8do/(a-

fwi)

a=hy1trw2

a—/C +€ +2cecos)

0’ 180° 3602
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Pentru producerea
unei (_jeplam &, = akcosp,
unghiulare
propotionale cu
sinusul unghiului _ .
de intrare. Trebuie ¢o=arcsin(ip1)
si fie roti deschise a

rwi=00o000
1+kacaf, 1

fwa=ar-fvi= '\ 360
o1
dkcosh: \_/

=00ogo
1+kaco$,

Transmisia prin cruce de M alta

Transmisia prin cruce de Malta segtee la transformarea
miscarii de rotgie continue a elementului conditier intr-o micare
de rotaie cu oprire periodic a elementului condus. Din punct de
vedere cinematic, interesé@azcoeficientul de ngcare k care
reprezind raportul dintre timpul de mpcare §, al elementului condus
si timpul T corespun@or unei rotdi a elementului conduitor. Dac
wy=const, timpul de ngcare a elementului condus va fi :

60
mb 0o ¢1max (5150)
Lt

unde 2dimaeste unghiul de rote a elementului 1,
corespunitor perioadei de rotee a elementului 2 ( cu unghiul
202may)-

Transmisia pe angrenare interidaffig.5.47) lucreaz pe
acelai principiu, cu deosebirea @tat elementul condator, catsi cel
condus se rotesc in acglaens.

Conform figurii 5.47 coeficientul de gdare este :

42 max z+2
OO0 =000 51)
TP 2z

si, deci, la =1, rezuli =3 si k>0,5.
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Comparand cele ddautipuri de transmisii, se consiaica
accelerga unghiulas, fortele dinamicesi timpul de oprire sunt mai
mici la mecanismul cu angrenare interigain timp ce gabaritul
ambelor tipuri este aproximativ acgla

Transmisiile cu cruce de Malta neregulate se dexssetle cele
studiate pamaici prin aceeaacperioadele de rpcare ale elementului
condus nu sunt egale.

Constructiv, aceasta se realizgazprevaizand elementul
condudtor cu antrenori sityala distane inegale de centrul de ra&s
iar crucea, cu o serie de canale de adancime mfgnl5.48)

Fig. 5.47.

Fig. 5.48.

Numarul de crestturi z trebuie & fie multiplu de nurarul
anteriorilor k, adia :

z =i (5.152)
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unde m este nudnul rotaiilor elementului condudor la o
rotatie a elementului condus.
Funaional se poate scrieic

d 2maxt®” 2max=2172

iar geometric :
¢Zmax
Ri=Lsin0O 00O A53)
2

Calculul la rezistetd si durabilitate a transmisiilor cu cruce de
Malta are in vedereacpierderile prin frecare sunt relativ mari, iar
randamentul este miq€0,80...0,85).

Pentru migorarea fregrii, antrenorii se finlocuiesc cu role
montate pe rulmeansi uneori pentru o ungere bairfuncioneaz in
baie de ulei. Calculul, aproximativ, la presiunea abntact se face
determinandu-se presiunea q de pe unitatea defatipra

g=KF<0a) (5.154)

Valorile lui g;=(40...80) N/mm depind de material. In general,
suprafeele de lucru ale cregturii se execut din 41C10 alit la
HRC=45...50, iar antrenorii sau rolele direbRul 1, @lit pan la
HRC=58...62.

Transmisia cu elemente stelate. Transmisia cu elemente
stelate este denuraigstfel, dup configuraia in forni de stea a unuia
din elemente.

Fig. 5.49.
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Aceasta permiteasse realizeze la elementul condus faze de
miscare alternate cu faze de opriretdFde transmisia cu cruce de
Malta are avantajul acpoate fi construit intr-o gani mai larg de
variante in ceea ce priste unghiul de micare.

Transmisiile cu ro stelate pot avea diferite forme. Ele pot fi cu
angrenare exterioar (fig.5.49) sau interioar (fig.5.50) si cu
cremaliett (fig.5.51). In ultimul caz, desiguric in cinematica
analitici se va determina léura dintre transk& contind a
cremaliereki rotatia intermediad a elementului condus.

La mecanismul din figura 5.49 a, hdl A; de pe elementul
condudtor 1 mtrunde in cregtura de formi elicoidah de pe roata
stelati (elementul condus) 2.

in acest fel la rot@ elementului 1 cu unghialy , roata stelat
va avea 0 mgcare acceleratsi se va roti cu unghiyb, . In continuare,
angrenarea segmentelor @ite S cu S sau rostogolirea lorafa
alunecare (segmente de fiime) produce o rotee uniformi a rdii
stelate. La sf&itul angrerdrii celui de-al doilea bolA, are loc o
perioad de repaus a tib stelate, cand segmentelesiD aluneé unul
peste altul.

Fig. 5.50.

Fig. 5.51.

. V2B B 2 o S Sy B e e -
.!-” LSS E S /’1‘/‘1:";4“1:411{1."fAr_.l'_A' .

in locul segmentelor diate normal, cu profil in evolvent se
utilizeazz o dantui format din bokuri. Aceasta deoarece, din
considerente economice, elementele sugté npiesgtanate.
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Fig. 5.52.

a. b.

Astfel in figura 5.52 a este reprezeatatinsmisia steléatde la
cuplajul rotativ al unei mgni de calcul. Se vede ac profilul
elementului condus este danturat cicloidal pe upefeini si format
din arce de cerc pe altele.

Roata conduitoare 1 are pe supradafrontai un nunir de
bolturi prin care se realizeazangrenarea in fazele desoare. Cu
ajutorul transmisiei din figura 5.52a se realizeak perioade de
miscaresi 4 de repaus, raportul de transmitere fiind camtsta

in figura 5.52b este reprezeritalti transmisie stelaf cu
bolturi condudtoare, care realizeazloua perioade de rgcaresi doua
de repaus, dar un raport de transmitere variabil.

Transmisiile cu elemente stelate sautloolprezint si alte
forme constructive. Astfel, transmisia din figurab® are inlocuit
roata steldt printr-un bra profilat A, care devine element condtar
si aaioneaz consecutiv asupra fusurilor B de pe roata co@us

Fig. 5.53.

La proiectarea acestui mecanisntirs® seamala o rotaie a
elementului 1, elementul 2 se rggecu unghiulh, dat de relga:

0,=2TT/2 (5.155)

unde z este ndral fusurilor. Totodat trebuie & se tina
seama de profilul necesar hri care, de obicei este cicloidal.
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5.9 Probleme:

5.1.

Rezolvare :

5.2.

Rezolvare:

Sa se dimensioneze - din cotidide rezistefd la contact — angrenajul
cilindric cu dirti drepi , capabil & transmié o putere P=3kW,la o tutia n =
1250 rot /mirstiind ca :materialul pinionului este 41Cr10 ,(HB=279)al
rotii OLC 60, (HB=230) ,raportul de transmitere i =3&eficientul de
coregie al sarcinii Ky =1,3 ,durata de fufionare a angrenajului.= 2000
ore.

Se calculeazmomentul de torsiune :

M=108 W _ ooszavn w="2
afs™] - 30
Distarta dintre axe se calculeazonform rel@iei cunoscute , determinandu-
se preliminar :
Ya=10,3;
- rezisteta admisibif la contact :
O'Hp1:27 H81:27270:72€MPa
— numarul de cicluri :
Nc1= 60n L, = 60 - 1250 - 2000 = 15 -“i€cluri;

Nc2 = 60(1§ZOJ 2000 = 3,95 - T@icluri.
Deoarece ;> Ncg= 10 cicluri; Ncz > Neg rezulfi ¢i zy = 1si atunciopp;
= OHo1, OHp = OHo2, SE adop“t Oxp= OH2 = 621 MPa, deoareceer2< onp1. Cu
aceste date se b in final:

a=97mm
adoptandu-se, din STAS 6055-887 100mm.

Sa se determine — din conidi de rezistefa la contact — distaa dintre
axe la angrenajul cilindric cu dirdrepi, capabil 4 transmié o putereP =
3kW la o turae n = 1250rot/mingstiind ca: materialul pinionului este 40 Cr
10, (HB = 270)si al ratii OLC 60, (HB = 230); raportul de transmitege=
3,8; coeficientul de corée al sarciniiky = 1, 3; durata de fugionare a
angrenajululLy, = 2000 ore.

Se calculeazmomentul de torsiune:

M=10°; P[kW]U —Mt—22920N -mm

Distana dlntre axe se calcule?azu relaia corespunioare,
determinéandu-se preliminar:

-se adopi conform tabelului 5.1¢4= 0,3;

-rezistega admisibié la contact
OnP1 = OHo1KN ; OHpP2 = OHo2KN ;0Ho = 27 HB,
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obtinandu-se :
Ono1 = 27HB, = 27 -270 = 7291Pg;
OHo2 = 27 ‘HB =27 - 230 = 62MPa,

-conform relgei:
Nc1= 60n L, = 60 - 1250 - 2000 = 15 - ‘Aflcluri;

Nc2 = 6{%} - 2000 = 3,95 - T@icluri.
Deoarece b > Neg= 10 cicluri; Nc, > Neg rezulfi ¢ kng =knz = 1si
atuncCiopp1 = OHo1; Onp2 = OHoz; S€ adopi opp= Oxpz = 621MPa, deoarece
Onp2< Onxp1. CU aceste date setbin final:
a=96,2mmadoptandu-se, din STAS 6055-68; 100nm

5.3. La un angrenaj cilindric cu dindrepi a rezultat (din calculul de
dimensionare la contact) a = 100mm penira B, k== 1,4Stiind ca m =
2mm, b= 30mm, pentru, E 3, OLC 45, se cereasse verifice dintele la
solicitarea de incovoiere.

Rezolvare: Se deterrhielementele componente din tedaefortului unitar de
incovoiere. Astfel: pentry - 2a =25 dirti, rezuléi ke = 0,1355, din
Yom(i, +1)

figura 5.54. Momentul de torsiune, capabil a fingmis, din condia de
rezistema la contact :

M=2280N-mm unde: k= 1,4; ¢, = 9 = 2 =
a 10C
Opp1= Opg1 = 26HB = 26 - 200 = 520IPa.

Se calculeazefortul unitar, efectiv de Tncovoiere:

03;

or =50,258Pa < orp = 90MPaq, unde:

introducandu-se., = 270MPa ( tah6.11),k, = 15( tab.5.4),
Yea= 2(tab.6.5), y= 1,0

5.4. La un angrenaj cilindric cu dindregi se cunosc a= 140mmgi0= 96mm,
daz = 200 mm. Stiind ca este vorba de un angrenaj zero deplasat, cu
indltimea normal a dintilor (h = 2,25 m) & se determine: modulul de
angrenare, numerele de tjmaportul de transmitere.

Rezolvare: Din datele problemei rezilun sistem de trei ectiecu trei
necunoscute:

m(z, +z,)) = 2a;
m(z, +2) =d,;
m(zz + 2) = daz;
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5.5.

Rezolvare:

m(z, + z,) = 280mm
m(z, +2) =96mm

m(z, + 2) =200mm
Din acest sistem se tibe :
m(z, + z, +4) = 296mm
{m(zl +2,) = 280mm

de unde:

4m = 296 - 280; m =rm

Z:I. :d_al—2:9—6—2: 22d|n1’:|,
m 4

z, = da2 -2 :@—2: 48dinti;
m 4

iar raportul de transmitere :

i=%2-%_51318
z, 22

Un malaxor este @ionat de un electromotor prin intermediul unui retdu
in dou trepte (fig. 5.55). Hse calculeze efortul unitar efectiv de incovoiere
al dintilor rotilor angrenajului din treapta a Il-a a reductorulButerea
transmid de prima treajtP; = 2kW la n = 1000rot/min. Pinionul treptei a
doua are o tutge mp, = 233rot/min. Se cunosgd 57mm., d=240mm., m =

3mm., k=k.=1,3si $)3=0,4.

Materialul titor dintate nu este indicat. Din datele problemei se poate
determina valoarea efortului unitar efectiv de eshtadoptandu-se apoi n
functie de valoarea aimuta — materialul necesar pentru rdait pinion.

Rezult :
o,, =58644MPaMPa,
Unde s-a n locuit :

M =10° - R 80,334N-mm
w2

P, =nP. = 0,98-2 = 1,96kWif,; = 0,98, tab.6.6);

_d,—d; _ 240_57=9L5mm; i :% _240_ 421
2 2 d, 57
Se consideroy= oypsi Se determia duritatea necesaa materialului rai :
HBroatd = UHP = 5867 14 = 217 !31
27 27

in funaie de acea$tduritate adoptandu-se ca material pentruardat.C 60,
STAS 880-66, cw_; = 32(MPasi HB = 200...240.

Deoarece se recomanBBypinion = HBroaw: + (20...50) = 250, se alege
ca material pentru pinion 40 Cr 10, STAS 791-6606+ 36(MPasi HB =

(235...341).
Se determii efortul unitar de Tncovoiere :
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Op; = 868MPa < Ogp3
introducand n reléa de mai sus uratoarele elemente:

Mz = 80334N-mmke=1,3; 2=19; b= ¢4-a= 0,4-91,5 = 36,6mm; b
=40mm.

Ciz = 0,123 ( fig. 5.54, pentrisz 19 dinti);

3

0,20 T Ebl !
o I -5
o1 — e 5] :
018 'I;i S T il
017 _/;,Q—r me= S
016 e Y bt /""’f . i |
e e
— ? . o i
S.0,13 7«47{&/ A LA .
' A AV
iy £
S f / y ]
= 010 /
TR WATAT]
3 oo7 / - N rl
96— il LI ]

QOS5 20 30 405060 8O0 150 200 300400 &0
Numarul de dinti (echivalent) z (z:)

Opps = _a _ 360 =120MPa;
k, & 1502

ks = 1,5 (tab.5.4);i= 2,0 (tab.5.5)

Observaie:

In calculul luiogs s-a adoptab, = 36,6mm, deoarece primul pinion se
execud mai lat — din condii constructive — contactul putand avea loc pe
toat suprafga acestuia.

C
Opy =0py—2= 868-2123 _ 52 738VIPa < Orpa= 106,7 MPa,
Ci4 0,2025
CuU:
=72 2320 _1067mpa;
k,c, 1502
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Fig. 5.55

I]’ =2 kW .
n=1000 rot/min

Roata are o duritate mai miicecat pinionul, la angrenajele cu fiin
drepi, aceast valoare folosindu-se pentru dimensionarea din itande
contact .
5.6. Sa se dimensioneze angrenajul cilindric cutdaoirepti al reductorului
din lartul cinematic al unei instaia de sablat,stiind ca P =7 kW, n; =
750rot/minsi i, = 4,7.
Rezolvare : Se adopt un ael aliat de imbu#itatire 40Cr10, cu HB = 270 , astfed c
rezistema admisibid la contact:
Onp1 = 2,7HB = 2,7:270 = 7281P3,
nefiind indicadi durata de funtonare.
Momentul de torsiune la intrarea in reductor deuteaz cu relaia :

My =10° - R 89130N-mm

W
Se dimensione&zangrenajul, din conda de rezistefi la contact,
adoptandu-sé),= 0,3si ky= 1,3

a=15004 mm,
valoare care se rotugje laa = 160nm, conform STAS 6055-68.
5.7. Troliul din figura 5.56 are tite dintate executate — in ambele trepte —

din font turnai (HB = 170). Angrenajele sunt evolventiog = 20,
modululm = 10mm., (pentru ambele trepte), riroi de dinti fiind zp = z3 =
15, rapoartele de transmitefe= 2,8,i; = 5,6si by = 7m; b, = 1,20,. SA se
determine sarcina capabile ridicat, din condia de rezistefd la solicitarea
de contact a treptei a doua.

Care este faa necesar a fi aplicali la manived pentru ridicarea

sarciniiQ?
i h=28 i =5,6
F|g. 5.56 z,=15 |
m=i0 2 z=15
— _— m =10
Hal
AT T
— L)
T of
o | 8,
a +*

N
N
Ny
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Rezolvare: Se deterrairezistega admisibié la solicitarea de contact.
Neprecizandu-se durata de ftianare se adoptky = 1;
decionyp = Ono1, iar ono1 = 1,5 HB = 1,5-200 = 300 Pa.
Se calculeatlistanele dintre axe:
Vo = (2 +2) = 2 @riy) =2 B8 = 285mm

m m . 10015
., :E(Zs +z,)= 723 @+i,)= T [6,6 = 495mm.

Se determia latimea coroanelor diate, precursi coeficiertii de

latime:
b =7m=7-10 = 76hm; b, =1,28,=1,2-70 = 8/ m,;
b, _ 70 b 84
= = =0,245; = =" =017.
Va a, 285 Va a, 495 .

Deoarece nu se pray sarcini dinamicek(= 1), rotirea cu manivel
executandu-se la viteze foarte mici, se adiite:1, 0875k, = 1,105,
care s-au ales din tabelul 5.7 in faec de:

Yo = wza' @+i)= %45 [B8 = 0,4655;
v, . 017
/P =7(1+|u ) =TE5,6= 056.

Din relaia distanei dintre axe se agime pentru cazul analizat:
M,, =27460N [mm
Momentul la roata dispage acelg arbore cu tamburul
Mi = inMy = 5,6-274600 = 1537700-mm
In aceste calcule nu stiaut seama de randament.
fortaQ determinandu-se cu reia

Q= M, _ 1537700 _ 10250N.
R, 15
iar farla manivel:
Foy= M 2 9800_ g0y
R, 32

Pentru ridicarea sarcinimit; sunt necesari doi muncitori, diafiecare
depune o fai manuai de circa 160 N.

5.8. Cunoscand dimensiunilg momentele caracteristice figei trepte a
reductorului din figura 5.55isse determine feele din angrenaje. Se cunosc:
di= 34,5mmd; = 57mnm Mt; = 19480N-mm Mtz = 81900N-mm S se
stabileast si sensul de rotée al arborelui de igre fata de cel de intrare.

Rezolvare: Se determia fortele tangenale:

F - 2M, _ 2019480 _ 113N:
d, 345
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5.9.

Rezolvare:

OMt, 2l
F = » 2181900 _ o
d, 57

si fortele radiale:
F., = Fytga, =11,3-0,364 =410 1

F., = Fstga, = 287(0,364 =1045N.

La angrenajele exterioare sensul detietal rgii este invers sensului
de rotaie al pinionului, la angrenajele interioare sersufiind identice.
Reductorul din figura 5.55, are dourepte: una cu angrenare exterioar
(treapta I-a)ki una cu angrenare interigaftreapta 1l-a). Prin urmare, sensul
de rotaie al arborelui de igre este invers sensului de ri¢aal arborelui de
intrare.

Sa se dimensioneze — din cofidide rezistefd la contact — treapta | a
reductorului coaxial prezent in figura 5.56. SeazmP3; = 6,77kW,nz =
60rot/min, it = 25,6 = 15,1, = 6, ¢4 = 0,25,Nwt = 0,92. Se preconizeaz
intrebuinarea unor materiale cu HB 350; durata de fumionare a
reductoruluiLy, = 2000 ore.

Pentru determinarea distendintre axe se calculeaz initial —
elementele componente ale rada
Momentul de torsiune :
_ M, _1077600_

M, =- = 4685N [,
I tOt’]lOl 25 [0’92
unde:
M =10° - 1= =1077600N-mm | Jo, = 2%
aw, 3 3C

Se adopt : ky=1,3si k;=1,6.

Ca urmare a indi¢alor din problend, se vor intrebuita — ca materiale
— oteluri de Tmbuatatire (HB < 350): pentru pinion OLC 60, imbatatit, cu
HB; = 230; pentru ro&tOLC 45, imbuatatit, cu HB, = 200.

Se obin Tn acest caz:

Ono1 = 2,6HB, = 2,6 - 230 = 5981Pg;

Ono2 = 2,6HB = 2,6 - 200 = 5201Pa.

Deoarece nu#arul de cicluri :

Nc1 = 60n,L, =60 - 1500 - 2000=1,8 -81(lilcluri > Ncg; Nez = 60,1 =
60-250-2000 = 3 -1@icluri > NCB, este mai mare decat namal ciclurilor
de baz Ncg(Neg = 10 cicluri), rezulti ¢ kny = 1si knz = 1, ohinandu-se
rezistema admisibil la contact :
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Fig. 5.57
iy6
Sy =15°
my=23
\\\ -
{ /]
= —
“ n,=1500
< 60 rot/min “rot/min
Py = 6,77kW -
’(Iu.‘ =092
+
0 = 5250 scovpa
Distarta dintre axe este:
a=1512mm,
adoptandu-se conform STA&= 160mm.
5.10. Sa se verifice angrenajul primei trepte, a reductairdin figura 5.56, la
solicitarea de incovoiere. Elementele necesareulcddc sunt indicate n
problema 5.9; g=46,58mm f3; =15° ,=0,25 ; m =2,5 mm ;a =160 mm);
I =6 & =2,957
Rezolvare: Efortul unitar de incovoiere se calculéaz relaia cunoscut

0., =32,97MPa< 0,
n care: k= 1,3845; k=1,065, din tabelul 5.7,

in fungie dey, = %uy/a i, +1) = %ED,ZSEY =0,875;

e, Oh _ 314[46584[1500

60[100C 60[100(¢
= 3,655 m/ssi de clasa a 8-a de precizig; = 0,127, din figura 5.54, in

ky= 1,3, din tab.5.8 in fungie de v =
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functie de z, = 2 ___18 ; = 19,84; k= 08l¢ = 08[2957=
cos B (0969
2,3657;0, = 9y _ 3200 106,6MPa; k, = 1,5 (tab.5.4 )¢ = 2,0
k,[e 1502
(tabe.5.5).
5.11. Sa se dimensioneze angrenajul cilindric din problésr@ in varianta cu

dinti Tnclinati. Pinionul se execatdin ael aliat, de imbudtatire, 40Cr10, cu
duritatea 290 HB, iar roata din OLC 45, cu duriis2860 HB.

Rezolvare: Se adopt B =12 si se admite inial 5, = S .
Pentru aprecierea luickse admitez, = 15 dini, iar ¢, = 0,6,
obtindndu-se:

+i +
ke = 080, E—l% [y, g8 = 08 ELSBlzﬁ (0,600,212 = 1,388.
n n
Ne fiind precizat durata de funtnare a instaléei se apreciaz —
fiind vorba de un utilaj industrial — o fumenare nelimitat; prin urmare se
consided Ky, = ky, = 1. In acest caz, se tie
Oppy = Oyop = 2,7 HB = 270290 = 783MPag;

Oups = Opop = 2,7 HB = 27[250 = 675MPa,
rezultand rezisten admisibif la solicitarea de contact, pentru dantura
inclina:
+ +
Ouwp = = 20HP2 = 7832675 =729MPa.

Din condiia de rezistetd la contact rezuit:

a=109,17mm

adoptandu-se, conform STAS 6055-38= 100mm
Observaie:

In cazul in care angrenajul se dimensiosidazontact (pentru

materiale cu HB<350), efortul unitar de Tncovoieste — in general — mult
mai mic comparativ cu rezistenadmisibif.

5.12. Sa se determine foele care afoneaz in angrenajul primei trepte a
reductorului din figura 5.57, dase cunoscM = 47750 N- mmd; = 46,5
mm, 8 = 14°30,00 = 20°.

Rezolvare: Fona tangenala:
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Rezolvare:

5.14.

Rezolvare:
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Foo My _ 2047750 00
d, 465

Forta axiak :

k1 = Rtgf =2054-0,2586 = 53N.

Fona radiad :
Fo= F.19%:0 = 2054 2364 _ 775 o
cosf 0,968

Sa se stabileascsi si se discute — pentru intregul reductor (fig.5.58) —
sensul incligrii dintilor pentru cele dau trepte, alegandu-se s@h
convenabi din punctul de vedere al Wrcarii lagarelor.

Conform figurii se obsetiv ci roata conduitoare (pinionul 1)
agioneaz cu o fota normal Fp; asupra rgi conduse2, datoriti Tnclinarii
dintilor aparesi o forta axiak F,; = 531 N indreptatspre dreapta pe pinion
si spre stanga pe raaf{F,;). La fel se intamjlsi la treapta a doua unde
apare — datoritfortei normaleF, — o fota axiak F,3 = 1635,3 N indreptat
spre dreapta pe roadasi spre stanga pe pinion@l Lagarul arboreluil preia
o forta axiak Fa1 = 531 N, al arboreldill — o fotta axiak Fa3 = 1635,3 Nsi
al arboreluill — o fota axiak Fay = Fasz- Fa2 = Fa1 + Fa3= 2166,3 N.

Se prefei montarea rolor treptei a doua conform figuri 5.5B; Tn
acest caz, arboril si 1ll sunt solicitdi cu aceesi forta axiak (pentru
arborele Ill se schimbdoar sensul foei), in schimb, perborelell forta
axiak care solicii lagarele estdr, = Faz— Fa2 = Faz—Fa1 = 1104,3 N, adi
de aproximativ dodiori mai mié decat in cazul precedent.

Observaie: La schimbarea sensului de ni¢ase schimb sensul
fortelor axiale.

Sa se determine foele din angrenajul conic al reductorului din figura
5.59, cunoscand puterea la arborele de intPare 3 kW, la o turge n =
1500 rot/min;d; = 40,037 mmg; = 68°12' 0y = 20°.

Se calculeazmomentul de torsiune la arborele de intrare:

M =10° EE =19100N mm,
13

iar forta tangenala :



270

F o My _ 2019100 o o
d, 40,037

Se calculeaxzforta radiad:

Fr1 = Ft1tg 0o c0S61 = 954-0,36397-0,92848 = 322,4,

Fig. 5.58
4l
ﬁ:é=153.5
b % " by
Fp=531 fy=1635 . _|’§r=537
Lt F8 af
—| YR
¥ fo1 z
ﬁ:}l . \5 -4
5 N & ‘j__ _Ezz}m B i ﬂl -
53 e ) =% {4\
faf= Bz
feyfas T2
a b
Fora axiad fiind:
Fa1 = Fu tg oo Sind; = 954-0,36397-0,37137 = 128, 9.
Fornele care solicit roata conig condud se determii astfel:
Fio = Fu =954 N;F, = Fa1 = 128,9N;
Faz = Fr2 = 322,4N.
5.15. Sa se determine eforturile unitare de contactde incovoiere ale

danturii pinionuluisi rotii conice, din treapta l-a a reductorului conico-
cilindric, din figura. Se cunosc:

Mn=19480 N-mm i, = 2,5; yr = %, d; = 40,037 mm,n; = 1500

rot/min, R = 64,62 mm. Ce material se poate adopta, considerarahtasi
pinionul sunt executate din acglanaterial?
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Rezolvare Efortul liniar de contact se deterriiou relaia :

o (106\/i2+1 M kK., _
" R (1_ Oa&//R)ZwRiz

2
(106\/2,57+1 1948001573 _ o754 mpa,

6,462 (1_ 0315)2 % [2,5

incare ky=krg-k,=1,21-1,3=1,573kr = 1,21;

b R 1 (64,62
s-a adoptat in funie de — = L =3 =0,538 din tabelub.7;
d, d, 40,037
— ~ H — mlnl _
k, = 1,3 Tn funtie dev; = = 3,14 m/s
60[10C

si de clasa a 7-a de precizie, din tabél@

Efortul unitar de Tncovoiere :

_ 0,64‘Mt1k2Fi _ 0,64[19480[15732 _ 51.26MPa
zc,,bn? 16012321603

OF1

unde: ¢= 0123, pentru z= 16 dirti, din figura 6.2; se considekg = k.
Este necesar un material cu o duritate minim

o, _ 6754

HBin =
™7 26 26

= 260,

In fungie de aceastduritate necesaradoptandu-se materialul 40 Cr
10, cu HB=27Gii 6.1 = 360MPa.

Rezisterma admisibik la incovoiere este :

o, _ 360
= 1 = —— =120MPa
OFp= ke 15

Verificandu-se, prin urmare rezistardanturii la solicitarea de
incovoiere:
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5.16

Rezolvare:

5.17.

Rezolvare:

or= 51,26MPa< o 120MPa

C
OFp = —% op= 0’125351,26 =42 0MPa<orp.

Cf2

Angrenajul conic al reductorului central de la autocamion, este
executat In varianta cu dirinclinati avand unghiul de inclinare de divizare
n se¢iunea medid = 25°.

Momentul de torsiune echivalent la pinionul de ateevaloarea M=
1723290 N-mm, raile dintate fiind executate din 41 MoCr 11; raportul de
transmitere al angrenajului este 4,375, iar dw#atsuperficid a
materialului 55HRC.

Sa se stabileagdungimea generatoarei conului de divizare.

Se calculeazlungimea generatoarei conului de divizare:

R=106,/i2 +1E4\/ Mk,

(1_ O!a//L)Zl//RizUIiPV,B )
1723290125
i (1—0:;)5)2 E;Lr?,ma,,?,75m43o2 71

=106,/4,375 +1- =187,08mm,

unde:ky = 1,25;\|1R:%;
oup—2,6 HB=2,6-550= 1430MPa, pentruN¢c > Ncg;

ks = 0,114-,/200+ 3° =0,114/200+25 =1,71.

Reductorul conic, din transmisia cerdral unui autoturism (fig. 5.60),
este format dintr-un angrenaj conic, cutdaurbi (in arc de cerc) cu raportul
de transmitere i = 4,18 unghiul dintre axele de fitor 5, = 90°. Cunoscand
momentul de torsiune de intrare al reductorMyi= 354000 N-mm_se cere
sa se dimensioneze angrenajul conic, din coadle rezistei la solicitarea
de contact.

Se mai cunosc uritpbarele datez; = 8; Nc > Ncp, pinionul si coroana
dintati sunt executate din 13 CN 33 , cementat, cu deatatiperficial 60
HRC; unghiul de inclinare de divizare, in ti@sea medief = 30°.

Se adopt yr = % kq = 1,3;

vg = 0,114,/200+ 8 =0,1144200+30 =1,729;
onp1 = Kn1oror = 1,0-1560 = 156MMPa; kny = kn2 = 1,0;
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OHO1 =OHo02 = 26-60 = 1560/1Pa

In acest caz :
+
OHp = w = 1560MPa.

Fig. 5.60

Se determialungimea generatoarei conului de divizare :

R=106,/i? +1E\/ e Mgk,

- OiaﬂR)szizaﬁPUﬁ )

=106+ 415° +10 354000013 =10179mm

i (1—0?’)5)2 %D415EL5602 11,729

Folosind relda:

m
R=%E/df+d§ :—“;ale 1+i2,

Tn care,i= % - 4,125 (z = 8; = 33) se obne:
z

2R _ 2110179
z1+i2  8/1+4128

= 5,9954mm

Se adopt din STAS 822—611max =6 mm
e Rcalculeazlungimea generatoarei:

6(8

m
Mhmastadh 172 = = V1+4125 =10187mm

R=
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5.18 Si se determine foele din angrenajul melcat al reductorului din fegur
5.60, dag puterea la arborele melcului este P =1 kW la aiieide n = 950
rot/min.

Diametrul de referita al melcului d =45 mm, raportul de transmitere
iz =15,5, unghiul de inclinare a dintelui mel@at= 12°31'44", unghiul de
angrenare axialoa = 20.

Care este randamentul angrenajului?

Rezolvare: Fonele tangetiale se calculedzcu relaiile:
Fu = 2M,, _ 2010050 _ 4467N
d, 45
Fo Fu o 4487 g7,

" tg(B,+¢') 025567
in care : My = 10° [—E =10050N nm;
w

nd,n, 314350950
60000c0s3, 6000000D,97619

p =0,03; in funge de v = =22m/s;

duritatea melcului HRC = 45(OLC 4§)materialul rgii — bronz;

tg tno = tg 0lao COBo = 0,3640,97619 = 0,355 = 19°3340";

M _ 003
cosa,, 094229

tg ¢' = =0,03183 ¢' =1°49';

Bo+ o =12'31'44" +149' =1420'44"; tg(B, +¢')=0,25576,
cosono=0,94229.

Fig. 5.61 20

T Roata melcata 2
R =00 rot/min

’

OJ 2N / /

A=100

W
BN 7

\ : P=1kW
24=950 rot/min
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Se determia fortele radiale :

Fr = Fo= R19%0 cosp' _, 4670335309995 _
sin(B, +¢') 0,24777

si fortele axiale radiale :
Fa1= Rz = 11750N; Fa2 =R1 =446,7N.
Se calculeazrandamentul angrenajului :

9B, _ 0222
tg(B, +¢') 0,25576

n= = 0,868,

obtinandu-se puterea la r@aat
P, =nP; = 0,868 kW.
Momentul de torsiune la raat
M = My in = 1005015,50,868 = 135200\ /mMm
5.19 S se verifice — la solicitarea de contact — angndmagelcat din figura
6.61, fiind cunoscute: M =137900 Nhm, g =9, z=2, 2 = 31, a = 100
mm, n = 61 rot/min; sarcina este variabil

Sa se precizeze materialul necesar pentru executatieanelcate, in
vederea prehlirii — Tn bune condii — a efortului unitar de contact.

Rezolvare : Efortul unitar efectiv de contact se calculean relaia :

3

31
545 9™
=" ~ | = <
ar (13781248 - | =1843MPa <o

9

determinandu-se preliminary ke k m kgm =1,0831,15 =1,354;
3

0=71, din tabelul 5.9, in fuie de 7 si q;
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kem = 1,15, din tabelul 5.10, in futie de clasa a 7-a de preciziale viteza
de alunecarey= 2,29 m/s(v. tabelul 5.11);
onp=210MPa, din tabelul 5.12 , pentru materialul Bz cusfV = 2 m/s.

5.20 S se determine efortul unitar de incovoiere careeafradantura unei
roti melcate, dat momentul de torsiune la arborelgirmelcate este :
Mz = 233760N/MmMm m = 120 rot/min, z= 1, 2 = 32 dini, m; =10
mm, d =120 mm.

Rezolvare: Se calculeazefortul unitar de Tncovoiere:
M.k
UFZ = 0,64 t27'm - — 01 2337@|j. _ — 2,925V|Pa<(5,:p
z,(q+15)c, ,,m’ 32013501111

inlocuind n aceastrelaie urmatoarele elemente:
Cim2 = 0,111, In funge de :

d, _120

z, = 32, din tabelul 5.12; q = 10 =12; km = km kam — 1; km =

a

0 147

devs== i, _ 31472001250 785m/ssi de clasa a 6-a de precizie
6C[100C 6C[100C

(tabelul 5.11)
oep= 58 MPa, din tabelul 5.12.

3 3
1+(ﬁJ :1+(£j ~1 din tabelul 6.9; k» = 1;din tabelul 5.10, in furie

5.21. O roat dintati cilindrica, cu dantut dreaps, cu z =35 difi — dintr-un
angrenaj reversibil — s-a distrus prin ruperegildin la demontare se pot
masura d = 148 mmsi p = 12,56 mm. &se determine principalele elemente
geometrice ale 0.

5.22. Sa se calculeze eforturile unitare efective de Tnoeneo din dantura
primei trepte a reductorului din figura 5.54 dualorealizeaz legitura
dintre un electromotor — cu P =2 kW, la n = 1008nmin —si un malaxor.
Se cunosc: elementele geometrice atdoroangrenajului g = 34,5 mm; d
= 148,5 mm; m =1,5; i = 4,3; materialul pinioaneldlMoCrl7- glit si
revenit la HB = 217 — iar al it OLC 60, (HB = 180, revenire Tnaljt

5.23. Sa se efectueze calculul elementelor geometgical gradului de
acoperire, pentru treapta a ll-a a reductorului fityora_6.55. Angrenajul
este interior, nedeplasat, cu unghiul de angreagre 20. Se cunoscyi=
4,21; m =3 mm;z=19.
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5.24. Transmisia intermediara raii unei macarale (figura 5.62) este un
angrenaj cilindric cu din dregti, nedeplasat. Pinionul areg z 24 diri.
Cunoscand m = 8; i = 4,65 0 = 20, sa se calculeze elementele geometrice
ale angrenajului.

5.25. Cunoscand elementele geometrice — determinateoligma 5.24—&
se calculeze foele care apar in angrenaj, precginmomentul nominal de
torsiune, la pinion M. Se cunosc: M-45 0000NMmMm n = 0,97; i = 4,65.

5.26 S se determine materialul tilor unui angrenaj cilindric, cu din
drepi, astfel incat acesta seziste la solicitarea de contagtind ci: z; =
16 dirti; z2 =40 dirti; m =4 mm; a =112 mm; b =40 mm; P =7 kWW; =
1000 rot/min. Rale dintate sunt executate in clasa a 7-a de precizie.

5.27. Sa se calculeze — la solicitarea de incovoiere —uarangrenajului din
treapta intermediara transmisiei reprezentate in figura 5.62. Se st
= 997700 Nihm; n, = 34,55 rot/min; z= 24; b = 70 mm; m = 8 mmaSe
stabilesé da@ materialul — OLC 45, pentru pinighroati — este bine ales.
In caz contrar care ar trebui fie latimea necesarb a danturii?

5.28. La angrenajul treptei intermediare — a transmidiai figura 5.62— se
cunosc My max = 997700 Nthm, ky = 1,38, i = 4,654, = 0,13, a = 544
mm. Angrenajul fungoneaz 3000 ore la sarcina maximCunoscand viteza
de deplasare a macaraler 21 m/mingi diametrul raii de rulare D = 900
mm, s se determine efortul unitar efectiv de contactteSpunde materialul
OLC 45, cu HB = 200(normalizat) comidor de intrebuinare la acest
angrenaj?

Fig. 5.62

/.
A N /;/
- \\f‘{._‘_:k___ _ ,_// v=21 m/min

I —— 3

W///////////////// T
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5.29. Sa se stabileascmaterialul necesar pentru executarea piniorgilairaii
treptei a ll-a a reductorului din figura 5.57 cundaia respedcrii distanei
dintre axe de 160 mm. Se cuno$%&; = 0,5, Mg = 109820NMM iy = iiodfi|
= 25/5,88 = 4,25, k= 1,254 = 15, k. = 1,25, = 0,959.

5.30. Sa se calculeze elementele geometgicee control dimensional pentru
treapta a doua a reductorului prezentat in figus&.5Se cunoscizz 20, a =
160 mm, j = 4,25,34 = 15°

5.31. Sa se determine unghiul de inclinare de ref@rial danturii, care &
permiti montarea angrenajului respectiv intr-o cataasdistaga dintre axe
de 105 mm. Se cunosc: 2z 17, 2 = 33 dirti; m = 4 mm;&,; = +0,42;6n, = -
0,42.

5.32. Sa se determine deplarsle specifice de profil ale rdor unui angrenaj
cilindric cu dirti inclinati cunoscand : z= 17si z, = 33 dini, By = 12°, m =
4 mm, a = 100mm.

5.33. Sa se stabileasccare sunt faele din angrenajul treptei a doua a
reductorului din figura 2.17, dady, = 269200N/mMm ds = 61,02 mm Bq=
10°30',a0n = 20°. S se determine — cunoscand din calculul treptei fta
2054N si Bgy = 14°30' — care trebuiei $ie valoarea unghiulusy, — unghiul
Baz raméanand constant — pentru a mee aceegd valoare a forei axiale.
Care trebuie #fie valoarea unghiuluBq; Tn cazul in care unghifly,, s-ar
mertine constant?

5.34. Sa se determine distgm dintre axe a unui angrenaj cilindric cu tdin
inclinai, stiind ca z; = 21si z, = 43 dini, &, = +0,53,n2 = -0,1,Bq = 14°si
mp = 8mm.

5.35. La treapta conit a reductorului conico-cilindric, prezentat in figu

5.59 se cunoscyz 16,y, =1/3, i, =2,5, R = 64,62 mng; = 21°48%i 5, =
68°12'. S se calculeze : nuirul de dini ai ratii echivalente; elementele
geometrice ale se@anii medii.

5.36. Treapta conit a transmisiei unei o de macara (fig.5.63) are
urmitoarele elemente cunoscute: z = 21, z = 56, m 36 § se determine
elementele geometrice principaledi, 62, dy1, iz, R, &, by, N, Yed Yid, Ce1,
de2.
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Fig. 5.¢

Z;=2f
J A ’//2'2755

A=90°\_ / n,= 34,55 rot/min
-

2
n My_=99,70 daNI
h  t2

P:‘}- 1

Ny

5.37. aSe calculeze efortul unitar de contagtitd ca ky = 1,30 — din treapta
conica a transmisiei reprezendain figura 5.63, cunoscand: = 997000
NIhm, n = 34,55, = 0,96, d = 126 mm, ,=1/3, R = 179,384 mm; E
2,67$i OHP = 729 MPa

5.38. Motorul unui autocamion dezvalto putere de 99,36 kw, la n = 3000
rot/min. Stiind ca raportul de transmitere echivalent, al transmideeputere
dintre motorsi reductorul central, este i = 3,65 se cetess dimensioneze
transmisia centrala autocamionului. Se utilizeazoti dintate conice, cu
dinti Tnclinati, raportul de transmitere al reductorului centriald i = 4,416.
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5.39. Cu datele otinute la problema nr. 5.17 se cetesg efectueze calculul
elementelor geometrice ale angrenajului conic, soénd @ nu & numarul
de dirti ai pinionului este z= 8, iar ai raii z, = 33 dirti.

5.40. La angrenajul melcat — al reductorului din figur®®% — se cunosc:
0de1=165 mm, =155 mm, a =5 mm, m = 5 mma Se stabileasccare este
gradul de acoperire al acestui angrena,.

5.41. Sa se dimensioneze — din cofidide rezistefd la solicitarea de contact
— treapta melcata unui reductor melcato-cilindric, cunoscand :eped la
arborele melcului P = 1,25 kW la n = 1250 rot/mir, 32, materialul roi
melcate Bz10T(turnat in cochilie), iar al melculdLC 45, cu HB<350.
Sarcina este constanteductorul fungonand 4000 ore.

5.42. Sa se determine principalele elemente geometriceuald angrenaj
melcat, cunoscand din problema 641 a =200 mmly, 2z =1, 2= 32.

5.43. Sa se determine feele dintr-un angrenaj melcat, la care se cunosc:
puterea la arborele melcului P = 1,25 kW la n =QL&%/min, 2 = 1, ¢y =
120 mm; materialul melcului OLC 45 cu HB<3§&(al rotii melcate — Bz 10
T; ¢' =1°6"Bo = 446"

Coeficientul déifime ya

Tab. 5.3

Tipul transmisiei ®A = B/A
Transmisie deschis 0,1...0,3
Reductoare:
a) rapide, v=8...

...25m/s 0,3
b) obknuite, v=2...

...3m/s 0,6
c) lente, v=1...

...3m/s 1,0
Cutii de viteze cu no baladoare

0,12...0,15




Caracteristicile principalelor materiale folosite in constructia de masini
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Tab.5.5
Caracteristici mecanice
Materialul STAS Simbol Starea 002 Or, 0.1,
daN/mnf | daN/ mnt HB daN/mnf
Oteluri OL 37 N 20,6..25,5 36,3..44, 18.5
de uz general OL 42 N 22,5..25,5 41,2...49 20
pentru 500-68| OL50 26,5..28,4 49..60 24
construdgi OL 60 29,4..31,4 60,8..70, 28
OL 70 34,3..35,3 min 68,8 33
OLC 10 N 21 35 110-130 16..22
C 25 42 140-160
OLC 15 N 23 39 120-140 17..22
C 30 50 160-200
OLC 20 N 25 42 130-150 17
C 35 57 160-200 -
OLC 35 N 32 54 170-190 18
I 36 58 180-220 19
Otel carbon OLC 40 N 34 58 180-200 26
de calitate | 880-66 | 38 62 200-250 _
OLC 45 N 36 62 190-210 27
I 40 66 200-260 30
OLC 50 N 38 65 200-220 34
I 42 70 200-260 -
OLC 55 N 40 68 200-250 28
I 44 73 200-300 29
OLC 60 N 41 71 200-240Q 30
I 46 75 200-300 32
Oteluri aliate 13 CN 35 I 95 115 245-30( 37
pentru 25 MoC I 42 65 250-280 38
construdi | 791-66 11
de maini 35CN 15 I 52 75 300-320 36
40 C 10 I 80 100 235-341 36
41 MC I 75 95 270-320 38
11
Otel carbon OT 50 R-N 28 50 138 20
turnat in piese 600-65| OT 55 R-N 32 55 153 22
OT 60 R-N 35 60 169 24
Fonta cengie Fc 30 26..33 186-321 13
tumaiin | 568-67 | Fc 35 34..38 207-321 15
piese Fc 40 36..40 207-363 17
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Rezisterta adimisibili la ciupire (din conditia de gripare) oy, Th daN/cnf Tab. 5.4
Material Val, M/S
Melc Roata 0,25 0,5 1 2 3 4 6 8
Otel calit | Bronz cu Al
si Fe =400 - 2500| 2300 | 2100 | 1800 | 1600 | 1200 | 900
HRC>45 |  N/mnf)
Fonta Fc 10
(Fc 15, 2200| 2000| 1900| 1700 | 1450 | 1000 - - -
Fc 20) Fc 15
Otel cu Fc 15
0,2% C 1900| 1600| 1300 1150 | 900 - - -
Cementat Fc 20
OLC 45 Fc 10
OL 60 1700| 1400| 1100 900 700 - - -
Fc 15
Coeficientul efectiv de concentrare k Tab. 5.6
Materialul si tratamentul termic altipdintate Ko
Otel, roti normalizate, imbunatatite sau calite(imacime sau superficial) 15...1,8
Otel, dinti cementati, nitrurati sau cianurati, impreuna acordarea 1,2
Otel, roti cementate cu racordarea rectificata 1
Fonta 1,2
Coeficientul de sigurarta la calculul la incovoiere a dintelui rdii din tate g Tab. 5.7

Materialul Tehnologia Tratament termic Coeficientul de
rotii dintate | prefabricantului siguranta ¢
Otel, fonta Turnare Netratat 2,5
Recoacere, normalizare sau 2
imbunatatire
Turnare Cementare 2,1
Otel Calire (HB>350) 2,5
Forjare Calire superficiala
Normalizare sau imbunatatire 2
Valorile orientative ale randamentului unei trepte Tab. 5.8

Felul angrenajului

Angrenaje inchise, unse cu
lubrifiant lichid

Angrenaje deschise, unse cu
unsoare consistenta

Cilindric 0,975...0,99 0,95...0,97
Conic 0,96...0,98 0,94...0,95
Melcat Pentru z=1 n=0,70...0,75;

(Melci arhimedici) pentru z=2 n=0,75...0,82;
pentru 2=3 n=0.80...0.95;

Se poate calcula si cu relatia

n=tgBo/ tgBo + ¢")
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Valori medii ale coeficientului k;” de concentrare a sarcinii pentru angrenajele careu se

rodeaza
Tab. 5.9
Yp=B/Dy Roata este amplagai Roata este amplagdn Roata este amplasata in
(Yo=Pa(i+1)/2) simetric Intre apropierea unui reazen). apropierea unui reazen). Roti in
reazeme Arborele este foarte r|g|T Arboreleries_:je mai pun consok
gi
Valorile medii ale lui K
0,2 1 1 1,05 1,1
0,4 1 1,05 1,15 1,15
0,8 1,05 1,15 1,3 1,15
1,2 1,15 1,25 1,4 1,3
1,6 1,25 1,35
2 1,45
Pentru rdile care se rodeddHB<350) coeficientul kse poate deduce conform reda
ke = (k' + 1)/2

Coeficientul dinamic kg

Tab.5.10

Clasa de | Duritatea superficiala a difor, HB Viteza periferica, m/s
precizie <1 |<3 <8 <12 | <18 | <25
<350 dini drepti - | 125|145| 155 - -
7 dini Inclinai - /100|100 1,20| 1,30 1,50
>350 dini drepi - 1120130140 - -
dini Inclinai - |/ 100|100| 1,10| 1,20 1,30
<350 dini drepi 1,00( 1,35| 1,55| - - -
8 dini inclinai - 1,10| 1,30 | 1,40 - -
>350 dini drepi 1,00 1,30| 1,40 | - - -
dini Inclinati - 11,0 1,20| 1,30 | - -
<350 dini drepti 1,10 1,45| - - - -
9 dini inclinati - [120]140] - - -
>350 dini drepi 1,10| 1,40| - - - -
dini Inclinati - 11,20 1,30 | - - -
Coeficientul de deformatie al melcului,® Tab. 5.11
Valoarea lui q
7 6 | 7 | 8 | 9 | 10 | 11 | 12 | 13
Coeficientul de deformatie
1 40 55 72 89 108 127 147 168
2 32 44 57 71 86 102 117 134
3 29 39 51 61 76 89 103 118
4 27 36 47 58 70 82 94 108
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Valorile coeficientului kgm Tab. 5.12
Clasa de precizie dke
6 1,00
7 1,15
8 1,30
9 1,60

Alegerea clase de precizie pentru angrenajul melcat

Tab. 5.13

Clasa Caracteristica angrenajului
De precizie — — - —
Precizia angrenajului Viteza periferica, m/s
6 Angrenajul cu precizie marita >6
7 Angrenajul cu precizie normala <6
8 Angrenajul cu precizie scazuta
p — <2
9 Angrenajul cu precizie foarte scazuta
Valorile coeficientului de forma G, pentru angrenajele melcate cur=20° Tab. 5.14
%) Ctm2 %) Cfm2 2 Ctm2 2 Ctm2
28 0,107 38 0,118 50 0,129 73...75 0,139
29 0,108 39 0,120 51...52 0,130 76...80 0,140
30 0,109 40 0,121 53...54 0,131 81...84 0,141
31 0,110 41 0,122 55...57 0,132 85...90 0,142
32 0,111 42 0,123 58...60 0,133 91...97 0,143
33 0,112 43 0,124 61 0,134 98...104 0,144
34 0,113 44 0,125 62...64 0,135 105...113| 0,145
35 0,114 45-46 0,126 65...66 0,136 114...124| 0,146
36 0,115 47 0,127 67...69 0,137 125...141| 0,147
37 0,116 48-49 0,128 70...72 0,138 142..175| 0,148
Rezisterte admisibile la ciupiresi la rupere prin oboseah Tab. 5.15
Materialul Felul Rezistema admisibili, daN/cni
rotii turnarii Caracteristici Duritatea melcului
mecanice, daN/chm [ HRC<45 HRC>45
_ (o) 002 GHp Gai OHp Gai
Bz10T In nisip 1800 1000 1300 400 1600 500
Bz10T In cochilie] 2600 1500 1900 580 2250 720
Bronz cu niche | Centrifugal | 2900 1700 2100 650 2500 810
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Fc 10 In nisip 1000 - - 340 - 420
Fc 15 In nisip 1500 - - 380 - 480
Fc 20 In nisip 2000 - - 430 - 540
Fc 25 n nisip 2500 - - 480 - 600

Exemplificari ale domeniilor de utilizare. Firme. Programe de calcul

Firme constructoare de transmisii prin roti dintate :
CARLEVARO & CATTANEO, ltalia
CONE - DRIVE GEARS, DIVISION OF MICHIGAN TOOL COS.U.A.
CROFS LTD., Anglia
DURAND., Franta
FERGUSON MASCHINE CO., S.U.A.
FLENDER GETRIEBE UND ANTRIEBS ELEMENTE., Germania
HANSEN TRANSMISSION INTERNATIONAL., Belgia
HUTTENWERK SONTHOFEN., Germania
LOHMANN & STOLTERFOHT., Germania
NEPTUN Campina, Romania
VARIO LIMITED.Follsair Works Anglia
TEXROPE, SOCIETE INDUSTRIELLE DE TRANSMISSIONS. dfta
ZAHNRADERFABRIK RENK AG., Germania

www.stork-gears.com
www.conedrive.com
www.stork-gears
www.cmd-transmissions.com
www.camcoindex.com
www.flender.com
www.hansentransmissions.com

www.bruinhof.nl
Www.neptun-gears.ro

www.texrope.com
www.renk.de

Exemplificari ale domeniilor de utilizare :

Transmisie mecanica:

Single-Engine Marine Gear Unit
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Type Transm. ratio Power value P/n1 kW/rpm N_umber o
size ranges
HSU 2-6 1.5-105 10

Industrial Gear Units:
Standard Series (Welded Casing)

Type Transm. ratio Distance between shafts mm Power value n,=1500 rpm
TB 1-4.5 400-1000 5000-50000

High-Speed Spurear Unit (Flexible Series, Wel@adings):
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Type Transm. ratio Distance between shafts mm Power value P/n;

TA..Xi 1.2-12 200-1000 92-100

Gear Unit for Water Power Station:

Type Transm. ratio Power value P/n;
PAR 3-9 20-250

1)

Smart Gearbox :
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DSG - reprezinta cea mai avansata cutie automata gee piata ;
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- echipeaza anumite modele ale grupului VAG(Audi, WV Skoda).

Audi Roadjet Concept AL
F-Gang-Dirtktsehnllgetiste
Funbioneprinsip, Beschloumiging i3, (eng
T ugemed DireLt Shift Gaaiox
Dpratng principle, sccaloration in Ird gem ﬂwr‘u.mﬁgﬂ 0
LR

Kapplung 1 2l

Clutch 1 lsnpage|

Cheiteh 2 {dinmnigegodl

Wolksvagen Gearbox :
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Baprpdiirag 1 fnaili
Ciineh 1 ifspnjinpeim

Kugplung  [7u1
Sirich T lormpaps

Eingangawesie T
Ingul chais 2

Eq%‘% —.'J’J'*.- .

T 1T

Oprwrzlal
Oattarerilel

Alstriat gurs Ditlerasaial
Outpid la dilisrastial

Manual Gearbox :

Mercedes-Benz 4matic Gearbox :



201

o
=
=
>
7]
=]
m
o
@
=
~
»N
~n
-

z
-]
B
3
&
®
-
&
1
=
]
)
%
o
©
=
=
g
B
&
»
®
=
B
°
o
@
=
»

S 00LL H MNE




292

6. Transmisii prin lan turi

6.1 Considerti generale

Transmisia prin lant (TL), componerit a transmisiilor mecanice prin
a@gare utilizeaz pentru transferul energiei intre roata motoareaia
cos un element intermediar articulat (denumittlda transmisie fig.
B.Angrenarea se realizegintre dinii rotilor de lan si rolele (bugele,
twlle) zalelor laului.

Fig.6.1

Din componera unei transmisii prin larfac parterotile de lart(o roat
roatesi una sau mai multe tioconduse)lantul (format din mai multe
mlente ase#dmatoare articulate intre ele, avand rolul de &gunfa raile
ldet si de a asigura transmiterea sarcinilor intre ajbsistemul de un-
gemecanisme de intindere si protectiegtc.
rirPconstruga sa,lantul — ca element flexibilafa fire infasurat fra
13f& peste rdle de lan— poate prelua numai sarcini exterioare de
imtere.

Folosite in cele mai variate sectoare ale cansgtor de maini si in
special pentru : ngni agricole biciclete, motociclete, laminoaresust
guri, vehicule rutiere, transportoare, macaralelgioe pentru extragerea
carbunelui etc.,transmisiile prin lanconfei anumiteavantaje fata de
celelalte transmisii mecanice cu element interiare@x. curele).

rirkre acestea se pot niEma :

- capacitate portantidicati, datorifi utilizarii unui element
ennediar metalic ;

- Inarcare relativ redusa arborilorsi a lagirelor ce susn rctile

de lan, transmiterea realizdndu-se prin farangrenaregi nu prin

forta (frecare);

- absem fenomenelor de alunecare elastiogeometrié ;

- posibilitatea fungonarii Tn condiii grele de exploatare,mediu

pat (praf, umiditate), temperaturi ridicate, etc. ;
- randament relativ mare ;
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- permite realizarea unor constiucompacte cu gabarite reduse
n sens axiadi radial intrucat rgle de lan accepi diametre micki
unghiuri de irikurare cu valori coborate ;

Dintre dezavantajese mefioneaz :

-varigia ciclica a raportului de transmitere dataritefectului de

infagurare poligonal a lanului pe conturul ralor de larn ;

- generarea de ferdinamice suplimentare in ramura motoare, in
aamdud si elementele antrenate de aceasta, ca urmareageiaicli-
&Z®itezei instantanee a laiui ;

- fungionarea cu socuri,vibtisi zgomot produs de impactul zale-
larintrarea in angrenare cu giimotilor de lan ;

- durabilitate limitdt la oboseal si uzare a elementelor compo-
terdle transmisiei ;

- intrginere mai pretetioasi decat cea a curelelor.

6.1.1 Performarte

energetice
si cinematice : P putere de transmisv;— viteza curelei ) — randament j — raport de

nemitere ;A — distana dintre axe y —unghi de Tinclinare a planului
&een raport cu orizontald;— temperatura de futionare.
laSificarea laturilor articulate, conform standardului, se falcga ur-
atoarele criterii :
a. utilizare — laari de transmisie
- lami de transport
b. lungimea zalelor - laumi cu zale scurte-cu un rand de zale
- lami cu zale lungi-cu 2 sau mai multe randuri

de zale
C. constructie - lami cu eclisssi bolturi
- laumi cu eclise, bauri si bucse
- lami dintate

- laumi cu elemente bloc( fasonate)
Observatii:

- Obiectul prezentului capitol 1l constitue fanle de transmisie intrucat
fanle de transport se studiain cadrul disciplinelor de specialitate.
n-donstruga de maini agricole laturile de transmisie sau det@nare
sélizeazi la transmiterea nigarii de rotaie la organele active ale
gmalor,in timp ce laurile pentru transport sunt utilizate Tn constiaic
\edoarelosi transportoarelor , avand forme constructiveeaamprind
gg@revizute cu elemente pentru fixarea cuplelor, racletetio.

Lanturi de transmisie
u eclise simple (conform standard)
u lookuri
- cu spgi intre eclise — Galle (fig. 6.2a)
- fira spaiu intre eclise- Fleyer (fig 6.2b)
u buge
- simple (fig. 6.2c)
- multiple (fig. 6.2d)
umle
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- cu un singur rand de zale flaimplu-fig. 6.2 e)
- cu mai multe randuri de zale(2...8¢lanultiplu-fig. 6.2f)
- cu eclise cotite-Rotary(fig. 6.29)
Cu eclise dirtate(nestandardizate)
- dua modul de ghidare
- exterioa(fig. 6.2h)
- interioai(fig. 6.21)
- dug construga articulaiei
- simpd
- cu buge segmentate(fig. 6.2))
-cu balri segmentate(fig..8k)
- Speciale: pentru variatoare ce fupeneaz prin angrenare, prin frecare,
etc.
Elementele componente ale tlani sunt supuse, in general, unor
isdhri complexe variabile in timp , iar unele dinéle supoi o uzui
proati.
Materialele utilizate Tn construga lanturilor sunt:
- oteluri carbon si aliate de imbunatatire (39...46 HRC)
pentru eclise :
- oteluri de imbunatitire cilite si revenite casi oteluri de
cementaresi nitrurare cu (40...50) HRC respectiv cu (50..65)
HRC pentru balri, bugesi role.
Capacitatea portahtdurabilitateai precizia fungonali sunt influena-
de tehnologia de exege a lanului.
Formele constructive ale tdor de lan prezini o mare diversitate
deece tipodimensiunile laurilor de transmisie sunt mari.
in general rdle de lan (fig.6.3a) au urrtoarele pai: butucul 1,discul
si coroana 3, pe periferideia se frezeazdintii rotii.
ndlizand figura 6.3b, se condtati profilul este alatuit din trei
gegnte cu rol funwonal bine precizat :
ABsemiarcul locgului rolei:
BGegmental activ al profilului realizat din arcalrc concav sau
convex, sau dintr-un segntentireapt) ;
CD- arcul capului dintelui ;
Fig 6.3
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e@netria danturii este defilifprin forma si marimea profilului
dilor n planele frontal si axial (fig. 6.4). Conform standardului, se
defingte “ Calculul elemetelor geometrice ale danturii”
In fuiecde nurdrul de dini (z,,) al railor, pasul laglui (p) si

diametrulominal al bgurilor lantului, se definesc elementele de
geometrie \axilor.

Confoatandardului, se defigie ” Calculul elementelor geometrice
ale prefdr limita ale danturii ” .

Proféaiailor pentru laruri cu eclise dirate (fig.6.5) se caracterizeaz
prin simtptie in planul frontal (fig. 6.5 &i dependeta de modul de
centraruaului pe roai (fig. 6.5 b- centrare interiocarespectiv fig.6.5¢

centrare exteriod) pentru profilul axial.

Fig.6.4

b.
Dimensiunile principale (exceptand pasuhghiular a,, si

diametrul de divizareD,, conform standard) ale D (fig.6.5) se
calculeaz cu relaii de alt structua.

Observatii :
- La angrenaje profilele difor sunt determinate prin legea
angrexrii.
- Latransmisiile prin lanprofilele dinilor se accept arbitrar.
Standardele sau recomanid 1SO prescriu doar dimensiunile
limita ale golului dintre ditn, profilul acestora putand fi realizat
printr-o lardi varietate de forme geometrice.
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Din considerente funionale si tehnologice nurirul de dini al
rotilor de lan se limitez inferior-pentru roata motoage superior- pentru

roata condus
Nunirul de dini al raii motoare influereaz uzura si

durabilitatea latului, marimea sarcinilor dinamicg nivelul de zgomot.

Materialele recomandate pentru confatnarea r@lor de lan
sunt asernatoare laului, astfel :

- oteluri tratate avand HRC =45... 50 pentru transieisgreu
incarcate sau a celor rapide ;

- oteluri netratate pentru transmisiile lente, ™e&a putere, cu
functionare periodig ;

- fonte modificate de Tndltrezistema sau cengii superioare pentru
transmisiile nepreteioase ( sub aspectul preciziei ), dar
functionand in condii grele de uzare.

Fig. 6.5
P
W/ S
OO\ % \\‘\\
NN N\ OO
B B
a. b. C.
6.2 Elemente de geometrie Geometria transmisiei prin lamplica definirea elementelor specifice :
ale transmisiei prin lantului (pasulp, lungimeal , latimeaa etc.)ale rotilor de lant(numerele
lant de dinz,,, diametrele de divizard,,, etc.) si ale transmisiei in

nsamblu ( distana intre axeA, unghiul ramurilor latului cu direcia
axelory, ungiurile de indsurare 3, , etc.).
Pasub, definit ca distata intre axele a doua artictiladonsecutive este
marime de baka lanului ; are valori standardizatg condtioneaz
reponderent parametrii geometrici, cinemagi@nergetici ai transmisiei.
Din figura 6.4 rezudi
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P 6.1)

sau

Aproximand Tndsurarea poligondl a lanului pe reoi o infasurare
ircolara (fig. 6.6), lungimea lamlui se poate scrie :

L=BB +BC +C'C+CB (6.2)
in care :
B'C' =CB = Acosy
. D =2y
BB = —d _7F =7
B > o P2

Fig. 6.6

siny =

inlocuind in (6.2) valorile meonate anterior, se @he lungimea

anfului (L):
Copy P P’(2,-2)
|——2A+E(Zz+21)+7 Tom (6.3)
Numiarul de zale (N, ) ale lanului va fi:
2
N =LopA (zr2) (22 (6.4)
“p o p 2 Al 2m

care se rotunge la un nurar intreg.
Din relaia (6.4) se deterniindistana dintre axe (A) déc se
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unoate :N,, p si z,, prin rezolvarea ectai de gradul doi in A :
EAZ— N —1(2 +Z:L) A+p ﬂ 2:0
p 22V 2T

caei soluii conduc la:

2 2
A= 025p N, -05(z, + Zi)i\/(Nz - Zzzzlj —8(22 _ Zij (6.6)

2
ausdin (6.3) se gine :

2 2
— 5, t7 5L~4 2
A=0253L-05 + || L-—=2—2 -8 2 1 6.7
(z,+z)p J( . pj 8( o j p?| (6.7)

Nota :

(6.5)

Pentru a asigura o sageaibligatorie de montaj, respectiv fuilonare
=0y02 A, distara intre axe, calculatu relaiile (6.6)si (6.7) se migo-
reaz culA, valoare dependentle y, p,z, si z,.

S-a constatat experimental tungionarea transmisiei la parametrii

ptoni este condionat si de valorile raportului A/p.Astfel pentru valori
le distanei dintre axe cuprinse in intervalul :

A,, 0[30..50]p (6.8)
unftionarea este corectara a mai fi necesare #auri pentru rezemarea

updimentara a ramurilor (role de ghidare).

6.3 Elemente de cinematit

ale transmisiei prin

Asa cum rezult din figura 6.7,latul se infisoai pe raile de lan dup
lant

un contur poligonal, aceasta avand &xtebd varige periodia a
parametrilor cinematici ai transmisiei. Pe adar angreifrii unei zale
tin{pul scurs intre momentele contactelor in puncty a dod bolturi
onsecutive cu diii corespunitori) unghiurile de pozie 6,,, variaz in
imitele pasului unghiular dadegea :

£ a2 B2
L2 : e
gy = — @yl B, € [ : }

(6.9)

n dare :w,, - este viteza unghiulam@ raii motoare respectiv a tio

conduse ;
t - timpul scurs intre momentutirii in angrenare a

lfadui Tn punctul A, si momentul in care ball ajunge in punctul, ,, .
Viteza medie a lanlui, tindnd seamaada o rotaie compled a rgii de
and, rezult o deplasare egdalcu perimetrul poligonului de tgurare

pz,[mm] va fi:

0
dL2
Ve = ar

_ = pz].,ﬂ m/S
—1[?' @y, — = [M/S] (6.10)
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Fig. 6.7

Viteza absolut (viteza instantanee a larui) V, a punctului de contact
indle dintele rai de lant si articulgia lantului (pentru roata motoare)
gifi6.7) se poate analiza prin componentele sdlg prientad in lungul

ramn trasesi V., , normala pe acedastamugi. Acceptand pentru cordi
male de transmitere, egalitatea unghiurilor notaté, , , vitezele se
@otplicita prin reldile :
V,, =V, cosl,, = R,,w, cosl,, (6.11)
espectiv :
V., =V;sing, = R,,w sing,, B2)
Se obseryca vitezeleV,, siVy, sunt variabile ca &rimi extreme :

,
maxy,,) = Ry,@, = P4 ;(Hlx = O)
2sin—

vV, = (6.13)

/i , Vi
maxy,,) = R, @, sz = %; @, = Z)

vV, = (6.14)
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min(v,,) = 0;(6,, =0)
Viteza are ca efect o guiare de ridicare-coborare afalui, insaita de

ibretii transversale.
Prin derivarea retalor (6.13) si (6.14) se aln acceleraile lantului :

/i a)z T
max(all) = Rdla)lz Slnz = p—21 : (Hlx - Z)
(6)15

a; =
min(a,;) =0; (6, =0)
Componeta a,, produce fore dinamice suplimentare in lungul ramurii
ncluctoare, iar componenta,, dezvold forte dinamice transversale.
poligonal se maniféstprin variaia ciclica a raportului de

Efectul
rnemitere.
Din condtiile de continuitate a rgcarii :
Vit =V, = wWRy; €088, = w,R, c0sG,, (6.16)
ezulté :
sin cosb,,
(6.18)

# Ct.

oW Ry, C0s8,, _
X
T
@, Ry C080, sin— cosf,,
ZZ

Relaa (6.18) compo#t urmitoarele observa :
a) In cazul in care ramura motoare arenumar intreg de zalez,

sin *
Oz,0NDi,, =—2:(0,=6,="2)0
sin s Z2
ZZ
7l 7l
tg— Cos—
i =— 26, =210, =0| = %25 (6.19)
max ” 1 Z 2 | ”
tg— 2 mn - COS—
z z

2
Concluzie Marirea nunarului de dini al ratilor micsoreaz domeniul
de varige a raportului de transmitere. Sitidacea mai avantajoascore-

sple la :
=1« Z:I.:ZZ < Imin :|max:l
Daca numarul de zale al ramurii motoare edtactionar, ramura

b)
motoare are un ndimimpar de jumditi de zale :
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6.4 Elemente de
cinetostatica ale
transmisiei prin
lant

Fig. 6.8

71
0 T [ 1
imax :—?T;|:Hl :_;92 = O:| = -max = T 7T>1 (620)
g ? 'mn cos™ cos ™
% 4 %

Cazul este evident avantajog fde cel analizat anterior.

Intrucat se poate admidg = ct. = w, # ct., ceea ce permite calculul
coeficientului de neuniformitate :

& = Yomax = Domin 1711 558l (6.21)
2med
Raportul de transmitere mediuafime utiliza& Tn calcule) este :
D
=% =" o (7.22)
z, Dy

intrucat nivelele maxime de solicitaren diele doua ramuri ale
transmisiei prin lardifera, in calcule de rezistgnse reine forta maxind
din ramura motoare, identificg@rin insumarea foelor tangetiale (Ft),
centrifuge Km) , de intindere dato&t greuttii propii (Fg) dinamice Ed)
dagsoc (Fs) :

I:1ma>< = Ftl + I:m + Fg + I:din + Fs (623)
Forat tangeiala este :
2M
F,=—2%5 (6.24)
Ddl

in careM,, este momentul de torsiune la arborele motor.
Considerand masa unei zale concenfimtmasa articuteei, conform

fig. 6.8 (M, =% find masa liniat a lanului — N/mm ), fota cen-
g

trifugi ce adioneaz asupra zalelor este :
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V/? AR
F, =mR,wf =m-21-= 2m2-sin’~ (6.25)
R Pz
Proiectand fa Fc pe diredile zalelor invecinate, se ghe efortul din

ramuri datorit fortelor centrifuge:

F.= e mV,* (6.26)
2sin—
z
Componenta datoiagreutaii proprii se determifi cu aproximge prin
relaia:
F. = kg, A (6.27)

unde k este un coeficient care tine sed@niaclinarea liniei axelor.

Fotele suplimentare dinamice sunt dependente de coempele acce-
leraiei lantului. Prezind interes deosebit fle dinamice datotitacce
leraiei maxime. Astfel, in ramura motoare ,tbordinami@ rezulé prin
insumarea fegi datori accelefrii masei m a acestei ramuri, aiiro
condusei a tuturor maselor antrenate de aceasta, redusaal de rotée
argi2(m,):

2 2
_ pw; _ J pw
I:dlmax - (rnl + mr2) -~ = m, + r22 - (628)
2 Ry, | 2
in carel,,este momentul de ing redus la axa to conduse a maselor
antrenate de aceasbag.
Fora datorat socului cu care vin in contact dinrotilor de lart cu role-
le se stabileste cu reda:

F, = kS%J pbmsin{zzﬂ—yl} (6.29)

unde :k,=168 iar b esteitimea de contact dintre dintgrola, si y este

unghiul de flanc al diior rotii de lart.
Pentru a diminua efectdcului (spargerea rolelor), se recomand
limitarea superioara turaiei si a frecvenei socului de angrenare.
Observatii :
- Fotele dinamicesi de soc se considérin calcule pentru viteze
unghiulare mari aletiomotoare.
- Fora ce agioneaz asupra arborilogi lagarelor transmisiei are valoarea:

F, 0[105:115]F,

6.5 Calculul de rezistema Capacitatea portantsi durabilitatea transmisiei prin kansunt
al transmisiei prin lant condiionate de un nuam mare de factori constructigi functionali, a
arar influente sunt greu de cuprins in rglaimple.
Principalele cauze de avarie ale transmisigit soboseala ecliselor,
tiggerea articuldlor, uzura laului, respectiv griparea cuplelor de
ane (fig. 6.9).
Multitudineasi complexitatea fenomenelor ce apar iacesul
de transmitere a puterii (unele dnasuficiente sub aspect experimental)
fac & nu existe o metadde calcul unanim accepiat
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Fig. 6.9

Se utilizedz cu preddere metoda DIN 8195 ca find cea mai
cuprintoaresi mai precis conturat(care se aplicnumai pentru lagri-
le cu rolai zale scurte).
Conform acestei metode, in calculeng®duc deosebiri constructige
fungionale ale transmisiei proiectatefae transmisia de refetin pen-
tru care s-a conceput algoritmul de calay € 9 dinti ; z, =100 zale;

L,,=(1...1,5)10* ore de fungonare ; A, =40p).

Lanul, ca element principal al transmisiei care deiea capacitatea
portand, durabilitategi gabaritul, se alege in fute de puterea de calcul:

durabilitatea la uzare a
lanturilor de buna

M, calitate
distrugerea articulatiei
oboseala
eclisei r

griparea cuplei
/ de rotatie

P | -
/ durabilitatea la uzare
" alanturilor de calitate
uzuala |

\%

R

P = [Kw], n=7 (6.30)

c n

j

P, - este puterea la arborele motor ;
k; - coeficieni de adaptare cu uritoarea semnifigee;
k, - coeficient de regim, dependent de rammhde dirti ai rotii

motoare, de raportul de sraitere si de coeficientul de
suprasarain

K - M tlmax

S
Mtl
[in care M., si M, sunt momentele cuplurilor maxim, respectiv



305

nominal(mediu) corespunzatoare puterii n@eek agregatul gonat]
a k coeficientul distatei dintre axe
nak- coeficientul nurirului de arbori;
k —efigientul tipului de lag
; kK coeficientul tipului zalei de l&tura;
n ¥ coeficientul duratei de futionare;
u ¥ coeficientul modului de ungere.
Detémnatti find puterea de calcul, in baza nomogramei diaréig
6.10 sabdeste tipul lan tului in fungie de R si turatia ratii mici de
tam.

Fig. 6.10

Pentru transmisia prin lant(de
referinta):z=19 dinti, z,=100 zale,Lh,
=1500 ore, Ap/p100=3%

V4

= . / g

>

ey

C

© g
— 1] " p, "'

=AREED ¢ /

)

c V.
) N V.

(@] 'V

V. / N\

S/ /
X V4 /
=SS AaEak
o ] y 4

@© V. y. FO7

(<} V4 Y/ 4

— / /4

Q / y 4

>

o

P,
Turatia rotii mici de lant, rot/min

O dai alea¥ tipodimensiunea lantului, rezul& implicit pasul p),
erlent geometric definitoriu pentru geometria traiggm
Nungrul de dinti( z, 0 N")ai ratii motoare se acceptiependent de tipul
lanului utilizat, pasul acestuia sau raportul td@nsmitere. Totodat
z, =iz, O N" punandu-sei condtia caz,(z,,,si z,, s fie imparesi
prime intre ele.

Calculele de verificare a transmisieau la baz satisfacerea simultan
atrei condii de rezistetdi si anumerezistenta la rupere a lartului,
presiunea de contact in articuki si tensiunea hertziard de contact
dintre rola/bucsa.

a. Verificarea la rupere a lanului conss, de obicei, in determinarea
valorilor coeficienilor de sigurari static k,) sau la soliciri
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anabile (k,) cu relaiile :

S, _
kg =—-2>5k, = k,=—22>5 (6.32)
Fl kSI Fl

in care :
Srj[N] este sarcina maxide rupere a laolui cu j randuri de zale.
F, OF, +F, +F,- forta in ramura motoare a transmisiei.

k,- coeficient de suprasaréin

b. Presiunea de strivireefectiva din articulaiile lantului se stabilgte
in funie de fota din ramura motoare , presupunandu-sentregul
efort ar fi preluat de o singuarticulgie :

o_ Fl O
b= < p_[MPa] (6.33)
in care :
a,d, este suprafa de contact (fig. 6.2 e) ;
j — nur@rul randurilor de zale ;
pSD- presiunea admisibila de strivire.

Valorile presiunii admisibile derigire pentru articulgile lantului
transmisiei standargy; ) indicate in DIN se corecteaza prin coefigien
de adaptare m@mnati anterior,la care se adaugpeficientul drumului de
frecare K, ) si coeficientul regimului de iriccare K, ).

Deci presiunea admisibde strivire (p,) va fi :

n+2

paDs = rl kj paDO[MPa]; n=7 .38)
j:
n care :
k, 06%s-—[ -2+ 475 (6.35)
! L, pi+1) '
lark,, rezulaé din (fig. 6.11).
Fig. 6.11
krs‘ 1
N
08 \\
AN
06 N
S —
04
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c. Tensiunea de contactnaximi are expresia :

C. _,2 _1,2
Tt e = —q—Z LY f7e=—l i L (6.36)
m 1, E, E,

in care:
qg# este sarcina distribdipe ktimea dintelui.
1
sin® 2n
(Fut) e = Fam ——2— (6.37)
. (271 j
sinf —+y
A
si  B=]B, - latimea de contact ;
E, = E, = E = 215[10° [MPa]- modulul de elasticitate longitudinal ;
v, =v, =v = 03 - coeficient Poisson (pentrued) ;
2
ZC 1 Ri curbura echivaleat(fig. 6.3 b) (6.38)
r.l
nlocuind Tn (6.36) reijde (6.37) si (6.38) se aime :
F +
o, =\/ I GYNET o, [MPa]  (6.39)
7F7e JBl rlRZ
in care valoarea lar,, este tensiunea de contact admigifMPal].

Observétii :
- Pasul latului se poate determinape baza parametrilor cinematiti

energetici ai transmisiei.
Astfel ,scriind faa tangenala :

9 9
2|:L06|“lkjp1 2moﬁn|‘l kP,
]:

j=1
|

Fy = = = =p.Q = paad, =
Dy w Dy, wzp
= PP, (6.40)
rezuli :
(6.41)

undep,, este presiunea conwenak admisibik din articulaie [MPal.

Se constata raportul adimensional :
Q d
=2 48)

devine analog unui coeficient derma ,dependent de tipul lanui si
variaz intr-un domeniu relativ restrins , in fuiecde pas.
- Tipul lan tului se poate alegg din diagrame deuteri limita prezente n

cataloagele firmelor productoare (fig. 6.12)
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6.6 Probleme de montaj Capacitatea portainti durabilitatea transmisiei prin lapcaracterizate
si de exploatare specificeprintr-o cinematié si cinetostati@d de o complexitate deosebitata de
transmisiilor prin lant  celelalte transmisii mecanice , pot fi sabsal imburatatite prin aplica-

I@@nsecverita unor masuri de natuconstructiv si functionalk.

Printre acesteduiesc amintite, in primul rand, cele legateidgerea
eoti a transmisiei.
Funaie de vitez si pasul lanului, se stabilesc, in general, dtoarele
criterii de alegere a metodei de ungere :

- ungere periodiananuai v <1 [m/s];

- ungere prin picurare (gravitemak) v < 4 [m/s];

- ungere prin imersiune sau barbotage [mi&] ;

- ungere feata (sub presiuney > Tm/s];
in cazul imerarii lantului, alegerea adancimii de imersare trebuie
acbta Tn ga fel Incat & se evite agitarea violénta Liii, fapt ce

Tmpietilecantarea suspensiilor abrazive, contribuindagalai timp

lairmea pierderilor energetice datorate fnélor cu lubrifiantul.

Funge de metoda de ungere acceptedzult calitateasi vascozitatea
pe care trebuid s aith lubrifiantul la temperatura de fummare a
transmisiei (cca 50°C). Astfel, pentrngarea manualse utilizeaz
uleiuri cu vascozitatea relditiy10; 15]°E sau unsori consistente cu

punctul de picurare @@ C ;la ungerea prin picurare se folosesc uleiuri
Cu vascozitate relaﬁi\[1015]° E, iar in cazul ungerii prin imersiune sau

fotati [57] E.

Fig. 6.12
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Pentru limitarea vibtélor ramurilor lartului se prescrie fie reglarea
peric@l tensiodrii pentru compensarea uzurilor fie dispozitide
intinderee asigur o reglare controlat sau contini Montajul
transrigsi prin lant se va realiza astfel incét asigure dista@ dintre
axe pmesccu respectaredgegii de monta,j.

De mmmea , se recomanda ramura condamare § fie dispud
superiiar, inclinarea liniei axelor fa de orizontal sa nu fie mai mare
de 60°C.

La ntare,se va verifica paralelismul axelor arborilorizontalitatea
arborijlmwplanaritatea tdor de lan, perpendicularitatea titor fata de
axa aflmor

in fuionare se va verifica mersul rotunaé socurisi/sau vibraii),

reglarea rarimii fortei de Tintindere (cu mgnerea 3getii din ramura
condud la cca 2% din ungimea ramurii).

Pentransmisiile cu distae mari intre axe, ramurile,atat cea motoare
Ggéttea condus— trebuiesc sumute prin r@i sau role , montate astfel
incat permit formarea &getii rezultate prin uzarea artictiidor. Se
amintgsmtre acestea: tite parazite de intindere a katui cu (15; 21)
digdin care cel ptin trei dinti in angrenare), role lise de intindere (cu

atiime egad cu a railor active)si patinele sau salfio de intindere care
temeaz asupra ramurii conduse.

6.7 Lanturi specifice/ in afara laprilor de transmisie prezentate se folosesgutarpentru
speciale transportoare ,de dtoarele tipuri : cu zale afrate (fig. 6.13 a) pentru
tirurnate cu din neprelucrd, lanturi cu zale cu carlig (fig. 6.13 b),
nfari cu zalesi bolturi din ael (fig. 6.13 c), laturi cu racle (fig. 6.13 d)
si lanturi cu cupe pentru elevatoare (fig. 6.13 e) etc.
Prezind importana atat lanurile articulate, algtuite dintr-un nurér de
a@ite articulate cu ajutorul unor hofi, prin nituire (fig.6.14 d), casi
ale construgi specifice cum sunt:

-tarile cu nivele (zale) ovale sau dreptungimel ( fig. 6.14 a),
exgte din saride ael, aland sau bronz , prin indoirea , sudarea
sépirea capetelor;

-tarile cu elementgtantate (patent) (fig.6.14 b) din tabdle alam,
carne o mobilitate mai redaslecat a celor cu inele, dar sunt mai

son de executat;

-tarile cu zale carlig (fig.6.14c) , executate diarma de el sau
alanzalele fiind prinse una de alta prin indoidea in forma de
gyl

- tarle cu mirgele , alétuite, fie din bile metalice (din alam otel
indabil, ael carbon, metal Monel), legate intre ele ppiese de
asematerial (fig 6.14e);

- lanturi cu bile de material plastic (polistirempontate la distae
egale, pe ugnur impletit din polistiren (fig.6.14 f).
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intAt elasticitatea lamrilor cu nirgele din material plastic este
datargurului, ele se mai numesc curele cdrgele.Tensionarea lor
fidila se merine timp indelungadi constituie un bun izolator electric.
In schimbzistema,precizia pasulyii durabilitatea latului cu mirgele
metalime sunt prea mari.

Transite prin larturi speciale sunt utilizate Tn constriac robailor
induslisiaa aparatelor electrice de TAatensiune, Tn compongn
instgilar radio-electronice, la mecanisme de inregrgtraontoarag.a.,
dataritnor avantaje ca : eliminarea alumeécsi patinarii, ceea ce
asigum raport de transmitere constant; gorarea fotei de intindere
care esteesar numai pentru maimerea rectilinie a ramurilor lamlui,
deterrmdé reducere a soligitlor din arborisi lagire; migorarea
unghiulde Tinfisurare care nu mai jaaan rol preponderent in
transmé@ mgcarii (aceasta permite #inrea raportului de transmitere);
transmé@ unei sarcini mari;

Dezatggele transmisiilor prin lanconstau in: apai@ unor fote
dinammgplimentare, care, pe lanhgolicitiri produc zgomot; frewi si
uzuriaBV mari intre elementele lanui, pe de o parte (in punctele de
artictike) si intre aceste elementg dintii rotii, pe de alt parte;
necestatingerii; masa pe unitatea de lungime, relatikema
Atat fele dinamice cafi uzura cresc cu viteza. De aceeatudle se
Tntrebig@az, Tn mod objnuit la turaii reduse.

6.7.1 Calculul geometric si  Relaiile pentru calculul parametrilor de dageometricisi cinematici
cinematic al pentru transmisiile cu lami sunt centralizate in tabelul 6.1 Sunt
transmisiilor prezentate de asemenea, dimensiunti®rale lart conform figurii 6.15.
prin lanturi speciale

Fig. 6.15

Py 4
e/
3

. ’ T
NVERLE ,
. d=pfsin/¥

.= d+(n,5..u,a)d%'
(@ = d=ug, -
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Tabh.6.1
Caracteristicile
geometrice

si cinematice ale
transmisiilor prin
lanturi speciale

M arimi caracteristice

Relatii dea calcul. Recomandri

Numerele de dih (goluri-lanturi cu
margele) z,z,

Pentru {se recomard

| 1-2, 2-3. 3-4, 4-5, 5-6, >6.,27-31, 25-27,
23-25, 21-23, 17-21, 12-17.

22:i12212S120

Pasul, p
Pasul danturii rotilor pe cercul d
divizare, egal cu pasul lantului

Pentru lagurile articulate se alege din STA
epentru laurile cu mndirgele din literatura dé
specialitatesi constructiv pentru cele cu za
din sarnm si constructiv pentru cele cu zale d
sarnd

2

D

in

Diametre de divizare §,Dy

D=p/sin(180/z)

Diametrul rolei (bugei) larturilor
articulate sau sarmei; d

Din STAS sau catalog
Pentru laxurile cu zale din sarinse poate aleg
constructiv.

11

Diametrul de varf al rdlor de
Iart, Del- De2

De macDqg+1,25p-d

De mr=Detp(1-1,6/2)-d

In cazul lanurilor cu mirgele,
De=pctg(180/z)-d, unde @ este diametru
surubului

Diametrul de fund al ndor de lan,
Di1, D

Di=Dgd., pentru laguri cu nargelesi roti cu
goluri sferice sau semisferice;,-d diametrul
margele

Diametrul exterior al obeziDg

Do=p-ctg(180/z)-1,05b-1,5 pentru lanrile
articulate, unde b est&imea phcuei
Do=p-ctg(180/z)-1,05d-1,5 pentru laturi din
sarnd

Inaltimea dintelui, k

0,5(p-d)<kq<p(0,625+0,8/2)-0,5d

Unghiul locgului rolei
(sarmei)

120-90%/z<14F-90/z

Raza locaului rolei
(sérmei) R

0,505d<R;<0,505d+0,069d*?

Raza flancului dintelui, R

0,12d(z+2)<R,<0.008d(*+180)

Latimea dintelui, B

B=0,9a, unde ga; este #timea interioat
minima a lanului

Distanta intre axe, a

Se recomantd30pEa<50p
Se pot admite limite extreme
3min=0,5(De1+Dex)+(30...50)mm &,,=80p

Lungimea lagului, L

L= 2a+0,51(Dgr+Dqg2)+(Dgz-Da1)/(4a)
L= 2a+0,5p(z+2,)+p*(z2-21)°/(4a)

Numiarului de elemente din care ¢
compune lagul, z,

se  Z=LIp=2a/p+0,5(z+2) +p(2-21)*-2(2z
-z1)’/(41¢a)

Zy-intreg

Distanta intre axe céand se cuno
lungimea lamlui si numirul de
elemente (@), a

56=0,25[ 25-0,5(z1+2,)+[20-0,5(2+25)] *-2(2-
2,)%m0)"%

Unghiul dintre ramurile
lantului, B

B=2arcsin(QxDgy;)/2a

Unghiurile de infsurare a latului pe
roti, g, Oy

a,=18¢-p=120
a,=180+p

Viteza periferid a rdilor, v

V =wD,, /2= pzn, /60
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6.7.2 Fottele din lant.

Dinamica Analog transmisiei prin curele, transniésiprin lanuri speciale au o
transmisiei ramudractiva (condud@toare)si o ramui condud. Fota periferi@ de
arismis este:
F=2Ma/Dy=F1-F> (6.44)

undgesFF, sunt fotele din ramurile activsi condug.
f@de intindere imiala R este , in general, miic fiind consecit a
grait ramurii conduse. Ea se poare aprecia priatiee F, =k, qa,

unde: g este greutatea pe unitatea de lengiimm); a- lungimea
ramuifiere a lagului (egak, aproximativ cu distga intre axe); k
coeficie ce ia Tn considerare pazitransmisiei; se recomand
valorile=3, pentru transmisii inclinate cu %fata de orizontal, si

=H , pentru transmisii verticale. Farde intindere din lgndatorit
fer centrifuge se poate determina din tielak=qv*/g. Fota dinamié&
din rarawonductoare este:

F, =556[107"n?pga[N ] (6.45)

Tn cakeeste turga rotii motoare ( rot/min), p-pasul lanui, (mm), q
(N/mgila (mm).

Difaga (6.45) se obseivca fortele dinamice devin importante la
turaridicatesi la larturi grele. Pentru tuta joase si, in special, la
lanile cu inele din sarinsi cu mirgele,fotele dinamice se pot neglija.

ftotal din ramura actv va fi: R=F+R+Fy  iar cea conduas

Fot+Fy. Fota de apsare pe arbore, la viteze m¢cimedii , se poate
consi@é=Fi+F=(1..4)F si este sensibil mai mic la transmisiile prin
curele.

Dirauza naturii complicate a fenomenelor de frecareérdnsmisiile
cu fapractic, randamentul se apreciggobal =0,96...0,98).

6.7.3 Calculul de rezistemi  In calculul lanurilor speciale sgine seama ic scoaterea lor din
funme este datorafie uzrii , fie ruperii acestora. Uzarea cauzeaz
anre a pasului, iar ruperea se poate produceduimtelement sau prin
desfazeimbirarii dintre acestea.
La lawurile standardizate, aprecierea ruperii @eefglobal, prin

sarcina de ruperé, , dag in cataloage. Coeficientul de sigug@arva fi,
in acest cazc, =F /F >7.14. Pentru lawrile nestandardizate,
calculul constin verificarea elementelor la presiune abatact si
rezistetd, considerand sarcina teoréti€=kikokskasF;.
In chmnui lan cu phcute (fig.6.16) reldile de calcul sunt:
- pentru presiunea de contacttdolica, ps=F(a1d2) < pas
- pentru presiunea de contact giplacuta, ps=0,5R/d;S) < pas
- pentru intinderea dingguta, o =0,5Fk/(b-di)s < 045
- pentru forfecarea bwilui, T = 2R/(T1d2) < Tag
- pentru incovoierea holui, o; = 5Rs/dh’ < 0y;
Rweea de contact admisibipoate fi luat p,= (14...30) MPa cu
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valamari la  turdi mici.Tensiunile admisibile la intindere , forlae
si Tncovoiere sunt cele ale materialului , conforarmelor generale, iar
coefintul de siguraf se adopt in fungie de tipul laului si scopul

transiai.
Fig. 6.16
o d
y \ %y . ka2
AE/Z :E
A |
.« i |
il | | !_
B wﬂj E,
a2
La larturile cu zale din sarinsau la cele cu dngele intereseaz pe
|&ngdeterminarea coeficientului de sigu#afe ruperesi varigia
pasullaitoriéi fortei de intindere.
La lamt cu inele cérlig, vari@a pasului este:
Ap=2F(p-R+4rr’d; ?)/(TEd?), (6.46)
iar ceanui lam cu margele:
Ap=2F(p-thr)/(TEC) (6.47)
dend este diametrunurului de legtura intre ndrgele. Va rezulta o
riggie a lungimii ramurii active deci o eroare de piez{(in ipoteza ca
precizia angredrii lant - roti profilate este egalcu eroarea introdas
aengirea latului) a rgii conduse.
Ad2=Ap/(pDa2) (6.49)
Fig.6.17
@ o .0
Capat reglabil \ plat
- § Intlnzator cu @
- @oowoo~@
Inchizato@ 000 @ -
reglabil Lant cu arc
@ 0 (deplasare limitata)
reglare,

Elementele de: proiectare, constieic montaj, verificare,
infreere, exploatare, repaiissi protecie a muncii prezirit aspecte



6.8. Transmisii prin legare
directa
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specifiegturilor speciale utilizate.

Pentfiecare mgind unde s-au utilizat lamri speciale, se vor
consultaotitele tehnice aferente in care se prézinbmponeta,
furanarea, exploataregi ntretinerea.

Concluzii:

Transite prin lan se folosesc aproape in toate domeniile
constiilor de maini (locul doi dug roti dintate).

Comytatea constructiva transmisiei este dependede iné@rcare,
taeasi domeniul de utilizare.

Penéravea o durabilitate ridicagi o fungionare fira intreruperi a
transmisiaxele arborilor vor fi dispuse orizontal sadiedinai para
la 608r ramura motoareigie orizontad.

Calauransmisiei prin lanutilizeaz metode convgionale, bazate
pe daeerdferina, care § asigure bazatiintifica necesar proiectrii
lorti@nale (se va consulta bibliografia).

Se gl importana transmisiilor prin lanin construga de utilaj
petrola® schel, maini agricole, maini unelte, industrie goai si
poligreifi magini de construdi si miniere, sectoare importante ale
econometionale.

La transmisiile prin legarea elementului de titate, capetele acestuia
sunt prinse direct de eletalende la care se transmite scarea,
aliegdndu-se o precizie superidae poziionare a elementului condus
irpeliminarea alunexii pe roat.. Datoriéi preciziei mari de pogbnare
gstane mici, un sistem cu bahdnetaliG si legarea direédt este
iliebt la poziionarea capului de citire - scriere de latitike de
merie cu minidisc flexibil (fig.6.18). Dezavantajatestor transmisii
ns@ Tn nundrul limitat de rotaii. La aparatele de precizie se utilizéaz
emlente cu elasticitate redusum sunt benzile dintel de arc, iar la
leeenai puin precise se folosesaururile din bumbac, cangp nailon.
transmisiile prin legare direcpot afirea curse moarte, fie datérit
aufinfasurari incomplete a elementului de ttame pe rodt ( greseak
wenta)), fie datorit miscarii acestuia la varigle temperaturii.

De aceea este necesdensionarea lui pentru utilizarea unor arcur
iceidale (fig. 6.19b) spirale plane (fig. 6.19cusau ajutorul unor mase

wesionare (fig. 6.19a).

Fora de intindere maxifinpentru benzile detel se calculeaz cu
elaia:

F=bfw./6r (6.50)
n dare: b, h sunt dimensiunile gaoii; 0,=(10...12) Mpa - tensiunea
dnaisibila de incovoiergi r — raza de curb@ira profilului rolei sau
antburului pe care se #gbara bandasi care se poate lua r=1200h

Grosimea benzii poate fi 0,05; 0,1; 0,2; 0,3; 0,5;[mm].

Transmisiile prin barddsau cabluri metalice se pot utiliza cu succes in
onstrugia unor aparate cu cemnridicate de precizie, dace tine
easna de erorile date de alungirile elastice, dditajea de incovoiere

edementului de traicne, de variga temperaturiisi imprecizia de
xeeuie si centraj al ralor.
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Fig. 6.18

Fig. 6.19

6.9 Probleme

) Faola de ghidare
Carucior

Banda
metalica

Notatii folosite (fig. 6.2)

a; — lungimea suprafei in contact dintre boki bucsa;

A — distana dintre axe;

A, — suprafga de strivire dintre boki bucsa;

Ca — coeficientul de siguraiadmisibil;

d; — diametrul baului;

Da1, Dg2 — diametrele de divizare aletiidl si, respectiv, 2;
Fn — forta de intindere datokatortelor centrifuge;

F — sarcina minira de rupere, indicatin standardul lanlui;
Fq— forta de intindere datoragreuttii proprii a lartului;
ka — coeficientul car@ne seama de distgndintre axe;

kq — coeficientul de dinamicitate al sarcinii;

ke — coeficientul de coree, global;

k. — coeficientul regimului de fuionare;
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ki — coeficientul car¢ine seama de inclinarea liniei centrelgs fde
orizontak;

k, — coeficientul cargine seama de pam liniei centrelor fg de
orizontak, la calculul fotei datorate gredtii proprii a lartului;

k. — coeficientul cargne seama de modul de reglare a transmisiei;

k, — coeficientul cargine seama de felul ungerii;

01 — greutatea pe metru liniar de {an

p. — presiunea admisikila peliculei de lubrifiant;

j — nunarul de randuri de zale;

Relatiile si metodica de calcul
Capacitatea portant transmisiilor prin lanse determi& din cindsia de
rezistema la strivire a peliculei de lubrifiant dintre gl bucsa.
Relgiile si metodica de calcul — a transmisiilor printiam cu role sau cu
bucse — sunt prezentate in tabelul 6.1.

Tabk6.1
Relatiile si metodica de calcul a transmisiilor prin larturi cu role sau cu buge

Elemente de calcul Relgii de calcul.Recomaridi

Numirul de dirti ai rotii mici z | Se alege din tabelul 7.3

. L . 227291523 max s
Numirul de dirti ai rotii mari z.,

Z 5 max —120-pentru lal cu role ;

Z ymax =90-pentru latul cu bucse.

Pasul p - [mm] 3 nlzz1 '

Din standarde,se aleg cateva variante deitaou pgi mai mici,in continuare
calculul efectuadndu-se pentru toate variantelesales

1 L SV

Viteza medie vy, [ m/s] " 60[100C max
=15m/s

™ =30m/s
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Formula utii admisibi F - [N]

O *

x|'c

@

A=a,d, ;

a;sid, -din STAS ;

p 4 -din tabelul 7.4;

ke:kv*kA*ki*krt*k u*k £

k v%fl—pentru sarcini statice;
=1,2....1,5-pentru sarcini gocuri ;

=1-pentru sarcini statice ;
=1,25-pentru A<25 p;
=0,8-pentru A=(60...80)p ;
=1-la incliriri ale liniei centrelor rglor pan la 60°

Ka

k

=1,25-la incliiri mai mari de 60

=1-reglarea se tibe prin deplasarea uneia dirtirp
kX =1,1-se folosesc ticsau role de ntindere;

=1,2%ransmisiile fira reglare;
>~
=0,8-ungere prin barbotare sau cu ajlitamei pompe ;
=1-ungere prin picurare;

L =1,5-ungere periodic

=1-fungionare intr-un schimb;
=1,25-functoinare n dauschimburi;

K

\_=1,45-fungonare n trei schimburi;

Tabelul 6.2(continuare)

Elemente de calcul

Relaii de calcul. Recomaridli

Puterea utd admisibil P, - [KW]

_ I:uan
Pua - zpdat .
10C
Se alege,dintre lanrile care asigdrtransmiterea puterii indicate in
tema de proiectare(R > P, ),varianta cu pasul cel mai mic.Gac

problema nu poate fi rezoldatu un lam simplu,se alege un ladublu
sau triplu,considerandidiecare rand preia acegasarciri. Numarul

de randuri :
_ Pdat
fE
Pua
Distarta dintre axe preliminarA ;- [mm] A (=(30...50)p
Numirul de zale N,
+z, A (zZ,- ?
NZ:Z1 2. [%"4 Elp.
2 p 2 A




Lungimea lagului L — [mm]

L=N,p

Distarta dintre axe recalcuaiA [mm]

A=

P NZ_Z1_22+ (NZ_21+szZ_8(Zz_Zijz
4 2 2 2T

Pentru a asiguraigeata de montaj,distanta dintre axe recalgdat
micsoreaz cu cantitatea (0,002...0,0004)A

A=A [1-(0,002...0,004)].

Fonta din ramura pasiva lanului F; - [N]

1FF g +F s
A
Fakpd——
4 P7100cC
=6-la transmisii orizontale;
=4-la unghiuri de Tnclinare péla 60°

k p =2-la unghiuri mai mari de 4o
=1-la transmisii verticale ;
2
V
m=ql—m :9=9,81 m/& .
g
Fora utili F,, - [N] 2M, P 2
v F,=——>=95500—2 [3—;
d, n Dd1
o .. P
“° 180
SiIn—-
Z
Fonta din ramura activa lanului F ,, - [N] Fo=F,+F1

Coeficientul de siguraé la rupere —S

Fr
S=—->c, =7..14.
2

Fona care agoneaz asupra arborilor E - [N]

Fa=KgFy:

K g{ =1,15-la transmisiile orizontale;
=1,01-la cele verticale .
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6.1. Sa se proiecteze transmisia prin fah cu busge si role — dintre un reductggi un transportor cu
bandi. Se cunoscP = 3 kW; n; = 800 rot/min;i = 3; A = 45p, linia centrelor celor daurcti fiind
inclinat fati de orizontal cu 15°. Sarcina care @ioneaz asupra transmisiei este statiéntinderea
lantului se realizeakzprin deplasarea uneitigi se asiguf 0 umgere periodic Transmisia fungoneaz

Tn 3 schimburi.
Rezolvare:

in funatie de raportul de transmitere ce trebuie realizgintabelul 6.3 — se alege naml de dini ai

rotii mici z; = 25.

Se calculeaz numirul de dini ai rotii mari si se compat cu nundrul maxim de did, admis pentru

lantul cu bugesi role .

=121 =3*25 =75 <Zm =120
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verificarea abateriig (100% = g 0£[35]%
i

Se determia pasul maxim
_ 4760 _ 4760
mox = =
3/n2z, /8007 (25
Din STAS 5174-66, se aleg uiitnarele variante de lami: 12 B, cup = 19,05 mm; 10 B cp = 15,875
mm; 08 B, cyp =12,70 mm.
Se verifi@ viteza medie pentru fiecare variawafe lan:
Viazs) = 4P, _ 251905(800 635 m/s <v,=15 m/s;
60[100( 6C[00(

=1889 mm

_ 25[15875[800

vV =
mLoe) 6C[100(
_ 25[12,70[800

vV =
mo8e) 60100(

=529 m/s < 15 m/s;

=423 m/s <15 m/s;

Se determiaforta utila admisibik, pentru toate variantele alese ;
Ke=kakakike kyke =1-1-1-1°1,51,45=2,175;

N N 210 _ _
Fua(lZB) - Ask_e - a1d2 k_e - :L562|:®,577E'2,1—75 - 87 daN,
240

Fuaqos) = ZI.,328[D,513EI21—75 =75 daN;

_ 240 _
Fiaoes =1130 ED,45E—I21—75 =56 daN,

Presiunea admisiliiffiind dat in tabelul 6.4.

Se determia puterea utd admisibik:

F v 870635
P =wlim — = 553 KW:
@28 10C 10C P
750529
P =12 27— 397 KW:
ua (10B) lOC ’9
560423 _
Praoss) = T 237 kW,

Se alege lanl 10 B, care transmite puterea@dBls = 3 KW < 3,97 kW P,.
Se determia Ay, impus Tn cazul de faprin teni

Ao =45p =45 15.875~ 714 mm.
Se determii numirul de zale:

2 2

szzi+zz+2A°+ z,-z E_|£:25+75+2D714Jr 75-25 &5’875=1422ale.
2 p 2 A 2 15875 | 2(B14 714

Se calculeazlungimea larului:




L =H; [p= 142 15,875 = 2254,25 mm.

Se recalculedzdistana dintre axe:

A\)ZE H _21+ZZ+ (H _Zi+22j2_8(22_21j2 -
4| * 2 ’ 2 2

2 2[B14

2 2
_15j75{142 25;75+\/(142_ 25+75j _8(75 25] }71914 -

Pentru a realizaigeata de montaj, se adapt
A4 =A(1-0,003) = 719,14(1-0,003) 717 mm.

Fona de intindere datotagreuttii lantului este:

717
— = 3— 30 N;
“ M 00c = 4300
iar forta de intindere datoeatortei centrifuge:
2 2
F=qOm=03"2Y _3on.
g 981

Forta din ramura pasiv
Fi1=Fy+Fn=30+30=60 N.

Se calculeazforta utila:

P
F, =9550°% 3.2 = 9550 32 =570 N,
n, D, 800 1266
unde: D, = 280 15%3 12666 mm.
sin— sin—
Z 25

Fona din ramura actiu
Fo=F,+F; =570 + 60 = 630 N.
Coeficientul de siguraa la rupere:

s =10 223000 565 5 =714
F, 630

Fona care solicit arborii:

321
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F, = kFu = 1,15 570 = 660 N.

6.2.S4 se calculeze elementele geometrice ale profiletota pentru dantura unei ticde lan cu role
sau cu zale scurte (v. problema 6.1). Se cupos@5;p = 15,875 mm (lan10 B).

Rezolvare:

Formasi dimensiunile principale ale danturii unei astdelrgi de lan se determiiconform STAS
5006-82.

Formasi dimensiunile frontale ale danturii (fig. 6.4)

Diametrul de divizare

_p _15875 _
Do =155~ 180 +2006 MM,
SiIn—— SIn——
Z 25

diametrul de fund fiind
Diy =Dg; —d; = 126,66 — 10,16 = 116,5 mm,
cu diametrul nominal al rolei lamui d; = 10,16 mm, conform tabelului 2 din STAS 5174-82.
Se determia diametrul de varf
De1max=Da + 1,29 —dh=126,66 + 1,2515,875 — 10,16 = 136,34 mm,

Det min= D + p(L — 22 —d;=126.66 + 15,875(1 2—2) — 10,16 = 131,36 mm,
z,

alegandu-s®¢; = 134 mm.
Diametrul rolei calibru este:

d.=d; =10,16 mm,
iar dimensiunea peste role

M =Dg Cosg—O +d. = 126,66 Coszg + 10,16 = 136,57 mm.
z

Raza locsului rolei
Rimin = 0,505d; = 0,505 10,16 = 5,13 mm;

Rimax= 0,505d; + 0,069§/d_1= 0,505 10,16 + 0,06%/1016= 5,279 mm.

Unghiul locgului rolei
[0 or°

Omax =140 —— =140 - — =136°24,
Z 25

Omin =120° 0 120 50 11624 .
Z 25

Raza flancului dintelui
Romin = 0,12d; (zz + 2) = 0,12 10,16 (25 + 2) = 32,92 mm,
Romax = 0,008d; (212 +180) = 0,00810,16 (25% + 180) = 65,43 mm.

Profilul efectiv al golului dintre dith (locasul rolei) trebuie & se situeze intre profilul minim, determinat
de Rimin, 0,5 $1 Romin si profilul maxim, determinat dBimax, 9,,,,, $i Romax-

Formasi dimensiunile axiale a danturii .
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S se aleag si sa se verifice latul cu role care poate fi folosit la o
transmisie la care se cunosc : puterea la roataluétoare P = 5 kW ,
turgia n; = 1000 rot/min, raportul de transmitere= 2,5. Linia centrelor
este orizonta, A = 1 m; transmisia funioneaz in trei schimburi,
reglarea realizandu-se cu o fode intindere, iar ungerea — prin picurare.
Sarcina agioneaz cusocuri k,= 1,35).

La o transmisie prin larcu role, avand paspl = 25,4 mm, se cunosc:
turgia rotii conducatoaren; = 1450 rot/min, tunga ratii condusen, = 380
rot/min si A = 1400 mm. § se determine: raportul de transmitére
numerele de dinz si z; numarul de zaleN,; lungimea latului L. S se

stabileast daci A se aft in limitele recomandate.

Pentru antrenarea uneiging se folosgte un lam cu pasup = 15,875
mm. Se cunoseo; = 1450 rot/minn, = 350 rot/min,A = 700 mm, linia
centrelor este inclinatcu 45° fata de orizontal, sarcina agoneaz static;
transmisia esteafa reglare, cu ungere periodjcfungionand un schimb.
Sa se calculeze: viteza medie atldni; puterea pe care o poate transmite
lantul cu role pe un singur rand, cu pasul datiafarare aggoneaz asupra
arborilor, in cazul in care lan transmite puterea admisiil

Un lan de la o0 mgina de ridicat, are pasy = 25,4 mm. Se cunosc=

2, A =1200 mm. $se calculeze: nuinul de zale; lungimea L; diametrele
Da si Dap.

Si se calculeze puterea atihdmisibik a lanului cu rolesi zale lungi
210 A, STAS 4239-82. Se cunosg: = 800 rot/min,i = 3,2; transmisia
functioneaz intr-un schimb, &ra reglare, cu ungere periodjcsarcina fiind
statidi; linia centrelor rdlor este inclinat cu 30 fata de orizontal, A =
(30...50p.

S se calculeze lungimea tatal in “mm” ) a unui lap de transmisie
standard, avand ugtorii parametrii: z=20, 2=100, z=40, p=12,7 mm.

Ce lungime va avea lan unei transmisii prin lancu urnitoarele
caracteristici: p=15 mm,z14, 2=28, A=300 mm ?

S se calculeze nufinul de zale ale lanlui, la o transmisie prin larcu
urmatoarele caracteristici: p=20 mm,=46, 2=30, A=300 mm.

Se considéro transmisie prin lgrcu urmitoarele caracteristici: p=40
mm, z=20, 2=50, z=40. S se verifice dattransmisia poate fufiona in
configrgia standard (dra rezenari suplimentare).
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Numairul recomandabil de dinti pentru roata mica de lart Tabkb.3
Tipul lantului Raportul de transmitere
1.2 | 2.3 | 3.4 | 4.5 ] 5...6 | >6
Numarul de dini Z;
Cu buge sau cu role 30...27 27...2% 25...23 23...21 .. 17..15
Dintat 35...32 32...30 30...27 27...23 23...19 19...07

Presiune admisibi in articulatiile lanturilor p,, in daN/cnf Tabelukb.

Pasulpin Turatia raii mici nq, in rot/min
mm <50 | 200| 400 600 800 1000 1200 1600 2000 24QXEDO0| 3200

Pentru lansuri cu bucre sau cu role

12..15,87 | 350, 315 28 260 240 225 210 185 165 15040 -

19,05...24,4 350 | 300 260 235 210 190 175 150

30...38,1 350 29Q 240 210 185 165 150 - - - - -
40...50,8 | 350 260 210 17b 150 - - - . - - 1

Pentru lanyuri dinzate

12,7...15,87] 200 | 180| 165 150 140 130 120 105 9 70

(6]
o]
(€]
fae)
o

o
T

19,05...25,4 200 | 170| 150, 130 120 110 100 8p 7
31,75 200] 165 140 120 105 9% 70

6.10 Exemplificari ale domeniilor de utilizare. Firme
constructoare; recomandari privind alegerea si verificarea,;
programe de calcul specializate

Exemplificari ale domeniilor de utilizare :

Fig.1

Cea mai simpla modalitate de transmitere a miscarii prin lant se regaseste in cadrul trasmisiei
prin lant la bicicleta.
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Fig. 2

Un exemplu de utilizare a transmiterii miscarii prin intermediul lantului este sistemul de
distributie prin lant al motoarelor cu ardere interna.

In figura se observa lantul ce antreneaza prin intermediul unor roti si arbori supapele
de admisiune si evacuare.

Fig. 3

Transmiterea momentului motor la roata in cazul motocicletelor se face , in majoritatea
cazurilor , prin intermediul transmisiei prin lant.
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Fig. 4

Transmisia de la un arbore la altul prin intermediul unei roti dintate aflate pe fiecare
arbore. Rotile sunt legate de un lant care antreneaza dintii rotilor.

Transmisia prn lant mai este utilizata si in cosnstructia utilajelor agricole , de exemplu
in constructia semanatoarelor.
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Firme constructoare de transmisii prin lant :

Firma SC ERGOSTIL SRL

- http://www.afacerist.ro/firma/sc_ergostil_srl_86rtht

Firma SC ERGOSTIL SRL are ca obiect de activitate productia de confectii metalice usoare
si fier forjat, fabricarea angrenajelor si organelor mecanice de transmisie a fortei,
comercializarea elementelor ornamentale pentru articole din fier forjat,comercializeaza
articole tehnice de cauciuc poliuretanic, rulmenti, reductoare , motoare electrice, role de
banda transportoare, banda transportoare, lant industrial, lant de senila pentru utilaje
terasiere, comercializarea lanturilor de transmisie dupa cum urmeaza:

*Lant Gall cu role si zale scurte - de la 3/8" la 3"
*Lant Flyer

*Lant PIV - lamelar

*Lant PIV - cu role

*Lanturi speciale pentru utilaje agriocole

*Lant cu eclisa curbata Rotary

MORSE CHIAN CO., S.U.A.

http://ww. enerson-ept. conl eptroot/ public/featured/ main. asp

Bine cunoscuta pentru performantele sale dispozitive de transmisii cu lant, Morse produce
ambreiaje, angrenaje melcate si alte echipamente de larg consum, inclusiv componente
pentru conveiere. Morse are biroul central in Ithaca, New York.

P.I.V. ANTRIEB WERNER REIMERS KG., Germania

http: //ww. pi v-drives. conli ndex00. asp

Producator de cutii de viteze si transmisii pentru o larga varietate de aplicatii industriale

RICARDO MI, Romania

http://www.ricardo.ro/despre.html

S.C. RICARDO MI IMPEX S.R.L. este o firma infiintata in anul 1997 , cu capital integral
romanesc. Sediul firmei se afla pe strada Demetriade nr. 30 ., Timisoara. Scopul principal este
deservirea segmentului industrial, agricol si auto cu rulmenti si accesorii complementare
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acestora.ln domeniul transmisiilor mecanice. Firma RICARDO MiI ofera:fulie pentru curea,fulie
pentru lant,curele de transmisise si lanturi.

TOM-CHAIN SRL
http://www.ghidafaceri.ro/sc/733500/TOM-CHAIN SRL

TOM-CHAIN SRL are ca obiect de activitate producerea si comercializarea de lanturi
industriale, pentru sarcini si toata gama de accesorii pentru dispozitive de ridicat

Produse : lanturi pt. sarcini DIN EN 812-2-8 din otel aliat si inoxidabil, lanturi din otel de
calitate DIN 32895, lanturi necalibrate cu zale lungi DIN 763 , Lanturi necalibrate cu zale
scurte DIN 5685, lanturi clasa 3 DIN 766 , lanturi rasucite necalibrate DIN 5685 , lanturi de
legare cu 1...4 ramuri complet montate SR EN 818-4 din otel aliat si inoxidabil lanturi si
dispozitive pt industria forestiera , dispozitive de ancorare cu lant si intinzator cu clichet ,
accesorii pt dispozitive de ancorare , accesorii pt lanturi de legare: ocheti, carlige, carlige cu
autoblocare, chei de tachelaj Ketten Walder Germania / CUI: RO 18403189

CORAM INTERMED SRL
http://www.ghidafaceri.ro/sc/65101/CORAM INTERMEDRE

Produse: lanturi cu role si Gall, lanturi industriale, motoare electrice, curele si benzi
transportoare, sisteme transportoare, lanturi pt agricultura. Toate produsele au ISO9001, si
certificate API. / CUIl: R14327615

UZINA MECANICA CUGIR — Cugir

http://www.umcudgir.ro/

SC UM CUGIR SA executa prelucrari si produsecum ar fi :

- roti dintate si angrenaje cilindrice, conice cu dinti drepti, cu dinti inclinati, melcate
- roti de curea, roti de lant

- cuplaje si frane electromagnetice

- lanturi de transmisii si speciale (cu dinti, taietoare)

- scule aschietoare (freze, brose, tarozi, filiere, came, burghie, alezoare, etc.)

- dispozitive (matrite, stante, dispozitive mecanice si pneumatice)

- verificatoare (calibre, lere filet)

- tratamentdermice (imbunatatiri, cementari, caliri, reveniri, caliri in atmosfera controlata,
nitrurari, caliri in bai de saruri)

- prelucrari mecanice: frezare, strungire, rectificare, honuire, alezare, etc.

- prelucrari neconventionale (electroeroziune cu fir si cu electrod masiv)

FRIEDR FLENDER., Germania
http://www.flender.com/content manager/page.php3E35d1&dbc=1324810c7c6c0833ablead67654
68715
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WESTINGHOUSE GMBH, Germania
http://ww. westi nghousenucl ear. de/ Busi nesses/ Nucl ear Servi ces/ ger nany
ger man. shtm

POWER BELT

www.powerbelt.ro/produse.cfm?type=iea

Companie infiintata in 1999 cu capital integral privat.

Are ca obiect de activitate comercializarea produselor din domeniul transmisiilor mecanice :
simeringuri, initial KTT (Ungaria) iar mai apoi INCO-VERITAS (Polonia) devenind principalul
furnizor, lanturi cu rolemportate din anul 2002, fabricate la DAUGAVPILS (Letonia) si SATI
(Italia), roti pentru lanturi SATI (Italia) si de asemenea furtunuride alimentare din cauciuc
marca FAGUMIT (Polonia).

Programe de calcul

Exemplu de programme de calcul utilizate pentru calculul rotilor de lant si a lanturilor:
Mechanical Desktop CAD, Autodesk Inventor CAD, SolidWorks, CATIA, Pro/ENGINEER,
MITCalc.

Belt / chain transmission with more sprocket wheels

i__ [l Project information

bl

? aF
1.0' ¥l Basic input values
) 1.1‘ Urits af calculation Irnpetial (bF, in, HP....) -

Flg . 6 1.2‘ Type of calculation Bealt tranzrizzion caloulation -
1.3 Pitch - tothed belt | chain t| 0375 |n]  |LiStandard) =
1.4: Transferred power P 10,00 |[HF] TLSE::‘:ITMH]
1.5‘ Speed of the driving sprocket wheel n 1000 [fmin] o o
1.6 Belt [ chain slackside kensions in % of the effective pulling Forc 30 [%e] *H (Standard)
2.0' 0 calculation table / Calculation iﬁ%{gfanda“ﬂ
3.0' ¥ Calculation of the length of the belt / chain gm Eﬁ%]]
& 1: Tokal length of the belt | chain Lw 92,49 in] gm (E?TEJ#TT[E:H)
3.2 Mumber of teeth [ chain links z 246,64 140 (G3T2, HTD ..
3.3 Desired number of testh | chain links Z 248 %02“; (aT2...
3.4‘ Free sprocket wheel § direction ERRS ﬂ ED
3.5 Caleulation of & new position of the slackened Calculation
4.0 Graphic output, CAD systems
4,1 2D drawing output to: D¥F File i @,_ 7
4.2‘ 20 drawing scale Autornatic = AP, ‘ @_‘
4.3 Overlap a| 0,075 [in]
4.4 Overlap b ooms [in]

M 4 » w[Calculation { Tables & Options £ D¥F £ Data £ Dictionary 7

MITCalc este un program destinat calculului transmisiilor mecanice prin lant si curele
cu mai multe roti de ghidare. Programul calculeaza lungimea lantului sau a curelei in functie
de de pozitiile si diametrele rotilor de ghidare.Aplicatia dezvoltata in MS Excel , este in mai
mult limbi de conversatie internationala, fiind compatibila cu mai multe sisteme
CAD(AutoCAD, AutoCAD LT, IntelliCAD, TurboCAD...).
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7  Calculation without errors. Sprocketl Sprocket?
ii '] Project information
7+
1.0 O] The manner of loading, working parameters
. 2.0' ¥ _Automatic design

F'g- 7 2.1 Chain type
2,2 | D..Standsrd roller chains (EU) / DIN 8167, IS0 R-606, BS 228 ~|
2.3‘ Axis distance For Aukomatic design 27,56 Optirnal - [in]
24 Range of smaller sprocket teeth 17 z1
2.5 Aubomatic design - press the buttaon Automatic design
2.6‘ Sork results according ko parameter |Tran5mi5=i°n weight -
2.7 Table of solutions
28| Type || 21 |22 | m2 | i | A |l Pp | 0w || S | p | SP | Pp
20| WB-2 ]| 21 ] 53| 22243 | 2582 | 40,18 || 275 | 1704 || 2206 | 1221 ] 123 22 | -
3.0 ] Design and calculation
7+ | Results section
4.0 (1 Results, coeficients
S.D‘ O] pimensions
B6.0 Graphic output, CAD systems
6.1 2D drawing output to: AutoCAD LT xx = . ]| - 2t D
6.2 2D drawing scale Autornatic hd ‘-/:.‘-"{'__'!"J'?' *‘\""} """ ‘ "%;}
6.3 Detall: Sprockst 1 v mol Bt Biid

M 4 » [Calculation { Tables # Options #D#F £ Datal £ Dataz /4 Dictionary /

MITCalc realizeaza geometria si verificarea rezistentei lanturilor de transmisii comune,
utilizand role de lanturi. Aplicatia ruleaza cu multe sisteme 2D si 3D CAD si include baze de
date corespondente ale lanturilor de role. Calculul datelor, procedurilor si algoritmilor este
conform ANSI/ASME, ACA (American Chain Association) ISO, DIN, BS si JIS. Aplicatia
suporta sistemul metric si englezesc.
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7.1 Elemente
constructive
si functionale

7. Transmisii prin curele sincrone

Cureaua sincrom CS (,,curele sincrone”)- produs hibrid - pus la
punct relativ recent, regtieeoptimal calitile funcaionalesi
constructive ale curelelor cu cdl&arturilor de transmisie.
Tsanisia prin curele sincrone, comporieatiransmisiilor mecanice
pangrenare, utilizeézpentru transferul energiei intre roata motoare
si roata condusun element intermedia#irh fine, cureaua sincran
Curelele sincrone au intradosul in unele variagiteextradosul
prevazut cu dantura prismatic transmiand energia mecaricprin
angrenarea dintre curgirotile de curea.
Dintreavantajele pe care le conférse mefrioneaz:
- funcaionarea silefioasi si riguros sincroa, prin eliminaregocurilor
la intrarea Tn angrenare, a efectului poligamal alunedrii elastice;
- tensionarea ifinla si alungirea curelei in timp sunt practic nule,
ceea ce reduce subsfahincarcarile arborilor respectiv al lagelor si
exclude necesitatea reglajului periodic al digtadintre axe (precum
si a dispozitivelor constructive aferente);
- construge compact si usoaé, cu gabarit redus de cca 27...75% in
raport cu curelelgi lanturile de transmisie;
- nu necesit ungeresi sunt insensibile la aicnea agresitv a
uleiurilor minerale neaditivate sau a umidit
- costuri de instalargi intretinere comparakil cu ale curelelor late
sau trapezoidale.
Cadezavantajese enumei:
- tipizarea nefiind reglementaprin 1ISO, pot & apa# restrigii atat la
utilizare cati la aprovizionare;
- construga ratilor de curea, sub aspectul complétit devine
comparabil cu cea a rdlor dintate, dezavantaj compensat tgrin
cadrul produgei de serie;
- preteniile referitoare la abaterile de fo#nsi pozitie precumsi la
precizia de aliniere a titor cresc in compate cu transmisiile prin
curele.
Parametrii energo-fuionali ce caracterizeazransmisia prin curea
sincrora sunt: P (puterea)y (viteza curelei)uy (viteza unghiulat a
roti motoare); i (raport de transmistere)n (randament); t
(temperatura de fugionare), indici de fiabilitate comparabil cu cei ai
angrenajelor.
Sfere de aplicabilitate
- comand sau reglare pentru transmisiile cu gabarit redusalta
precizie cinemati, de ex.: echipamente periferice pentru calculatoar
electronice, mgni de scris, alimentarea cu combustigildistributia
motoarelor cu ardere interraparataj electromenajer etc.;
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- realizarea de viteze mari, de ex.:sinade rectificat, mgini de

prelucrarea lemnului etc.;
- transmisii de putere, de ex.: gma unelte, textile, antrenarea

pompelor, compresoarelgira echipamentelor portative.
Elemente constructive ale transmisiei sunt: cuagaxotile de curea.

Din punct de vedere constructiv este conipdis: element de Tnait
rezistema la tragiune - cablaj continuu din fibre de poliester, lstgau
otel - dispus in stratul neutru incorporat intr-o #Inasmpaci de

elastomer rezistent la uzufde tip neopren sau poliuretan).

7.1.1. Cureaua

Fig.7.1a

Fig.7.1b

Dantura de forr prismatié@ (protejaii in cazul neoprenului cu un
Tigede nylon) este dispape intradosul, uneosi pe extradosul
elei.

Ansamblul astfel ofinut, pe lang flexibilitate si precizie geometrig

asigun capacitate de incarcare ridicau alunegri practic neglijabile.
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7.1.2. Raile de curea

Fig.7.2a

Fig.7.2b

Elementele de geometrie ale curelei sincrone (fly.gunt:p - pasul,
b - latimea; h - grosimea totél L, - lungimea primitid careia i

L
corespunde un nuim intreg de din chz?pj; oc - unghiul

flancurilor cureleihgy - Tnaltimea danturii egélcu o fraciune din pas.
Unei tipodimensiuni definite prin pasul normal) (i corespund serii
de variante cuitimi (b) si lungimi primitive () diferite.

Combinaiile geometrice astfel aimute acoper constructiv si
functional domenii largi pentra, i si P.

Observatie.

Principiile de tipizare formulate anterior s&sgsc in normele interne
ale produstorilor europeni de curele late date.

Coroana rglor este generatastfel incat in procesul ang#ein cu
dinti conjugai ai curelei 8 se asigure un joc de flanc pozitiv (fig.7.2).
Jocul la fund devine practic nul pentre 20 dini (fig.7.2 a).

—t
' C—
=

Fyt Cig
=" |
V,/ <
L 4 | >y
| s
=t
T
F 1
ot
j“
h




Fig.7.3a

Fig.7.3b
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Generarea danturii se realizégmin copiere sau rostogolire cu scule
profilate conform golului (abaterile de foingi pozitie sunt riguros
reglementate intrucat influente@adefavorabil durabilitatea curelei).
Discul si butucul ragilor de curea se pot adaptagrd restrigii
constructive.
Diametrul de varf al coroanei date se stabilge din relaia:

De=D,-2u (7.1)
n care:
[z . o . .
Dp:p— este diametrul primitiv sau de rostogolire (ceiteurde
n

divizaresi rostogolire se confuri,

u - distama de la stratul primitiv (neutry) suprafaa de fund a digilor
curelei.

Latimea coroanei diate depseste intotodeaunaafimea curelei
(fig.7.3).

Chiar in ipoteza unei alinieri perfecte, structunaomoged a
elementului de rezistegncatsi imperfeciunile tehnologice, determin
tendina de deplasare latefigdezaxare) a curelei petio

in vederea ghitii curelei, raile se preud bilateral cu reborduri
(dac a < 8 Q1 numai la pinion, iar pentru a > §Dsau cand arborii
sunt verticali, la ambele i)

(fig.7.3 b). Daa i O 1 pe fiecare roatse dispun antisimetric (in
diagonai) cate un rebord (fig.7.3 c).

B
De Y /
d | L____| -
B
] \ f
De : -/ D
d | Lo __| o
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Fig.7.3c

7.2. Elemente de
cinematica si
cinetostatici

A
A 4

y
A 4

De : D

Pentru transmisiile cu doi sau mai mutonsumatorisi un contur
complicat, se preid pe exteriorul sau interiorul ramurii conduseegrol
de ghidare (compensare) cu coroana lis

Rolele de ghidare &nesc unghiurile de a§urare pe role de curea
(implicit za, - numar de dini aflati in angrenare}i asigué o woara
tensionare iniala, precum si compensarea difereglor dintre
lungimea curelegi cea a conturului transmisiei.

Diametrele rolelor de ghidare se admit ca un multde pas P>kolp,
iar latimea lor egal cu cea a ndlor de curea. Materialel uzuale pentru
rotile de curea sunt: fonteletedurile si aliaje (Al, Cu, Mg, Pb).
Execuia ratilor de curea in cazul prodiei de serie este turnarea sub
presiune din aliaje ale Zn si Al.

Observatie

Se vor evita acele materiale care, sub influéactorilor de mediugi
schimla dimensiunile (substaa higroscopice) sau corodéazireaua.

Angrenarea perfegsi rigiditatea foarte mare la intindere a
curelei consetvpe intregul contur viteza tangeta a rdilor.
v=&IR, i

Observatii

- Performare comparabile realizeazloar angrenajele executate cu
precizie foarte Tnait

- Tensionarea ifiala a curelei sincrone este reduar greutatea sa
neglijabik.
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Fig.7.4.a
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Echilibrul dinamic al sistemului roatcurea (fig.7.4 a) permite
determinarea foelor din ramurile curelei.
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T =F=—% T7=0 (7.3)
Luand n considerargi forta centrifug T,, =m,v?, In care m este
masa liniak a curelei iar v - viteza curelei, fete totale din ramuri

sunt:

T, =To+T,, =F +mpv?

(7.4)
T, =T, = mlv2
Intrucat doar faele active actionedzasupra rglor, incircarea radial
pe arbore are intensitatea:
C

Ty =KnTy =k [ (7.5)
in care k = 1 ia in considerare eventuala tensionare la mg¢nigp5
+1,5).
Fona activa din ramura motoare (fig.7.4 b) solicitureaua la:
- strivire

O TD O
=1 < 7.6
P = m, = P (7.6)
- incovoiere
Th
o =——">-<0, (7.7)
b (g
el 6
- forfecare
TD
 =—2—<1, (7.8)
z, O[S,
in care z, :§21 > 2 reprezind cota parte din nuanul de dini ai
n

rotii motoare [in ipoteza distribiei uniforme a sarcinii pe arcul de
infasurare 3,)], aflat in angrenare.

Efortul total din ramura motoare solicita intindere elementul de
rezistema al curelei (cordajul compus din n cabluri de diamel. ,
are setiunea A = nrd:?/ 4).

T +Th
e
La angajarea ramurii motoare pe arcele dasimére, elementul de
rezistema este solicitat suplimentar la incovoiere:
2Yma><

D pl,2

intrucat Q; < Dy, = 01 > Oy, deci tensiunea normiamaxima are
valoarea:

o, =0, +0p, (7.9)

O, = E (7.10)

O, =-0,10,+t0,<0, (7.11)
Observatie
Capacitatea portanti durabilitatea curelei late diate sunt limitate
de oboseala elementului de rezigiegh a dirtilor respectiv de uzarea
suprafeelor de flanc.
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7.3 Elemente de Metodica de calcul aferenturelelor sincrone prezihtunele analogii
geometrie formale cu dimensionareeetzlorsi a larturilor de transmisie.
Intrucat informaiile privind durabilitatea la obosealsi uzare a
curelelor late ditate sunt sumare, dimensionarea transmisiei se
efectueaz iterativ cu o metod simplificat.
Succesiunea opeiidor pentru transmisia la care se cugted?; [KW];
oy [rad/s];i si regimul de lucruK;) este urmitoarea:
a). Fungie de particularittile dinamice ale transmisiei pasul nominal
al curelei se acceppe baza dependgn globale:
p=dk, P (7.12)

n care keste coeficient de regim.
b). Numerele de din ale celor doa roti se determina in fumie de
cinematica transmisiei:

22z, (pw)z,=ilx;z,, 0N (7.13)
rezultand:
p

c). In absera altor restrigii constructive, geometria transmisiei cu
arbori paralelisi ramuri deschise, se stabile din condia evitirii
intersediei cercurilor primitive:

a= 2,0z k,{ Dy + Dy (7.15)
in care g este nuriir convenional de psi corespunitor distanei
dintre axek, >0,6.
Inlocuind relaia (8.14) in (8.15) se obe:

k
T, prk, %(zl+32:|::>za>—: |:zl+32:|

(7.16)
d). Lungimea necesara curelei identic egalcu lungimea conturului
transmisiei, se deduce din considerente geomdfric@.5).

Fig 7.5
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7.4 Elemente specifice
de montaj

Lp=2cp= ;{ZzasinB—Zl+Bl—21le+Bz—2:[2J o
( ) ; (7.17)
DLZza +Z +—Jp: 2a+—(z1 + 22) + pz[
Z, 2

2
Z ‘21]

Tn care;:

. _ W\ve
B, = mF 2arcsin—
' z

a

7 :21+Zz. AZZZZ_Zl

" 2 21T

e). Dupa alegerea tipodimensiunii adecvate de cuné@icét nunarul
siu de dini este intreg (zO N), trebuie recalculatdistana efectiv
dintre axe:

a= 0,25{(2C ~2,)+(z. - z,) —8Azz}p (7.18)

f). Se verifié tensiunile admisibile pentru elementul de rezigtgn
dantura (fig.7.4 b}i relaiile (7.6); (7.7) si (7.8) sau cunoscandu-se
valorile admisibile ale tensiunilor, se stakigelitimea curelei b:
— kr Ft — kr Ft
Zel &d EpaD Zel l:h Ij-af

(7.19)

Observatie

Produdtorii de curele sincrone indicin cataloage puterea transinis
pe unitate deatime si un dinte activ (I%) recomandand o cale de
dimensionare aparent mai sirplv.8.3.6 - stabilirea nuéinului de
curele):

P
"Pa
valoarea ofinuta se va rotunji la una din valorile tipizate exiggein
cataloagele de firm

b=k (7.20)

Curelele sincrone trebuie montate ingrigikcluzandu-se
folosirea unor parghii care ar deteriora elemenielrezistetdi sau
dantura. In cazul transmisiilor cu distandintre axe fi%x, montajul
cureleisi al pinionului se face simultan.

Pretensionarea este extrem de rédgsare drept scop asigurarea
angredrii corecte atat la funimnarea in gol céfi in sarcira.
Tensionarea curelelor sincrone se realizgain modificarea distagi
dintre axe sau cu role de intindere.

Nota

Pana la apaia standardului aferent transmisiilor prin curebdel
dintate, se pot consulta prospectele firmelor: Cordin€&ummi-
Werkesi MULCO-Maschinentechnischen Arbeitsgemeinschaft
Utilizarea rolei de intindere influenteaalefavorabil durabilitatea
curelelor dinate sincrone cu cca 10...20%.
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7.5 Probleme. Elemente de calcul.

Tab. 7.1.

Parametrul calculat sau ales

Rdmde calcul. **)Recomarii

Coeficientul de regini, ***)

Conform tabelului 8.2...8.4

Puterea de calcl, ****)

P.-K:P, in C.P.; 1 kW =1,36 C.P.

Tipul de curegi profilul dintelui

Conform nomogramei din fig. 7sbtab. 7.5

Diametrul primitivDy,; si numarul de
dinti z

Conform tab. 7.6;D ~16 mm

pmin

Numarul de dirti de la roata mare

2 = izpSe rotunjgte z, la un nundr intreg

Diametrul primitiv al reii mari D
P ’ P2 Dp2 = é Dpl
z
Viteza cureleiy ;-Dplnl
v=————— [m/s]
6C*100(

Distarta preliminad dintre axeA,

Se adogit dupi necestitile practice sau in limitele
075D, +D,,)<A,<2(D,+D,,),

pentru A, 28D, se vor prevedea ambel&rtpcu reborduri

Lungimea primiti a cureleil,

(Dp2 - Dpjl_)2

4A

s
L, =2A, +E(Dp1 +D,)+
p

si se rotunjete la un

numir intreg de p#

Distanta efectid dintre axeA

2
A= 025(L, - 7D,,) +,/(L, - D,,)* ~2(D,, ~D,,) 1, unde
_D,+D,,
2

m

Puterea nominaltransmid de curea
pe 1tol latime, P,

Conform tabelului 7.7.7.11

Unghiul de infisurare la roata mig

3

. Dpl_ p2
B =m- 2arcsmT

Numirul de dini in angrenarez , = Bz,
® 36C
Coeficientul nurirului de dini in Conform tabelului 7.12
angrenarek,
Latimea aproximatig a cureleip’ 254P
'=——= [mm]
z'1

Coeficientul de tensionark

Conform tabelului 7.13

Latimea cureleip

b-Kd’' [mm], se rotunjgte la o valoare supericgarde catalog.

*) Se consider ca date irtiale ale problemei: P; m ;np i regimul de fundonare al transmisiei
(tipul maginii motoaresi antrenate, nugtrul de ore de funinare a transmisiei din 24 ore,

regimul dinamic etc.).

**) Pentru arbori paraleli, dauroti de curea

**) Tn cazul in care transmisia este amplificatedi<1), la valoarea coeficientulli, din

tab. 7.2 se adarvalorile indicate in tab. 7.4. Pentru fuionarea fra intrerupere sau a folosirii
unei role de intindere se adud,2 din valoarea lui K

**+¥) - Tindnd seamaacfabricile produétoare de curele late date utilizea in exclusivitate
unititile inchsi cai putere, se admit aici aceste uniti.
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7.1

a e calculeze transmisia prin curele sincrdivgre un motor
gleic monofazat - cu moment mare de demararein transportor
elicoidal care funmneaza fard Tintrerupere, dacd puterea de

teams este P=9 C.P.=12,2 kW, ,r= 1750 rot/min,

, =875 rot/min, iar a = 300 mm.

Rezolvare:

Se determina coeficientul de regka(din tabelele 7.2-7.4)
kr=2,0+0+0,2=2,2;

Se adauga 0,2 intrucat transmisia fioreeaza fara intrerupere
Puterea de calcul

P,=k P=22[ 122=2684 kW
Din nomograma din fig. 7.6. rezulta tipul de curearea lata dinta
cu pasul de%..(lZ,?OO mm).
Diametrul primitivdy; si numérul de dini z; se adogit
d,, =72,771Imm; z, =18.
Numarul de dig ai rotii mari
n 1750

z,=—+z =-"-18=36
2 n2Zl 875

Diametrul primitiv al raii mari
d,, =2d, =3°72771=145542mm
z 18

p2

Se calculeaza viteza curelei
_ mpln _ 3140727711750 _
600100C 60100C

= 667/Mm/s<v,,, =80m/s

Se determina lungimea primitiva a curelei, considda = 300mm
(d p2 - d pl)2 -

4ap

T
L=2a,+- (dy+d,;)+

2
= 2 [B00+ ﬁ (72,771+145542) + (1455423012 D"~ 94716mm

L, =7457 pasl. Se rotunjgte la 75 de pa si se ohine

L, = 75112,7 =92550mm

Distarta efectiva dintre axe

a= OZQ(Lp _mpm) +\/(Lp _mpm)z _2(dp2 _dpl)z] =

= 025[[(9525- 314[10915) +

+ \/ (9525- 314[10915)% - 2[{145542-72,771)% = 30269mm

Prin urmare,
a=302,69mm
Puterea nominalé transmisa de curea ¢ [Etime (tab. 7.9):
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7.3

7.4

7.5
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P1=5,51 CP = 6,77 kW

Unghiul de infurare la roata micé este

d,-d _
B =m-2&rcsin 22— =180 - 2Marcsin T a242- 14771 _q 661
2a 230269

obtindndu-se numarul de dirfin angrenare

_ Bz, _1661018 _

= 830
1360 36C 3

L&timea aproximativa a curelei

o 254R, _ 2540198
K,P, 1000651

undek=1,100(tab 7.12)

L&timea aproximativa a curelei se calculeaza cdieela
b=kb'=10[91=9Imm,

n carek=1,0 (tab. 7.13).

Sa se fieei daca o transmisie cu curea lat&ali& dintre un motor
alec sincron cu momentul de torsiune mairan strung paralel —
céweaioneaza cu intreruperi frecvente — poate sa trafsmi
peteP = 21,68 C.P., cunoscand:=z24; 1z =72,

, 71000 rot/min; p =7/8"=22,225 mm: a = 500 mor= 102 mm.

Care esttparea diametrului exterior al unetirde curea sincran
cu pasul p=1/2,,1z18si distanta la fibra neu&t u=0,67 mm?

Care estboarea foei tangeriale la o transmisie prin curele
@ianestiind ca p=1/2, 2=16, My;=64670 Nmm?

Sa se calculeze foa din ramura motoare la o transmisie prin curele
gioge cu urntoarele caracteristici: p=1/2;=20, R=5 kW,
«M10° Nmm. Se neglijeaztensionarea ifigla si greutatea proprie a
Cleie
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Fig 7.6
500
300 : Exempfu
200 = Tak P-BCPsi n,-1750"]
_ ratfmrn corespunde
100 A== Curequa de 1/2"
50 =
' 2320 t// .
20 p—a8 - e — —— - —— —4—74_ __-_-._T
Q_ }/ -
o 10 §
< —
T —
& 3.? N s,
= A |
E 2 i #
=3
. — =
172 P i
|
]
= ; -p
P
1/10 joet™ = AL
I‘ .-
1720 .
50 100 500 o0 5000
: 750 3000
Turatia n, rot/min
Tab. 7.2.
Coeficientul de regimk,
Tipul utilajului antrenat Clasal Clasall Clashl
Compresoare, pompe 2,0 2,2 2,4
Benzi transportoare pentru materiajeare 1,3 15 1,7
Benzi transportoare pentru minereu,
carbune, nisip 1,6 1,7 1,8
Elevatoare 1,7 1,8 1,9
Transportor elicoidal 1,7 1,9 2,0
Ventilatoare 1,6 1,8 2,0
Exhaustoare, aerisitoare de #in 1,8 2,0 2,2
Generatoare 1,6 1,8 2,0
Masini-unelte 1,4 1,6 19
Strungurisi masini de filetat 15 1,7 1,9
Laminoare, mgini de rabotat 15 1,7 1,9
Pompe centrifuge, pompe rotative 1,5 1,7 19
Pompe cu piston 2,0 2,2 2,4
Masini textile, rizboaie deesut 1,6 1,8 2,0
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Tab. 7.3.
Clasa motorului de antrenare
Clasa motorului de antrenare Clasa|l Clasa ll Clhsa
Varfurile de solicitare intamgtoare,
in % din puterea nominal 0...149 150...249 250...400
Motoarele electrice monofazate, i )
masini hidraulice Toate
3000 rot/ min 40 CP 1,5..30 CP
Motoare 2000 ot min | 100CP 5.75CP| | o
trifazate cu: 1000 rot/ mln 15 CP 0,75...10 CP
750 rot/ min 5CP 0,5...3CP
Motoare 2000 rot/ min - 20 CP 2..15Q0P
electrice 1000 rot/ min - 15 CP 2..10 QP
trifazate cu inele
cu: 750 rot/ min - 7,5CP 1.5CP
Motoare electrice sincrone cu moment - Norma mare
Motoare electrice de curent continuu Detiga Compound Serie
Motoare cu combustie intetn 8 cilindri 6 cilindri 4 cilindri
Tab. 7.4

amplificatoare

Factori suplimentari Tn transmisii

Raportul de amplificare Factorul

(/1) suplimentar

1...1,24 -

1,25...1,74 0,1

1,75...2,49 0,2

2,50...3,49 0,3

>3,50 0,4
Tab. 7.5.

Profilul golului raii de curea

Pasul curelell | simea | Adancimea Unghlul Raza | Raza
goluluib, | goluluih, € capului | piciorului
toli mm mm mm presiung, . ' m r,, mm

’ grade b 2
1/5 | 5,080 1,32+0,083 1,65-0,08 50+3 <0,40 | 0,64+0,05
3/8 | 9,525| 3,05+0,10 2,67-0,10 #B) <1,20 |1,17+0,13
1/2 | 12,700 4,19+0,13| 3,05-0,13] 40+3 <1,5¢ | 1,60+0,13
7/8 | 22,225 7,90+0,15| 7,14-0,13 403 <1,98 |2,38+0,13
11/4| 31,750| 12,17+0,18 10,31-0,13| 40+3 <2,3¢ | 3,18+0,13
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Tab. 7.6
Valorile minime ale diametrelor titor si numerelor de di
Turaia *), in Diametrul Numarul de
Pasul P L -
rot/ min primitiv, Tn mm dinti
1/5" 3500 19,406 12
1750 17,780 11
5,08 mm '
( ) 1160 16,180 10
3/g" 3500 48,514 16
(9,525 mm) 1750 42,443 14
’ 1160 36,373 12
1/2" 3500 80,851 20
(12,70 mm) 1750 72,771 18
1160 64,668 16
218" 1750 183,921 26
(22,225mm) 1160 169,799 24
870 155,626 22
1 1/4" 1750 262,763 26
(31,75mm) 1160 242,545 24
’ 870 222,326 22
Tab.7.7.
Puterea pe unitate d&ime pentru profilul 1/ 5", in CP'/ in
n
21| o S 100 | 500( 1000 1500 2000 2500 30P0 3500 4000 5000 8000 1
pl
30| 48514 | 004 030 062 092 1,23 146 182 211 239 [292 (4,212
28| 45288 | 004 0029 o057 086 1,15 187 171 198 224 275 (4,089
24| 38811 | 009 0,24 049 0,74 098 148 146 1,71 1,94 [2,39 |3,521
22| 35585 | 004 022 045 067 09 107 134 157 1,78 [2,20 (3,397
21| 33959 | 004 021 043 064 086 103 1|28 149 1,71 [2,11 |3,284
20| 32,334 | 004 020 04L 061 082 098 123 142 163 01 (3,101
18| 29,109 | 0,04 0,18 03f 055 0,74 088 1j]10 128 146 (1,82 |2,921
16| 25882 | 0,03 016 033 049 065 OFf9 098 1,15 1,30 |[1,63
15| 24257 | 0,03 015 03l 046 062 O0Oy4 092 1,07 1,23 [1,52
14| 22,631 | 0,03 014 0290 043 057 068 0}86 1,00 1,15 [1,42
12| 19,406 | 0,02 0,12 024 036 049 059 074 0,86 0,98 [1,23
11| 17,80 | 0,02 0,11 022 034 045 0p4 0|67 Q9 1,12 | -
10| 16,18 | 0,02 0,10 020 030 041 049 0|61 Q82 102 |-

p- rot/minsi D ;- mm

0000

© ® w »w & & &~
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00

Tab.7.8
Puterea pe unitate d&ime pentru profilul 3/ 8", in CP'/ in
z, Dnl 100 | 500| 1000 1500| 2000| 2500| 3000 | 3500| 4000| 5000| 6000
pl

10| 30,327 0,05| 0,26 0,52 | 0,78 - - - - - - -

12| 36,372 0,06/ 0,310,62| 094 124 15% 1,85 - - - -
13| 39,420 0,07 0,340,68| 1,02 1,35 1,68 2,00 2,32 . .
14| 42,443 0,07 0,3710,73| 1,09, 1,45 180 2,15 249 2,83 - -
15| 45,466 0,08/ 0,390,78| 1,26/ 155 192 220 265 3,00 3,67 4
16| 48514 | 0,08 0,420,83| 1,24 165 20% 244 283 3,20 391 4
17| 51,536 | 0,09| 0,440,89| 1,32 1,75 2,17 259 299 3,87 4,10 4
18| 54,584 0,09/ 047094 | 1,40 1858 230 2,78 3,15 3,65 431 4
19| 57,607 0,10/ 0,50 0,99 | 1,47 195 242 28¢ 331 3,¥y3 450 5
20| 60,629 | 0,010 0,52| 1,04 | 155| 205 254 3,001 346 3,89 4/68 5
21| 63,677 0,11 0,5%1,14| 1,62 2,15 266 3,1p 3,62 4,06 4,86 5
22| 66,700 0,12| 0,57 1,24 | 1,70 2,25 2,78 3,20 3,77 423 5/04 5
24| 72,771 0,13| 0,631,34| 1,85 2,44 3,01 355 406 4%4 535 5
26| 78,841 0,14| 068 1,45 2,000 2,63 324 381 4,35, 483 5/63 6
30| 84,886 | 0,15| 0,783155| 2,15 2,82 3,47 4,06 4,615 510 5,86 6
n, - rot/mingi D ;- mm
Tab. 7.9.
Puterea pe unitate d&ime pentru profilul 1/ 2", in CP'/ in
z, Dnl 100 | 500| 100Q 1500 | 2000{ 2500 3000 3500 40(L0 5000 6(
pl

14| 56,59 0,25 1,24 2,47 - - - - - - - -
16| 64,67 0,28 1,41 2,82 | 4,22| 5,60 - - - - - -
17| 68,73 0,301 1,50| 3,00 | 4,48| 5,95 - - - - - -

18| 72,77 0,321159| 3,17 | 4,74| 6,28/ 7,80 9,28 10,71 - - -

19| 76,81 0,34 1,68| 3,35| 500| 6,62 821 9,75 11,24 - - -
20| 80,85 0,35 1,77| 352 | 5,26| 6,96 8,62 10,2311,77| 13,24| 15,93| 18,19
21| 84,89 0,37 1,86| 3,70 5,51| 7,30] 9,03 10,7012,31|13,82| 16,56| 18,82
22| 88,93 0,39 1,94| 387 | 577| 7,63 9,44 11,1812,84|14,40| 17,19| 19,45
24| 97,03 0,42 2,12| 4,22 | 6,28| 8,29] 10,2812,08| 13,82| 15,44| 18,22 20,27
26| 105,11 | 0,46 2,30| 457 | 6,79| 8,95 11,0212,98| 14,80| 16,46| 19,23| 21,10
28| 113,18 | 0,50 2,47| 491 | 7,30 9,60 11,8013,85| 15,74| 17,43| 20,12| 21,70
30| 121,29 | 0,53 2,65| 5,26 | 7,80| 10,24 12,54| 14,67| 16,59| 18,27| 20,77| 21,88
32| 129,36 | 0,57 2,82| 5,60 | 8,30| 10,87 13,27| 15,46| 17,40| 19,04| 21,25| 21,85
36| 145,54 | 0,64 3,17| 6,29 | 9,28| 12,10 14,68| 16,96| 18,89| 20,40| 21,95| 21,12

40| 161,67 | 0,71 3,52| 6,96 | 10,24 13,27| 15,98| 18,27| 20,08| 21,31| 21,73| -

44| 177,88 | 0,79 3,87| 7,63 | 11,18 14,40| 17,18| 19,42| 21,01| 21,83| 21,77 -

n, - rot/minsi D ;- mm
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Tab. 7.10.
Puterea pe unitate d&ime pentru profilul 7/ 8", in CP'/ in
z, D:ll 100 | 500| 1000, 1500 200p 25Q0 3000 3500 4000
18| 127,330 0,76 3,78 7.4 - - - - - -
20| 141,478 0,84 4,20 826 12,08 - - .
22| 155,625| 0,93 4,61 9,05 13,15 16/74 - - -
24| 169,799 1,01 502 9,82 14,19 17/89 20,71 22,42 22,81 2164
26| 183,921| 1,11 544 10,39 1518 1894 21,57 22,80 22,34 19,92
28| 198,094 1,18 585 11,35 16,14 19|87 23,22 22,81 21,29 | -
30| 212,242 1,26 6,26 12,08 17,03 20{71 22,64 22,44 19,64 | -
32| 226,390 1,34 6,71 12,80 17,89 21|42 22,84 21,65 |- -
40 | 282,981| 1,68 8,26 1551 20,y1 2284 22,89 |- - -
n, - rot/minsi D ;- mm
Tab. 7.11.
Puterea pe unitate d&ime pentru profilul 1/ 4", in CP'/ in
z, Dr:ﬂl 100 | 500 | 1000/ 1500 200D 2500 3000
18| 181,915| 1,33 6,63 12,83 - - - -
20| 202,133| 1,48 7,31 14,14 19,99 24|44 2995 27,07
22| 222,326| 1,63 8,02 1540 21,60 25|70 27,33 25,79
24| 242,545| 1,77 8,73 16,62 22,86 26/62 27,06 23,36
26| 262,763| 1,92 9,43 17,80 24,07 27|18 26,07 |-
30| 303,200/ 2,21 10,81 20,01 2595 27|06 | -
34| 343,611 251 12,17 21,98 27,06 25[11 | -
40 | 404,241 2,95 14,13 24,44 27,05
n, - rot/minsi D ;- mm
Tab. 7.12
Coeficientul nunarului de dini in angrenar-
Numérul de
dinti Tn contact| >6 5 4 3 2
Zy
Kz 1,00(0,80| 0,60| 0,40| 0,20




34¢

Tab. 7.13.
Coeficientul de tensionaretK
Teul | b o | & | o | T Tipd 1 | o | & | @ | I
curelei = %) = = : curelei = %) = ~ :
" 2
1/4 1,9 - - - - 1/2" - 1,4 1,0 1,4 1,3
6mm
63
3/8" 3"
10 1,4 1| 2,0 - - - 76 - 1,4 1,0 1,3 1,3
1/2" 4"
13 1,3 | 1,8 1,7 - - 102 - - 1,0 1,3 1,2
o] o]
= | 58" — 5" ]
% 16 1,2 | 1,7 15 - - % 127 1,0 1,2 1,2
5 | 3" 5| 6"
(&) - - (&) - - -
o | g | L] 16| 13 S | 153 12| 11
B " B "
c | 7/8 i 8
é 22 111 116 1,3 - - é 204 - _ _ 1,2 l,l
2 1" 2 10"
8 o5 1,1 16| 1,2 - - 8 254 - - - 1,2 1,1
£ £
ot 1 it 12"
| 1/4u _ 1’5 1,2 - - - - - - 1,2 l,l
305
32
1 "
v | - l1s| 11| - - ?1,;‘6 -l - | - 11| 10
38
2" - 15| 1,1 15 1,4
50 t 1 t t

7.6 Exemplificari ale domeniilor de utilizare. Firme constructive. Programe de
calcul. Recomandari in alegere si verificare.

Firme constructoare de transmisii prin lant :

BECKER — ANTRIEBE GMBH, Germania www.becker-antrielge.d
BERGES MASCH, Germania

COLOMBES TEXROPE, Franta

CONTINENTAL GUMMI — WERKE AG, Germania www.conti-onlineom
COURROIES TEXARME, Franta

DESCH AG., Germania www.desch.de
FRIEDR. FLENDER, Germania www.flender.com
HABASIT AG., Elvetia www.habasit.ch
HILGER & KERN GMBH, Germania www. hilger-kern.com
MORSE CHAIN CO., S.U.A. Www.emerson-ept.com

PLATT POWER TRANSMISSON, Anglia

J. E. RHOADS & SONS, INC., S.U.A.

SIEGLIN GRIEMEN, Germania

EUG. SCHMIDT & CO, Germania www.schmidt-elgro.de
HI-LO MFG., S.U.A. www. hi-lo.com
SOCIETE DE FABRICATIONS UNICUM., Franta

SUDDETSCHE ELEKTROMOTORENWERKE GMBH., Germania

VEB GETRIEBE OHORN., Germania

MULCO EUROPE EWIV, Germania www.mulco.net



350
Recomandari in alegerea si verificare produselor :

CONTI SYNCHROBELT

Curele sincrone

Domenii de utilizare:

SYNCHROBELT SYMCHROFORCE SYMCHROFORCE SYMCHROFORCE
Extrems

Dosul curelei din policloropren

; 16 Element de rezistentd

152,40 - 1600,20

314,06 - 1524,00 R

609,60 - 4318,00 Dinti din paliclarapren

1289,05 - 4445,00

111 - 1569 i e
2252525 Texturd din poliamida
288 - 4400 |
066 _ 4579 HTD J
440 - 2848 ;
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Curele dintate cu pasul in toli MSUS

Sunt curelele sincrone clasice 51 reprezinta o alternativa ecohomica ce o
necesita intretinereq, folosita in locul transmizlilor prin lant squ prin angrenaje.

Profiturl:

MxL ML L H [XH poH P-XxL  p-L p-H

BT 1A 38T et AT [t 1757 /8" [e”

032 5,08 19,83 12,7 B2,23 31,75 508 9,53 [12,7

Aplicatii:

+ Masini unelte, tipografie, copiatoare, imprimante, aparate casnice.

Curele dintate cu pasul metric ASUS

Sunt curele de tranzmizie sincrone din poliuretan sau neopren. Produse cu pasul
metric prevazute cu insertii metalice sau cord din kevlar.

Profiluri:
HTD 3M; HTD 5M; HTD 8M; HTD 14M
RPP3; RPP5; RPP8; RPP14
Sau profil dublu danturat:
TP 5M; TP 8MGT; TP 14MGT
RPP5-DD; RPP8-DD; RPP14-DD

Curele Poly Chain £ 5LS

Sunt cele mai puternice curele care au fost proiectate pentru momente mari de
tractiune si witeze mici in orice aplicatie industriala. Este o alternativa la folosirea
lantului cu role si nu necesita lubrefiere si re-tensionare.

Profiluri:
8MGT; 14MGT
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H. Curele de transmisie sincrone omega
W], 14

CARACTERISTICI :
sunt protejati de un in
de frecare

i

paliclariprenic
tot
* cordul de tractiune
confera o inbunatatire
de transmisie

immprirnart
: sini de gradinarit

: utilaje pentru pr lernnului si a hartiei
e automate de deschidere a portilor, transport pe cably etc

GOODYEAR, OPTIBELT, GATES, SUPERBELT

Profil jele inélt.imea curelei; he [mim] Tnért.imea dirtilor: bt [rmim] FPasul: t [tmim]
hef L 1,14 0,51 2032
ML 23 1,27 5,080
36 1,91 9525
H 43 2,29 12,700

Curele sincron de tip ZRM din poliuretan

GOODYEAR, OPTIBELT, GATES, SUPERBELT

Profil inért.imea curelei: hs [mm] Tnéltimea dirtilar: Ft [mm] Pazul t frmm]
T25 1,30 o7 i

T5 220 1,20 3
T10 36 1.9 9525

H 4.50 250 10

35

~
-
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Curele sincron de tip HTD

GOODYEAR, OPTIEELT, GATES, SUPERBELT

Profil Tnéltimea curele: hs [mm) Tnéltimea clirtilar: kit [rmm) Pazul 1 [mm]
3m 24 fia i

M 36 21 5

g 56 3,38

14 M 10,0 1 14
20mM 13,2 G40 20

Exemplificari ale domeniilor de utilizare :

Curea sincron de la Volkswagen
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Transmisie mecanica cu curele sincron de la un cagior.

Exemplu de calcul :

Calculated length and width

BEE

‘ No AutaLength selected Pulley [ 1] causes maximal beltwidth ] 34 |
| Length Deviation | | Width Safety fact. |

1980 Standard | #0272 35 Calculated width

40640 Standard  +67.32 25,4 Standard 074

0100 Standard +41.92 191 Standard +0.55

35560 Standard  +16.52 127 Standard 4037

339.08 Calculated length 95 Standard +0.28

330.20 Standard 288 79 Standard +0.23

304.80 Standard 428 63 Standard +0.18
279.40_Standard 5968 -

— ( ermediate widths can be.chovsen

15.01

-15.01

-30.0+

40 60 80 100 120
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] =]
[x 11389 v 000 =320057  Jinc=100 B o] 3 |
Current Pitch Data [x]
XL '

Pitch: | 5.080 mm

Minimum number of teeth : 10 teeth
30.0+ Minimum diameter of plain contraflex pulley : 30 mm
Minimum diameter of plain tension pulley : 30 mm

Minimum number of teeth for contraflex pulley | - teeth
[Pitch circle] to [belt backside] distance : 0.82 mm

[Pitch circle] to [belt teethside] distance : 1.72 mm
Standard widths : 6.3-25.4 mm 6 pes
Standard lengths © 152.40 - 660.40 mm 21 pes

Special lengths - | 0 pos

:I Belt type © single-sided ’;:d
f
&Nﬂ/f 20 40 60 80 £ 100 120

-15.01

-30.0+

Model de calcul de la firma Mulco. Putem calculaacest software manual toti parametrii curelei
in fuctie de utilizare sau putem modifica niste rledoredefinite. La final programul ne va sugera
0 curea sincron care se incadreaza in cerintedataliui si se poate face comanda direct la
distribuitorii MULCO sauwww.mulco.net

Pitch selection

Resulis of the product selection by calculation

Variant:

Belt length:

Belt Width:

Order CHREOFEL B ATE ariDaRD

| . T




Modelare 3-D al unei transmisii cu
curea sincron distribuit de firma
MULCO

Profil AT apartinand firmei MULCO

Transmisii de inalta performanta si
putere. Datorita cercetarilor in domeniu,
s-a ajuns la imbunatirea perfomantelor
cu ajutorul profilelor AT cu cca 30%.

De asemenea s-a diminuat deformarea
dintilor curelei si intinderea acesteia la
maxim dar si distribuirea in egala
masura a fortelor pe fiecare dinte al
curelei



