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PREFATA

Studentii facultdtilor cu profil mecanic, cdt §i ai altor facultdfi (cu profil energetic, electric,
metalurgic, mecano-chimic etc.) sunt initiati in activitatea de proiectare prin elaborarea unor proiecte de
TRANSMISII MECANICE, in cadrul disciplinei de ORGANE DE MASINI. Aceleasi proiecte sunt derulate
la unele discipline, care contin capitole de bazd, din domeniul organelor de magini §i al componentelor
sistemelor mecanice.

Lucrarea poate fi consultatd si utilizatd de ingineri si tehnicieni care isi desfdsoard activitatea in
unitdti de cercetare-proiectare din domeniul ingineriei mecanice. Poate constitui, de asemenea, bazd
pentru realizarea de software in domeniul transmisiilor mecanice.

Prin continutul sdau, lucrarea de fatd, aldturi de cursuri §i tratate de inaltd tinutd stiinfificd,
constituie un material documentar necesar intocmirii proiectelor de an §i de diplomd, in care sunt
studiate transmisiile mecanice. Lucrarea a fost elaboratd plecand de la o serie de realizdri in domeniu,
de la unele date existente in literatura de specialitate, cdt §i de la prevederile standardelor in vigoare;
cuprinde metodologii de calcul 5i solutii constructive privind proiectarea transmisiilor mecanice.

Lucrarea contine datele minim necesare proiectdrii unei (ransmisii mecanice de uz general,
Jormatd dintr-un reductor de turatie cu roli dintate, transmisii prin curele §i lanturi, cuplaje etc. Initial,
este luatd in consideratie repartitia optimd a rapoartelor de transmitere, §i efectuarea calculului
cinematic §i enegetic pe arborii transmisiei, precum §i alegerea motorului electric de actionare. Acest
lucru permite proiectarea separatd a fiecdrei componente principale a transmisiei (reductor cu: rofi
dintate cilindrice, rofi conice cu dinti drepti sau angrenaj melcat cu melc cilindric; transmisie prin
curele, sau prin lanturi articulate; cuplaje). Criteriile de proiectare prezentate urmdresc o alegere
corectd a materialelor, o stabilire corespunzdtoare a dimensiunilor §i formei constructive, cu scopul
reducerii consumurilor specifice de material, al elabordrii unei tehnologii de fabricatie simple si ieftine,
al unei fiabilitdti inalte in exploatare, precum §i al unui design agreat de beneficiar.

Ajunsd la editia a V-a, elaborarea lucrdrii s-a facut astfel:

- capitolele 1, 4, 5 §5i 7 de prof.dr.ing. ANDREI TUDOR,

- capitolele 2, 3, 6 si unele subcapitole din 4 §i 7, precum si coordonarea lucrdrii de
conf.dr.ing. IOAN DAN FILIPOIU.

Autorii sunt congtienti cd lucrarea este deschisd imbundtdtivilor §i completdrilor §i sunt
recunoscdtori tuturor acelora care, prin sugestii §i propuneri, ar putea contribui la perfecfionarea ei.

Multumim pe aceastd cale colegilor din Catedra ORGANE DE MASINI SI TRIBOLOGIE care,
prin sugestiile lor, au contribuit la finalizarea celei de a cincea edifii a acestei cdrfi.

Autorii

VI



1. NOTTUNI PRIVIND PROIECTAREA TRANSMISIILOR
MECANICE

1.1. CONSIDERATII GENERALE

Proiectarea reprezinta lucrarea tehnico-economici, bazatd pe munca de conceptie si are ca rezultat
documentatia tehnica. Aceastd documentatie, conform STAS 6269-80, se compune din documentatia de
studiu, documentatia de bazi, documentatia tehnologici si documentatia auxiliari.
'1.1.1. Documentatia de studiu
Documentatia de studiu, specifica transmisiilor mecanice, se compune din mai multe elemente.

A. Tema de proiectare, care este impusd de beneficiar i care trebuie si contind o serie de
cerinte, cum sunt:
e caracteristicile tehnice ale transmisiei:
puterea transmisa ca valoare maxima §i ca mod de variatie Tn timp;
turatiile la arborele de iegire ca sens si mirime;
tipul motorului de actionare si caracteristicile de functionare ale acestuia;
caracteristicile constructive ale transmisiei;
e conditii de exploatare:
- locul de instalare al sistemului mecanic;
- influenta sistemului mecanic asupra vecinatétilor, care se conditioneazi reciproc (vibratii,
gaze, climat, abur, praf etc.);
- intretinerea sistemului mecanic;
- piese de schimb;
e prescriptil care pot cuprinde, printre altele:
- breviare de calcul:
- norme de tehnica securitatii;
- standarde, norme departamentale gi de ramura;
- calete de sarcini;
- drepturi de brevetare (drepturi de autor);
e aspecte financiare (specificatia financiara, deviz de calcul, defalcarea cheltuielilor), privind:
- cheltuieli cu proiectarea transmisiei mecanice;
- pregatirea fabricatiei;
- documentatia tehnica,
- realizarea prototipului;
- Incercarile prototipului;
- realizarea documentatiei pentru seria de fabricatie zero;
e executia transmisiei mecanice, la care va trebui precizat:
- numarul de bucati,
- maérimea lotului de fabricatie;
- atelierele de fabricatie cu dotarile necesare;
o conditii de transport, depozitare, montaj;
o domenii posibile privind utilizarea si utilitatea transmisiei mecanice,

B. Studiul tehnico-economic are ca scop fundamentarea tehnico-economica a temei de proiecta-
re si cuprinde calculele si consideratiile privind economicitatea si eficacitatea transmisiei mecanice, prin
luarea in studiu a mai multor variante de transmisii existente, precum si a unor transmisii noi.

1




C. Proiectul de ansamblu constituie proiectul tehnic propriu-zis. Acest proiect are ca scop stabi-
lirea solutiel constructive, dimensionarea §i constructia de ansamblu a transmisiei mecanice. El contine
desenul de ansamblu al transmisiei mecanice, calcule si ipoteze (considerente) de dimensionare, pentru
elementele principale ale transmisiei mecanice, cum ar fi:

* angrenaje cilindrice cu dinti drepti sau inclinati, angrenaje conice, angrenaje melc-roatd

melcata,
e transmusii prin curele sau prin lant;
e cuplaje;

e sistemul de ungere al transmisiei;

v verificarea eficacitatii si a posibilitatii de obtinere a performantelor cerute in tema:

o aprecieri privind aspectele economice,

D. Memoriul tehnic de calcul justificativ urmireste rezolvarea problemelor de dimensionare a
diverselor elemente componente sau subansamble, stabilirea solutiilor constructive si de verificare a
transmisiei mecanice in ansamblu, precum §i a organelor de masini componente.

Problemele de dimensionare si de verificare se refera la calcule cinematice si energetice, calcule
de rezistenta (tensiuni, deformatii, stabilitate pentru evitarea functiondrii in zone critice), calcule
geometrice (pentru angrenaje, transmisii prin element intermediar), calcule de durabilitate, calcule de
bilant termic.

Transmisiile mecanice se proiecteaza, in principal, la faza de proiect tehnic, pe baza efectuarii
calculelor de rezistentd de dimensionare si de verificare. In calculele de rezistentd, prezintd un interes
deosebit cunoasterea si evaluarea cit mai exactd a solicitdrilor, elementelor componente ale transmisiei
mecanice. Acestea rezultd, in principal, din insesi datele temei de proiectare. Din acest punct de vedere,
sarcinile masinii de lucru, impuse de tehnologia aplicatd acesteia, sunt transmise la masina motoare prin
intermediul transmisiei mecanice. Putem spune ca transmisia mecanica poate prelua sarcini care pot fi:

e sarcini constante, caz foarte rar Intlnit:

e sarcini variabile in regim stationar (sarcini stationare), care sunt, dealtfel, asimilate cu sarcinile

ciclice cu amplitudine constanta:

e sarcini variabile nestationare care au amplitudini §i frecvente variabile si pot conduce la

urmétoarele tipuri de tensiuni:

- variatie in trepte a tensiunilor (de exemplu, transmisiile din componenta masinilor unelte,
transmisiile din componenta centralelor electrice);

- variatie periodica a tensiunilor (de exemplu, transmisiile din componenta ciocanelor si
preselor de forjat);

- variatie aleatoare a tensiunilor (de exemplu, transmisiile finale din componenta
autovehiculelor, transmisiile din componenta unor magini unelte sau a unor masini agricole
etc.).

Efectul sarcinilor variabile asupra organelor de masgini componente ale transmisiilor mecanice este
oboseala materialului. Aceasta poate fi evaluata printr-un coeficient de siguranti sau prin durabilitatea in
functionare a acelui element component din transmisia mecanici. Coeficientul de siguranta, ca si
durabilitatea, se stabileste pe baza curbelor de tip Wohler.

Pentru solicitdrile ciclice cu amplitudine constantd, tensiunile se determind corespunzator naturii
solicitarii, evidentiindu-se principalii parametri.

- Coeficientul ciclului de asimetrie R

R = Guin/ O max (1.1)

- Amplitudinea ciclului o; = o,
O = Gy — (O-max = O'min) Pod (1‘.2)

- Tensiunea medie a ciclului o,
Om — (O-max + O_rm'n) 2 (] 3)
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O metoda pentru determinarea solicitarii periodice echivalente [4] este prezentati in fig. 1.1, in
care se inlocuieste spectrul de solicitare aleatoriu S = § (7), cu un spectru de solicitare armonic,
caracterizat prin: media spectrului § (punctul 3), amplitudinea ds (punctul 4), coeficientul de variatie Cys |
frecventa echivalenta f....,» (punctul 8), numarul de cicluri V., (punctul 11) la o solicitare oarecare S,

Pentru solicitari nestationare cu o amplitudine §i o frecventd variabile, principalii parametri
(coeficientul ciclului de asimetrie, amplitudinea ciclului si media tensiunilor) se determind prin analiza
efectelor cumulative ale tensiunilor asupra durabilitatii, evidentiindu-se o solicitare echivalent3.

Dimensionarea organelor de masini, existente in componenta transmisiilor mecanice, se poate
realiza dupa doua conceptii: determinista gi probabilistica.

- In conceptia deterministi, dimensionarea se face pe baza rezistentelor (tenstunilor) admisibile:
o, Tespectiv 7, calculate cu ajutorul relatiilor (1.4), respectiv (1.5).

Oy =0r" &' 7/6s Ky (1.4)
0 = L S Py (1.5)
Valorile coeficientului de siguranti ¢, [ 4 ] Tabel 1.1
Tipul solicitarii Cso
Solicitare alternanta, nestationara. 1,5-2
Solicitare alternantd, nestationara, dacd este important ca piesa sa fie usoara,
precizia de calcul §i evaluarea solicitdrilor fiind mare. 1,2-1,5
Factorul m; de multiplicare a coeficientului de siguranti ¥ [ 4 | Tabel 1.2
Conditiile de functionare my
Defectiunea poate cauza un accident sau poate pune in pericol viata. 1,2-1,5
Exista posibilitatea aparitiei unei suprasolicitari. 1,2-1,3
Sarcini aplicate cu socuri mici; in special pentru cazul pornirii (turbine cu abur
st apd, masini de rectificat, polizoare). 1,0-1,1
Sarcini aplicate cu socuri medii (masini de turnat sub presiune, cu piston etc.). 1,2-1,5
Sarcini aplicate cu socuri mari (combine de minereu, laminoare etc.). 1,5-2,0

x)

Factorul m; trebuie aplicat simplu sau cumulativ, in functie de numirul prezentelor conditiilor
enumerate in acest tabel.

Factorul m; de multiplicare a coeficientului de siguranta [ 4 ] Tabel 1.3
Tipul maginii, mérimea si frecventa socurilor probabile ms

Pompe centrifuge cu abur §i ap3, masini de rectificat, motoare electrice cu 1,0-1,1
socuri mici apdrand frecvent la pornire.
Motoare cu combustie internd, mecanisme cu actiune alternantd, masini de 1,2-1,5
mortezat; In general, masini solicitate de socuri mici.
Prese, combine cu cutit vertical, masini de perforat; in general, masini 1,5-2
solicitate la socuri cu frecventa medie.
Ciocane de forjat, laminoare, concasoare; toate maginile solicitate la socuri cu 2,0-3,0
frecventd mare.

¥ Factorul m, trebuie aplicat simplu sau cumulativ, in functie de numarul prezentelor conditiilor
enumerate in acest tabel.
unde:
e opsizk - rezistentele de rupere ale materialelor pentru un ciclu de solicitare caracterizat prin
coeficientul de asimetrie R. Pentru oteluri, valorile rezistentelor de rupere sunt date in tabel 2.1
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pentru cele mai frecvente cicluri intdlnite (alternant simetric si pulsator), in functie de
rezistenta de rupere staticd R, = o;;

o ¢, §1 & - coeficientii dimensionali;

e y - coeficientul de stare (calitate) a suprafetei;

e K, s1 K; - coeficientii concentratorilor de tensiune, care se determind in functie de tipul
(geometria) concentratorilor, precum si de material;

e ¢; - coeficientul de sigurantd al elementelor componente ale transmisiei mecanice.

C; = Cia” Hiy" M2 (1.6)
in care ¢s, m; §i my se aleg din tabelele 1.1, 1.2 si respectiv 1.3.

) 'in conceptia probabilistici, dimensionarea se face pe baza coeficientului de siguranti probabilis-
tic sau pe baza probabilitatii de defectare. Coeficientul de sigurantd probabilistic ¢ se defineste ca raport
intre rezistenta piesei K, = o si solicitarea sa S, corespunzitoare diverselor probabilitati de defectare
(fig. 1.2).

. Coeficientul de siguranta mediu ¢,

Cy — Rﬂ’j /S(),j (] .7)
Coeficientul de siguranta caracteristic ¢
¢ = Roos / So,05 (1.8)
. Coeficientul de siguranta de suprasolicitare ¢,
¢s = Ro.o0s / So,05 (1.9)

unde:
° Rys Sps suntcuantilele de 50% ale functiilor de repartitie fz (o) si fs(o);
® Ryps este cuantila inferioara de 5% a functiei de repartitie f; (o) , iar Sgos reprezintd cuantila
superioara de 5% a functiei fs(o):
® Rpgos este cuantila inferioard de 5%, a functiei de repartitie f (o) .

A fR
O /s
g8
= =
.*5 vg
= 0
S 2
a A
N
S
a P
0 R-5 S R Tensiunea

Fig. 1.2

Utilizarea coeficientilor de siguranta este legatd de importanta organului de masini component al
transmisiei mecanice. Astfel, organele de magini de uz general sunt caracterizate de coeficientul de
sigurantd mediu ¢, . Daca organelor de magini Ii se impune o siguranti inaltd, se determini pentru
acestea coeficientul de siguranta caracteristic ¢ , iar pentru organele de masini, cu importantd deosebit
in functionare, se utilizeazd coeficientul de siguranti de suprasolicitare ¢, . Valorile coeficientilor ¢, ,
¢k . ¢; pot fi determinate analitic sau grafic, n functie de caracteristicile statistice ale rezistentei
materialului organului de masind component al transmisiei, a sarcinii care actioneaza asupra acestuia,
precum i a probabilitatii de defectare acceptata pentru acesta. Cu ajutorul coeficientului de siguranta se
determind rezistenta admisibild asociatd unei anumite probabilititi de defectare, pe baza careia se
calculeaza dimensiunile principale ale organului de masind existent in componenta transmisiei mecanice.

Dimensionarea pe baza probabilitatii de defectare are in vedere limita inferioars a diferentei S — R,
in special pentru repartitii normale:




=5

L0 (1.10)
Jdi +di

Z,=~Z/dy =~

in care:
e 7 =R-J5 este variabila aleatoare;
® dy - abaterea medie patratica a variabilei;
° dp §i ds sunt abaterile medii patratice ale rezistentei si, respectiv, solicitarii elementului
component al transmisiei mecanice.
Pentru a calcula dimensiunile principale ale unui organ de masini se determini tensiunea medie
corespunzatoare solicitarii S, pentru care se accepté o probabilitate de defectare p, (punctul 13, fig. 1.1) .
‘Indiferent de modul de efectuare a dimensionarii elementelor componente ale transmisiei

mecanice — determinist sau probabilist, - se stabilesc solutiile constructive, dupi care se efectueazi in
mod detaliat calculele de verificare.

E. Desenele de executie si desenul de ansamblu pentru prototip si seria zero se intocmesc
conform reglementarilor in vigoare. Desenele de executie se intocmesc pe formate, conform SR ISO
5457-94 (vezi tabel 1.4), la sciri de marire: 2:1; 5:1; 10:1; 20:1; 50: 1, marime naturald 1 : 1,
scari de micgorare: 1:2; 1:5; 1:20; 1:50 sialti submultipli ai acestora, conform STAS 2-82.

Tabel 1.4
Formate de desen conform SR ISO 5457-94
Formate de desen preferentiale | Formate de desen alungite (speciale)
Simbol format axb Simbol format axb
A0 841 x 1189 Al 112 594 x 1261
Al 594 x 841 A3 x3 420 x 891
A2 420 x 594 Adx3 297 x 630
A3 297 x 420 A2 112 420 x 891
A4 297 x 210 A3 x4 420x 1189
Indicator

Observatii :
Chenarul formatului se traseazi cu linie continud groasd, la 10 mm fatd de marginea acestuia.
Fégia de indosariere are dimensiunile 20 x 297 ; aceasta se traseazi cu linie subtire.
Sub linia de chenar, sub indicator se 31mbohzeaza formatul desenului (ex: Al (594 x 841)).




Indicatorul pentru formatele de desen, conform SR 1SO, 7200-94, este reprezentat in fig. 1.3 .
Elementele care trebuiesc completate in indicator sunt prezentate in fig. 1.3 a).

Completarea indicatorului raméne la latitudinea proiectantului.

Dimensiunile indicatorului si cdsutelor acestuia sunt date in fig. 1.3 b).
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! standardul Aprobat
Universitatea POLITEHNICA Bucuresti
Catedra ORGANE DE MASINI S1 Denumirea desenului de executie sau de ansamblu (scris cu majuscule)
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Fig. 1.3

Dimensiunile si tipurile de linii pentru trasarea tabelului de componenti al desenului de ansamblu
sunt indicate in fig. 1.4 si tabel 1.5.
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Completarea tabelului de componentii a desenului de ansamblu

Tabel 1.5

Coloana

Elementele care se Tnscriu

Observatii

(1)

Numirul de pozitie al partii componente a
obiectului (piesd, ansamblu de ordin inferior);
numerele de pozitie se inscriu in ordinea
numericd crescitoare de jos in sus incepand cu
numarul 1.

Pozitionarea se face conform STAS
6134-76.

2)

Denurnirea pirtii componente. Se recomandd ca
denumirea si fie cat mai scurtd, subliniind
caracteristica constructiva.

Se inscrie la singular, nearticulat.
Daca elementul este standardizat sau
normalizat, denumirea si caracteristi-
cile dimensionale se inscriu conform
notdrii prescrise prin standard sau
normi, fird a se indica numerele
acestora.

()

Numirul desenului in care partea componentd
este reprezentatd ca obiect de sine statdtor, prin
desenul de executie.

Dacé partea componentd este stan-
dardizatd sau normalizatd §i nu se
intocmeste un desen pentru aceasta,
se inscrie numarul standardului sau
normei.

(4)

Numirul de bucati de parti componente, identice
cu partea componentd respectivd, existente in
obiectul reprezentat in desen.

(5)

Numirul de cod, simbolul sau denumirea
materialului din care este executatd partea
componentd, precum si numarul standardului sau
al normer.

La materialele de uz curent, unde nu
poate fi indoiala asupra standardului,
inscrierea numiarului acestuia este fa-
cultativd. Dacé pentru partea compo-
nentd existd un desen de executie,
completarea casutei este facultativa.

()

Date suplimentare care se considera necesar a fi
indicate, ca: dimensiunile semifabricatului,
numarul modelului de turnatorie etc.

Q!

Masa netd a unei bucati de parte componenta
pozitionata.

Se recomandd ca masele tuturor
partilor componente sa fie Inscrise in
aceeagi unitate de masura [kg].
Completarea casutei este facultativa.

F. Documentele incercirii si omologirii prototipului sau seriei zero cuprind buletinele de
incercari, referatele necesare si sursele bibliografice, precum si caietele de sarcini.

8




1.1.2. Documentatia de baza

Documentatia de bazd completeazd documentatia de studiu si cuprinde sapte elemente

componente:

A. Desenele de executie se Intocmesc cu scopul realizérii pieselor componente ale transmisiei
mecanice. In cadrul desenelor de executie, se urmireste stabilirea formei geometrice a piesei, a preciziei
dimensionale, a preciziei formei geometrice §i de pozitie a elementelor geometrice, a microgeometriei
suprafetelor (ondulatii §i rugozitdti), precizarea materialului §i a tratamentului termic sau termochimic,

aplicat pentru fiecare piesi componenti a transmisiei mecanice. Continutul desenelor de executie
cuprinde reprezentarea grafica a piesei §i cotarea conform standardelor, conditii tehnice inscrise in

cAmpul desenului si al indicatorului. In cazul desenelor de ansamblu sau subansamblu, pe langa
continutul inclus in desenele de executie prezentate mai sus, acestea trebuie si cuprinda tabelul de
componenta, caracteristici tehnico-functionale, conditii de monta;.

Exemple de alegere a rugozitatii suprafetelor organelor de masini

din componenta transmisiilor mecanice (extras STAS 5730/2-85)

Tabel 1.6

Suprafete neprelucrate, curatate.

Rugozitatea | Caracteristicile tribologice ale
: Exemple
R,, pm suprafetei
0,012 o . ... | Rulmenti de precizie — cii de rulare.
Tensiuni de contact mari §i uzari T : . i
Fusurile arborilor de mare precizie de la masini
0.025 foarte reduse. .. :
unelte; cai de rulare — rulmenti.
0,050 Uziri foarte reduse Céi de rulare — rulmenti.
0.10 Suprafete cu tensiuni ridicate si | Etangari, fusuri si cuzineti la masini de precizie;
’ precizie ridicata. corpuri de rostogolire si cai de rulare la rulmenti.
Suprafete supuse la uzare si - Co
0,20 Pt GUL 3 Etangari frontale; fusuri si cuzineti.
precizie ridicata. ’
Suprafete supuse la viteze si | Suruburi de miscare; suprafete de alunecare la pene;
0.40 presiuni medii. fusuri §i cuzineti; suprafata de centrare la arbori
’ Suprafete de cercetare. canelati; discuri de frictiune; suprafete de etansare
Suprafete fixe cu presiuni mari. | cu mangetd de rotatie.
Flange; etansdri cu pasla; pene paralele; suprafete
Ul vefud b vireress] tepshun de E:enjtrare la butgm canel.a‘;l; ﬂangurlle Flanturllgr
0,80 sevaruite sau rectificate si ale rotilor dintate din
de contact reduse. . - g :
bronz; fusuri §i cuzineti; asamblari filetate cu
strangere supuse la vibratii,
Suprafete de ghidare §i de | Asamblari cu pene; lagire cu alunecare; ajustaje
16 centrare la miscdri periodice. | fixe arbore-butuc; alezaje din fontd; suprafata de
2 Suprafete de contact putin | lucru a curelelor; flancurile danturilor mortezate cu
solicitate. cutit roatd sau cutit pieptene.
Fusuri si cuzineti; ajustaje fixe demontabile; flanse
Suprafete  de contact fard | la cuplaje, flancurile danturilor frezate; filete
32 migcare, transmisii normale. metrice; suprafetele laterale ale flancurilor rotilor
Suprafete exterioare vizibile. melcate, conice, de lant, ale filetelor, ale canalelor
rotilor pentru curele trapezoidale.
Suprafete de contact grosolane, o
fﬁrg mis’care & Suprafete cu conditii de aspect, suprefetele frontale
Zde 25 ; s : : i i © pi i
1.2 Sirratete [iems 51 nebmeinaE ale a_rlforllor, bucselor, cuplajelor; piese turnate in
i ol J cochila.
ale orificiilor.
50 100 Suprafete grosolane. Suprafete forjate, laminate, matritate, taiate,

ambutisate; gduri fard importanta.
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Valori informative ale rugozititii suprafetei obtinute prin

diferite procedee tehnologice Tabel 1.7
Denumirea procedeului Valori medii ale rugozitatii R, [um]
tehnologic 02 04 08 16 32 63 125 25 50

Turnare in forme de nisip

Turnare in formi coaji

Turnare in cochild

Turnare sub presiune

Tumare de precizie

Matrifare

Roluire plani

Ambutisare

Extrudare

Stampare

Forjare prin laminare

Taiere

Taiere cu flacird

Curidtire cu jet

Curitire In tamburi

Strunjire longitudinald

Strunjire plani

Retezare

Rabotare

Mortezare

Rézuire

Gaurire

Largire

Adancire

Alezare

Frezare circulara

Frezare frontali

Brogare

Pilire

Rectificare longitudinald rotunda

Rectificare pland rotundi

Rectificare rotunda cu avans in adincime

Rectificare plani cu periferia pietrei

Rectificare frontald plani

Polizare

Honuire cu cursd lungi

Honuire cu cursa scurti

Lepuire rotundi

Lepuire plani

Superfinisarc

Lepuire de polizare

Electroeroziune

Electrochimie

Rulare
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Calitatea suprafetelor se prescrie, in primul rand, prin intermediul rugozitatii (in cazuri deosebite
si prin intermediul ondulatiilor), conform STAS 5730/1...2-85. In tabelele 1.6 si 1.7 se exemplifica
rugozitatile medii ale suprafetelor organelor de magini, in general, si, in particular, pentru componentele
transmisiilor mecanice. Valorile rugozititilor sunt date in functie de procedeele tehnologice de prelucrare
a suprafetelor.

Tolerantele generale, dimensionale si tolerantele generale geometrice ale elementelor, fard
indicatii de tolerantd ale pieselor sau ansamblelor, prelucrate prin aschiere, se prescriu conform STAS
2300-88 si se gasesc in conditiile tehnice trecute in indicator. Valorile tolerantelor generale dimensionale
si geometrice ale elementelor sunt indicate mai jos. Modul de notare, spre exemplu, este urmétorul:
Tolerante mS STAS 2300-88.

Tolerante generale dimensionale

conform STAS 2300-88 Tabel 1.8
Dimensiunea nominald [mm]
de la 0,5 3 6 30 120 400 1000
ana la 3 6 30 120 400 1000 | 2000
(lasd e Abateri limité [mm]
precizie .
f 0,05 | 20,05 | +0,1 0,15 | +0,2 +0.3 +0,5
m +0.1 +0.1 10,2 +0.,3 +0,5 +0.8 +1.2
c +0.2 0.3 +0,5 10,8 #1.2 x2 =3
v . 05 | 41 | £15 | 225 | 41 +5

Tolerante generale de forma si de pozitie a formei geometrice

conform STAS 2300-88 Tabel 1.9
Dimensiunea nominala [mm]
de la 0,5 3 6 30 120 400 1000

pana la 3 6 30 120 400 1000 | 2000
Clasg qe Tolerante [mm]
precizie

R 0,004 | 0,015 | 0,02 | 0,045 | 0,07 0,14 -

S 0,008 | 0,02 0,04 0,08 0,15 0,2 0,3

T 0,025 0,06 0,12 0,25 0.4 0,6 0,9

Y 0,1 | 025 | 05 1 1.5 25 3.5

Tolerante generale privind bataia radiali si frontali
conform STAS 2300-88 Tabel 1.10
Clasa de precizie R S T )\
Toleranta generala la bataia .
radiald si bataia frontala [mm] 0.1 0.2 o 1

Tolerantele dimensionale lineare §i unghiulare ale elementelor pieselor se prescriu aldturi de
cotele nominale, conform STAS 8100-68 (vezi anexele 1.5 — 1.6).

Tolerantele formei geometrice si de pozitie a elementelor geometrice sunt indicate in tabelele
1.11, 1.12, 1.13, 1.14, conform STAS 7391/1...6-74.

In tabel 1.11 sunt recomandate tolerantele la rectilinitate (TFr), la planeitate (TFP), la forma dati
a profilului (TFp) si la forma data a suprafetei (TFs).

In tabel 1.12 sunt recomandate tolerantele la circularitate (TFc) si la cilindricitate (TF).
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In tabel 1.13 sunt recomandate tolerantele la paralelism (TPC), la perpendicularitate (TPd), la
inclinare (TPi) si la bitaia frontald (TBf).
In tabel 1.14 sunt recomandate tolerantele la coaxialitate §i la concentricitate (TPc), la simetrie

(TPs), la intersectare (TPx) si la bataia radiali (TBr).
Aceste tolerante se prescriu in desen prin simboluri Inscrise in cisute.

Tolerante la rectilinitate, la planeitate si la forma dati a profilului si a suprafetei [um|
(Extras din STAS 7391/1-74)

Tabel 1.11
| Dimensiunea Clasa de precizie
| nominala [mm] Valorile tolerantelor sunt date in pm
peste | panala | TII | IV \ VI | VII | VIII | IX X XI | XII
- 10 0.6 1 1,6 2.5 4 ) 10 16 25 40
10 16 0,8 | 1.2 2 3 5 8 12 20 30 50
16 25 1 1.6 | 2.5 4 6 10 16 25 40 60
25 40 1,2 2 5 S 8 12 20 30 50 80
40 63 1,6 | 2.5 4 6 10 16 25 40 60 100
63 100 2 3 5 3 2 20 30 50 80 120
100 160 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 | 160
160 250 3 5 8 12 20 30 50 80 120 | 200
250 400 4 6 10 16 25 40 60 100 | 160 | 250
400 630 5 8 1.2 20 30 50 80 120 | 200 | 300
630 1000 ) 10 16 25 40 60 100 | 160 | 250 | 400
1000 1600 8 12 20 30 50 80 120 | 200 | 300 | 500
Observatie:

In cazul tolerantelor la planeitate sau la forma dati a suprafetei, prin dimensiune nominala se
intelege lungimea laturii mai mari a suprafetei, daca conditia se refera la intreaga suprafatd, sau lungimea
prescrisd (de referintd) a suprafetei, daca se refera la o portiune a suprafetei.

Tolerante la circularitate si la cilindricitate [wm]
(Extras din STAS 7391/2-74)
Tabel 1.12

Dimensiunea Clasa de precizie
nominala [mm] Valorile tolerantelor sunt date in pm
peste | pandala | III | TV \Y VI | VII | VIII | IX X Xl | XII
- 3 0,8 | 1,2 2 3 &3 8 2 20 30 50
3 6 1 1,6 | 2.5 4 6 10 16 25 40 60
6 18 1,2 2 3 o 8 12 20 30 50 80
18 50 1,6 | 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100
50 120 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120
120 260 2.5 4 6 10 16 25 40 60 100 | 160
260 500 3 5 8 12 20 30 50 80 120 | 200

Observatie:

Valorile indicate in tabel sunt valabile pentru tolerantele la circularitate, la cilindricitate si in
urmatoarele cazuri particulare ale acestora: tolerantele la poligonalitate, tolerantele profilului longitudinal
si tolerantele la curbare. In cazul in care se prescriu tolerantele la ovalitate, la conicitate, la forma butoi

sau la forma sea, se vor dubla valorile indicate in tabel.
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Tolerante la paralelism, la perpendicularitate, la inclinare si la bitaia frontali [jum]
(Extras din STAS 7391/3-74 i STAS 7391/5-74)

Tabel 1.13
Dimensiunea Clasa de precizie
nominald [mm] Valorile tolerantelor sunt date in pum
peste | pandla | 1II | IV \ VI | VII | VIIl | IX X X1 | XII
- 10 i L | 25 4 6 10 16 25 40 60
10 16 1,2 2 5 & 8 12 20 30 50 80
16 25 1,6 | 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100
25 40 2 3 8 8 12 20 30 50 80 120
40 63 28 4 6 10 16 2> 40 60 100 | 160
63 100 3 9 8 12 20 30 50 80 120 | 200
100 160 4 6 10 16 A5 40 60 100 | 160 | 250
160 250 - 8 12 20 30 50 80 120 | 200 | 300
250 400 6 10 16 25 40 60 100 | 160 | 250 | 400
400 630 8 12 20 30 50 80 120 | 200 | 300 | 500
630 1000 10 16 25 40 60 100 | 160 | 250 | 400 | 600
1000 1600 12 20 30 50 80 120 | 200 | 300 | 500 | 800
Observatie:

Prin dimensiune nominala se intelege lungimea prescrisa (de referinta) la care se referd conditia de
paralelism, perpendicularitate sau inclinare, respectiv diametrul prescris (de referintd), la care se referd
toleranta batdii frontale (dacd nu se prescrie o valoare a diametrului de referinta, prin diametru nominal se
intelege diametrul maxim al suprafetei frontale).

Tolerante la coaxialitate, la concentricitate, la simetrie, la intersectare si la bitaia radiali [pm]
(Extras din STAS 7391/4-74 si STAS 7391/5-74)

Tabel 1.14
Dimensiunea Clasa de precizie
nominald [mm] Valorile tolerantelor sunt date in um
peste | pandla | TIT | IV | V VI | VII | VII | IX X X1 | XII
- 6 3 3 8 12 20 30 50 80 120 | 200
6 18 - 6 10 16 25 40 60 100 | 160 | 250
18 50 5 8 12 20 30 50 80 120 | 200 | 300
50 120 6 10 16 2S5 40 60 100 | 160 | 250 | 400
120 250 8 12 20 30 50 80 120 | 200 | 300 | 500
250 500 10 16 25 40 60 100 | 160 | 250 | 400 | 600
500 800 12 | 20 30 50 80 120 | 200 | 300 | 500 | 800

Observatii:

. Prin dimensiunea nominald se intelege diametrul suprafetei examinate (pentru toleranta la
coaxialitate, la concentricitate i la intersectie) sau distanta dintre suprafetele care formeazi elementul
simetric examinat. Dacd dimensiunea nominald nu este indicata, atunci toleranta se determini dupd
elementul care are dimensiunea cea mai mare.

2. Pentru toleranta bataii radiale, prin diametru nominal se intelege diametrul suprafetei exterioare.

Ajustajele recomandate i frecvent utilizate sunt prezentate in tabelele 1.15 si 1.16.
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Ajustaje recomandate in constructia de masini

Ajustaje arbore unitar Ajustaje alezaj unitar
Tabel 1.15 Tabel 1.16
h6 h7 h8 h9 Ho6 H7 H8 H9
D10/h9
E9/h8 H7/c8
F8/h6 | F7/h7 | F8/h8 H7/d8 | HB8/d9 | H9/d10
G7/h6 Ajustaje H7/e7 | H8/e8
H7/h6 | H8/h7 | H8/h8 | H9/h9 cu joc Ho/e7 | H7/e8 | H8/e9 | HO/e9
Js7/h6 | Jg8/h7 He/fe | H7/f6 | H8/f8 | HY/M
K7/h6 H7/f7 | H8/h7
M7/h6 Heé/g5 | H7/g6 | H8/h8
N7/h6 Hé6/h5 | H7/h6 | H8/h9 | HO/h9
P7/h6 Ajustaje | H6/j6 | H7/j6 | H8/js7
R7/h6 interme- | H6/k5 | H7/k6 | H8/k7
S7/h6 diare Hé/m5 | H7/m6 | H8/m7
H6/n5 | H7/m6 | H8/n7
Ajustaje | H6/pS | H7/p6 | H7/p7
cu Ho6/r5 H7/r6 H8/r7
strangere | H6/s5 H7/s6 | H8/s7
H6/t5 H7/t6

B. Schemele au ca scop reprezentarea grafica a functiondrii si constructiei transmisiei mecanice.
Acestea contin schemele cinematice, diagramele de functionare si schemele de fiabilitate.

C. Desenele de instalare au ca scop legaturile transmisiei cu elementele la care se racordeazi. De
exemplu, legaturile cu masina motoare, cu magina de lucru, cu postamentul (fundatia).

D. Caietul de sarcini se Tntocmeste cu scopul indicarii tuturor conditiilor tehnice, privind
executia, incercarea, exploatarea si verificarea. Aceste conditii tehnice nu sunt stabilite prin standarde, nu
sunt prescrise pe desenul de executie si contin denumirea, caracteristicile si performantele transmisiei
mecanice, conditiile de calitate, de executie §i functionare, prescriptii pentru verificari, conditii de
exploatare, conditii de ambalare, depozitare i transport.

E. Lista standardelor, a normelor si a instructiunilor cu caracter republican sau
international care se referd la transmisia mecanica si la conditiile de calitate a acesteia.

F. Calculele speciale sunt recomandate pentru transmisiile de mare precizie, in special pentru
echilibrarea pieselor aflate in migcare de rotatie, precum si pentru calculul parametrilor privind controlul
unor angrenaje cu importanta deosebitd asupra bunei functioniri a transmisiei.

G. Borderoul documentatiei de bazi se intocmeste conform STAS 4659-80.

1.1.3. Documentatia tehnologica

Documentatia tehnologica se intocmeste de catre tehnolog, in urma analizei documentatiei studiu
si a documentatiei de bazd, cu scopul realizarii unei tehnologii de fabricatie cat mai eficienta (consumuri
reduse de material, de scule si energie, ciclul de fabricatie cu o durati cit mai mica si manopera la un pret
cat mai scazut).

Documentatia tehnologicd cuprinde la rdndul ei mai multe capitole.

A. Nomenclatorul de piese care se intocmeste cu scopul marsrutizarii elementelor componente
ale transmisiei, urmaririi fabricatiei, intocmirii consumurilor specifice, precum si a listei de materiale.
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B. Marsrutizarea urmareste stabilirea fluxului de fabricatie pe care trebuie si-1 parcurgi reperele
existente in componenta subansamblelor transmisiei mecanice, de la semifabricat pani la piesa finala,
care, apoi, va intra in ansamblul transmisiei. Fluxul de fabricatie se desfisoara in cadrul liniilor de
fabricatie, a atelierelor, a sectiilor, societatilor comerciale. Fluxul de fabricatie trebuie astfel stabilit, incét
intr-un timp cat mai scurt si cu cost de fabricatie cit mai redus, si se obtini un produs final cu
performantele impuse prin tema de proiectare cu fiabilitate ridicata in exploatare si cu calitdti deosebite.

C. Fluxul tehnologic de realizare a reperelor trebuie si cuprindi fiecare operatie de prelucrare,
precum si locul de lucru al acesteia.

D. Planul de operatie are drept scop stabilirea detailati a procesului tehnologic de fabricatie
pentru un procedeu de lucru dat.

E. Desenele de semifabricate se intocmesc pentru semifabricatele reperelor obtinute prin diverse
procedee tehnologice, cum ar fi: turnarea, forjarea, matritarea etc. Acestea trebuie si contini
dimensiunile, formele semifabricatelor gi conditiile tehnice de obtinere a lor.

F. Desenele de executie pentru scule, dispozitive si verificatoare se intocmesc de citre tehnolog
pentru acea SDV-istica care nu este fabricata in mod curent §i care nu se giseste in comert.

G. Extrasul de materiale serveste la intocmirea fisei de consum specific de materiale, pentru
reperele ansamblului. Extrasul de materiale cuprinde formularele de evidentd primard a consumurilor.

H. Extrasul de manoperi cuprinde toate cheltuielile de manopera pentru fabricarea reperelor.

L. Lista sculelor, dispozitivelor si verificatoarelor (SDV-urilor) cuprinde atdt SDV-urile
normale, cat si pe cele speciale.

J. Lista pieselor obtinute prin colaborare cu alte unititi economice din cadrul industriei pe
orizontald este absolut necesara pentru eficientizarea fluxului de fabricatie, cu implicatii economice
asupra produsului final.

K. Lista pieselor standardizate si normalizate se intocmeste in vederea procurarii acestor piese
de la diversi furnizori specializati in fabricarea acestora.

L. Lista pieselor obtinute din comert

M. Lista utilajelor se realizeaza cu scopul fabricarii tuturor componentelor transmisiei mecanice,
precum $i a montarii acestora.

1.1.4. Documentatia auxiliari

Documentatia auxiliard cuprinde totalitatea documentatiei care insoteste prototipul sau produsul
seriei de fabricatie zero. In cadrul documentatiei auxiliare sunt incluse o serie de documente care
caracterizeaza ansamblul si calitatile acestuia.

A. Lista documentatiei care se livreaza odati cu produsul.

B. Lista pieselor de schimb de primé necesitate existente in componenta ansamblului.

C. Certificatele organelor de control privind calitatea, garantarea pe o perioada de timp.

D. Instructiuni de exploatare rationald a ansamblului respectiv.

E. Cartea masinii care cuprinde descrierea, reguli de montare si exploatare, evidenta comportarii
in exploatare, a efectudrii reviziilor periodice si a reparatiilor.

F. Fisa tehnica de documentare in care sunt prezentate caracteristicile gi performantele, desene-
le de gabarit, schemele de functionare etc.

G. Prospectul transmisiei cuprinde denumirea, caracterisicile si performantele acestora, fotogra-
fi1, desene in perspectiva, desene de gabarit, scheme, date economice.

1.2.  STABILIREA SCHEMEI CINEMATICE A TRANSMISIEI

Proiectarea transmisiilor mecanice impune Intr-o prima etapi alegerea tipului de transmisie cores-
punzator procesului de lucru si a motorului de actionare. Alegerea optimd a transmisiei mecanice trebuie
sa conduca la eficientd maxima, atdt in executie, cat si in exploatare.
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Procesul de lucru al masinii sau al utilajului are in vedere viteza unghiulari — turatia — ca marime
si sens, momentul de torsiune ca marime §i sens, conditiile de mediu si regimul de functionare. Pentru
maginile si utilajele cu functionare la turatie constanti, sunt recomandate transmisiile cu raport de
transmitere constant, actionate de motoare cu turatie constanti.

Majoritatea transmisiilor mecanice sunt utilizate ca reductoare de turatie (turatia la intrare este mai
mare decit cea a arborelui de iesire al transmisiei), uneori se folosesc inversoarele de sens ale turatiei
(vitezei unghiulare), precum si multiplicatoarele de turatie in cazul turbomaginilor.

La puteri de transmis mici (pana la 10 kW) — functionare intermitentd sau continui si la puteri
medii (10-100 kW) — functionare intermitenta, se recomandd transmisii cu gabarite mici. La puteri medii-
- functionare continud si la puteri mari (peste 100 kW), In orice regim de functionare se recomandi
transmisii cu un randament cat mai ridicat (0,9...0,95 pentru puteri medii i 0,98 pentru puteri mari), astfel
incat pierderile de putere si fie cat mai mici. Se obtin astfel cheltuieli de exploatare reduse.

In tabel 1.17 se fac unele recomandari privind transmisia mecanici optimi, cu raport de
transmitere constant [11], din punctul de vedere al turatiei, al puterii si al raportului de transmitere.

Tabel 1.17
Turatia n Puterea P Raportul de Tioul t Bl .
[rot/min] [kW] transmitere 7 LIRSS IEk HTecgriipe
Transmisii prin curele late, curele
05 <10 trapezoidale, curele dintate, roti cu
frictiune, planetare.
10...200 Transmisii planetare.
inalta Transmisii prin curele late, curele
> 10000 5...100 28 trapezoidale, curele dintate.
10...200 Transmisii planetare.
100...1000 <10 Transmisii prin curele late, roti dintate.
< TO0 <11 Trqns‘misii prin curele late pana la 3700 kW,
rot1 dintate.
o 10,90 Transmisii prin roti dinjcatg, angrenaje
melcate, planetare, armonice.
80...2000 Angrenaje melcate, planetare, armonice.
obisnuita <10 > 2000 Transmisii planetare, armonice dintate.
<3000 Angrenaje cu roti dintate peste 80 kW,
reductoare suspendate pana la 600 kW,
orice puteri « 2 angrenaje planetare, transmisii prin curele
péand la 3700 kW, transmisii cu lanturi pani
la 3700 kW.

Obiectivul prezentei lucréri, fiind o introducere in proiectarea transmisiilor mecanice, cu raport de
transmitere constant, in continuare se fac referinte numai la transmisiile cu roti dintate (cilindrice, conice),
angrenaje melcate, cu elemente flexibile si articulate, ce se gdsesc in mod frecvent in componenta
transmisiilor de uz general, necesare diverselor sisteme de actionare.

Infig. 1.5 sunt prezentate diverse scheme cinematice ale unor reductoare sau multiplicatoare de uz
general cu roti dintate cilindrice, cu una sau mai multe trepte de reducere sau multiplicare.

In fig. 1.6 sunt ilustrate unele scheme cinematice ale reductoarelor cu rofi conice, melcate si
combinatii ale angrenajelor cilindrice cu angrenaje conice §i cu angrenaje melcate, iar in fig. 1.7 sunt
redate o serie de scheme cinematice, frecvent utilizate, ale transmisiilor cu elemente flexibile S|
articulate.

Transmisiile mecanice pot avea in componenta lor atit angrenaje cu roti dintate, cit §i transmisii
cu elemente flexibile sau articulate. Legatura dintre motorul de actionare si transmisie, precum si intre
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diferitele componente ale transmisiei, se realizeazd prin intermediul cuplajelor permanente sau a
cuplajelor intermitente comandate sau automate (limitatoare de moment, de sens unic, centrifugale).




11

Fig. 1.6
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Fig. 1.7




In fig. 1.18 sunt reprezentate cdteva combinatii de transmisii mecanice, formate din reductoare de
turatie cu angrenaje intr-o treapté si reductoare cu elemente flexibile sau articulate. Asa cum se observi
din aceste scheme cinematice, In anumite situatii sunt necesare mai multe prize de transmitere a energiei
mecanice (prize de putere). In aceastd situatie, fluxul de transmitere al energiel mecanice se poate
ramifica in diferite puncte ale transmisiei si, deci, trebuie acordati o atentie deosebitd bilantului energetic
si regimului cinematic.

Datele initiale pentru calculul cinematic si energetic al transmisiei mecanice sunt:

e viteza unghiulard a arborelui de intrare in masina de lucru @, [rad/s] (sau turatia n ;.

. exprimatd in rot/min) ;

e puterea la acest arbore Py, exprimatd in kW ;

e momentul de torsiune rezistent pe arborele de intrare al masinii de lucru M; 5z [Nmm] care
se determina in functie de putere si turatie (puterea fiind in AW, myz  1In rot/min) - relatia
(1.11).

M,y = ﬂ'foé "RML

T P

In cazul in care se cunoaste ciclograma de incércare a masinii de lucru (modificarea momentului

de torsiune, rezistent in timp), se determind principalii parametri determinanti sau aleatori, functie de
variabila - moment de torsiune. In situatia in care momentul de torsiune este o variabili determinista,
trebuiesc determinate valorile maxime M, 0, minime M, ,,, si medii M,,. In cazul in care momen-
tul de torsiune este variabild aleatoare, cu limitarea intre doud valori extreme (minima M, si maxima
M, max), trebuiesc determinate caracteristicile statistice cele mai importante: media M, | dispersia Doy,

coeficientul de variatie ¢, si legea de probabilitate teoreticd cea mai adecvati:
m

[Nmm] (L11)

ZMW (1.12)
] m 2
D_?M R (Mu‘ _Mz) (1.13)
m_11=.’
Ty
B =‘/;;i (1.14)
1]

unde:
e M, — este momentul de torsiune dintr-o secventd i a ciclogramei; de obicei, ciclograma este
impartitd echidistant in m clase;
e m —numarul de clase echidistante al ciclogramei.

Pe baza analizei detaliate a efectelor momentelor de torsiune variabile, in diferitele puncte ale
transmisiei mecanice, se fac predimensiondrile si verificarile organelor de masini respective si se adopta
solutiile constructive.

1.3. CALCULUL CINEMATIC SI ENERGETIC AL TRANSMISIEI

In functie de datele initiale, impuse prin tema de proiectare, se determind puterea si turatia
motorului de actionare, iar, atunci cand acesta este standardizat, se impune alegerea sa corecti.

Pentru schema cinematicd aleasd sau impusd prin temd, puterea necesara, dezvoltatd de masina
motoare Pupy, este:

ol _
Bt = Fogird Ty, ¥ Biap 008 Posaw Fovsn ¥ B #0030 (1.15)
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unde:
 Puyri. Purz, . Pyp, reprezintd puterile nominale exprimate in [kW], pe arborii de intrare ai
celor » masini de lucru;
® Nuwiiy N2, - 17 wn— randamentele totale de la masinile de lucru /, 2..»n la masina
motoare care antreneaza toate cele » masini de lucru.
In cele mai frecvente cazuri, transmisia mecanica serveste o singurd magind de lucru; in
consecinta, relatia (1.15) devine:

Pope = Bur / Mot (el

- ‘Este absolut necesarad precizarea momentelor de pornire M , p §1a celul maxim M, ,.., specific
procesului tehnologic pe care trebuie si-l realizeze sistemul mecanic, in comparatie cu momentul de
torsiune nominal M, (M, ,/ My, M;upaw/ My).

Randamentul total al transmisiei se obtine ca produs al randamentelor partiale care apar in
angrenaje, in transmisiile prin element intermediar, in lagare cu rulmenti sau cu alunecare, in cuplaje etc.

Legenda:
MM - masina motoare
| MM )f_ MAI—  motor cu ardere internd
ML —  motor electric
et ¢ - cuplqj.
CEFO - cuplaj cu flanse pentru
arbori orizontali
= CEB —  cuplaj elastic cu bolturi
we, — e, Al : C Card —cuplq{ gardanic
s cro AP —  ambreiaj plan
® ‘ - ’ﬁ R reductor de turatie
: ® It RDC — reductor cu rofi dintate
. Rm P ] cilindrice cu di}jx,tz' drepti.
e CEBI e Iz 7t ol RDCT rgc_i’uctqr cu m;: dz?,talg .
- ey ok T ! cilindrice cu dl}’.l,tl 'mc!ma,ti.
4 S RL, RDCy — reductor cu roti dintate
‘ﬁé 7 —E== conice
d k RM —  reductor melc roatd melcati
” | M, TEF — transmisie cu element flexibil
saut articulat
S oG f 58 e TCL — transmisie prin curea latd
| MM }‘*_l' i S : 1 AR 1CT — transmisie prin curele
2 ] | trapezoidale
[ *:E]— TL,~ transmisie prin lant.
fi Mod de simbolizare:
Clord, - MM —-C >R -5 C ML
M{ ‘ E"i] Exemplu: in fig. c):
S A = : 8 €).

® . e MAI —> CEB > CFD — ML
= B [: i

RM — 1L, - MT;

Actionarea: motor cu ardere internd, cuplaj elastic cu bolfuri, doud ramificatii ale fluxului de
Jortd: direct la masina de lucru ML si indirect prin reductorul melcat RM i transmisie cu lant 71, la
magina de fucru ML;. Fig. 1.18
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Randamentul total se determind pentru fiecare flux energetic atunci cnd masina motoare
antreneazi mai multe masini de lucru. In consecint, puterii consumate de masina de lucru i i
corespunde randamentul total 77 :

Been = T ey (1.16)

in care: 777, 175 ... 1 sunt randamentele diferitelor cuple de frecare din transmisie (curea — roatd de
curea, lant — roata de lant, angrenaje cu roti dintate, rulmenti, lagire cu alunecare etc.), ce fac legitura
masinii de lucru cu masina motoare.

In tabel 1.18 sunt estimate randamentele cuplelor de frecare, utilizate Tn transmisiile mecanice.
Randamentele exacte ale diferitelor cuple de frecare se pot determina atunci cind se cunosc parametrii.
geometrici, conditiile cinematice, natura lubrifiantului si starea de ungere a cuplei de frecare (vezi cap.6).

Tabel 1.18
Cupla de frecare Inchisa Deschisa

Angrenaj cilindric 0,97...0,99 0,93...0,95
Angrenaj conic 0,96...0,98 0,92...0,94
Motoreductor melcat 0,40...0,90 0,30...0,85
Angrenaj melcat, melcul avand 1 Inceput 0,70...0,75 0,50...0,60
Angrenaj melcat, melcul avand 2 inceputuri 0, 782082 0,60...0,70
Angrenaj melcat, melcul avand 3 inceputuri 0,80...0,85 -
Angrenaj melcat, melcul avand 4 inceputuri 0,88...0,92 -

Roti cu frictiune 0,90...0,96 0,70...0,88
Transmisie cu lant 0,95...0,97 0,90...0,93
Transmisie cu curea latd sau trapezoidala - 0,94...0,97
O pereche de rulmenti 0,99...0,995

O pereche de lagire cu alunecare 0,98...0,99

In functie de puterea nominald, necesard actiondrii, determinata cu relatiile (1.15) sau (1.15°) si
de rapoartele A,/ M, M tmas/ M, se alege din catalogul de motoare electrice (daci actionarea se
face cu astfel de motor) motorul corespunzator, unde:

e M, —momentul de torsiune de pornire la masina de lucru;

® M — momentul de torsiune maxim ce ia nastere la masina de lucru si se poate transmite la

motorul electric;

e M, - momentul de torsiune nominal la masina de lucru .

In anexele 1.1 — 1.4 se di un extras din catalogul de motoare electrice de curent alternativ.

Daca actionarea se face cu motor cu ardere internd sau motor hidraulic, trebuie s3 se tind seama la
alegerea motorului de toti consumatorii, indiferent dacd fluxul de fortd trece sau nu, prin transmisia
mecanicd ce trebuie proiectata.

Odata cu alegerea motorului de actionare, se cunosc turatiile nominale si efective ale acestuia,
putandu-se determina raportul de transmitere total al transmisiei:

I iot= @pppg 7 Oprpp =Mygpg /Mg g (1.17)
in care;
® @, My — viteza unghiulard efectiva, respectiv turatia efectivi a masinii motoare;

® ®ui, By — viteza unghiulard nominald, respectiv turatia nominald a masinii de lcuru cea
mai indepartatd sub aspect cinematic de masina motoare.

In functie de schema cinematicd, se repartizeaza raportul de transmitere total pe treptele de
reducere a turatiei:
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Lot =lpo T3y sgenndppyy (1.18)

La repartizarea rapoartelor de transmitere pe trepte trebuie sa se tind seama de urmitoarele cerinte:
obtinerea unei suprafete minime a transmisiei mecanice, asigurarea unor dimensiuni ale transmisiei
minime, in lafime sau lungime, greutate minimd, capacitate portantd egald pe trepte, cufundare egald in
baia de ulei a tuturor treptelor.

Nu existd pdnd acum o recomandare a repartitiei rapoartelor de transmitere, care si indeplineasci
simultan toate aceste cerinte,

In tabel 1.19 sunt date recomandari privind raportul de transmitere, pentru transmisii mecanice cu
o treaptd si cu doud trepte de reducere.

Tabel 1.19
Rapoarte de transmitere pentru transmisii cu o treapti si cu doua trepte de reducere
Tipul transmisiei Recomandat Valo'artva
maxima
Reductor cu roti dintate cilindrice 25,063 12,5
Reductor cu roti dintate conice - 6,3
Reductor melcat 5 80
Reductor planetar 4...14 20
Angrenaj cu roti dintate, deschis 2...71 14...18
Angrenaj melcat, deschis 10...63 125
Transmisie cu lant 1...6,3 8
Transmisie cu roti de frictiune 1...4 8
Transmisie prin curea latd P 6,3
Transmisie cu rola de intindere 4..63 8
Transmisie prin curele trapezoidale Lo 7.l

Valorile nominale ale rapoartelor de transmitere partiale (pe trepte) sunt date in tabel
1.20,conform STAS 6012-82.

Tabel 1.20
Rapoarte de transmitere nominale
(Extras STAS 6012-82)

1 1I 1 1I
T o Ty
P
T e T
w20 [
T R

Observatii: Valorile din sirul I se vor prefera valorilor din sirul I1.
Rapoartele de transmitere mai mari decat cele indicate in tabel se obtin prin
inmultirea acestora cu 10, 100, 1000,
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Pentru transmisiile cu o singura treapta de reducere se admit abateri ale rapoartelor de transmitere
fatd de valoarea nominald de +2,5 %, iar pentru cele in mai multe trepte de + 3 %.

in tabelul 1.21 sunt ficute recomandari privind repartizarea rapoartelor de transmitere Intr-un
reductor cu roti dintate cilindrice, cu doua trepte de reducere, in conditiile realizarii unui volum minim.

Repartizarea poate fi aplicatd si unui reductor conico-cilindric, cu observatia ci Intotdeauna
treapta rapidd va fi formata din angrenajul conic §i nu va depasi raportul 7;; = 4, in cazuri cu totul
exceptionale se admite ca raportul de transmitere al treptei conice si fie 7> = 6,3 (112 — raportul de
transmitere al treptei rapide — prima treapta; 7/ — raportul de transmitere al treptei lente a doua treaptd).

Tabel 1.21
Rapoarte de transmitere recomandate pentru reductoare cu o treapta sau doua trepte de reducere

Reductor intr-o Reductor in doua trepte de reducere: iz =1i); i34
treaptd de reducere ir normal cu intrarea si iegirea coaxiald

1,25 8 28x28=315x25 4x2
1,4 9 3,15%2,8 4x224=45%2
1,6 10 3.55%2,8=3,15%3,15 45x224=4x25
1.8 11,2 335%x3.15 45x25=5x%x224
2.0 12,5 4% 3 15=3,55%3.55 3% 2.5
2,24 14 4x3,55 5x2,8
2.5 16 45%x355=4x4 5%3,15=56x28
2% 18 4.5x 4 5.6x%3,15
3,15 20 45x45=5x4 5.6%3,55
3,55 22,4 5x4,5 6,3 %x3,55
4.0 25 5x5=506x45 6,3x4
4.5 28 56x%x5 7,1x4
5.0 31,5 63%x5=56%56 7.1x 4,5
5.6 35,5 6.3 % 5,6 .
6.3 40 71%56=63%63 -
7.1 45 7.1x 6,3 -

Asigurarea unei addncimi egale de imersare in ulei, a celor doua trepte de reducere ale unui
reductor cu roti dintate, se realizeaza dacd rapoartele de transmitere sunt egale:

P12 =I5y = Al (1.19)

Pentru transmisiile cu roti dintate cu intrarea si iegirea coaxiald, se recomanda ca raportul de

transmitere al primei trepte sa fie:
iy = (L1 1,3 ins (1.20)

Pentru realizarea unui volum minim al reductoarelor de turatie conico-cilindrice in doud trepte, se
recomanda:

i12:(0,2---0,25)'jt<11 (]21)

La reductoarele melcate in doua trepte de reducere se impune relatia (1.22) pentru ipy < 500,
respectiv relatia (1.23) pentru #r > 3500.

ij2=0,06" iy (1.22)

ir2= 0,03 it (1.23)

La reductoarele cilindro-melcate cu doud trepte de reducere, pentru treapta cilindricd se va adopta
relatia (1.24), dacd i <80 $i, respectiv, relatia (1.25), daca irr >80.
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1.1320,05'1.(0( (124)
ij2=0025 iy {125}

Dupd alegerea rapoartelor de transmitere pe treptele de reducere ale transmisiei, se determini
turatia fiecarui arbore al transmisiei.

Observand schemele cinematice, se deduc turatiile efective:
Ry = Vyppg | ng =np iy R =ng iy (1.26)

Tinand seama de pierderile de putere, implicit de randamentele cuplelor de frecare, ce transmit
fluxul de energie mecanicd de la masina motoare la maginile de lucru, prin intermediul elementelor
componente — x ale transmisiei, se determind puterile pe fiecare arbore — x .

Se determind momentul de torsiune pe arborele x , cunoscand turatia arborelui n, , exprimati in
rot/min §i puterea transmisa prin intermediul acestuia P, , exprimatd in kW.

Acesta se calculeazd pe fiecare arbore in parte, A4 ., cu momentul de torsiune exprimat in
[Nmm].

bl
M, _30 g I (1.27)
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Motoare electrice asincrone (Extras din STAS: 1893-87; 881-88)

Anexa 1.1

Turafia la mers in gol 3000 [rot/min] Turatia la mers in gol 1500 [rot/min]
Tipul Puterea Turatia Tipul Puterea Turatia
motorului [kW] [rot/min| motorului kW] | rot/min)|
1| 2 1 2 1 2 1 2 1 2 1 2
71 63Ls 0,37 0,37 2700 | 2750 71 63Ls 0,25 0,3 1350 | 1350
71 63L 0,55 0,55 2700 | 2765 71 63L 0.37 0,37 1350 | 1360
80 80Ls 0,75 0,75 2750 | 2800 80 80Lr 0,55 0.55 1350 | 1380
80 S0L 1 1.1 2750 | 2810 80 80L 0,75 0,75 1350 | 1390
908 908 1,5 1.5 2820 | 2825 90S 908 1.1 1,1 1390 | 1400
90L 90L 22, 2.2 2850 | 2840 90L 90L 155 1.5 1390 | 1400
100L | 100L 3 3 2850 | 2850 100L | 100Lr 2.2 2.2 1425 | 1410
112M | 112M 4 4 2880 | 2870 100L | 100L 3 3 1425 1410
1325 | 1328s | 5.5 5.5 2890 | 2890 112M | 112M 4 4 1425 | 1420
1325 | 1328 7.5 T 2890 | 2890 1325 | 1328 35 5.5 1440 | 1430
160M 11 2930 132M | 132M | 7.5 D 1435 | 1430
160M 15 2910 160M 11 1440
160L 18,5 2930 160L 15 1440
180M 22 2920 180M 18,5 1460
200L 30 2920 180L 22 1460
200L 8 2920 200L 30 1460
225M 45 2950 2258 a7 1460
225M 45 1460

Turatia la mers in gol 1000 [rot/min] Turatia la mers in gol 750 [rot/min|
Tipul Puterea Turatia Tipul Puterea Turatia
motorului [kW] [rot/min] motorului [kW] [rot/min]
1 2 1 2 1 2 1 2 1 2 1 2
80 80Ls 0,37 0.37 890 905 90S 0,37 670
30 80L 0,55 | 055 900 905 90L 0,55 670
908 908 0,75 | 0,75 940 915 1I00L | 100Lr | 0,75 | 0,75 705 680
90L 90L 1,1 1,1 940 915 100L | 100L 1,1 1.1 705 685
100L | 100L 1.5 15 940 925 1I2M | 112M | 15 | 15 705 685
112M | 112M 22 2.2 945 935 1325 | 1328 22 2.2 710 700
1328 1328 3 3 955 940 132M | 132M 3 3 710 705
132M | 132Ms 4 4 960 945 160M 4 720
132M | 132M 5.5 3.5 960 945 160L 5.5 708
160M 75 960 160L 7.5 708
160L 1] 960 180L. 11 720
180L 15 960 200L 15 720
200L 18,5 970 2258 18,5 720
200L 72 970 225M 22 720
225M 30 970

Observatie: Tipurile de motoare din coloana | sunt produse de IEM Timisoara, iar cele din coloana 2 de
IME Bucuresti.
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Anexa 1.6

Abateri dimensionale limitd pentru alezaje cu diametre de pini la 500 mm
corespunzitoare pozitiei cimpului de toleranta si treptei de precizie

(Extras din STAS 8100/3-88)

ng;?rf;;uﬁfri] Céampul de tolerante [um]
peste | pandla | D10 E9 F7 F§ G7 Hé6 H7 H8 H9 H10 H11
i 3 +60 +39 | +16 +20 | +12 +6 +10 | +14 | +25 +40) +60
+20 +14 +6 +6 +2 0 0 0 0 0 0
3 5 +78 +50 +22 +28 +16 +8 +12 +18 +30 +48 +75
+30 | +20 | +10 +10 +4 0 0 0 0 0 0
6 10 +98 +61 +28 +35 +20 +9 +15 +22 +36 +58 +90
+40 +25 +13 +13 +5 0 0 0 0 0 0
10 13 +120 | +75 +34 | +43 +24 | +11 +18 +27 | +43 +70 +110
+50 +32 | +16 | +16 +6 0 0 0 0 0 0
13 30 +149 | +92 +41 +53 +28 | +13 +21 +33 | +52 +84 +130
+65 +50 | +20 | +20 +7 0 0 0 0 0 0
30 50 +180 | +112 | +30 +64 +34 | +16 +25 +39 +62 +100 +160
+80 +50 +725 25 +9 0 0 0 0 0 0
50 20 +220 | +134 | +60 | +76 | +40 | +19 +30 | +46 | +74 +120 +190
+100 | +60 +30 | +30 | +10 0 0 0 0 0 0
30 120 +260 | +159 | +71 +90 | +47 | +22 +35 +54 | +87 +140 +220
+120 | +72 +36 +36 | +12 0 0 0 0 0 0
120 180 +305 | +185 | +83 | +106 | +54 | +25 +40 +63 | +100 | +160 +250
+145 | +85 | +43 +43 +14 0 0 0 0 0 0
180 250 +355 | +215 | +96 | +122 | +61 +29 +46 | +72 | +115 | +185 +290
+170 | +100 | +50 +50 | +15 0 0 0 0 0 0
950 315 +400 | +240 | +108 | +137 | +69 | +32 | +52 +81 | +130 | +210 +320
+190 | +110 | +56 +56 +17 0 0 0 0 0 0
315 400 +440 | +265 | +119 | +151 | +75 | +36 | +57 +89 | +140 | +230 +360
+210 | +125 | +62 +62 | +18 0 0 0 0 0 0
400 500 +480 | +290 | +131 | +165 | +83 | +40 | +63 +97 | +155 | +250 +400
+230 | +135 | +68 +68 +20 0 0 0 0 0 0
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2. PROIECTAREA UNUI ANGRENAJ CU ROTI DINTATE

2.1. ALEGEREA MATERIALELOR PENTRU ROTILE DINTATE SI A
TRATAMENTELOR TERMICE SAU TERMOCHIMICE

Alegerea concreta a unui material este legatd de mai multi factori, din care se mentioneaza:
- comportarea materialului in functie de procedeele tehnologice de fabricatie;
- comportarea in serviciu si durabilitatea piesei proiectate;
- comportarea materialului in prezenta concentratorilor de tensiune:
- rezistenta la uzare.

Tabel 2.1
Tipul Limita . Rezistenta la oboseala .[N[Pa]
solicitarii de curgere [MPa] C}Clul .altemant Ciclul pulsator
op> pentru R =1 simetric R = -1 R=0
Otel carbon
(0,52...0,55) o, o < 1200
Tractiune Otel aliat obignuit 033 wp 0,525 o
compresiune (0,65...0,75) o &> 1200
Or Otel aliat cu o, mare 280+ 0,177 o, 42+ 0.175 &
(0,7...0.8) o
Otel carbon G-< 1200
Incovoiere (0,62...0,60) o 0,5 o Q0,75 &
OR Otel aliat o > 1200
(0,72...0,88) o 400+ 0,167 o 64 + 0,267 o;
Otel carbon o< 1200
Torsiune (0.38...0,35) & 0,275 o 0,495 o,
TR Otel aliat o > 1200
(0,4...0,48) o; 220 + 0,092 o, 396 + 0,167 o

Dintre materialele cu cea mai mare extindere si varietate de sortimente, ordonate dupd numeroase
criterii, o au otelurile.

In tabelul 2.1 sunt prezentate relatii aproximative de calcul, privind caracteristicile mecanice ale
otelurilor, in functie de rezistenta de rupere statistica la tractiune.

In proiectarea unui angrenaj trebuie si se cunoascd proprietatile fizico-chimice, mecanice s1
tehnologice ale materialului adoptat, astfel ca tratamentele termice sau termochimice aplicate s confere
danturii rotii dintate conditii de rezistentd, de durabilitate si structurd optime in exploatare.

Dupa scopul i conditiile impuse, rotile dintate utilizate in constructia reductoarelor de uz general
se fabrica din ofeluri laminate sau turnate, fonte, precum si aliaje neferoase; bronzuri, alame, aliaje de
aluminiu etc. Din considerente tehnice si economice, otelurile si, in special, cele laminate s1 forjate, au
cea mai largd utilizare Tn constructia angrenajelor cilindrice §i conice, iar fontele si bronzurile servesc la
fabricarea rotilor melcate, pentru a realiza cu melcul (care se confectioneazi din otel) un cuplu
antifrictiune cu rezistenta sporita la uzarea de adeziune (gripare).

Otelurile folosite pentru constructia rotilor dintate cilindrice, conice si a melcilor pot fi impartite
in doud mari grupe:

- oteluri de imbunititire (Im) sau normalizate (Norm), la care duritatea miezului si a
flancului este mai mici de 350 HB;
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- oteluri ce pot fi durificate superficial prin cementare (Ce), nitrocementare (cianurare) (Nce),
nitrurare in baie (NB), nitrurare in gaz (NG), ioninitrurare (IN), cilire prin inductie (CIF)
sau cilire cu flacira (CF), la care duritatea stratului superficial este mai mare de 350 HB.
De aceea, duritatea stratului superficial se va exprima in acest caz In unititi Rockwell (HRC) sau
Vickers (HV), duritatea miezului exprimandu-se tot in unitati Brinell (HB).
In tabelul 2.2. sunt indicate matreialele feroase recomandate in constructia rotilor dintate, trata-

=LY

Fig. 2.1
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mentele termice aplicate, precum si mérimea caracteristica “s” pana la care se obtine duritatea indicat.
inainte de frezarea danturii.
Tabel 2.2
§ Tratamentul Duritatea danturii “s” [mm]
Materialul termic Miez-D Flanc DF Roata Roata
aplicat HB HRC nedanturata danturata
OL(OT)50 160...200 .15 -
OL(OT)60 160...200 15
OLC45 OLC60 200...260 v 1) -
40Cr10 (40BCr10) Im 250...300 10...100 :
41MoCrl1 250...,300 10.,.100 -
S0VCrl1 270...300 40...150 -
34MoCrNil5 310...330 150,500 -
(30MoCrNi20) 310...330 150...500
CIE, CF 50...58 10k...150 -
?;Ol\éifg)” NB,NG | 250..300 | 52...60 10...150 -

IN 54...64 150 -
38MoCrAl 09 NG 240...320 60...04 250 -
OLELS: (O 20y Ce, Nce 160...200 .10 .. 16
21MoMnCrl2 250...330 10...100 16...150
18MoCrNil3 §i 240...300 56...63 16...160 16, ..250
20MoNi35 220...280 100...250 150. ..500
17MoNi35 calire
Fc200, Fc400 - 180...280 15 -
Fgn600-2, Fgn700-2 - 210...280 .40 -
Fmp700-2 - 210...280 .40 -
iy > =5, doca S5, - N
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Angrenajele confectionate din oteluri de imbuniititire sau normalizate au o capacitate
portantd mai redusa dect cele din grupa a doua. Tehnologia de executie este mai simpla, deci si pretul de
fabricatie este mai redus. Se recomandd utilizarea acestor oteluri acolo unde nu se impun conditii de
gabarit ale angrenajului sau la fabricarea rotilor dintate de dimensiuni mari, la care dantura nu poate fi
durificatd superficial §i nici rectificatd. La aceste angrenaje se recomandi ca duritatea flancurilor danturii
pinionului si fie mai mare decat duritatea danturii rotii conjugate si anume:

DHB pinion "A:DHB roara + 30 HB (2 1)

Relatia indicatd evitd pericolul griparii flancurilor active ale danturii rotilor si asigurd o
durabilitate a pinionului mai apropiatd de cea a rotii conjugate, avand in vedere ci numirul de cicluri de
functionare este mai mare la pinion.

Angrenajele realizate din oteluri care se pot durifica superficial au capacitate portantd mult
mai mare, dar tehnologia de executie este mai complexi. In consecinti, pretul de fabricatie al
angrenajului este mai ridicat. Aceste angrenaje au gabaritul mai redus decét cele confectionate din oteluri
de imbunatatire. In consecintd, masa reductorului in ansamblu este mai micd, rezultand un pret de
fabricatie pe Intreg ansamblu reductor mai redus, ca urmare a consumurilor de material. Din considerente
legate de gabarit si de consumul de material, in constructia reductoarelor de turatie, tendinta actuala este
de a se utiliza roti dinfate din materiale ce pot fi durificate superficial. Se recomanda totodatd utilizarea
otelurilor aliate, in special cu crom, nichel, molibden, mangan etc. care se preteazi cementdrii sau
nitrocementarii.

Mircile de oteluri si fonte recomandate, tratamentele termice sau termochimice care Ii se pot
aplica, duritatile miezului §i respectiv flancurilor dintilor obtinute in urma tratamentului, precum si
proprietatile fizico-mecanice ale acestora sunt indicate in tabelul 2.3. Valorile rezistentei la rupere si ale
limitei de curgere sunt indicate pentru materialul aflat in stare normalizati. In tabelul 2.3 sunt indicate 51
valorile rezistentei la rupere prin oboseala la piciorul dintelui, precum si a rezistentei limita la pitting.

Rotile de dimensiuni mari se realizeaza din oteluri turnate OT 50 sau OT 60 STAS 600-82 sau din
fonta. Structura otelului turnat trebuie sa fie ct mai uniformd si find. Fontele au o rezistenti mecanica
mai redusd dect a otelurilor si se folosesc la fabricarea rotilor dintate cilindrice sau conice de dimensiuni
mari, la angrenajele deschise, conferind o functionare silentioasa a angrenajului si calitati antifrictiune.
Pentru amortizarea vibratiilor, materialul cel mai adecvat este fonta cenusie (Fc 200), iar rezistenta cea
mai mare o are fonta cu grafit nodular (Fgn 700-2). Aceastd fonti poate fi prelucrata prin aschiere in
conditii bune §i poate fi calita prin CIF sau cu flacard la 58-60 HRC. Fontele se utilizeaza si la fabricarea
rotilor melcate care functioneaza la viteze de alunecare relativ mici v, < 2 m/s. Pentru rotile melcate se
recomandd 1n special fontele cenusii Fc 100, Fc 150, Fc 200, STAS 568-82. In tabelul 2.3 sunt indicate
marcile de fonta si oteluri turnate recomandate, precum si caracteristicile fizico-mecanice ale acestora.

Bronzurile si fontele se utilizeaza in mod frecvent la fabricarea rotilor melcate, pentru a realiza cu
melcul (din otel), un cuplu antifrictiune cu rezistenta sporitd la uzarea de adeziune (gripare). Totusi,
materialul cel mai indicat pentru dantura rotii melcate este bronzul (aliajul de cupru si staniu) de diferite
calitati, turnat centrifugal.

Bronzul de staniu este foarte potrivit pentru dantura coroanei melcate in cazul vitezelor de
alunecare mari v, > 3 m/s. Ca material de inlocuire a bronzului de staniu, se recomandi bronzul de
aluminiu si bronzul de aluminiu cu adaos de fier. Bronzul de aluminiu are proprietiti mecanice mai
bune decit bronzul de staniu, insd comportarea lui contra gripirii este mai putin sigurdi; de aceea, i
se limiteaza utilizarea la viteze de alunecare mai mici vy < 4...5 (8) m/s.

Cresterea duritatii flancurilor dintilor rotii melcate mareste rezistenta acestora la presiune
hertziand de contact gi la uzare, in schimb necesitd un montaj mai precis si creste-totodati pericolul de
aparitie a gripajului.

In tabelul 2.4 sunt indicate sorturile de materiale frecvent utilizate la fabricarea rotilor melcate,
precum si proprietatile fizico-mecanice ale acestora (rezistenta la rupere, limita de curgere, rezistenta la
pitting corelatd cu viteza de alunecare dintre flancurile danturii, precum si rezistenta limita de rupere prin
oboseald la piciorul dintelui). Sunt prezentate, de asemenea, procedeele de turnare.
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Observatii:

1. Pentru o tehnologie normald de executie a rofilor dintate se adoptd valorile medii ale rezistentelor
limitd opum $1 Omun  din intervalul de valori indicate pentru materialul respectiv.

2. Odatd cu alegerea materialului, a tehnologiei de executie si a rezistentelor limita, se adopti treapta de
precizie a angrenajului si jocul dintre flancuri, conform anexei 2. 1.

2.2. PROIECTAREA UNUI ANGRENAJ CILINDRIC EXTERIOR
CU DINTI DREPTI

- 'Calculul de proiectare al unui angrenaj cilindric cu dinti drepti are la bazi metodologia de calcul
cuprinsd in STAS 12268-84 si STAS 12222-84, particularizate conditiilor de functionare a angrenajelor
transmisiilor mecanice de uz general.

2.2.1. Determinarea elementelor dimensionale principale ale angrenajului
cilindric exterior cu dinti drepti

In urma calculului de dimensionare al angrenajului, se determini distanta dintre axe a2,
modulul danturii m, numirul de dinti al celor doui roti dintate z; si z> ce formeazi angrenajul si
distanta de referinti dintre axe (distanta corespunzitoare unui angrenaj nedeplasat) a2 .

A. Distanta dintre axe — a;; (a,.2)

Distanta minima dintre axe se determina din conditia ca dantura angrenajului proiectat s reziste la
oboseald la presiune hertziand de contact (pitting). Relatia de calcul a distantei minime dintre axe este:

K. .-K M
Dn 12 :(f' +1[) iﬁ il A? Lo I +u (21)

t// d 0-;7' It u

unde:
e Ky - factorul global al presiunii hertziene de contact;
Kz = 100.000 — 110.000 MPa pentru danturi nedurificate D < 350 HB
Ky = 110.000 — 120.000 MPa pentru danturi durificate DF = 350 HB

e K, - factorul de utilizare, se alege din anexa 2.2:

e M, - momentul de torsiune pe arborele pinionului In [Nmm];

° wu=0b/d; - raportul dintre latimea danturii si diametrul de divizare al pinionului. Se alege din
anexa 2.3;

® oyum - rezistenta la pitting, presiunea hertziana limiti la oboseali [MPa] se adopta odata cu

materialul din care se fabrica rotile dintate ;
e u - raportul numarului de dinti :
u=1ip daca raportul de transmitere al angrenajului ;> > 1 (angrenaj reductor)
u = 1/i;; dacd raportul de transmitere 7,5 <1 (angrenaj multnphcatox)
In constructia reductoarelor de turatie, distanta dintre axe este standardizata prin STAS 6055-82.
Valorile standardizate ale distantei dintre axe sunt date in anexa 2.4. Modul de adoptare a distantei
standardizate este urmatorul:
- dacd au.>  este cuprinsd intre doud valori consecutive standardizate o ; s74s St ap.;stas, adica
A 5748 < Upyp 12 < g+ STAS S€ adoptﬁ:
a2 = g stas,  dacd  Ap s < A2 S 1,05a; sras sau
-2 = g stas, dacd 105 @ g smis < At S @k g os1as
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Odata adoptatd distanta dintre axe, se stie c@ angrenajul rezista la pitting. Cu aceastd valoare se
calculeaza modulul danturii.

B. Modulul danturii rotilor dintate — m

Modulul minim al danturii rotilor dintate care formeaza angrenajul se determina din conditia ca
dantura rotilor s reziste la rupere prin oboseala la piciorul dintelui. Relatia de calcul a modulului minim
al danturii este;

K, -K, M
m, =——~ (1 + ;w) (2.2)

- V- ‘717 T 5 i
unde:
e Kpr - factoru] global al tensiunii de la piciorul dintelui;
Kr=2...2,2 pentru danturi nedurificate, D < 350 HB :
Kp = 1,6...1,8 pentru danturi durificate superficial, D = 350 HB:
o Ku, My wu, u - auvalorile adoptate la punctul A de la calculul distantei dintre axe;
e a;; - distanta dintre axe standardizata calculatd la punctul anterior (punctul A):;
°  oFuy - rezistenta limitd de rupere prin oboseald la piciorul dintelui; se adopta odati cu
materialul din care se fabrici rotile dintate in [MPa]
In constructia angrenajelor, modulul danturii este standardizat prin STAS 822-82. Gama modulilor
standardizati este datd in anexa 2.4. Rationamentul de adoptare a modulului standardizat este urmitorul:
a) dacd my;; < 1 mm, se adoptd modulul m = 1 mm, pentru ci nu se obtine o precizie suficients la
rotile dintate de modul mic si de diametru relativ mare:
b) dacd m,,, este cuprins intre doud valori consecutive standardizate m. 75 Si Mg 5745, ambele mai
mari de 1 mm. adica my gras < Wlyyn < 4] STAS, S€ adopté;
- = My s7as, dacd  m 4 gras < M < 1,05 m g s1as sau
-m = My gsras, dacd 1,05 my stas < M opun S P STAS -
Cu distanta dintre axe i modulul standardizat, angrenajul rezista atat la pitting cat si la rupere.

C. Calculul numiirului de dinti ai rotilor dintate care formeazi angrenajul — z; si 2,

Se determini mai intdi numérul de dinti orientativ (probabil) z," ai pinionului din considerent

geometric si cinematic al angrenajului:
By = L (2.4)
m(] + u)

unde:

® a;> st m auvalorile standardizate adoptate la punctul A si B;

e u - raportul numarului de dinti (u > 1).

Numarul de dinti ai pinionului z; se recomandi a se alege la valoarea intreagd, imediat mai mici
decit z;* si trebuie totodatd s3 indeplineascd conditiile:

a) z; safie mai mare sau egal cu 14 dinti. Aceasta conditie nu este indeplinita intotdeauna, in special
la angrenajele cu danturi durificate superficial (cu duritatea flancului DF > 350HB). Pentru a se indeplini
conditia ca z, > 14 dinti, se majoreazd distanta dintre axe la o valoare imediat superioard standardizati.
se recalculeazd modulul danturii rotilor (conform punctului B), dar cu distanta dintre axe majorata, se
standardizeaza modulul calculat, apoi se recalculeazd z; cu relatia (2.4) si se adoptdi z; la valoarea

intreagd cea mai apropiatd. Acest ciclu se repetd, dacid este cazul, pani cand numirul de dinti z; ai
pinionului va fi mai mare sau egal cu 14 dinti;

b) dacd numarul de dinti ai pinionului este cuprins intre 14 si 17 dinti se va avea in vedere ca la
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alegerea coeficientului deplasirii specifice x; a danturii pinionului sa fie indeplinitd conditia de evitare a
subtaierii danturii (vezi fig.2.5.1 din anexa 2.5);

c) 1in special, la angrenajele fabricate din materiale de imbunétatire sau normalizate (cu duritatea
danturi D <350HB, se obtine de obicei la pinion un numér de dinti mult mai mare (z,* ~24...50 (80)
de dinti). In aceastd situatie, din considerente de precizie de executie a rotilor dintate, se recomandi sa se
adopte urmétoarele numere de dinti pentru pinion:

5 mpegpt dacd z;* < 25 dinti;
- z;=24.27dinti, dacd 25<z;* < 35 dinti;
- z;=27..30dinti, dacd 35 <z* < 45 dinti;
- z;-=30...35dinti, dacd 45 <z;* < 80 dinti.
Odata ales numérul de dinti z, al pinionului, se recalculeazi modulul danturii cu relatia:
2-q,

z,(1+il—2)

Modulul astfel calculat se restandardizeaza conform indicatiilor de la punctul B.
Fiind acum stabilit numérul de dinti ai pinionului, se determind numiarul de dinti z» ai rotii
conjugate cu relatia:

m=

(2.47)

5 =%-10, (2.5)

Se recomanda, daca este posibil, ca numerele de dinti z; si z> ai pinionului si, respectiv, ai rotii
conjugate, sd fie numere prime intre ele. De aceea, de multe ori se mai adaugd sau se scade un dinte la
roata dintatd conjugatd z. Daci la alegerea lui z; s-a rotunjit z,” in minus sau in plus, z> se va rotunji
in plus, respectiv in minus, astfel incat sa fie indeplinite conditiile (2.8) si (2.10).

D. Distanta de referinti dintre axe — ay;;

Distanta de referinta dintre axe (distanta dintre axe in cazul cand angrenajul ar fi 1 nedeplasat) este
data de relatia (2.6)

m\z, +
Az :q( 12 2) (2.6)
Intre distanta dintre axe standardizati a;» (@ 2) sidistanta de referintd dintre axe a5 trebuie s
fie indeplinite relatiile:

ag1> < ap; (angrenaj deplasat plus) (2.7)
drpy — dppy = (011...1,3) m (28)

Daca nu sunt indeplinite conditiile (2.7) si (2.8) se poate modifica:

- z> — adaugénd sau scdzdnd un dinte la roata conjugati;

- m — modulul danturii, adoptdnd valoarea standardizati imediat superioard, dar recalculand
numarul de dinti z;* cu relatia (2.3) si reludnd calculul de la pet. C §i D pentru noile valori adoptate.

Concluzii

In urma calculului de predimensionare al angrenajului cilindric cu dinti drepti, se stabileste:
a2 = a,;2 — distanta dintre axe conform STAS 6055-82:
m — modulul danturii conform STAS 822-82:
Z1, 2z — numarul de dinti ai pinionului §i respectiv ai rotii;
a2 — distanta de referinta dintre axe.
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Numadrul de dinti

z; §1 z> adoptati pentru pinion si roatd trebuie astfel ales incit abaterea

raportului de transmitere A7 sa nu depaseasca abaterea admisibild A, unde:

A =3%

pentru reductoare de turatie intr-o treapta de reducere;

N

Ai;=2,5% pentru reductoare in mai multe trepte de reducere.
Pentru aceasta, se calculeaza mai intdi raportul de transmitere efectiv:

. 4
I12er =2 (2.9)

Z

Relatia de verificare a abaterii raportului de transmitere este:

Livmns — Lt
di = | 28BS 10005 < 4 (2.10)

I:’.’STAS

Daca aceasta conditie nu este indeplinitd, se modifica numarul de dinti ai rotii conjugate sau chiar
ai pinionului cu observatia cd, daca se modifici si numirul de dinti ai pinionului, trebuie recalculat
modulul danturii (2.4”) si restandardizat, dupa care trebuiesc indeplinite conditiile (2.7) si (2.8).

2.2.2. Calculul geometric al angrenajului cilindric exterior
cu dinti drepti

Elementele geometrice ale angrenajului trebuiesc calculate cu o precizie suficient de mare (minim

4 zecimale exacte).

A. Elementele cremalierei de referinta

Dacd generarea danturii se face cu freza melc se obtin la dantura rotii elementele cremalierei de
referinta, care sunt standardizate prin STAS 821-82 (fig. 2.1)

e a,=20°
o h,,*=1
o h,p=1,25
o ,*= 0,25

unghiul profilului de referinti;

coeficientul Indltimii capului de referinti;
coeficientul Tnaltimii piciorului de referinta;
jocul de referinti la picior:

® Co¥mar = 0,35 dacd generarea danturii se face cu roati generatoare.

How=n1 hyo*
Hsr =MW Har*
W =1 (o a ™ By )

Ch=Ht €,
B, =@ 1l
€o = So= Po /2

cremaliero de referintc

g7 E
el

hoathe

£, 3 A
ho — J// CCO "

7| d
Lr T L S
Fo - cremoliero  generatoore
Fig 2.1

B. Calculul coeficientilor deplasarilor specifice ale danturii

- Unghiul de rostogolire

a,.

By
o, = arccos| —— cosa (2.11)
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unde = a, =20°
- Suma coeficientilor deplasarilor specifice ale danturii rotilor x; =x ;+ x>

mva. —inva
x, =%, +%; =(z, +2,)—2—— (2.12)
2ga
d nva =iga o /4 (2.13)
unde = e e 1.5
4 180°

Repartizarea deplasarilor specifice ale profilului danturii pe cele doud roti se face cu ajutorul
diagramelor din anexa 2.5 - fig. 2.5.2, in functie de z;, z>, §i x; + x». La alegerea coeficientului
deplasarii specifice a danturii pinionului trebuie avut In vedere ca deplasarea specificd sa fie suficient de
mare pentru a evita subtiierea dintilor (anexa 2.5 — fig. 2.5.1), dar, totodatd, nu prea mare, pentru a nu
aparea ascutirea dintilor la varf. Avand in vedere erorile de citire, se recomandi sa se determine din
diagrama, fie x, , fie x,  cealdlalt coeficient al deplasarii specifice rezultdnd din relatia 2.14.
Coeficientul deplasarii specifice a profilului danturii pinionului se poate calcula si cu ajutorul relatiei
prezentate in anexa 2.5.

X, =X, —X, (2.14)
C. Elementele geometrice ale angrenajului (fig. 2.2)

- Diametrele de divizare o, s1 d>

diy=m-z,, (2.15)
- Diametrele de baza dp; §1 dh>

iy = y 3.+ COSE (2.16)
- Diametrele de rostogolire d; si dyo

d,,=d, —— (2.17)

cosa,

- Diametrele de picior dy §1 dp>

dfl.z =d,, -2m '(hu:f - xLZ) (2.18)

- Diametrele de cap d,; §1 da> se pot calcula fie fard asigurarea jocului la picior ¢, . relatia (2.19),
fie cu relatia (2.20), cand se asigura un joc impus ¢, la piciorul danturii.

dy,=d,,+2m: (h;a i xi,}) (2:19)

i 2 [au +m (h;;z —,\:2)]w d'y
(2.20)

d,=2 laIE Tm (h;a a2 )J_ d,
Observatie:

In cazul in care diametrele de cap se determind fara asigurarea jocului de la piciorul danturii, se
calculeaza jocul cu relatiile (2.21) si se verifica sa nu fie mai mic de 0,/ m .

dj'.’ +d(1’
c,=a,,————20,Im
(2.21)
dj-_, ol
iy 2 Wy — p =0,.4m
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Dacid aceste conditii nu sunt indeplinite, se procedeaza la scurtarea capului dintelui astfel incat sa
se asigure un joc minim admisibil ¢, = 0,/ m . In acest caz, diametrele de cap au expresia:

dug 2= 2 Wz —d g2~ 2 €4 ]
Observatie: Diametrele de cap, exprimate in mm, se rotunjesc la valori cu doua zecimale exacte:
aceasta fiind valoarea care poate fi obtinuté in mod obignuit n urma strunjirii rotii.
- Inaltimea dintilor 4, st A
d,,-d,,,
hy, = < 5 L (2.23)

- Unghiul de presiune la capul dintelui @, §i @ >

d,
a,, , = arccos| —2— . cosa (2.24)
al,?

- Arcul dintelui pe cercul de cap s.; §1 Su2

T+4d-x, - lga _
Sy S0 -[h’g~+mva —inva,,
2z
!

(2.25)

T+d-x,-1ga ,
B Etl s -{——’—g—ﬂnvamvaagj
27

Pentru evitarea stirbirii dintelui la varf se recomandi:

Sa12202 m — pentru roti dintate din materiale de imbunatitire si
S412204'm — pentru roti cu danturi durificate superficial.

Daca aceste conditii nu sunt indeplinite, se recurge la modificarea repartitiei coeficientilor
deplasarilor specifice x; si x; sau la scurtarea capului dintelui cu luarea in consideratie a reducerii
gradului de acoperire,

- Latimea danturii rotilor b, si b..

Pentru compensarea erorilor de montaj axial, latimea pinionului se adopta mai mare decét litimea

danturii rotii.

h
bz :di .[dj :di Wy

(2.26)

b, =b, +(1’...2)-m

Observatie: Valorile obtinute pentru latimea pinionului si latimea danturii rotii se rotunjesc in mm.

- Diametrele cercurilor inceputului profilului evolventic dy; st dps.

Marimea cercurilor inceputului profilului evolventic este functie de procedeul tehnologic de
executie a danturii. In cele mai frecvente cazuri, dantura rotilor se executd cu freze melc care au profilul
cremalierei generatoare, in consecintd, relatia de calcul a diametrelor inceputului profilului evolventic are
forma:

2 (h;a - x;,z) ’

Z,5 SO COSEY

d

e = Ayl +| 180 - (2.27)
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- Diametrele cercurilor inceputului profilului activ al flancurilor rotilor dy; = diy & das = dp,

i = \/dg’],g - (2aj2 b= ofd s =l ) (2.28)
sau d,,=d,,/cosa,, (2.28")
unde Ay s = a.rrct,g,f[Z;?r(lg(1 — &y )/ z 1,9] (2.29)

Pentru a exista o angrenare corectd a celor doud roti dintate, adicd pentru a evita interferenta

danturii in procesul de angrenare, trebuie indeplinite conditiile:

d,, =>d
AT £ (230)
d,J.? Zdl.’Z
- Gradul de acoperire &,
b =0 (2.31)
adica
d‘:,—dT a;, - Sino
= et S - ik
27T B -COS & 2om-m-cosa T M- CcOS O
sau
oz 2 z, +z, ”
ga = N ¢ th am‘ + o ® [tg aa? - fg aw (231 )
2 2%

Pentru a se asigura continuitatea procesului de angrenare se recomandi;
- &2 = 1,1 pentru angrenaje executate in treptele de precizie 5,6,7;
- &= 1,3 pentru angrenaje mai putin precise (treptele 8,9,10,11).

Numarul minim de dinti ai pinionului  zy,,, .

Pentru evitarea interferentei la generarea danturii se recomandd ca numirul de dinti ai pinionului
(pinionul avind numar de dinti mai mic decét roata) si indeplineasca conditia z; > z;u,, unde

.
. 7(h0(| - x!)
sin’ a

&

I hitn

D. Relatii de calcul pentru verificarea dimensionali
rotilor dintate

(2.32)

a danturii

Pentru executia danturii rotilor dintate, pe langa elementele geometrice calculate anterior, mai
trebuiesc determinate, spre completare, unele elemente geometrice necesare controlului dimensional 51

anume:

- lungimea (cota) peste “N " dinti — Wy (fig. 2.3);
coarda de divizare a dintelui — § (fig. 2.4.2);

indltimea la coarda de divizare — A, (fig. 2.4.a);
(fig. 2.4.b);

indltimea la coarda constanta — A (fig 2.4.b);

coarda constanta a dintelui — &,
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Calculul si verificarea cotei peste dinti se face la danturile exterioare, care au module mai mici de
8 mm. La danturi cu modulul mai mare de 8 mm, cota peste dinti are o valoare mai mare si nu poate fi
masuratd cu un instrument de masurare obisnuit.

Metoda de masurare a corzii dintelui se recomanda la danturi cu deplasiri specifice mari si la
danturi cu modulul relativ mare (m > 8 mm).
- Lungimea (cota) peste “N “ dinti - Wy

Wyse = [ir-(N,_, 70,5)+2-xj._, g0+ 2z, -mva] m-cosa (233)

N

unde “N “ reprezinta numarul de dinti peste care se misoara lungimea Wy
a) in cazul general numarul de dinti “N ” se calculeazi cu relatia (2.34) .

2 s 2 F - v A 7
N, _ 1 \/(z,,_ + x;__) (zf,, cosa) D o il BT | S5 (2.34)
T cosa

b) pentru roti zero sau cu deplasiri specifice mici (‘xi < 0,3), numdrul de dinti “N “se poate calcula cu

precizie suficienta, astfel:
N,y =01112,-0232.x,,+0,5 (2.347)

c¢) pentru roti cu deplasari specifice mari (|x[ >0,3), numarul de dinti “N “se calculeaza cu relatia:

Ny =0339-J(z,,+2-x,,) —0.883-22, —0,005-2,, ~0,232-x,, +0,5 (2.347)

Fig. 2.3

Observatie: Numdrul de dinti “N™ peste care se masoaré lungimea W) , calculat cu relatiile de mai
sus, se rotunjeste la valoarea intreagd cea mai apropiat;

- Arcul dintelui pe cercul de divizare — s
V4
§,,=m [3 * 2 » -rga) {235}
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- Coarda de divizare a dintelui - §

(2.36)

Fig. 2.4

- Coarda constantd a dintelui - 3.

2
S.02=8;,008" &

sau
3 7 F
Serp =M =t 2ix, ;- foa -Co8” &
2
- Inéltimea la coarda constanta - 7,
};' _ h* T i . s
ez =M By, 2 SINQ-cOsa+X,,-cos” a
sau

— Y
* Ref .
ey, im0 (ho,, + x,w,)——v--.s'ma cosa
=

Observatie: Deoarece precizia diametrului de cap influenteaza marimea ina

(2.39)

(2.39%)

Itimii la coarda, devine

necesard masurarea prealabild a diametrului de cap si scaderea abaterii sale din dimen-
siunea teoretica de calcul a indltimii la coardi, Acest lucru se ia in considerare la con-

trolul danturii rotii.
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2.2.3. Calculul fortelor din angrenajul cilindric cu dinti drepti

Fortele nominale din angrenajul cilindric cu dinti drepti se determini functie de momentul de
torsiune motor existent pe arborele pinionului. Forta normald pe dintele pinionului F,; ., aplicati in mod
conventional in punctul de intersectie al liniei de angrenare cu cercul de divizare, se descompune Tntr-o
forta tangentiala /7, §i una radiala /7, la cercul de divizare. Aceste forte au ca reactiuni fortele din
roata conjugata (vezi fig. 2.5).

Intrucét pierderile de putere din angrenaj sunt mici (0,5 — 2,5%). se neglijeaza influenta lor. In
consecintd, fortele din angrenaj care actioneaza asupra celor doud roti sunt egale si de sens contrar. Se
considerd ca aceste forte actioneazi pe cercurile de divizare ale rotilor. Se recomandi ca in calculul
acestor forfe s se utilizeze momentul de torsiune de calcul al pinionului (M ,,* K 4). Daci fortele se
calculeazd Tn acest mod, se va avea in vedere ca la verificarea danturii s nu se mai introduci in relatiile
de verificare, incd o data, factorul K, (Anexa 2.2).

4,
C\)’ .
\E
AN
.\l—-
F
V| 2

!!I
i

2
Fig. 7.5
- Fortele tangentiale - F;; si Fp
M, ,
Fy=F,= (2.40)
di
- Fortele radiale - F,; si F,;
ki = By =l IR (2.41)
- Forta normala pe flancul dintelui - £,
1 - 2 ~ 7
alpies By LIl b (2.42)
cosa
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2.2.4. Alegerea lubrifiantului si a sistemului de ungere a angrenajelor cilindrice
cu dinti drepti

Conditiile de alegere a lubrifiantului sunt impuse, in primul rand, de tipul angrenajului, de regimul
sau cinematic §i de incércare. Pentru reductoarele cu doud trepte de reducere, regimul cinematic si de
incdrcare este determinat de treapta lentd, iar pentru cele cu trei sau mai multe trepte, de ultimele trepte de
reducere.

Pentru transmisiile deschise cu viteze periferice mai mici de 1 m/s se utilizeazi ca lubrifianti
unsorile consistente de uz general (U 75, U 85, U 100 STAS 562-86) , iar pentru transmisii mari (masini
pentru constructii, magini de ridicat) se folosesc unsori aditivate cu grafit (U 100 + 15% grafit coloidal).
Unsorile pot fi utilizate pand la viteze periferice de 4 m/s, Insd cu abundenta de lubrifiant.

Pentru viteze periferice mai mari ale rotilor (4. .15 m/s) se recomandi uleiurile minerale aditivate
sau neaditivate. Dacd presiunea hertziana din polul angrenirii nu depaseste 750 MPa sau, daci raportul

Va Vi < 0,3 (v, - viteza maximd de alunecare, vy, - viteza tangentiald din polul angrenarii), se pot
utiliza uleiuri minerale neaditivate. Daci nu se respectd aceste conditii, se recomanda utilizarea uleiurilor
minerale aditivate cu aditivi de extremi presiune (E.P).

Viscozitatea cinematica a uleiului (vsy la temperatura de 50°C), necesar ungerii angrenajelor

cilindrice si conice, se determina in functie de parametrul filmului de ulei ¥, -

_DF-JH?

Xu 5
107v,,

(2.43)

1n care:
e DF - duritatea cea mai micé a celor doua flancuri in contact, exprimata in unitati de duritate
Vickers (in anexa 2.21 se indica corespondenta dintre unitatile de duritate Vickers,
Brinell si Rockwell);
° oy - presiunea hertziani maxima din polul angrendrii [MPa], determinati la punctul C,
225, 233,245

® v, - vitezatangentiald din polul angrendrii [m/s]:
vy = s P (2.44)
60- 10
500
400 {\\\
V5300 &
20 W
N

150 N

100 14\)@

80 1B

NN
1 NN
40
0 ST 2
AN
20’? 23 5 10 203050 100200300 3921000 2000 5000 19000
X
u
Fig. 2.6
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In functie de parametrul filmului de ulei x, si de conditiile de functionare ale angrenajului, se
stabileste viscozitatea necesard, cu ajutorul diagramei din fig. 2.6. Din anexa 2.22 se alege uleiul cu
viscozitatea cea mai apropiata.

Curba superioara 1 din fig.2.6 se recomanda pentru angrenaje care indeplinesc conditiile:

- ambele roti dintate sunt executate din acelasi otel sau cand pinionul este executat din otel
aliat cu nichel sau crom si roata din otel cilit prin CIF,;
- functionarea angrenajului in conditii de sarcini cu gocuri;
- temperatura mediului inconjurator depaseste 25 C.
Curba inferioara 2 din fig.2.6 se utilizeazi Tn urmatoarele cazuri:
- trepte de precizie ridicate pentru angrenaj (treapta 4, 5, 6, conform STAS 6273-81):
- temperatura mediului inconjuritor mai mica de 10 C:
- rotile dintate tratate termic sau termochimic.

Sistemul de ungere (modalitatea de alimentare cu lubrifiant a zonei de contact) trebuie sa asigure
in timpul functiondrii o peliculd continua de lubrifiant intre flancurile danturii. Posibilitatile de aducere a
lubrifiantului n zona de contact sunt determinate de regimul cinematic si de geometria rotilor, precum si
de caracteristicile lubrifiantului.

Ungerea prin imersiune (cufundare) este posibild pentru turatii inferioare turatiei limita 7 ,,,

n<n, =4:10° i (2.45)
28,0 R:)”+Ry7)
in care:
e z - numarul de dinti ai rotii dintate imersate in ulei:
e &, - unghiul de "ungere" [radiani] , asa cum se observa din fig. 2.7,

o R, R.» - rugozitatile celor doui flancuri in contact [um],incare R. ~ /,2 R,,
® Uy - viscozitatea uleiului ales la temperatura medie de functionare; se estimeazi temperatura

de functionare #,= 55-75 '(7: dependenta viscozititii de temperaturd, la uleiurile de
transmisii, este de forma:

Igflg (v, +0,6)]=A- B-lg (273+1) (2.40)
in care:

® v, - viscozitatea cinematica in [cSt] la temperatura t['C ].

| —




e A, B - constante ce depind de ulei. Pentru uleiurile minerale de transmisii A = 8,71, iar
constanta B se va determina din relatia de mai sus pentru fiecare ulei, cunoscand Usy
din tabelul de uleiuri la temperatura de S0°C (Anexa 2.22).
Roata introdusé in baia de ulei se cufundd corespunzitor unui unghi optim g, [radiani] (fig.2.7)
pentru o récire $i ungere eficient:

-
5.= 0,260 \jaé’—w (2.47)
5o =125, (247)

T

~ : o %, 2 F 0. o . e 2
in care: a - difuzivitatea termica a uleiului; pentru uleiurile minerale de transmisii ¢« - 0,08 mm™/s .

Adéncimea de imersare /1, trebuie s fie mai mare sau la limit egald cu indltimea dintelui , unde
d, - diametrul de cap al rotii imersate in ulei.

da 5:.'
ot 2.48
h 5 ( Cos 2] ( )

La reductoarele in mai multe trepte, este posibil ca, respectind unghiul de imersare optim pentru
unul din angrenaje, la altele si nu ajungd nici o roati in baie. In acest caz, se recomanda pentru ungere
cte o roatd auxiliard din material plastic care se roteste liber pe arbore $i angreneaza cu una din rotile ce
ar fi trebui sa fie imersate in ulei.

In cazul turboangrenajelor, la care nu mai este aplicabil sistemul de ungere prin cufundare
(n ny, sau v,  10..15 m/s), se realizeazi ungerea cu jet de ulei sau cu ceatd de ulei. Debitul optim

deulet Oy, [litri/min] se determini cu aproximatie, astfel:

Oy = 0,006 b, \[”L (2.49)
[2)
in care:
® b; - litimea danturi angrenajului [mm];
® U - Viscozitatea cinematica la temperatura medie de functionare [€St] ;
e a - difuzivitatea termicd a uleiului (a ~ 0,08 mm?/s ).

Pentru angrenaje puternic fncércate si cu viteze periferice mari (v, /2 m/s), la care lubrifiantul
are i rolul de racire, debitul de ulei (), [litri/min], adus la intrarea in angrenare, se adopta in functie de
puterea transmisa prin angrenaj P [kW], astfel:

0, 1,25 10°P (2.49)

Pentru formarea peliculei de ulei pe flancurile danturii angrenajului, este necesar ca jetul de ulei sa
exercite o anumitd presiune. Aceasta se determini in functie de viteza perifericd v, [m/s] a rotilor,
conform tabelului 2.5.

Tabel 2.5
Viteza periferica 10 25 50 200 150
Viw [m / S]
Presiunea jetului
[ka’mZ] 10 100 140 180 210
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Fig. 2.8

Transmisiile mecanice cu roti dintate, functionand la temperaturi de lucru ridicate, integrate in
sisteme centralizate de ungere cu ceatd de ulei, au nevoie pentru ungerea angrenajelor de o anumiti
"unitate de lubrificatie" : UL = 4b,(d;+ d,) 107 .

Dacd d, 2d,, seconsiderda o.=2d, (d;d ;- diametrele de divizare ale celor doui roti). In
functie de aceastd unitate, se alege geometria duzei de alimentare cu ceatd de ulei. Pozitia duzei trebuie sa
fie la intrarea in angrenare la maximum 25 mm de cercul de cap al danturii.

Modul de alimentare cu jet de ulei este prezentat in fig.2.8.

2.2.5. Verificarea de rezistentii a danturii angrenajului cilindric cu dinti
drepti

A. Verificare la oboseali prin incovoiere a piciorului dintelui

Tensiunea de incovoiere de la piciorul dintelui se determini cu relatia:

Firio
(o = YpYe< TFpl2 (2.50)
fj]‘g' m
unde:
O—I"fiﬂ'?,l,z
Orpr2~ — —— Yni2VsVy (2]
W) P
unde;

® o, - tensiunea de incovoiere la oboseali la piciorul dintelui:

®* [.r,» - fortareald tangentiald la cercul de divizare:

Firia= 2 Ka Ky Kia Kip (2:52)
2
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e [, - forta nominala tangentiali la cercul de divizare;

e K, - factorul de utilizare, din anexa 2.2:

o K - factorul dinamic, din anexa 2.6;

* Kp. - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7;

° Ky = flKuy) - factorul de repartitie a sarcinii pe litimea danturii, din anexa 2.8:
e b, - latimea danturii rotilor;

e - modulul] danturii:
e ¥ - factorul de forma a dintelui, din anexa 2.9;
e LK - factorul gradului de acoperire Y, =2 0,7
Y.=025+0,75/ ¢, (2.53)

® o> - tensiunea admisibild la oboseald prin incovoiere la piciorul dintelui;
®  Opmmi» - rezistenta limitd de rupere prin oboseald la piciorul dintelui, din tabelul 2.3

e S - factorul de sigurantd la rupere prin oboseala la piciorul dintelui, din anexa 2.10;

® Ywi> - factorul numdrului de cicluri de functionare, din anexa 2.11:

e Vg - factorul concentratorului de tensiune din zona de racordare a piciorului dintelui, din
anexa 2.12:

e Vi - factorul de dimensiune, din anexa 2.13.

B. Verificarea solicitirii statice de incovoiere a piciorului dintelui la inciircare maximi

Calculul urmareste evitarea deformatiilor plastice ale dintilor cu duritate mai mici de 350 HB,

respectiv ruperea fragila prin soc a danturilor durificate superficial (DF > 350HB).

in care:

Tensiunea maxima de incovoiere la piciorul dintelui este dati de relatia:

K avtax Oi2
Orstiz ™ Opps SOtz (2.54)
A LS FPst
o Kimw - factorul de soc maxim. Este dat de relatia;
Mr Max p
KA Max ~ - (255)
tp
® M, - momentul de torsiune maxim care poate apare la pornire, la oprire, sau in cazul
blocrii accidentale a transmisiei In timpul functionarii;
° M, - momentul de torsiune nominal pe arborele pinionului:
® osprw: - tensiunea admisibila la solicitarea statica prin soc a piciorului dintelui;
° o, - rezistenta de rupere staticd prin incovoiere, din tabelul 2.3
® Sres - cocficientul de siguranti la solicitarea statica prin soc a piciorului dintelui. Se

adoptd Sppy = 2.
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C. Verificarea la presiune hertziand, in cazul solicitirii la oboseald a flancurilor dintilor
(verificarea la pitting)

Tensiunea hertziana de contact de pe flancul dintilor aflati in angrenare se determini in punctul de
tangenta al cercurilor de rostogolire (punctul C - polul angrenarii).

Foi KaKv KneKup u+1
oy = ZeZn Z;\/ ! A L SO'HPJ,Q (256)
bhsd, u
unde:;
O Fliml,2
OHPL2 ™ v VARV IANA Zyiz (2-57)
S Hp
unde;

e 7, - factorul modulului de elasticitate al materialului din anexa 2.14:
e 7, - factorul zonei de contact

N

2
Zy=——F—os (2.58)
cosq - \/Zeaw,
e 7. - factorul gradului de acoperire
AL (2.59)
& 3 .

® Ku. - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7,

® Ky, - factorul de repartitie a sarcinii pe latimea danturii, din anexa 2.9;

e ), - latimea minim3 de contact a danturii;

e (; - diametrul cercului de divizare;

e u - raportul numerelor de dinti (z 7 z;);

® oy, - tensiunea hertziand admisibili la solicitarea de oboseala a flancurilor dintilor;
e Syr - factorul de siguranti la pitting, din anexa 2.10;

®  Oyumi2 - rezistenta limitd la oboseald superficiald de contact a flancurilor dintilor
(la pitting), din tabelul 2.3;
® Zri» - factorul rugozitatii flancurilor dintilor, din anexa 2.15;

o 7y - factorul raportului duritatii flancurilor, din anexa 2.16:
o 7, - factorul influentet ungerii, din anexa 2.17;
e 7, - factorul influentei vitezei periferice a rotilor, din anexa 2.18:

° Zu1» - factorul numarului de cicluri de functionare, din anexa 2.11;

Celelalte elemente din relatie sunt explicate la pct. A.
D. Verificarea la solicitarea statica de contact a flancurilor dintilor

Calculul are drept scop evitarea deformatiilor plastice ale flancurilor dintilor pentru danturi
imbunatétite sau normalizate, respectiv evitarea distrugerii fragile a stratului durificat la danturi cu
duritati ale flancului DF =350 HB (danturi durificate superficial).

Presiunea hertziana statica a flancurilor dintilor la incircarea maxima se determina tot in punctul
de rostogolire C:
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st~ OF ;(,U_ S O Hpat, 2 (261}
A

*  K.ua K. - auaceeasi semnificatie ca la pct. B;

unde;

®  GOupui: - presiunea hertziand statica admisibild a flancului dintelui, se alege conform
recomandarilor din anexa 2.19.

Observatii:

1. Verificarile la solicitdrile statice (pct.B si D) se recomanda a fi facute atunci cind angrenajul
este integrat Intr-o transmisie mecanicd, care functioneazi cu socuri (variatii bruste ale momentului de
torsiune de transmis), sau cand exista pericolul blocirii transmisiei.

2. In cazul in care dantura angrenajului nu verifica la una din cele patru solicitiri, se recomand:

- alegerea unui material cu proprietiti fizico-mecanice mai bune;

- aplicarea unor tratamente termice sau termochimice cat mai adecvate materialului si
tehnologiei de danturare;

- majorarea latimii danturii rotii b, dar cu respectarea indicatiilor din anexa 2.3 | privind
raportul b/d = wy;,

- modificarea unor parametri geometrici si functionali ai danturii rotilor care formeaza
angrenajul, incat o serie de factori ce intervin in relatiile tensiunilor efective si aibi
valori minime:

- majorarea elementelor geometrice ale angrenajului (a;»>, m ) cu recalcularea tuturor
elementelor geometrice i functionale ale rotilor dintate (redimensionarea angrenajului)

3. In cazul in care tensiunile efective calculate cu ajutorul relatiilor de verificare de la pct. A si C
sunt mult inferioare tensiunilor admisibile (angrenajul este supradimensionat), se recomanda:
- schimbarea materialelor sau a tratamentelor, astfel incat tensiunile admisibile si nu de-
paseasca cu mai mult de 20-60% tensiunile efective:
- reducerea latimii danturii rotilor dintate 5,, :
- reducerea elementelor geometrice ale angrenajului (a;>, m) curecalcularea tuturor
elementelor geometrice si functionale ale rotilor dintate.

2.2.6. Elemente privind constructia rotilor dintate cilindrice

Forma constructivd a unei roti dinfate este determinata de dimensiunile ei, de tehnologia de
fabricafie, de materialul din care se confectioneaza si de conditiile ei de functionare.

Rotile dintate cilindrice se pot construi dintr-o bucata cu arborele sau independente de arbore (vezi
anexa 2.23).

A. Roti dintate cilindrice dintr-o bucati cu arborele

Rotile dintate se construiesc dintr-o bucatd cu arborele atunci cind diametrul de cap d, este
relativ apropiat de cel al arborelui.

Orientativ, se recomandi ca roata sa fie ficuta dintr-o bucata cu arborele, dacd o, < 1,8-d wiore
Din aceasta categorie fac parte, in special, pinioanele.
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B. Roti dintate independente de arbore

Daca diametrul de picior al rotii este sensibil mai mare decét diametrul arborelui, astfel inct intre
piciorul danturii si canalul de pand sa raiména o grosime suficientd S, . roata se construieste independentd
de arbore. Pentru roti independente de arbore se recomandi ca grosimea minimid §, a coroanei dintate
sa indeplineasca una din conditiile de mai jos:

-S5.22m (§.22m,) pentru roti dintate din otel;
So=25m (S,=2,5m,) pentruroti dintate din fonta.

Separarea rotii de arbore prezintd un important avantaj din punct de vedere al costului, deoarece
atat roata cét §i arborele pot fi construite din materialele impuse de conditiile proprii de rezistenta si de
functionare. Dezavantajul consta in complicatia constructiva de montare a rotii pe arbore.

Rotile dintate independente de arbore se executd intr-o varietate largd de solutii constructive
functie de mérimea diametrului de cap d, al rotii, de tehnologia de fabricatie, de conditiile de montaj sau
chiar de transport.

* Rotile dintate de constructie masiva sunt, in general, roti dintate cu diametre mici (orientativ
d. <150 mm). Aceste roti se executd prin strunjire din bare laminate de otel, sau prin forjare

in matritd. Uneori rotile dintate se executd in constructie masiva chiar la diametre mai mari de
150 mm,

* Rotile dintate cu disc se pot construi in patru variante tehnologice: forjare libera, matritare,
turnare sau sudare. La rotile cu disc, diametrul de cap al danturii este relativ redus,
d, <500 mm,

* Rotile dintate cu spite sunt roti de dimensiuni mari (¢, >500 mm) si se executd, in special,
prin turnare. Tindnd cont de dimensiunile angrenajelor folosite in reductoarele de uz general
de putere micd si medie, rotile dintate cu spite nu constituie obiect de studiu in lucrarea de
fata. In anexa 2.23 sunt prezentate tipurile constructive de roti dintate cilindrice utilizate

frecvent in constructia reductoarelor, precum si recomandarile privind elementele
dimensionale.

e Roti dintate cu coroana montata fretat pe corpul rotii se utilizeaza la dimensiuni relativ mari
(d.  250...300 mm) in scopul utilizarii otelurilor aliate si inalt aliate numai la constructia
coroanei dintate, corpul rotii fiind confectionat din fonta ., otel turnat sau laminat. Intr-o astfel
de variantd, materialul este utilizat rational, dar tehnologia de fabricatie a rotii comporti o
serie de operatii suplimentare. Se obtine astfel un pret de fabricatie mai mic.

e Roti dintate in constructie sudata se utilizeazi la dimensiuni relativ mari, Pot fi realizate cu
coroana dintatd sudata prin intermediul unui disc sau a doud discuri de butucul rotit. O astfel
de solutie impune conditii de sudabilitate pentru coroana dintati. Pentru eliminarea acestui

incovenient se poate realiza corpul rotii in constructie sudata, iar coroana dintatd se monteaza
fretat.

In anexa 2.26-1 este indicat modul de intocmire a desenului de executie pentru o roatd dintata
cilindricd cu dinti drepti, conform STAS 5013/2-82.



2.3. PROIECTAREA UNUI ANGRENAJ CILINDRIC EXTERIOR CU DINTI
INCLINATI

Calculul de proiectare a unui angrenej cilindric cu dinti Inclinati are la baza metodologia de calcul
cuprinsd in STAS 12268-84 si 12223-84, particularizatd conditiilor de functionare a angrenejelor din
transmisiile mecanice uzuale.

2.3.1. Determinarea elementelor dimensionale principale ale angrenajului
cilindric exterior cu dinti inclinati

In urma calculului de dimensionare al angrenajului se determini distanta dintre axe a;; ,
modulul normal al danturii #,, unghiul de inclinare a danturii £, numirul de dinti ai celor doui
roti dintate z; si z, ce formeazi angrenajul si distanta de referintii dintre axe ag;;.

A. Distanta dintre axe - a,, (a,;2)

Distanta minima dintre axe se determina din conditia ca dantura angrenajului proiectat si reziste la
oboseala la presiunea hertziana de contact (pitting). Relatia de calcul este:

Ke KM, 1+1
Ainiz = (1+1) 5| = j, Lo (2.62)
Wd o H lim -
unde:
e Ky - factorul global al presiunii hertziene de contact;

Ky =80000...90000 MPa  pentru danturi nedurificate (D < 350 HB);
K = 100000... 110000 MPa pentru danturi durificate (DF =350 HB);

e K, - factorul de utilizare, se alege din anexa 2.2:

e M, - momentul de torsiune pe arborele pinionului - in [Nmm];

° Y,=b/d, - raportul dintre latimea danturii §i diametrul de divizare al pinionului, se alege
din anexa 2.3;

® oy - rezistenta la pitting, (presiunea hertziand limita la oboseald), se adoptd odati cu

materialul din care se fabrica rotile dintate [MPa];
e u - raportul numerelor de dinti;
u =1;; dacdraportul de transmitere /,>>1 (angrenaj reductor);
u=1/4;; dacd i;><1 (angrenaj multiplicator).

In constructia reductoarelor de turatie, distanta dintre axe este standardizati prin STAS 6055-82.
Valorile distantelor dintre axe standardizate sunt date in anexa 2.4. Modul de adoptare a distantei
standardizate este urmétorul: daca distanta dintre axe a,,,;> este cuprinsa intre doud valori consecutive
standardizate axsms $1 dxonsras > 8ICE  Grsmas  Aoinis < drrystas 5 S€ adopta:

= dj> = Ay 8748 daca Ay stas  Aupuniz 1105611(,57;13
sau
- a2~ A+ stas dacd 1,05 ag sras oniz S Ok-1s145
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B. Modulul normal al danturii rotilor dintate - m,

Modulul normal minim al danturii rotilor dintate care formeazi angrenajul se determini din
conditia ca dantura sa reziste la rupere prin oboseald la piciorul dintelui. Relatia de calcul a modulului
normal minim este:

e = M([ﬂ;)g (2.63)

Wy 7y Orim
unde:
e Kr - factorul global al tensiunii de la piciorul dintelui
2..2,2 pentru danturi nedurificate (D 350 HB)
£ {1,6...1 & pentru danturi durificate (DF > 36 HRC)
® Ki My v, u - auvalorile adoptate in calculul distantei dintre axe;
° ap - distanta dintre axe, standardizat, calculatd la punctul anterior (pct.A):;

® Opum - rezistenta limitd la rupere prin oboseali la piciorul dintelui, se adopta odati cu
materialul din care se fabrica rotile dintate, In [MPa].

In constructia angrenajelor, modulul danturii este standardizat prin STAS 822-82. Gama modulilor
standardizate este data in anexa 2.4. Rationamentul de adoptare a modulului standardizat este urmitorul:
a) dacd  m, ., < / mm se adoptd modulul 7, =/ mm, deoarece precizia este mai scizuti la
rotile dintate care au modulul mic si diametru relativ mare;
b) dacd m,,., este cuprins intre doud valori consecutive standardizate Misras $U Mlgersras
ambele mai mari de 1 mm, adicd g grus My < M) sas S€ adoptd:
- My — Mg sras daCé' My stas Mumn = ]105 My sras Sau

- My = Miesras 4@ 105 msras T Mowm < Miessias
C. Stabilirea unghiului de inclinare a dintilor rotilor dintate - g

Unghiul de inclinare al danturii rotilor dintate se recomandi, din considerente tehnologice, s aiba
o valoare intreagd, masurata in grade. Pentru ca masinile de danturat sa nu se regleze pentru fiecare roati
ce urmeaza a se dantura, se recomanda urmétoarele valori ale unghiului de inclinare:

B =15° (12") - laroti dintate din materiale de imbunatitire sau normalizate D < 350 HB:

B=10° (8°) - laroti dinfate cu danturi durificate superficial DF = 350 HB.

D. Calculul numairului de dinti ai rotilor dintate care formeazi angrenajul z; si 2>

Se determind mai intdi, din considerente geometrice $i cinematice, numirul probabil de dinti ai

pinionulur  z;*
e 24 co§ﬂ (2.64)
my, (1 - 1'13)

unde: a2, my s f auvalorile adoptate la pet. A, B, si C.

Numérul de dinti 2z, ai pinionului se recomandi a se alege la valoarea intreagd cea mai apropiati
sau imediat mai micd decdt z; * si trebuie, totodata, sa indeplineasca conditiile:

a) z; = 14. Aceastd conditie nu este indeplinitd intotdeauna, in special la angrenajele cu danturi
durificate (DF > 350 HB). Pentru a se indeplini conditia ca z; > 14 dinti, se majoreaza distanta dintre axe la
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o valoare imediat superioard standardizatd, se recalculeazd modulul normal al danturii rotilor (conform
punctului B), dar cu distanta dintre axe majoraté. Se standardizeazi modulul calculat, apoi se recalculeazi
z; * curelatia (2.64) si se adopta z, . Acest ciclu se repets, daci este cazul, pand cand este indeplinita
conditia ca z; = 14 dinti;

b) daci numdrul de dinti ai pinionului este cuprins intre 14 si 17 dinti , se va avea in vedere ca la
alegerea coeficientului deplasérii specifice x,; a danturii pinionului s3 fie indeplinitd conditia de evitare a
subtdierii danturii (vezi anexa 2.5, fig. 2.5.1);

¢) In special, la rotile din materiale de imbunitatire sau normalizate se obtine la pinion un numir de
dinti mult prea mare z; * > 25...50(80) dinti. In aceasti situatie, din considerente de precizie a executiei
danturii, se recomanda a se adopta urmitoarele numere de dinti pentru pinion:

ngp = zj ¥ dacd z; < 25 dinti;

-z; =24 . . 27dinti dacd 25 <z, * < 35dinti;

-z;=27..30dinti dacd 35< z;* < 45 dinti;

-z;=30...35dinti  daca 45< z;* < 80 dinti.

Odata ales numérul de dinti z; ai pinionului, se recalculeazi modulul normal al danturii cu relatia:
_ Zapcosf
zi(1+i;2)

Modulul astfel calculat se restandardizeaza conform indicatiilor de la punctul B.

Fiind acum stabilit numarul de dinti ai pinionului, se determind numarul de dinti z ai rotii conjugate:

Zy =21 I (265)

Se recomanda, dacé este posibil, ca numerele de dinti z, si z ai pinionului $1 respectiv ai rotii

conjugate sa fie numere prime intre ele. De aceea, de multe ori se mai adaugi sau se scade un dinte la roata

conjugatd z;. Dacd la alegerea lui z; s-a rotunjit 2z, * in minus sau in plus, z; se va rotunji in plus,

respectiv in minus, astfel incat s fie indeplinite conditiile (2.68) si (2.70).

n

(2.64%)

E. Distanta de referinti dintre axe - ay;;

Distanta de referinta dintre axe (distanta dintre axe, in cazul cand angrenajul ar fi nedeplasat) este:
_mulzi+ 25)
2cos B
Intre distanta dintre axe standardizatd a;, si distanta de referintd dintre axe ay;> trebuie si fie
indeplinite conditiile:

(2.66)

01z

dgr2 <a;; (angrenaj deplasat plus) (2.67)
G;g-ﬂo;gr@'(o,] 1,3)717;1 (268)
Daca nu sunt indeplinite conditiile (2.67) si (2.68) se poate modifica:
- z; - addugand sau scazind un dinte la roata conjugati;
- f - unghiul de inclinare al danturii,

- m, - modulul normal al danturii adoptind valoarea standardizati imediat superioara, dar
recalculand numirul de dinti z,* curelatia (2.64) si reluand calculul de la punctul D si E
pentru noile valori adoptate.

Concluzii

1. In urma calculului de predimensionare al angrenajului cilindric cu dinti inclinati se stabileste:

°a;; = ay;> - distanta dintre axe (standardizati);
e my, - modulul normal al danturii (standardizat);
e /3 - unghiul de inclinare al danturii rotilor;
°z;, zz - numdrul de dinti ai pinionului §i respectiv ai rotii;
® ag> - distanta de referinta dintre axe ( calculatii cu minim 4 zecimale exacte).
2. Numirul de dinti z; si z, adoptat pentru pinion si roati trebuie astfel ales incat abaterea rapor-
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tului de transmitere A/ si nu depaseasca abaterea admisibila 4, . Pentru aceasta se calculeazi
mai Intdi raportul de transmitere efectiv:
Z,

l1207 = ? (2.69)
1

Relatia de verificare a abaterii raportului de transmitere este:

g

Liasras —lizey

100% < Ai (2.70)
'TI.? STAS
unde: | Ai,=3%  pentru reductoare cu o treapts de reducere
| Al,=2,5% pentru reductoare cu mai multe trepte de reducere.

Daca aceasta conditie nu este indeplinita, se modificd numarul de dinti ai rotii conjugate sau chiar ai
pinionului, cu observatia ci daca se modificd §i numarul de dinti ai pinionului trebuie recalculat modulul
danturii, relatia (2.64), restandardizat si indeplinite conditiile (2.67) si (2.68).

2.3.2. Calculul geometric al angrenajului cilindric exterior cu dinti inclinati

Elementele geometrice ale angrenajului trebuiesc calculate cu o precizie suficient de mare (minim
4 zecimale exacte). '

A. Elementele cremalierei de referinti

Daca generarea danturii se face cu frezd melc, se obtin la dantura rofii elementele cremalierei de
referintd, care sunt standardizate prin STAS 821-82 (fig.2.9).

Hso=m hsq*

hof - m hof*

Boa= 08 o Fig ™+ B )
Co=m cy*

Po=T7 m

Bs = 8o v 2

N - N -plan normal
F—F -plan frontal

A -4 -plan axial.

h nax




o ,=20" unghiul profilului de referinti;

o hy,*=1 coeficientul fndltimii capului de referinti;
o h,/*=1,25  coeficientul indltimii piciorului de referinta;
o ¢,%=0,25 jocul de referinta la picior;

®  Cy%uax = 0,35 dacd generarea danturii se face cu roati generatoare.

B. Calculul coeficientilor deplasirilor specifice ale danturii

- Unghiul profilului danturii in plan frontal - &

= arctg(ﬁj (2.71)
cos f
unde:
o, = ag = 20°
- Unghiul de rostogolire frontal - a,
ot = arccos[ T012 0 g,) (2.72)
a2

- Suma deplasirilor specifice ale danturii rotilor in plan normal

v g, - IRV,

X = Xgp H Xy =(zi+ zp)———= (2.73)
gy,
unde:
' =fga-a® 7
inve = 1ga-a®s (2.74)
- Numdrul de dinti ai rotilor echivalente z,; si z,
B
(2.75)

z, ., =—=
"I cos? Yii

Repartizarea deplasarilor specifice ale profilului danturii pe cele doud roti se face cu ajutorul
diagramei din anexa 2.5 (fig. 2.5.2) functie de z., z. §i X + x,2. La alegerea coeficientului deplasarii
specifice a danturii pinionului trebuie avut in vedere ca deplasarea specifica s fie suficient de mare pentru a
evita subtdierea danturii, dar, totodatd, nu prea mare, pentru a nu aparea ascutirea capului dintilor. Avand in
vedere erorile de citire se recomanda s se determine din diagram3 x,; sau x,> cealaltd deplasare specifica,
rezultand cu ajutorul relatiei (2.76) . Deplasarea specifica a danturii pinionului poate fi calculati si cu ajutorul
relatiilor din anexa 2.5.

Koz = Xsn= Xy = (xpzl 1 x";,)— Kot (2“76)

C. Elementele geometrice ale angrenajului (fig.2.10)

- Modulul frontal m,

m,=m,  cosfl 2.77)
- Diametrele de divizare d;, o>
m, .z,
d!,z = —=m z,, (2.78)
cos 8 ’
- Diametrele de bazd  d};, d>
dy, ., =d,, cosa, (2.79)
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- Diametrele de rostogolire d,; si d,:

dp1>=d; 3 cosa/cos ay; (2.80)
- Diametrele de picior dr; si dp»

de,L’idn’J-z’nn(h:a +C; ~ Xn1,2) (2.81)

- Diametrele de cap d.y §i d.> pot fi calculate fard asigurarea jocului la picior, ¢,y , relatia (2.82).
Folosind relatiile (2.83), se asigurd unjocimpus c¢ la piciorul danturii:

datz=di2+2m n(hoa* + Kniis (2.82)

dal == 2[0}2 t mn(h:a _xnl)-] -d3

. (2.83)
daZ = 2[6112 i mnﬂqoa _xn] )] - df

Observatie: Diametrele de cap exprimate In mm, se rotunjesc la valori cu doud zecimale exacte:
aceasta fiind valoarea care poate fi obtinutd in mod obignuit in urma strunjirii rotii.

In cazul in care diametrele de cap se calculeaza fard asigurarea jocului ¢, de la piciorul danturii, se
calculeaza jocul si se verificd sa nu fie mai mic de 0,/ m,. Jocurile la picior sunt date de relatia (2.84):

Cniz2 = diz- (df:,z b da?,])/'z =0, 4m p (2.84)

Daca aceste conditii nu sunt indeplinite, se procedeazi la scurtarea capului dintelui, astfel incat si se
asigure un joc minim admisibil ¢,,=0,1 m,. In acest caz, diametrele de cap sunt:

dﬂ!,2 = 2l Jg—dj‘z.i - 2Cna (‘285)

- Inaltimea dintilor A, si s
h!,z & (du},_z = dﬂ,g) 2 (2,86)

- Unghiul de presiune la capul dintelui in plan frontal ;>

Qari? = arcco.s{ DB o a;} (2.87)

dﬂ 1,2

- Arcul dintelui pe cercul de cap in plan frontal s,,; §q4;2

Tt 4xr11,2 tgan

Satl2 = da.',..{ +fnvari?l\’am,g} (2-88)

221,2

Pentru evitarea stirbirii dintelui la cap, ca urmare a ascutirii accentuate, se recomandi:
Sqr1,2 = 0,2 my,  pentruroti din materiale de imbunatitire
Sacr2 = 0,4 m,, pentruroti cu danturi durificate.

Daca aceste conditii nu sunt indeplinite se recurge la modificarea repartitiei deplasarilor specifice x,;

§1 x,» sau, in cel mai rdu caz, la micsorarea diametrelor de cap, cu rezerva de a verifica gradul de acoperire.
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- Latimea danturii rotilor b; si b5.
Pentru compensarea erorilor de montaj axial, latimea pinionului se adoptd mai mare decit litimea
danturii rotii. Valorile obtinute se rotunjesc in mm.

bo=d\W,: b= byt (1..2)m, (2.89)

- Diametrele inceputului profilului evolventic dp $i dp>.

Marimea cercurilor inceputului profilului evolventic este functie de procedeul tehnologic de executie
a danturii. Tn cele mai frecvente cazuri, dantura rotilor se executd cu freze melc care au profilul cremaliere
generatoare, Tn consecinta, relatia de calcul a diametrelor inceputului profilului evolventic are forma:

® 2
Z(hoa - xn1,2) COS}BJ (2 90)

215 SR g, €COS ¢,

diiz = dpiaq 1+ thga'z =

- Diametrele cercurilor inceputului profitului activ al flancurilor danturii rotilor dy; = ds> si dy>= diy

darz= \/dﬁr,z*’[zmz SIR 1 '\{dig.f'dizr ]2 (2.91)

sau:
darz= dbm/ﬂo‘a:uv (2.917
unde:
2 _
e = aretg (8" Ea1) (2.92)
Z12

Pentru a avea o angrenare corecta a celor doua roti dintate, adica pentru a evita interferenta danturii in
procesul de angrenare, este necesar si fie indeplinite conditiile:

day 2 dess da; 2 dis
- Gradul de acoperire total - £,
Ep= Bt ER (2:93)

unde: & - gradul de acoperire al profilului in plan frontal

f 2 2 ; / 2 2 : o s
_ daj -dbi CO.Sﬂ+ da2 ‘db.? CO*S)B apz SR, LO‘S)B

a (2.94)
2rm, cosa, 2rm  cosa, Tm, cosa,
sau
= Iy % A 2.94
éa*Z—gaau o 8% T (2.94°)
&g - gradul de acoperire suplimentar datorat inclinarii dintilor
Ep~ sin 3 (2.95)

Tm,
Pentru a se asigura continuitatea procesului de angrenare a celor doud roti, se recomanda:

. 1,1 -pentru angrenaje executate in treptele de precizie 3,6,7,
“ | 1,3 -pentruangrenaje mai putin precise (treptele 8,9,10,11)
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- Numirul minim de dinti ai pinionului  z,,,
Pentru evitarea interferentei la generarea danturii se recomandd ca z; > z,, (conditie care este
indeplinitd pentru roatd , deoarece roata are mai multi dinti decat pinionul) , unde:

2 hoa-xp12)c08 B

Zmm |

; (2.96)
Sin &,

D. Relatii de calcul pentru verificarea dimensionali a danturii rotilor dintate

. .Pe langa elementele geometrice calculate anterior mai trebuiesc determinate spre completare unele
elemente geometrice, necesare controlului dimensional al danturii rotilor si anume:

- lungimea (cota) peste "N" dinti - Wy,, Wy, (fig2.11);

- coarda de divizare a dintelui in plan normal - 5, (fig.2.12.a);
- indltimea la coarda de divizare - /s (fig.2.12.a);

- coarda constantd a dintelui in plan normal - 5 (fig.2.12.b);
(fig.2.12.b).

La dantura inclinatd se pot ivi cazuri cand masurarea cotei Wy, nu poate fi efectuatd din cauzi ci
una din suprafetele de mésurare Tn plan normal nu poate realiza contactul cu flancul dintelui. Masurarea este
limitata de latimea danturii rotii b care nu este suficient de mare (fig.2.11.b). De aceea, misurarea cotei W,
este conditionatd de satisfacerea relatiei:

- inaltimea la coarda constantd - A,

on

bi2ZWyns-Sinff+5 mm (2.97)

Calculul lungimii (cotei) peste dinti se face la danturile exterioare, care au module mai mici de 8 mm.
deoarece la danturi cu m, > & mm, valoarea Wy, rezultd atdt de mare incit nu se poate mdsura cu un
instrument obisnuit.

Metoda de masurare a corzii dintelui in planul normal se recomandi la masurarea danturilor cu

deplasari specifice mari, la danturi cu modulul relativ mare ( m, > 8 mm) sau atunci cand nu poate fi
masuratd cota Wy, , pentru ca nu este indeplinitd conditia (2.97).
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- Lungimea (cota peste NV dinti in plan normal - Wy, -.
La rotile dintate cu dinti nclinati, cota peste N dinti se mdsoard Tn planul normal, deoarece misurarea
in planul frontal este dificila.
Wwntz=[7(Ni2-0,35)- 2xp2lgant zis Vg, [ m L COSar,) (2.98)

N - reprezintd numarul de dinti peste care se masoara lungimea Wy, si este dat de relatia (2.99).

! \/(21,2 + 2 X012 COS)B)J -(z12 005051)2 )
= . -2%n2 18C -2, imva , |+05
73 cosa , cos” f ’ (2.99)

Nio

Numarul de dinti N poate fi determinat cu suficienta precizie si cu relatiile indicate la dantura dreapta,
inlocuind numarul de dinti z cu numarul de dinti ai rotii echivalente z,.

Numarul de dinti N peste care se masoard lungimea Wy, calculat cu relatie de mai sus se rotunjeste
la valoarea intreagd cea mai apropiata.
- Arcul dintelui pe cercul de divizare in plan normal - 5,7,

Spiz M ,,(%+ 2xn0 I8 nj (2.100)

- Coarda de divizare a dintelui in plan normal - 5,

5
‘SnI,E

s s 4
5ai 5= Suii=—5c05 B (2.101)
I 6,
Sn
/ ST "v’.‘f_::.' \___\ -
AR o 3
[ dn e { = cn
A . : on
R Thag
: : e )(Q'
+
9
£
o IS
g P ¥° S
D
T
s 0 b) P
) %o b
Fig. 2.12
- Indltimea la coarda de divizare - %, 12
== da],j’-dl.? S;:I? 2
Ranis: —"1 — cos 2.102
i 2 dides 4 ( )
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- Coarda constantd a dintelui in plan normal - 5, ,,

2
Scntz ™ Sarz COS @ (2.103)
Sau
g ﬁ | 2] g a7
Senp2 =M 3-+2x,,1,_, Iga , |cosa (2.103%)
- Indltimea la coarda constanta - #,,,,
— e T o 2
hema=MmM, Hoo= ; Sa, cOosa TNl CON O ,, (2 104)
sau
— _ h* o Sni,2 e 2 104,
hc‘n!.? - m n( Oa xnj,E) o 2 sina n cosa n ( 7 )

Deoarece precizia diametrului de cap influenteazd marimea Inaltimii la coards, la controlul danturii
devine necesard masurarea prealabila a diametrului de cap si sciderea abaterii sale din dimensiunea teoretica
de calcul a Tnaltimii la coarda.

2.3.3. Calculul fortelor din angrenajul cilindric cu dinti inclinati

Fortele nominale din angrenaj se determind din momentul de torsiune motor existent pe arborele
pinionului. Forta normald pe dinte 77,, aplicata in punctul de intersectie al liniei de angrenare cu cercul de
divizare, se descompune intr-o forté tangentiala /#; la cercul de divizare, o forti radiala F, la acelasi cerc s1
o fortd axiala F, (fig.2.13).

Intrucét pierderile de putere din angrenaj sunt mici (0,5...1,5)% , se neglijeazd influenta lor. In
consecintd, fortele din angrenaj care actioneazd asupra celor doud roti sunt egale si de sens contrar, Se
considerd cé aceste forte nominale din angrenaj actioneaza pe cercurile de divizare ale celor doud roti, Se
recomanda ca n calculul acestor forte si se utilizeze momentul de torsiune de calcul al pinionului
(M, K.) . Daca fortele se calculeazi in acest mod, se va avea in vedere ca la verificarea danturii si nu
se mai introducd in relatiile de verificare, inca o data, factorul K, (Anexa 2.2).

Fig. 2.13
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Fortele tangentiale - 7 ;-
Fy=F,=2M:,/4d, (2.105)

Fortele radiale - F};

, -~ 1
Pi'! - E’E - PI] tga n

=l lga 2,106
cos g " o ( )
- Fortele axiale - F, ; »
P =k, = B, B8 (2.107)
- Forta normala pe flancul dintelui - 7, ; »
Fo—F,/(cosa, cos )~ F2+F2+F? (2.108)

2.3.4. Alegerea lubrifiantului si a sistemului de ungere a angrenajelor cilindrice
cu dinti inclinati

Pentru stabilirea conditiilor de ungere, angrenajul cilindric cu dinti inclinati se echivaleaz, cu un
angrenaj cilindric cu dinti drepti, cu roti echivalente. Alegerea lubrifiantului si a sistemului de ungere,

necesare angrenajului cilindric cu dinti Inclinati, se realizeaza in conformitate cu cele prezentate la punctul
224

2.3.5. Verificarea de rezistenta a danturii angrenajului cilindric cu dinti
inclinati

A. Verificarea la oboseald prin incovoiere a piciorului dintelui

Tensiunea de Incovoiere de la piciorul dintelui se determini cu relatia:

3 Fiz: KiKv Kpa KF/:

OF12° Yri2¥:Yy = G prs (2-109)
bizm,
unde:
O-FPI‘E:MYNLQYSLQYx (2.110)
) FP
in care:
® or;> - tensiunea de incovoiere la oboseald la piciorul dintelui:
e Firi> - fortareald tangentiala la cercul de divizare
F'fFLQTFr!JKA KVKFQKF[? (2.111)
o [4;» - fortanominald tangentiala la cercul de divizare;
e K, - factorul de utilizare, din anexa 2.2:
o K - factorul dinamic, din anexa 2.6;
e Kr, - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7;
® Krp= f(Kup) - factorul de repartitie a sarcinii pe latimea danturii, din anexa 2.8:
o D - latimea danturii rotilor;
e m, - modulul normal al danturii;
e VYe;> - factorul de forma al dintelui, din anexa 2.9:
e V., - factorul gradului de acoperire, ¥, = 0,7
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¥.=0,25+0,75/¢, (2.112)

° yp - factorul inclinarii danturii
Yﬁr]'gﬂ'ﬁo/]‘gaoz}}ﬁmm (2]13)
unde:
Yﬁmm:: 1—01258ﬁ20r75 (2113;)

® Orpi2

® OFimi2
. Sep

e Yyiz

b YSJ,Z

. 7

tensiunea admisibila la oboseald prin incovoiere la piciorul dintelui:
rezistenta limita de rupere prin oboseald la piciorul dintelui, din tabelul 2.3

- factor de siguranta la rupere prin oboseald la piciorul dintelui, din anexa 2.10
factorul numirului de cicluri de functionare, din anexa 2.11:

- factorul concentratorului de tensiune din zona de racordare a piciorului dintelui, din
anexa 2.12;

- factorul de dimensiune, din anexa 2.13.

B. Verificarea solicitirii statice de incovoiere a piciorului dintelui la fnciircarea maximi

Calculul urmdreste evitarea deformatiilor plastice ale dintilor cu duritate mai mici de 350 HB,
respectiv ruperea fragild prin soc a danturilor durificate superficial (DF > 350 HB).
Tensiunea maxima de incovoiere la piciorul dintelui este dati de relatia:

in care:
o K4 hMar -

- K ntax o o OWL2
OFsti2~ ORL2™ _— = OFPstl2
A ASFP.\{

(2.114)

factorul de soc maxim. Este dat de relatia:
K antm = Mtf\é’{n‘p//Mlp

momentul de torsiune maxim care poate aparea la pornire sau in cazul blocirii
accidentale a transmisiei in timpul functionarii;

momentul de torsiune nominal pe arborele pinionului angrenajulu;

rezistenta de rupere statica prin incovoiere, din tabelul 2.3:

coeficientul de sigurantd la solicitarea staticd prin soc a piciorului dintelui, Se adopta
SFpsi= 2.

C. Verificarea la presiune hertziani, in cazul solicitirii la oboseali a flancurilor dintilor
(verificare la pitting)

Tensiunea hertziand de contact de pe flancul dintilor aflati in angrenare se determini in punctul de
tangenta al cercurilor de rostogolire (punctul C - polul angrenirii).

unde:

in care:

Fx.’ KiKvKua Kup u+tl ’

on = Zsg Zu Zs Zlf\/ B, ok P THPL2 (2.115)

O—HPI,B_"U—;M&Z!H,.? LZwZiZv Zniz (2.116)
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unde;

o 7p - factorul modulului de elasticitate al materialului, din anexa 2.14;
e 7y - factorul zonei de contact;
JJ2cos B

ZH
cosa[tha“,,

e 7, - factorul gradului de acoperire

4 £
ZE:\/ 38“ (j—gﬂ)+—ﬁ daca £y <

&,
! 2
Z,=—= dacd g2/
W
e 7Zs - factorul inclinarii dintilor

Z/;:\/ZJSE

o [y, - fortareald tangentiald la cercul de divizare
s =8y < K B~ L' Kip

o Ku, - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7;

e Kup - factorul de repartitie a sarcinii pe latimea danturii, din anexa 2.9:

o b - latimea de contact a danturii;

e d - diametrul cercului de divizare;

° u - raportul numerelor de dinti (# = 1);

® oypr2 - tensiunea hertzianid admisibild la solicitarea de oboseald a flancurilor dintilor;

bl

® Onunmi2 - rezistenta limitd la oboseald superficiald de contact a flancurilor dintilor
(rezistenta la pitting), din tabelul 2.3;

o Syr - factor de sigurantd la pitting, din anexa 2.10;

° Zri2 - factorul rugozitétii flancurilor dintilor, din anexa 2.15

o Z, - factorul raportului duritdtii flancurilor din anexa 2.16:

o 7y - factorul influentei vitezei periferice a rotilor, din anexa 2.18:
® Zyi> - factorul numérului de cicluri de functionare, din anexa 2.11.

Celelalte elemente din relatie sunt explicate la pct. A.

D. Verificarea la solicitarea statici de contact a flancurilor dintilor

2.117)

(2.118)

(2.119)

(2.120)

Calculul are drept scop evitarea deformatiilor plastice ale flancurilor dintilor, sau evitarea distrugerii
fragile a stratului durificat (la danturi cu durititi DF > 350 HB).
Presiunea hertziand statica a flancurilor dintilor la incircarea maxima se determing tot in punctul de
rostogolire C:

KAM(L\'
OHst— OH = OHPpsii2 (2.122)
A
® Ki max, K4 - au aceeasi semnificatie ca la pet. B;
® Oy pstin - presiunea hertziana statica admisibild a flancului dintelui, din anexa 2.19.
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Observatii:

1. Verificarile la solicitérile statice (pct. B si D) se recomanda a fi ficute atunci cand angrenajul este
integrat intr-o transmisie mecanica care functioneazi cu socuri mari (variatii brugte ale momentului de
torsiune de transmis), sau cdnd existd pericolul blocarii accidentale a transmisiei in timpul exploatarii.

2. In cazul in care dantura angrenajului nu verificd la una din cele patru solicitiri, se recomanda:

I

alegerea unui material cu proprietati fizico-mecanice mai bune:

aplicarea unor tratamente termice sau termochimice ct mai corecte:

majorarea latimii danturii rotilor b, ,, dar cu respectarea indicatiilor din anexa 2.3, privind
raportul b/d = yy |

modificarea unor parametri geometrici si functionali ai danturii rotilor dintate ce formeaza
angrenajul, astfel incat o serie de factori ce intervin in relatiile tensiunilor efective si aibi
valori minime;

majorarea elementelor geometrice ale angrenajului ( a;2, m,) cu recalcularea tuturor
elementelor geometrice i functionale ale rotilor dintate (redimensionarea angrenajului),
cu recalcularea tuturor elementelor geometrice si functionale ale rotilor dintate (redimen -
sionarea angrenajului).

3. In cazul in care tensiunile efective calculate cu ajutorul relatiilor de verificare de la pct. A si C sunt
mult inferioare tensiunilor admisibile (angrenajul este supradimensionat) se recomandi:

schimbarea materialelor sau a tratamentelor, astfel incit tensiunile admisibile si nu depa -
seasca cu mai mult de 20-60% tensiunile efective:

reducerea latimii danturii rotilor dintate 4,

reducerea elementelor geometrice ale angrenajului (a5, 11,) cu recalcularea elementelor
geometrice i functionale ale rotilor dintate.

2.3.6. Elemente privind constructia rotilor dintate cilindrice

Forma constructivd a rotilor dintate cilindrice cu dinti inclinati este identici cu cea a rotilor dintate
cilindrice cu dinti drepti, prezentatd tn subcapitolul 2.2.6 si in anexa 2.23.

In anexa 2.26-2 este indicat modul de intocmire a desenului de executie pentru o roatd dintatd
cilindrica cu dinti inclinati, conform STAS 5013/1-82.

¥
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2.4. PROIECTAREA UNUI ANGRENAJ CONIC CU DINTI DREPTI

Calculul de proiectare al unui angrenaj conic cu dinti drepti (dantura octoidali) are la bazi metodologia
cuprinsd in STAS 12270-84 si lucrarea TS 45-80, particularizate conditiilor de functionare a angrenajelor conice
din transmistile mecanice uzuale.

2.4.1. Determinarea elementelor dimensionale principale ale angrenajului
conic cu dinti drepti

In urma calculului de dimensionare al angrenajului, se determini diametrul cercului de divizare al

pinionului d;, modulul danturii pe conul frontal exterior m $i numirul de dinti ai celor doui roti
dintate 7, siy, care formeaza angrenajul.

A. Diametrul de divizare al pinionului conic - d;

Diametrul de divizare (minim) al pinionului se determina din conditia ca dantura angrenajului proiectat si
reziste la oboseald la presiunea hertziand de contact (pitting), cu ajutorul relatiei:

/
diin = 3 KHKAM‘;’ — = (2.123)
‘//R (1 - 0’5,?”}2) O H lim (&

unde:
o Ky - factorul global al presiunii hertziene de contact
Ku=(16.1810° MPa
o Ky - factorul de utilizare, se alege din anexa 2.2;
o M, - momentul de torsiune pe arborele pinionului - in [Nmm];

e yr — b/R - raportul dintre latimea danturii 5i generatoarea conului de divizare, se alege din

anexa 23 sau yr=b6/R = 025...033;
e omim - rezistentala pitting (presiunea hertziand limita la oboseald) [MPa ], se adopta din
tabelul 2.3 odatd cu materialul din care se fabrica rotile dintate;
o U - raportul numarului de dinti 4 > |

{ 1, dacd raportul de transmitere i, =1 (angrenaj reductor),
=

1/1,, daca raportul de transmitere (angrenaj multiplicator).

Valoarea obtinuta pentru diametrul de divizare se rotunjeste la un numir intreg in [mm].
B. Modulul danturii rotilor dintate pe conul frontal exterior - m (m.)

Modulul danturii rotilor pe conul frontal exterior se determina din conditia ca dantura sa reziste la rupere
prin oboseala la piciorul dintelui. Relatia de calcul a modulului minim pe conul frontal exterior este:

KJ?KAMU; ]

WR d? (] - 0'5WR ) ’ O—F i uz + ]

My = (2.124)

unde;
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e K, - factorul global al tensiunii de la piciorul dintelui;
Kr=22...24 pentru danturi nedurificate (D < 350 HB)
Kr=18...20 pentru danturi durificate (DF > 350 HB)

o Ki, My, yr=0b/R, u - auvalorile adoptate in calculul diametrului de divizare;

d, - diametrul de divizare al pinionului pe conul frontal exterior este ;s rotuniit in mm;

e oy - Tezistenta limitd la rupere prin oboseald la piciorul dintelui [MPa] se adopti odati cu
materialul din care se fabrica rotile dintate, din tabelul 2.3.

- In constructia angrenajelor conice cu dinti drepti, modulul danturii pe conul frontal exterior este
standardizat prin STAS 822-82. Gama modulilor standardizate este datd in anexa 2.4. Rationamentul de
adoptare a modulului standardizat este urmitorul:

a) dacd m,;, < / mm, seadoptd modulul s = / mm, pentru ci nu se obtine o precizie
suficienta la rotile dintate de modul mic si de diametru relativ mare;
b) dacd m,,, este cuprins intre doud valori consecutive standardizate gy, g5 S

My +1 5745,
ambele mai mari de 1 mm, adicd  my, 45 < B2 n < Mg+ s 5745, S€ adopti:

-m = mygospas. daCR o grus < Mg < 1,05 my sras sau
-m = mi. sms.  9aCR 105 gy sris < M1 < PG4 STAS .

C. Calculul numiirului de dinti ai rotilor dintate 7, si 7,

Se determind mai intdi, din considerente geometrice, numarul necesar de dinti ai pinionului conic:
z*=d/m (2.125)
unde:
e ¢, - diametrul de divizare al pinionului conic, adoptat la punctul A;
e m - modulul danturii rotilor dintate pe conul frontal exterior adoptat la punctul B.

Numdrul de dinti ai pinionului conic se recomanda a se alege la valoarea intreagd imediat mai mare decét
zr* . Totodatd, la alegerea numarului de dinti ai pinionului trebuiesc avute in vedere atét conditiile tehnologice
cét si cele de rezistenta i de durabilitate ale angrenajului conic.

Firmele producétoare de magini de danturat au intocmit recomandéri pentru alegerea numarului de dinti
ai pinionului §i, respectiv, ai rotii, in functie de raportul de transmitere (vezi tabelul 2.6 si tabelul 2.7).

Pentru rapoarte de transmitere normale (1 <i;> < 5), in general se recomandd ca z, sa fie mai mare
de 12...14 dinti.

In cazul cind nu sunt indeplinite conditiile de mai sus, se majoreaza diametrul de divizare al pinionului
conic, se recalculeazd modulul danturii pe conul frontal exterior (conform punctului B), se standardizeaza
modulul astfel calculat, apoi se calculeaza z,* sise adoptd 7z, . Acest ciclu se repeti, daci este cazul, pand
cand numarul de dinti 7, ai pinionului va indeplini conditiile din tabelul 2.7.

Tabel 2.6
Unghiul profilului de Nr. de dinti ai Nr. minim de dinfi ai rotii | Raportul de transmitere
referintd pinionului  z; z; MINIM 775 iy
13 30 231
) 14 20 1,43
20
15 17 1,13
16 16 1,00
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In special, Ia angrenajele fabricate din materiale de imbunétatire sau normalizate se obtine, de obicei, la
pinion un numar de dinti mult prea mare. In aceasti situatie, se recomanda si se aleagd pentru numarul de dinti ai
pinionului valori la limita superioard, recomandate in tabelul 2.7. Odati ales numarul de dini 7 | se
recalculeaza modulul danturii pe conul frontal exterior cu relatia:

m=d,’ z; (2.1206)

Modulul, astfel calculat, se restandardizeazi conform indicatiilor de la punctul B.

Tabel 2.7
Raportul de i ) 3 4 5 6.3
transmitere  ir;
Nr. minim de 18..40 | 15..30 12...23 10...18 8..14 6..14
dinti g

Observatie: Se recomanda valorile numarului de dinti de la limita superioari pentru roti conice din mate-
riale de imbunatatire (D - 350 HB) iar, pentru roti conice cu danturi durificate, valorile de la
limita inferioara.

Fiind acum stabilit numarul de dinti ai pinionului, se determina numarul de dinti z, ai rotii conjugate cu
relatia;
Zy = zZy i (2.127)

Se recomandd, dacd este posibil, ca numarul de dinti z; si z, ai pinionului i, respectiv, ai rotii
conjugate sé fie numere prime intre ele. De aceea, de multe ori se mai adauga sau se scade un dinte la roata
conjugata.

Numairul de dinti 7z, si  z,, adoptati pentru pinion i roatd trebuie astfel ales incit abaterea
raportului de transmitere A/ sa nu depégeaseé abaterea admisibila Ai., unde:

Nl = 388 pentru reductoare de turatie Intr-o treapti de reducere;

Ala = 2,5%  pentru reductoare in mai multe trepte de reducere.
Pentru aceasta, se calculeazi mai intai raportul de transmitere efectiv:

lnray = Bl (2.128)
unde:
-z §i z - numdrul de dinti adoptati pentru pinion si roat.
Relatia de verificare a abaterii raportului de transmitere este

II}.?TASiIIEﬂf ]()0% < Aia (2129)
128748

Dacd aceasta conditie nu este indeplinita, se modificd numarul de dinti ai rotii conjugate sau chiar ai
pinionului, cu observatia ca, daca se modifici si numarul de dinti ai pinionului, trebuie recalculat modulul
danturii §i restandardizat.

Ai=

Concluzii:

1. In urma calcului de predimensionare al angrenajului conic cu dinti drepti se stabileste:
m - modulul danturii pe conul frontal exterior
z1, 7z - numarul de dinti ai pinionului si, respectiv, ai rotii.

2. Diametrul de divizare calculat la punctul A serveste numai pentru stabilirea modulului danturii pe
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conul frontal, corelat cu numarul de dinti ai pinionului. In final, diametrul de divizare al pinionului, obtinut
cu relatia (2.131), trebuie sa fie mai mare sau egal decat diametrul de divizare, calculat la pet. A.

2.4.2. Calculul geometric al angrenajului conic cu dinti drepti

Relatiile de calcul ale elementelor geometrice ale angrenajului conic sunt stabilite pentru roti cu
axele de rotatie perpendiculare (3 = 90%).

Elementele geometrice ale angrenajului trebuiesc calculate cu o precizie suficient de mare (minim 4
zecimale exacte).

A. Elementele rotii plane de referinti

Elementele rotii plane de referintd sunt standardizate prin STAS 6844-80 (fig.2.14).

o o =20° unghiul profilului de referint3;

o ha*=1 coeficientul Inaltimii capului de referinta;

o hy* =12 coeficientul Indltimii piciorului de referinti;
« % =02 jocul de referinta la picior;

Elementele rotii plane de referinta sunt impuse de tehnologia de executie (de particularitatile masinii
de danturat). Existd, astfel, magini de danturat Gleason, la care se poate obtine unghiul profilului de
referintd g, = 14030, iar coeficientul jocului de referintd la picior ¢,* = 0,188 . Pentru masini de danturat
Heidenreich-Harbeck, Bilgram, Reinecker , coeficientul jocului de referintd la picior este ¢,* - 0,1236.

do ( dom ax )
dom Plan de divizare
do min e referinid/
’ 3
£
4. ) ; - . . SV
T N
"/"'"--.
s i
QO
2! \C}'Undru frontal
& /I ~ exterior
D/Z e hoa = m haa*
Cilindru frontal "
b mediu hor=m ey
ho=m (hoa™+ hor*)

= .k
\ Cilindru frontal e
Po—"Tm

interjor )
€ = So= Do/ 2

dyp = 2R

Fig. 2.14
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C. Calculul deplasarilor specifice ale danturii

La angrenajele conice deplasdrile de profil pot fi atit radiale x,. cat si tangentiale y, . Coeficientii
deplasérilor specifice ale profilelor danturii sunt recomandati a fi alesi in functie de raportul de transmitere.
Se recomanda deplasari care sd conducd la un angrenaj zero deplasat.

Tabel 2.8
'Rapo.rtul dg . Raportul dt? . Raportul dg @
transmitere ;> transmitere 7,7 transmitere 775
1,25...129 0,17 1,52...1,55 0,27 2.16,..2.27 0,37
1,27...1,29 0,18 1,56...1,60 0,28 2,27.241 0,38
1,29...1,31 0,19 1,60...1,65 0,29 2,41..2,58 0,39
LB 1ol 33 0,20 1,65...1,70 0,30 2,58..278 0,40
1,33...1,36 0,21 1,70...1,76 0,31 2,78...3,05 0,41
1,36...1,39 0,22 1,76...1,82 0,32 3,05.3,41 0,42
139, 1,42 0.23 1.82..1.89 0.33 3.41.3.94 0,43
1,42...1,45 0,24 1,89...1,97 0,34 3.94...4.82 0,44
1,45...1,48 0,25 1,97..2,06 0,35 4.82...6,81 0,45
1,48...1,52 0,26 2,06..2,16 0,36 6,81... 0,46

Deplasarile specifice radiale ale profilului danturii y,, §i x, se adopti functie de raportul de
transmitere i, din tabelul 2.8 (conform recomandarilor firmei Gleason), sau din tabelul 2.9 (conform firmei
ENIMS), functie de numérul de dinti ai pinionului 2, §i de raportul de transmitere i . Ambele firme
recomanda:

Xp = =Xr2 unde Xpp 2> 0

Tabel 2.9
Deplasari specifice radiale (x,, =-x,;)

Nr.de Raportul de transmitere 7;-

dintizy 1,00 | 1.05 | L10 [ 1,15] 1,20 [ 1.30 [ 140 [ 1,60 | 2,00 | 3,00 | 5.00 | =6
12 - - - - - - : - - 1 052 [055] 057
13 ] ] ] . - ] - - | 046 | 050 | 053] 0,54
14 - - - - - - - 0,38 | 0,43 0,48 | 0,51 | 0,52
15 - - - - 0,20 | 0,30 | 036 | 041 0,47 |1 049 | 0,50

18 0 | 005 1009011015018 026 [032] 037 | 043 | 0.45 | 0.46
20 0 | 005 [0,08]010][0,13[016] 023 [030] 035 | 0,40 | 043 | 044
25 0 | 004 [006]009]011[013] 020 [026] 030 | 035 | 037 | 038
30 0 | 004 [006]008[010][012] 0,18 [022] 026 | 031 | 033 | 0.35
40 0 | 003 [005]007][008]009] 014 [0,18 | 021 | 025 | 028 | -
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Tabel 2.9 (continuare)
Deplasiri specifice tangentiale (x,,=-x,,)

Nr.de Raportul de transmitere i,

dinfi 7 1,00 1,50 2,00 2,50 3,00 4,00 5,00 7,00 9,00
12 ~ - - 0,09 0,14 0,17 0,21 0,26 0,29
15 0 0,02 0,04 0,09 0,13 0,16 0,20 0,25 0,28
20 0 0,02 0,05 0,07 0,12 0,15 0,19 0,24 0,26
25 0 0,02 0,05 0,07 0,11 0,15 0,18 0,24 0,25
30, 0 0,02 0,05 0,07 0,11 0,14 0,17 0,23 0,25
40 0 0,02 0,05 0,07 0,11 0,13 0,16 - -

Deplasarile specifice tangentiale ale profilului danturii x,; §i x, sunt considerate nule (xu = Xz = 0)
de catre firma Gleason (vezi tabelul 2 8).

Firma ENIMS recomandd deplaséri specifice tangentiale x,; - ( . Astfel, in tabelul 2.9 sunt recomandate
deplasarile specifice tangentiale functie de raportul de transmitere ;,, si de numarul de dinti ai pmionului. Se
recomanda totodatica x,; = -x,,, unde x. - O .

D. Elementele geometrice ale angrenajului (fig.2.15)

- Semiunghiurile conurilor & >
g’ = arctg(zl /z,)

(2.130)
87 =90°-6;
- Diametrul de divizare d; 2
dI,Q;mZLg (2131)
- Lungimea exterioara a generatoarei conurilor de divizare R
R=R =Ro=d;/(2siné)= do/(2sin&) (2.132)
- Latimea danturii rotilor 4, ,
b =1b;=b>=(0,25.0,33)R (conform firmei Gleason) (2.133)
sau b £ RA3 (2.133")
Valoarea obtinuta pentru litimea danturii se rotunjeste la o valoare intreagd in milimetri.
- Diametrele de divizare medii  d, ;>
A2 = d12-b-5in 8 (2.134)
- Modulul mediu al danturii .,
My = dm 1.2 /ZI.,? (2135)
- Numérul de dinti ai rotii plane de referinta g,
A Zo = Z;/8in & = 22 /SR & (2.1306)
- Inaltimea capului dintelui 4, ,
A otz =M (Hoa * Xy1.2) (2.137)
- Indltimea piciorului dintelui ~ f;, ,
hriz= m(hf,a +co- Xt 50— m(h:f - %r1,2) (2.138)
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- Inaltimea dintelui 4
hi =hs=ha + by = foo + hp (2.139)
- Unghiul capului dintelui ..
12 =arctg (ha12/R) (2.140)

Z

T




- Unghiul piciorului dintelui 87,2
Gri2 = arcig (hff‘z/R) (2. 141)
- Unghiul conului de cap &2

[f s 57-90°
R 0 Z2
L ; . o . _ —

AL 0;
!
. > ’; 052\{2‘“_' -~ [
A ~
%___
/ . / N
fui
% / -
7 %
b)
Fig. 2.16
Unghiul conului de cap se calculeaza in una din urmitoarele variantele:
a) pentru angrenaj conic cu joc la picior variabil (fig.2.16.a)
On12= 812t b2 (2.142)
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b) pentru angrenaj conic cu joc la picior constant (fig.2.16.b):

di1.2=0121 Or2.i (2.143)

Observatie:
Din considerente functionale si de montaj se recomandd a se proiecta angrenaje conice cu joc la
picior constant.

Unghiul conului de picior ;.2

&iz2= 012~ 08y12 (2.144)
- Diametrele de cap d, ;>

dar2=d2+ 2he12¢0868 2 (2.145)
- Diametrele de picior d;»

dri> =di>- 2hr 200882 (2.1406)

- Inaltimea exterioara a conului de cap H,;» se calculeaza pentru angrenaj conic cu joc la piciorul
danturii variabil, cu relatia (2.147) iar pentru angrenaj conic cu joc la piciorul danturii constant, cu relatia
(2.147%) .

daiz

H,pp = CIg Say2 (2.147)

Hois :% oI 8,5 oz SN 5, (2.147°)

- Distantele de asezare ale rotilor conice 7, ,

Lis=Hyis% Laiz (2.148)

unde distantele [, §i L, seadoptd constructiv din desenul angrenajului conic proiectat, asa cum rezultd
din figura 2.16.
- Arcul de divizare al dintelui s, >

S12=m(03 g+ 2% 18+ Xe1,2) (2.149)
- Unghiul de presiune la capul exterior al dintelui pe conul frontal exterior g/ .
Darr = arccos[ cosa} (2-150)
al?
unde @@= go=20°
- Arcul de cap exterior al dintelui s, >
E &5 5 v a,,—nv «a 2.151)
Sarz2 — daiz ; - .
" ! d 2 cos &

unde .
invg = tga -a’ 7/ 180°.
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Pentru evitarea gtirbirii dintelui la varf se recomanda ,, , > 0,25 m. Daci aceasti conditie nu

este indeplinitd, se recurge la modificarea deplasrilor specifice

Xr1,2 #

Xti.2.

- Unghiul de rabotare al dintelui 3, > (fig.2.17)

S - , P
g 2 P [Or-’ 2t 8 i fga} @152
JA B
0 ——— X
EX | /
0 A
/
ol /e 7, B3
/ R_— — 47
Fig. 2.17
D. Elementele geometrice ale angrenajului cilindric analog (inlocuitor)
- Diametrele de divizare ale rotilor inlocuitoare  , ; ,
dvi2=di 2/ cos 2 (2.153)
- Numarul de dinti ai rotilor inlocuitoare  z,, ,
Zy; 2= Z12/CO8 & 2 sau  zviz=dv1 2/ M (2.154)
- Diametrele de cap ale rotilor inlocuitoare ., ; ,
daviz=dvi2+ 2Ry 2 (2.155)
- Diametrele de bazi ale rotilor inlocuitoare ), ,
dpviz=dvi 2005 o (2.156)
- Distanta dintre axe a angrenajului inlocuitor 4, ,
Avro=(dy +dw)/2 (2.5

- Gradul de acoperire £,

Gradul de acoperire al angrenajului conic este egal cu cel al angrenajului cilindric inlocuitor:
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2 2 2 2 o
= '\[davl—dbvl s '\/da\'E‘dEnQ . 2 sinc

Ex

(2.158)
2mmcecos @  2Tmcos o T COoS &

sau

Zyi i Zv2

Z
B, T PO, = ot T ey (2,158”)
27{ g avil 2}{ g avz 2;? g

Zyl

6‘6{ -

unde Gavl 2 = QFCEOS [ Qoser od Favt )

Pentru a Se asigura continuitatea procesului de angrenare a celor doua roti se recomanda:

N { 1,1- pentru angrenaje executate Intreptelede precizie5,6,7
8y 2

1,3 - pentru angrenaje mai putin precise (treptele8,9,10,11)
E. Relatii de calcul pentru verificarea dimensionala a danturii rotilor dintate

- Coarda nominala de divizare a dintelui  §  cu joc nul intre flancuri  (fig.2.4.a)

575" COSH,,

{2, 159)
6d?,2

5127 802

- Iniltimea la coarda de divizare Eg (fig.2.4.3)

872008 82

ha = ha 2 i
1,2 1. 4(,1’].2

(2.160)

Observatii;

Elementele geometrice necesare verificarii dimensionale a danturii rotilor conice sunt stabilite pe
conul frontal exterior §i sunt prezentate in fig. 2.4.a.

Deoarece precizia diametrului de cap influenteazid mérimea inaltimii la coardd, devine necesard
maésurarea prealabild a diametrului de cap §i scaderea abaterii sale din dimensiunea teoreticd de calcul a
naltimii la coardd. Acest lucru se ia in considerare la controlul danturii rotii.

Coarda efectivd de divizare a dintelui se indicd pe desenul de executie al rofii, tinind seama de
subtierea minimé a dintelui si de toleranta grosimii dintelui, conform STAS 6460-81.

2.4.3. Calculul fortelor din angrenajul conic cu dinti drepti

Fortele nominale din angrenaj se determina din momentul de torsiune motor, existent pe arborele
pinionului. Forta normala pe dinte £, , aplicatd in punctul de intersectie al liniei de angrenare cu cercul de
divizare mediu, se descompune intr-o forta tangentiala [, la cercul de divizare mediu, o forta radiala I
la acelasi cerc i o fortd axiald F, (fig. 2.18) .

Intrucdt pierderile de putere din angrenaj sunt mici (1...2%), se neglijeazi influenta lor. In
consecintd, fortele din angrenaj care actioneazd asupra celor 2 roti sunt egale si de sens contrar.

Se considera ca aceste forte actioneazd pe cercurile de divizare medii ale rotilor dintate. Se reco-
manda ca In calculul acestor forte si se utilizeze momentul de torsiune de calcul al pinionului (37, Ky
Daca fortele se calculeaza in acest mod, se va avea in vedere ca la verificarea danturii si nu se mai
introduca in relatiile de verificare, inca o data, factorul g, (Anexa 2.2) .
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- Fortele tangentiale £, »

. 2M

I*Im] = thE = _dm‘:p
- Fortele radiale £, -
FrmL? = }:{m] lga 1 COS 5.’,2
- Fortele axiale £, »
- FamLQ = ];:fml,2 rga .Slln (S‘LE
- Forta normald pe flancul dintelui £,
Fyp = Fp = [FZ + F, + F
cosa
r
Y [
s\ &
wy L =N A0,
/7é = %
] b 4 Th
S 7
& o3 G-
. 1 - 7 ik
a
ﬂ < % //
— : Fol- — Z
0“\ i “.__’."-@‘ Ff2 L7 &) d
' o Gl A = me -
\we\ D" & f/’wh i \_d2 /

N R
Ft’),< & ,‘/
N3l wr/ﬂ
; q
/ )

vt

Fig. 2.18

83

--.h>002

(2.161)

(2.162)

(2.163)

(2.164)



2.4.4. Alegerea lubrifiantului si a sistemului de ungere a
angrenajelor conice

Se face identic cu alegerea lubrifiantului si a sistemului de ungere pentru angrenajele cilindrice cu
dinti drepti (capitolul 2.2.4).

Pentru calculul ungerii angrenajului, se considerd in locul angrenajului conic, angrenajul cilindric
analog (inlocuitor al acestuia).

_2.4.5. Verificarea de rezistenti a danturii angrenajului conic cu
dinti drepti
A. Verificarea la oboseali prin incovoiere a piciorului dintelui

Tensiunea de incovoiere de la piciorul dintelui se determind in sectiunea mediand a lungimii dintelui
s se calculeaza cu ajutorul rotii dintate cilindrice inlocuitoare

O_FI,Q = Ff’”"x-’ KA KV KFQ KFﬁ 'Yp* Y; < Trpra (2165)
b-m, '
Orpis :M'Yﬁff,z'YS'KX' (2.166)
18
unde:
® ori.2 - tensiunea de incovoiere de la piciorul dintelui,
me.',g = Frmf,_? : KA Ky Ky KF/)' (2.167)
o Firm » - lortareala tangentiald la cercul de divizare mediu;
e Fim > - fortanominald tangentiala la cercul de divizare mediu;
o K - factorul de utilizare, din anexa 2.2;
o Ky - factorul dinamic, din anexa 2.6;
o Kr, - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7;
o Kipy = f(Kng) - factorul de repartitie a sarcinii pe latimea danturii, din anexa 2.8;
o b - latimea danturii rotii;
o My - modulul mediu al danturii;
® Vs - factorul de forma al dintelui, din anexa 2.9;
o T, - factorul gradului de acoperire; ¥, > 0,7
Y. =029+ 070 6w (2.168)
e orp)» - tensiunea admisibild la oboseald prin incovoiere la piciorul dintelui;
o orims.» - rezistentalimitd de rupere prin oboseald la piciorul dintelui, din tabelul 2.3;
o Sprp - factorul de siguranta la rupere prin oboseala la piciorul dintelui, din anexa 2.10:
o Ywio - factorul numarului de cicluri de functionare, din anexa 2.11:
o Vsio2 - factorul concentratorului de eforturi unitare din zona de racordare a piciorului
dintelui, din anexa 2.12;
o V. - factorul de dimensiune, se adopti din anexa 2.13.
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B. Verificarea solicitirii statice de incovoiere a piciorului dintelui la incircarea
maxima

Calculul urmireste evitarea deformatiilor plastice ale dintilor cu duritate mai mici de 350 HB,
respectiv ruperea fragild prin soc a danturilor durificate superficial ( DF > 350 HB).
Tensiunea maxima de incovoiere la piciorul dintelui este:

K

o
_ AMax _ Yhs
Orsir2 = OFuz2 % S Oppais = g (2.169)
A EP st
in care:
o Kimae - factorul de soc maxim; este dat de relatia:
M
M
B iy o (2.170)
' M,,

o M:iw p - momentul de torsiune maxim care poate apédrea la pornire, la oprire sau in cazul
blocarii accidentale a transmisiei in timpul functionarii;

o M, - momentul de torsiune nominal pe arborele pinionului angrenajului;

s o/ - rezistenta de rupere staticd prin Incovoiere, din tabelul 2.3;

o Srpy - coeficientul de siguranta la solicitarea staticé prin soc a piciorului dintelui;
Srpa = 2,

C. Verificarea la presiune hertziani, in cazul solicitirii la oboseali a
flancurilor dintilor (verificarea la pitting)

Tensiunea hertziand de contact de pe flancul dintilor aflati in angrenare se determini in punctul de
tangentd al cercurilor de divizare medii (angrenajele sunt zero sau zero deplasate), adica In polul angrenirii
(punctul C).Calculul se face pe angrenajul cilindric analog (inlocuitor).

F, K, K. K, K Nu' +1I
Oy =Zy Zy Z, | ib_d”_“ i <G (2.171)
nil
o ini 1,2
O hpi 2 :L'ZRI,Q'ZW ‘ZL‘ZV 'Z,w,g (2.172)

T
‘S HFP

unde:
o Zr - factorul modulului de elasticitate al materialelor, din anexa 2.14;
e Zn - factorul zonei de contact pentru angrenaje zero sau zero deplasate Zy = 2,5 ;

o 7Z. - factorul gradului de acoperire
Z,=J4-¢,)/3 (2.173)
Py =8y K By - Koy 'Kﬂp (2.174)
o [y, - fortareald tangentiald la cercul de divizare mediu;
o Ky, - factorul repartitiei frontale a sarcinii din anexa 2.7;
e Ky, - factorul de repartitie a sarcinii pe latimea danturii din anexa 2.9;
o b - latimea de contact a danturii;
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o i - diametrul cercului de divizare mediu;

o U - raportul numerelor de dinti (u ~ 1);

e omp;> - tensiunea hertziand admisibild la solicitarea de oboseald a flancurilor dintilor;

o owimi.» - rezistenta limitd la obosealad superficiald de contact a flancurilor dintilor, tabelul 2.3;
e Syr - factorul de siguranta la pitting, din anexa 2.10;

e 7Zr, . - factorul rugozitatii flancurilor dintilor, din anexa 2.15;

o 71 - factorul influentei ungerii, din anexa 2.17,

o Zy - factorul influentei vitezei periferice a rotilor, din anexa 2.18;

e Zy;. - factorul numaérului de cicluri de functionare, din anexa 2.11.

s Zw - factorul raportului duritatii flancurilor;

Celelalte elemente din relatie sunt explicate la pct. A.
D. Verificarea la solicitarea static de contact a flancurilor dintilor

Calculul are drept scop evitarea deformatiilor plastice ale flancurilor dintilor sau evitarea distrugerii

fragile a stratului durificat (la danturi cu duritati DF = 350 HB).

Presiunea hertziand statica a flancurilor dintilor la incircarea maxima se determini tot in punctul de

rostogolire C:

unde:

K antax
Tiist— OHL | o Tort M (2.176)
K.
o Kiua, Ky - auaceeasi semnificatie ca la pct.B;
e omps1.2 - presiunea hertziana statica admisibild a flancului dintelui, din anexa 2.19.

Observatii:

1. Verificérile la solicitdri statice (pct.B si D) se recomanda a fi facute atunci cand angrenajul este
integrat Intr-o transmisie mecanica care functioneazi cu socuri (variatii bruste ale momentului

de torsiune de transmis) sau cind existd pericolul blocérii accidentale a transmisiei in timpul
exploatarii.

2. In cazul in care dantura angrenajului nu verifica la una din cele patru solicitiri se recomanda:

- alegerea unui material cu proprietéti fizico-mecanice mai bune;

- aplicarea unor tratamente termice sau termochimice cit mai corecte:

- majorarea laimii danturii rotilor, dar cu respectarea indicatiilor de la 2.4.2. pct.C;

- modificarea unor parametri geometrici si functionali ai danturii rotilor dintate ce
formeaza angrenaje, astfel incat o serie de factori ce intervin in relatiile tensiunilor
efective sd aiba valori minime (de exemplu, coeficientul deplasarii specifice radiale a
danturii pinionului);

- majorarea elementelor geometrice ale angrenajului (s 5, m) cu recalcularea tuturor
elementelor geometrice si functionale ale rotilor dintate (redimensionarea angrenajului)

-

3. In cazul in care tensiunile efective calculate cu ajutorul relatiilor de verificare de la pet. A si C
sunt mult inferioare tensiunilor admisibile (angrenajul este supradimensionat), se recomand:
- schimbarea materialelor sau a tratamentelor, astfel incat tensiunile admisibile si nu
depdseascd cu mai mult de 20-60% tensiunile efective;
- reducerea latimii danturii rotilor,

- reducerea elementelor geometrice ale angrenajului ( o; >, m ) cu recalcularea tuturor
elementelor geometrice i functionale ale rotilor dintate.
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2.4.6. Elemente privind constructia rotilor dintate conice

Formele constructive ale rotilor dintate conice, precum si tehnologiile lor de fabricatie sunt
asemandtoare cu cele ale rotilor dintate cilindrice prezentate la punctul 2.2.6.
Se intalnesc astfel urmitoarele tipuri constructive de roti conice:

- roti dintate dintr-o bucata cu arborele (pinioane conice);
- roti dintate conice independente de arbore, care pot fi;
- constructie masiva;
- cu disc;
- cu spite (la dimensiuni mari ¢, < 500.. 600 mm);
- Cu coroand montatd prin suruburi sau nituri;
- constructie sudata.

Recomandari privind constructia rotilor dintate conice sunt date in anexa 2.24.

In anexa 2.26-3 este prezentat modul de intocmire a desenului de executie pentru o roata dintata
conicd cu dinti drepti, conform STAS 5013/3-82.
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2.5. PROIECTAREA UNUI ANJRENAJ MELCAT CILINDRIC

2.5.1. Determinarea elementelor dimensionale principale ale
- angrenajului melcat cilindric

In urma calculului de dimensionare al angrenajului, se determini numirul de dinti (inceputuri)
ai melcului z;, si respectiv ai rotii melcate z;, distanta dintre axe a;;, modulul axial al melcului
H, coeficientul diametral al melcului ¢ si distanta de referinta dintre axe ay;;.

A. Stabilirea numirului de dinti (inceputuri) z; ai melcului si ai rotii melcate 2.

Numarul de inceputuri ale melcului z; trebuie astfel ales incit pentru realizarea raportului de
transmitere necesar, numérul de dinti ai rotii melcate si fie cuprins intre valorile z, — 27...80 dinti.
Valoarea minima este determinatd de scaderea accentuatd a randamentului, iar cea maximi rezulti din
considerente de gabarit si de majorare a distantei dintre reazemele melcului, ceea ce provoaca deformatii
sensibile ale acestuia §i conduce la o angrenare defectuoasa.

In scopul usurarii alegerii numarului de dinti (inceputuri) ai melcului se recomandi folosirea
tabelulur 2.10.

Tabel 2.10
Raportul de transmitere ij2=u 8...16 16...31,5 31,5...80
Numarul de dinti
A . : g Z] 4 0 1
(inceputuri) ai melcului
Randamentul aproximativ al B u
anprenmitly] melont n, = 1—705 0,95...0,90 0,90...0,80 0,80...0,70

Odatd adoptat numérul de inceputuri ale melcului, se determini numirul de dinti z; ai rotii
melcate conjugate:

g il (2.177)
Daca z nu este numar intreg se rotunjeste in plus sau in minus la numérul intreg cel mai apropiat.

B. Distanta dintre axe — a;;

Distanta minima dintre axe se determind atat din conditia ca dantura rotli melcate sa reziste la
oboseald la presiune hertziana de contact (pitting), cit si din considerent termic, avand in vedere faptul ca
pierderile de putere in angrenajul melc-roati melcatd sunt relativ mari §1, deci, apare o incilzire
accentuata a angrenajului. Va trebui calculat astfel o distantd dintre axe din conditia de pitting si o altd
distantd dintre axe din considerente termice: se va standardiza distanta dintre axe cea mai mare.

Din conditia de rezistentd a danturii rotii melcate, la presiune hertziani de contact (pitting), se
determina o distantd minima dintre axe, conform relatiei (2.178) :
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a” _[j-i-z—g] ’KH'KA'MH Zl2
3

5 . 5 (2.178)
T G
q q
unde:
e z; - numarul de dinti ai rotii melcate;
° g - coeficientul diametral al melcului. Valoarea coeficientului diametral al melcului se
estimeaza initial la o valoare intreaga cuprinsi intre 9...12;
. Ky - factorul global al presiunii hertziene de contact;
Ky = 70000 MPa  pentru melc din otel si roatd melcati din bronz turnat;
Ky = 80000 MPa pentru melc din otel §i roatd melcata din bronz laminat;
Ky =100000 MPa  pentru melc din otel si roati melcata din fonta;
e K, - factorul de utilizare, se alege din anexa 2.2;
e M, - momentul de torsiune pe arborele rotii melcate — in [N.mm];
® Onum - presiunea hertziana limitd la oboseald [N/mm?], se adoptd odata cu alegerea mate -
rialelor pentru melc i roatd, cu indicarea duritatii flancurilor danturii melcului, deci
si a tratamentului termic sau termochimic aplicat danturii melcului, cu indicarea the -
nologiei de executie si, n special, de turnare a coroanei rotii melcate;
° u - raportul numarului de dinti (# = i;;).
Relatia de calcul a distantei minime dintre axe din considerent termic este:
1.8
T 4 )pf 1
min 12 7 0'353,01 { P }1,55 (2'179)
I+c,| ——
1000
unde:
e P,y - puterea pierdutd prin frecare in reductorul melcat — in kW si rezulté ca diferentd a
puterii de intrare P, si a celei de iesire P, din reductor:
P el—B mu Po= ,(Jﬂ;,z):Pgi’”—”& (2.180)
TTr
incare 7z - randamentul total al reductorului
MR= N i’ T My (2.181)

intr-un prim caleul, 7.4 = 0,99, 7, =0,995, my =1, iar 7, seadoptd din tabelul 2.10.

® ¢; - coeficient care ia in consideratie pozitia relativd a melcului fatd de roata melcata si
implicit fatd de baia de ulei a reductorului;
¢; = 1 —cand melcul este partial cufundat in ulei, deci este amplasat sub roata melcati:
¢; = 0,8 — cand roata melcatd este partial cufundata in ulei, deci melcul amplasat deasupra
rotii melcate;
° ¢» - coeficient care exprima influenta ventilatorului care se monteazi pe arborele melcului
st a nervurilor de racire existente pe carcasa reductorului:
c2= 0,355 — reductor melcat cu ventilator si carcas nervurati;
c2= 0,16 — reductor cu ricire naturald (fara ventilator);
® ny, - turafia arborelui melcului — [rot / min] .
Pentru ca angrenajul melcat sa reziste in functionare, atat la uzare prin pitting, cét si la incalzire,
valoarea cea mai mare a distantei dintre axe (a2 si @ 12) se va standardiza.
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Valorile distantelor dintre axe standardizate sunt date in anexa 2.4, conform STAS 6055-82.
Modul de adoptare a distantei standardizate este urmétorul:

- dacd @y, este cuprinsd intre doud valori consecutive standardizate Ay stas S1 Qrig stas, adicd
A 5748 < Apun 12 < Ay se adopta:

- Q12 = A s745, dacd ap stas < @wmi2 < 1,05a, sas sau
- Q2= Ak sras, dacd 1,05 @y spus < @pumiz < A g~y sras .

C — Modulul axial - m,

Modulul axial se determina din considerente geometrice:

2a
N 12
fnx =

(2.182)
q+z,

unde m', reprezintd modulul axial orientativ al angrenajului melcat.
In constructia angrenajelor melcate, modulul danturii este standardizat prin STAS 822-82. Gama

modulilor standardizati este datd in anexa 2.4. Rationamentul de adoptare a modulului standardizat este
urmatorul:

.k o @ : . : . o
- dacd m , este cuprins intre doud valori consecutive standardizate m kSTAS  §1 M gy sras, adicd
* - e - . 3 ~ * -
My stas < My < My g4 s, se adoptd valoarea standardizati cea mai apropiatd de valoarea obtinuta cu
ajutorul relatiei (2.182). Aceasta valoare standardizati. va reprezenta modulul axial standardizat ny.

D. Coeficientul diametral - ¢

Coeficientul diametral al melcului se stabileste in functie de modulul axial standardizat, m, , al
danturii melcului, conform STAS 6845-82. Valorile standardizate ale coeficientului diametral sunt date

in anexa 2.4. Dintre cele trei valori ale coeficientului diametral se preferd, daca este posibil, valoarea din
mijloc.

E. Distanta de referinta dintre axe - ag;;

Distanta de referintd dintre axe (distanta dintre axe in cazul cind angrenajul ar fi nedeplasat) este
datd de relatia:
m.\‘ (q + Z?)
2

Intre distanta dintre axe standardizata si distanta dintre axe de referintd ay,> trebuie si existe
relatia:

Ay =

(2.183)

\aw — 5| 2 11, (2.184)
De preferat:

|tz = gy 0,5 ms (2.185)

Daca nu este indeplinitd conditia de mai sus, se poate modifica:
z; - adadugand sau scdzind un dinte la roata melcati;
q - adoptand o altd valoare din cele trei valori indicate in STAS 6845-82:
m, - adoptand cealaltd valoare standardizati a modulului Mg sTas Sau Mg+ stas, dar cu

conditia de a alege coeficientul diametral, ¢, corespunzitor modulului axial adoptat.
Concluzii

1. In urma calculului de predimensionare al angrenajului melc-roati melcati se stabilegte:
21, 22 - numarul de dinti ai melcului i, respectiv, ai rotii melcate;
a - distanta dintre axe standardizati;
m, - modulul axial al danturii standardizat;
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q - coeficientul diametral al melcului;
ap;z - distanta dintre axe de referinti (in cazul cand angrenajul ar fi nedeplasat).
2. Numarul de dinti z; §1 z> adoptati pentru melc si roata melcatd trebuie astfel ales incat abaterea
raportului de transmitere A / sd nu depigeasci abaterea admisibild 4 i, = 3 % . Pentru aceasta se
calculeaza, mai Intai, raportul de transmitere efectiv:

li2er = =3 (2.186)
s
Relatia de verificare a abaterii raportului de transmitere este:
, ‘f.'_v STAS _ififef ,
Ai = |22 100% < Ai = 3% (2.187)

I}.? STAS

Daca aceastd conditie nu este indeplinitd, se modifica numarul de dinti ai rotii melcate si se
recalculeaza  ay,» . astfel incét si fie satisfacute relatiile (2.185) sau, in cel mai defavorabil caz, (2.184).

2.5.2. Calculul geometric al angrenajului melcat cilindric

Elementele geometrice ale angrenajului melcat cilindric trebuiesc calculate cu o precizie suficient
de mare (minim 4 zecimale exacte).

A. Elementele melcului cilindric de referinti

Dantura rotii melcate, datoritd suprafetei toroidale pe care sunt dispusi dintii, nu poate fi definita
de o cremalierd de referinta. De aceea, in cazul angrenajului melcat cilindric, dantura rotii melcate se
defineste cu ajutorul melcului cilindric conjugat ei — melcul cilindric de referintii. Elementele melcului
cilindric de referinta sunt standardizate prin STAS 6845-82 (fig. 2.19),

Cilindrul de referint Fo
§ %o _ _P%(a_;np
|
. . . A
.CL&R [_
[
| \ ! i o < g
\ \ \ \ \\
\ \ \ \ \ F—
\ ’ \\/ \ t
1
To Elicea de referinta
Fig. 2.19

in functie de tehnologia de executie a danturii melcului i, deci, de forma profilului dintelui existi
mai multe tipuri de melci de referinta standardizati prin STAS 6845-82 si prezentati In cele ce urmeaza.
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Melcul tip ZE (melcul in evolventi), la care profilul se obtine prin strunjire cu doud cutite deplasate
fata de centrul de rotatie al melcului (fig. 2.20).

B-B

Elicea medie de referinta
a dintelu)

Evolventa

Dreapta generatoare MELC TIP ZE (EVOLVENT!C]

Fig. 2.20

Melcul tip ZA (melcul arhimedic) se genereaza prin strunjire cu un cutit cu profilul golului dintre
dinti (fig. 2.21).

generatoare

MELC TIP ZA (ARHIMEDIC)

Fig. 2.21
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- Melcul tip ZN1 (melcul cu profilul rectiliniu in sectiune normalii pe dinte) se poate prelucra prin
strunjire, fie cu doud cutite, fie cu un singur cutit prin aschiere succesivi a flancurilor dintilor (fig.
2.22). Serecomanda a fi utilizat in productia de unicate.

B-8
Ewvolventa alungita
Dreapta generctoare

Elicea de referinta
a dintelui

Cilindrul de baza Cilindrul director -—I B

MELC TIP ZN1

Fig. 2.22

- Melcul tip ZN 2 (melcul cu profilul rectiliniu in sectiune normali pe elicea golului) se prelucreazi
prin strunjire cu un cutit trapezoidal inclinat normal la elicea golului (fig, 2.23).
B-B

Dreapta generatoare
Evolventa alungita

—~|e

MELC TIP ZN2
Fig..2.33
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- Melcul tip ZK 1 ( melc prelucrat cu sculid dublu conici ) se realizeazd, de obicei, prin frezare si
rectificare cu sculd in forma de disc dublu conic ( freza, respectiv, piatrd de rectificat ) -vezi fig. 2.24.

Freza disc sau
piatra de rectificat

MELC TIP ZK1

Fig. 2.24

- Melcul tip ZK 2 (melc prelucrat cu sculi conicii) are profilul generat prin frezare cu frezd deget.
De asemenea, flancurile spirelor pot fi finisate cu piatrd de rectificat tip deget (fig. 2.25).

Freza deget
sau piafrd
de rectificat

MELC TIP ZK?2

Fig. 2.25

In afara profilului dintelui, elementele care definesc melcul de referintd sunt independente de tipul
melcului, fiind general valabile. Acestea sunt:
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- unghiul de pantd al elicei de referinta -

v, = arctg[z—IJ (2.188)
q

- unghiul de presiune de referintd se adoptd (conf STAS 6845-82), dupi cum urmeazi:
a) pentru melc arhimedic (ZA) dox = 20°= @,
b) pentru celelalte tipuri de melci (ZE, ZN1, ZN2, ZK1, ZK2) a4, = 20°= @,  unde
a gy - unghiul de presiune axial de referinti;
@ ¢n - unghiul de presiune normal de referinta.

Intre unghiurile de presiune axial si normal de referintd exista relatia:

for
iga, =—2% (2.189)
COSY o

Daca se cunoaste «a g, secalculeazd «,, iar dacd se cunoaste g, se calculeazi a, .

- coeficientul inaltimii capului de referinta - hg,* = 1
- coeficientul jocului de referinta radial - ¢p* = 0,2 (sepoate adopta si 0,25)
- coeficientul indltimii piciorului de referinti - A, * = 1,2 (se poate adopta si 1,25).

B. Coeficientul frontal al deplasirii de profil a danturii rotii melcate

Din considerent tehnologic, deplasarea de profil se realizeaza numai pentru dantura rotii melcate,
pentru cd aceasta se executa cu sculd melc — modul.

Coeficientul frontal al deplasarii de profil al rotii melcate este:

X, = Ly~ Qo2 _ 9y g+, (2.190)
) m m b

x X

Conform normelor ISO, se recomandd - 0,5 <x,, < +0,5, iarcelor GOST -1 < F 5 o 1

C. Elementele geometrice ale angrenajului melc - roati melcati (fig. 2.26)

- Diametrul de referinta al melcului  d);
doy=m,-q (2.191)

- Diametrul de referintd al rotii melcate  d> (in plan median)
dop =11, - 2, (2.192)
- Diametrul de divizare (de rostogolire) al melcului o,
d,=d, +2m,  x, (2.193)
- Diametrul de divizare (de rostogolire) al rotii melcate d-

d,=d, (2.193")
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melc cilindric

Q92

daq

di

_‘—'—‘\ ‘\
a2

t

e ()

Fig. 2.26
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Diametrele de picior dy si dp (dp — in plan median )
d; =dy,— Z(h;a +c;)-mx =ity = Bhgy #11,

dyy= —Z(h;a +e¢, —xtg)-m

Diametrele de cap dpy si dpx (d,>—1in plan median )

da] :dOI + 2hga 'mx

daz = doz + Z(hga T X5 )”],t

Indltimea capului de referintd (la melc) /g,
hn‘?a & h;a ’ m,\'
Indltimea piciorului de referinta (la melc) /g,
hyp = (h:a +co)- m,=h, m,

Inaltimea dintelui la melc i roata

h=hy=hy, +hy, = (2B, +¢))-m,
Pasul axial al melcului  p.
P =R-m,

Pasul elicei melcului  p-
pP.=z,p.=7%-z,-m,

Diametrul exterior al rotii melcate d,;

d s =d s +—6m*‘
: c B k2

Raza de curbura a suprafetei de varfa rotii melcate 7,

Litimea coroanei rotii melcate b
b, <075d,, cand z, =1 sau2

L)

b,<067d, cind z, =3 sau4

Unghiul coroanei rotii melcate 26,
b
A, = 2= ar‘csin[——2——J

d,—05-m
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(2.198)
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(2.202)

(2.203)
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Unghiul coroanei rotii melcate se poate adopta la valori de 26, = 90...120° pentru angrenaje de
putere.
- Lungimea melcului L;
Lungimea minima a melcului se determina din tabelul 2.11, functie de deplasarea specifici a danturii
rotii melcate si de numarul de Inceputuri ale melcului.

Tabel 2.11
1 sigimed Depla'sarea Numadrul de dinti ai melcului z,
melcului Sheefia z;=1 sau 2 z;=3 sau 4
Xt 2 !
- 1,00 (10,5 + z;) m, (105 +z;) s
- 0,50 (8 + 0,06 z5) m, (9,5+0,09 z;) m,
Lo 0 (L1 #0068 z5)° m, (12 + 0,09 'z2) " m,
+ 0,50 (11 +0,1 z5) m, (12,5+0,1" z5) m,
+ 1,00 (12+ 0,1 z5) " s (13+0,1" z5)" m;

Observatie: La melci cu dantura rectificata sau prelucratd prin frezare, lungimile rezultate din tabel
se majoreaza astfel:

Ly = Lpwin + 25 daca  m,. <10 mm
L = Ljwsy + {35...40) daca  m, = 10...16 mm
L;y=L;um+ 50 dacd m,.>16 mm

- Unghiul de pantd al elicei de divizare y

p—
¥, = arclg 3 g (2.200)

1
- Unghiul de inclinare al dintilor rotii melcate pe cercul de divizare f
B =7, (2.207)
- Numarul de dinti ai rotii echivalente rotii melcate =z,

Zy
B = - 2.208
n2 COS3 )82 ( )

- Gradul de acoperire in plan frontal &,

2m (h* -x )

2 & .2 2 x\"*0a 12

\/dm, —idl g, weo8” o5, il st - v %4 i3]
sine,

e, =

@

(2.209)
2m-m, cosa,

Observatie: Relatia (2.181) este valabila pentru melc tip ZA | dar poate fi utilizati cu o oarecare aproxi -
matie admisibild si pentru angrenaje melcate cu alte tipuri de melci.
Pentru a se asigura continuitatea angrenarii se recomandi &, > 1,3 .

- Distanta minima dintre axe la limita subtaierii dintilor rotii melcate  a,,, 1>

i >
am:’n 12 = E( al i dOZ Cos” a.v) (22 1 O)
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Pentru evitarea subtdierii (interferentei) dintilor rotii melcate trebuie indeplinita relatia:

Ay 2y gz @210}
- Distanta maxima dintre axe la limita ascutirit dintilor rotii melcate @ 2
Ay =m,(0,552, - 0,640,024 - 0% ) + % (2.212)
Pentru evitarea ascutirii dintilor rotii melcate pe cercul de cap trebuie satisfacuta relatia:
Ll Sl o (2.213)

D. Relatii de calcul pentru verificarea dimensionalii a danturii melcului si rotii melcate

Pe langa elementele geometrice calculate anterior mai trebuiesc determinate spre completare unele
elemente geometrice, necesare controlului dimensional si anume:
- Arcul de referinta axial al dintelui melcului g

T P,

Sy =—-m,_ === 2214
Oxi 2 X 2 ( )

- Arcul de referintd normal al dintelui melcului sy,
Soni = Sgg1 " COS Yy {2.215)

- Coarda de referintd normald a dintelui melcului 5, ,

180" ’
5 4 ; ¢ 5 ; 2
Soni = +l| Aoy~ SinN 0 singy g ||+ (Sgn -cOSYy Y (2.216)
mw dy

- Indltimea la coarda de referinta normald a melcului  A4y,,

- d gy KT ’
h0n.’ = hﬂa +%|:]_COS( 50;::] sln},ol . ]80 J:l (2217)

d, T

- Arcul de divizare frontal al dintelui rotii melcate s

T
S = m,\(z-l- 2%, -tga“.j (2.218)
- Coarda de divizare frontald a dintelui rotii melcate  §,,
5, =d,, -sin| Su.. 190 iz (2.219)
5, =dy sin| = ——|=5,-—2 A
o doy 7 ¢ 6d;,
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at?

- TInaltimea la coarda de divizare frontald a dintelui rotii melcate 7
(2.220)

s, '180"}}

02

h.=03d.,—d. - cos
at? ‘: az 0z {d 7[

hong

a)
Fig: 2.27

2.5.3. Calculul vitezei de alunecare dintre flancurile danturii melcului si a rotii

melcate
Viteza de alunecare dintre flancuri este necesar a fi calculatd pentru alegerea coeficientului de

frecare de alunecare mediu dintre flancurile dintilor rotii melcate si spirele melcului.
Viteza tangentiala la cilindrul de referintd al melcului [m/s] vy,

wod, -n
p, =2 o T (2.221)
601000
unde :
- dp - diametrul de referinta al melcului [mm],
- My - turatia melcului in [rot/min].
- Viteza de alunecare dintre spirele melcului si flancurile dintilor rotii melcate vy,
/
(2.222)

al wo
cos }/OI
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2.5.4. Calculul fortelor din angrenajul melcat cilindric

Fortele nominale din angrenajul melcat cilindric se determina in mod special, functie de momentul
de torsiune de pe arborele rotii melcate A, . Forta normala pe dinte F, produce o fortd de frecare intre
flancurile dintilor care nu mai poate fi neglijaté. Influenta ei se ia in calculul fortelor din angrenaj.

Rezultanta obtinutd din compunerea fortei normale F, si a fortei de frecare 1, se descompune
intr-o forta tangentiala /;, o fortd radiala F, si o fortd axiala F, (fig. 2.28). Valorile pentru coeficientul
de frecare u sunt date in tabelul 2.12. Fortele se considerd ca au punctul de aplicatie pe cilindrul de
divizare al melcului, respectiv pe cercul de divizare conventional al rotii melcate (cercul de rostogolire).
Se recomanda ca in calculul acestor forte sa se utilizeze momentul de torsiune de calcul al rotii melcate
(M, K 4). Daca fortele se calculeazi in acest mod, se va avea in vedere ca la verificarea danturii si nu
se mai introducd n relatiile de verificare, ncd o datd, factorul K4 (Anexa 2.2).

- Fortele tangentiale F;; si Fp

Bye—— (2.223)



cosa, - SIny, + pcosy,

by =il . =Fi -fg(}/‘, + gp’) (2.224)
cosa, -cosy, — usiny,
Valorile coeficientului de frecare Tabel 2,12
. Materialul coroanei rotii melcate
\glteza de Bronz fosforos cu staniu | Bronz fara staniu sau alami | Fontd cenugie
i;?iﬁ/ﬁe Duritatea flancurilor elicei melcului HRC
HRC <45 HRC =45 HRC <45 HRC > 45 HRC < 45 HRC > 45
0,01 0,12 0,11 0,19 0,18 0,19 0,18
0,05 0,10 0,09 0.16 0,14 0,16 0,14
0.1 0,09 0,08 0,14 0,13 0.14 0.13
02 0,075 0,065 0,12 0,10 0,12 0,10
0,50 0,065 0,055 0,10 0,09 0,10 0,09
1,00 0,055 0,045 0,09 0,07 0,09 0,07
1,50 0,05 0,04 0,075 0,065 0,08 0,065
2.0 0,045 0,035 0,065 0,055 0,07 0,055
25 0,04 0,03 0,06 0,05 - -
3 0,033 0,028 0,055 0,045 - -
4 0,031 0,024 0.05 0,04 - .
5 0,029 0,022 0,045 0,035 - -
8 0,026 0,018 0,04 0,03 - -
10 0,024 0,016 - - - -
15 0,02 0,014 - - - -
24 - 0,013 - - - -
Observatii:

1. Coeficientul de frecare u=7g¢g depinde de forma geometricd a flancurilor dintilor, de natura

materialelor, de rugozitatea flancurilor, de viteza de alunecare, de rodajul angrenajului melcat si, intr-o
oarecare masurd, de vdscozitate lubrifiantului care asigura ungerea.

2. Unghiul de frecare ¢ se calculeazi cu relatia:
@ =arcigu (2:225)

3. Coeticientul de frecare, respectiv unghiul de frecare de calcul 12’ si @', se calculeazi astfel:
' M

H=—— (2.226)
cosa,
respectiv
o' = arctg’ = arctg( } (2.227)
cosa,
- Fortele radiale - F,; si  F.
N F, - sina
F,=F,= 2 : =F, Iga, (2.228)

cosa, -cosy, — siny,
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- Fortele axiale - F. 1 Fa

E .=k, = a’:' (2.229)
o 7 Hy =l 'tg(% + (0') (2.230)

- Fortanormala pe dinte - /9, s1 F»
ba=Es=ks- ! (2.231)

cosa, -Ccosy, — Usiny,

2.5.5. Alegerea lubrifiantului si a sistemului de ungere a angrenajului
melcat

Ungerea angrenajelor melcate se face in functie de viteza periferica §i presiunea hertziana de
contact, calculatd pe diametrul de divizare al rotii melcate.

Pentru transmisiile deschise cu viteze periferice mai mici de | m/s se utilizeazd ca lubrifianti
unsorile consistente de uz general (U 75, U 85, U 100 STAS 562-80), pentru viteze cuprinse intre 1 m/s si
4 m/s se recomanda unsorile aditive cu grafit (U 100 + 15 % grafit coloidal).

Pentru viteze periferice mai mari (4-15 m/s) se recomanda uleiurile minerale, aducerea acestora in
zona de contact se face prin barbotare (imersare). Pentru viteze periferice mai mari de 15 m/s se folosesc
uleiurile minerale, administrate in zona de contact cu presiune exterioard (jet de ulei sau ungere cu ceati
de ulei).

In cazul ungerii cu ulei a angrenajului melcat. se determina viscozitatea cinematici necesara la
100° C (v;00), In functie de parametrul filmului de ulei x, (fig. 2.29)

2
¥, =— (2.232)
1000 -v,
in care:
e oy - presiunea hertziand maximi din polul angrenarii [MPa], calculati la punctul 2.5.6. C ;
° Vv, - vitezatangentiald pe cilindrul de divizare al melcului [m/s].
V100
100
50
. S
30
20 o \\\
- / SSNNNY
PSS,
1o ”E'f“ﬁ >
LN &\)
= e
52 3 45 7810 (520 304050

X u
Fig. 2.29
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Dacé angrenajul functioneazi la sarcini variabile, atunci in expresia parametrului filmului de ulei
se va introduce valoarea maxima a raportului x,, .

Curba superioara (1) se utilizeazi atunci cidnd angrenajul melcat functioneazi la o la o incarcare
cu socuri §i la o temperaturd a mediului ambiant mai mare de 25° C. Curba inferioard (2) se utilizeazi
cand angrenajul functioneazi cu intermitente si temperatura mediului este mai mici de 10° C .

Pentru a alege uleiul (anexa 2.22), este necesard determinarea viscozititii cinematice la 50° C.

Dependenta viscozititii de temperatura este de forma:

Iglig(v, +0,6)]=8,71-B-1g(273 +1) (2.233)

. Constanta B din relatia de mai sus se determina cunoscénd v, = v;49 din diagrama x, si 1= 100° C.

Aplicand relatia dependentei viscozitatii de temperaturd pentru 7 = 50° , rezulti sy, in functie de
care se alege uletul cu viscozitatea cea mai apropiatd din anexa 2.22.

Ungerea angrenajului melcat se poate realiza prin imersarea rotii melcate in ulei sau prin
imersarea melcului. Roata melcata se cufunda in ulei doar pe Indltimea unui dinte, insi cel putin 10 mm.
Daca melcul este cufundat in ulei, se adaugi restrictia ca nivelul uleiului din baie s nu depiseascd o
anumitd valoare. Aceasta este impusd de centrul corpului de rostogolire cel mai de jos al rulmentilor,
montati pe arborele melcului. Dacé aceasta restrictie conduce la situatia ci melcul nu ajunge in baia de
ulei, atunci se monteaza pe arborele melcului un disc cu palete care va dirija uleiul pe roata melcata.

2.5.6. Verificarea de rezistenti a danturii angrenajului melcat cilindric
A. Verificarea la oboseali prin incovoiere a piciorului dintelui

Calculul de verificare la oboseald a piciorului dintelui se efectueaza numai pentru dintii rotii mel -
cate, deoarece dintii melcului sunt mai rezistenti (spirele melcului sunt continue si sunt realizate dupd o
elice infdsuratd pe un cilindru, iar melcul se confectioneazi din otel). In calculul de verificare la oboseald
a piciorului dintelui se poate utiliza, cu aproximatie admisi, relatia de verificare de la angrenajele
cilindrice cu dinti inclinati.
Tensiunea de Tncovoiere de la piciorul dintelui se determini cu relatia:
FisKaKvKroKpp

Orz~ Yr2YeYpSorps (2.234)
b>m cosy,

unde:

O Fhm2
Oppz— ” YVii2¥el, (2.235)

W FP

in care:
e or> - tensiunea de Incovoiere la oboseald la piciorul dintelui;
e Fip> - fortareald tangentiald la cercul de divizare al rotii melcate

Fi:= FoKiKvKra KF/: (2'23 6)
e [i; - forta nominald tangentiala la cercul de divizare al rotii melcate;
e K, - factorul de utilizare, din anexa 2.2;
e K - factorul dinamic, din anexa 2.6;

o Kpo - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7:
o Krp=f(Kug) - factorul de repartitie a sarcinii pe litimea danturii, din anexa 2.8:

3

e b, - latimea dantuni rotii melcate;

e m, - modulul axial al danturii;

¢ 7 - unghiul elicei de divizare y; = f3;:

o Vr, - factorul de forma al dintelui, din anexa 2.9;
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o V. - factorul gradului de acoperire, Y. = 0,7

)

V.=025+0,75/ ¢, (2.237)
o ¥j - factorul inclindrii danturii
Yﬂ_]"gﬁ'ﬂo/]'zaozl/‘ﬂmin (2238)
unde:
Y pun=1-025-5,2075 (2.238%)
e orp; - tensiunea admisibila la oboseala prin incovoiere la piciorul dintelui;
® Orum2 - rezistenta limitd de rupere prin oboseala la piciorul dintelui, din tabelul 2.4;
"o Sk - factor de sigurantd la rupere prin oboseala la piciorul dintelui, din anexa 2.10;
o Yy, - factorul numarului de cicluri de functionare, din anexa 2.11;
e Y,» - factorul concentratorului de tensiune din zona de racordare a piciorului dintelui, din
anexa 2.12;
o Y. - factorul de dimensiune, din anexa 2.13.

B. Verificarea solicitarii statice de incovoiere a piciorului dintelui la inciircarea maximi

Calculul urmareste evitarea deformatiilor plastice ale dintilor rotii melcate care au duritate mai mici
de 350 HB. Tensiunea maxima de incovoiere la piciorul dintelui este data de relatia:

OFst2 OF2 Kedton SOFPsiz™ ,Yo“ﬂ (2.239)
A I FPst
in care:
® K4 wma - factorul de soc maxim. Este dat de relatia:
K iatar = M istasr/ Mt (2.240)
® M, jsacr - momentul de torsiune maxim care poate aparea la pornire sau in cazul blocarii
accidentale a transmisiei in timpul functiondrii;
e M, - momentul de torsiune nominal pe arborele rotii melcate:
s - rezistenta de rupere staticd prin incovoiere, din tabelul 2.4
e Sppse - coeficientul de sigurantd la solicitarea statica prin soc a piciorului dintelui. Se adopta
Spps= 2.

C. Verificarea la presiune hertziana, in cazul solicitirii la oboseali a flancurilor dintilor
(verificare la pitting)

Tensiunea hertziand de contact de pe flancul dintilor aflati in angrenare se determina in punctul de
tangentd al cercurilor de rostogolire (punctul C - polul angrendrii).

FuoKaKvKneK 360° 2
O‘H'ZEZHZsZ,H\/ = Ad;dl,ﬂ Hﬁ-ﬁ.zguz-cos' Vi Soum (2.241)
unde:
Crp ™ O-i]hmzZR.?'ZW'ZL'ZV'ZN; (2.242)
NP
in care:

o 7Zp - factorul modulului de elasticitate al materialelor, din anexa 2.14;
e 7y - factorul zonei de contact:

105



B = 2 (2.243)
(cos o, = Mg )sin @,

e 7. - factorul gradului de acoperire

L =lle dacd &, 22

(2.244)
Ze =05 dacda ¢, 22
.® Zz - factorul inclindrii dintilor
Zp=4Jcos f (2.245)
e F.y> - fortareald tangentiala la cercul de divizare al rotii melcate
Fiw: = Fo Ka Ko Koo Kup (2.246)
o Ky, - factorul repartitiei frontale a sarcinii, din anexa 2.7;
e Kys - factorul de repartitie a sarcinii pe latimea danturii, din anexa 2.9;
o - diametrul cercului de divizare al roti1 melcate;
o o - diametrul cilindrului de divizare al melcului;
* ¥ - unghiul de panta al elicei de divizare;
e 20,° - unghiul coroanei rotii melcate;

oirp2 - tensiunea hertziand admisibild la solicitarea de oboseald a flancurilor dintilor;
® opum> - Tezistenta limitd la oboseald superficiald de contact a flancurilor dintilor
(rezistenta la pitting), din tabelul 2.4;

o Syp - factorul de siguranti la pitting, din anexa 2.10;

o Zr> - factorul rugozitétii flancurilor dintilor, din anexa 2.15;

o 7. - factorul raportului duritatii flancurilor din anexa 2.16;

o 7y - factorul influentei vitezei periferice a rotii, din anexa 2.18:
e Zy, - factorul numarului de cicluri de functionare, din anexa 2.11;
° a, - unghiul de presiune normal;

M - coeficientul de frecare dintre flancurile danturii melcului si rotii melcate (s-a adoptat din
tabelul 2.12 atunci cand s-au calculat fortele din angrenaj).
Celelalte elemente din relatie sunt explicate la pct. A,

D. Verificarea la solicitarea statica de contact a flancurilor dintilor

Calculul are drept scop evitarea deformatiilor plastice ale flancurilor dintilor rotii melcate.
Presiunea hertziana staticd a flancurilor dintilor la incarcarea maxima se determina tot in punctul de

rostogolire C:
K i
OHst O‘H1/7KM[£ S owpse (2.247)
.

unde:

® K4 mae, Ky - auaceeasi semnificatie ca la pct. B;

® Oy psio - presiunea hertziand statica admisibila a flancului dintelui, din anexa 2.19.
Observatii:

1. Verificarile la solicitérile statice (pct. B si D) se recomanda a fi facute atunci cand angrenajul este
integrat intr-o transmisie mecanicd, care functioneazd cu socuri mari (variatii bruste ale momentului de

torsiune de transmis), sau cand existd pericolul blocérii accidentale a transmisiei in timpul exploatirii.
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2. In cazul in care dantura rotii melcate nu verifici una din cele patru solicitiri, se recomanda:

- alegerea unui material cu proprietati fizico-mecanice mai bune;

- aplicarea unor tehnologii de turnare a coroanei melcate care si conducd la mdrirea
rezistentei acesteia;

- majorarea latimii danturii rotii b, dar cu respectarea relatiilor (2.204);

- modificarea unor parametri geometrici si functionali ai danturii rotii melcate, astfel incit o
serie de factori ce intervin in relatiile tensiunilor efective si aibd valori minime;

- majorarea elementelor geometrice ale angrenajului ( @;2, 1, , z; >) cu recalcularea tuturor
elementelor geometrice si functionale (redimensionarea angrenajului).

3. In cazul in care tensiunile efective calculate cu ajutorul relatiilor de verificare de la pct. A si C sunt
mult inferioare tensiunilor admisibile (angrenajul este supradimensionat), se recomanda:
- schimbarea materialelor sau a tratamentelor, astfel incat tensiunile admisibile si nu depi -
seascd cu mai mult de 20-60% tensiunile efective;
- reducerea latimii danturii rotii melcate 4, cu respectarea relatiilor (2.204);
- reducerea elementelor geometrice ale angrenajului ( a2, m,, z; ») cu recalcularea tuturor
elementelor geometrice si functionale ale angrenajului melcat cilindric.

2.5.7. Elemente privind constructia melcului cilindric si a rotii melcate

Forma constructiva a melcului i a rotii melcate este impusa de dimensiuni, de tehnologia de
fabricatie, de materialul din care se confectioneazi i de conditiile de functionare. In anexa 2.25 sunt
indicate recomandari, privind constructia melcului cilindric si a rotii melcate.

Melcul poate fi executat dintr-o bucati cu arborele sau (in cele mai frecvente cazuri) sau separat
de arbore (montat pe arbore, prin intermediul unei pene paralele).

Prima variantd constructivd confera un gabarit redus reductorului, dar prezinta dezavantajul ca
arborele se confectioneaza din acelasi material cu melcul. Daci melcul este confectionat din material care
se preteazd durificarii flancurilor spirei, se va obtine un angrenaj cu gabarit minim. In cazul cind melcul
este separat de arbore, materialul este utilizat mai rational, dar se constati o majorare a gabaritului rotii
melcate, in consecinta, si a reductorului.

Roata melcata se executd in aceleasi solutii constructive ca si rotile dintate cilindrice (vezi cap.
2.2.6 pct.B) si, anume, independent de arbore. La majoritatea rotilor melcate, pentru a economisi bronzul
care este un material deficitar, coroana melcata se executa separat de restul corpului rotii, care este din
fonta. Montajul coroanei pe corpul rotii se poate face:
a) prin intermediul unei asamblari fretate si asigurate prin intermediul unor stifturi filetate:
b) prin intermediul unei asamblari cu suruburi montate pisuit, iar ajustajul dintre coroans s1 corpul
rotii este intermediar (H 7/n6),
c) coroana se toarna centrifugal in jurul corpului rotii care este din fonta, solutie utilizatd in cazul
productiei de serie mare sau de masa. In aceastd varianti, corpul rotii are forma de disc plin.
Atunci cind dantura rotii melcate se executd din fontd, coroana se face dintr-o bucati cu corpul
rotii.
In anexa 2.26-4 §i 2.26-5 este prezentat modul de intocmire a desenului de executie pentru melc si
pentru roata melcata, conform STAS 5013/4-82.
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Anexa 2.1

Recomandiri privind alegerea treptelor de precizie a angrenajelor
in functie de domeniul de utilizare

Treptele de precizie a danturilor rotilor dintate
L[ 2]3T475T76 7 [8]9 ] 10][11]12
Turbine
Motoare cu ard.int. |
Vapoare N
Masini textile

Industria chimica |
Ind. poligrafica
Constr. de aparate
Trenuri

Masini de ridicat i transportat
Echipamente de birotica
Aparat, echip.de mec.find
Masini unelte

Aparat de mis. |

Domenii de utilizare

| Roti etalon

Treapta de precizie a danturii in functie de procesul tehnologic de executie

Procesul de prelucrare a danturii Ireapta de precizie STAS 12192-84
B 4 5 6 i/ 8 g |10 | 11 | 12
Rectificare O @) ] 2] @
Sevaruire O [ ] ]
Mortezare, rabotare, frezare 0] L] (] ® o)
freza tip AA O 5] ]
Frezuare o freza tip A 0 ) ®
freza melc —
; freza tip B 0 ] ®

Frezarc urmatd de tratament de cilire o} L] @ L)
Stantare, presare, frezare prin forma injectare 0 ® ® ®
Turnare 0 ] ]

O - dantura obtinuta n conditii severe de prelucrare

® - danturd obtinutd in conditii normale de prelucrare,

Alegerea treptei de precizie a danturii angrenajelor
Viteza periferica a rotii pe cercul de divizare 0 5 s 5 10 10 40
[m/s]

Treapta de precizie a | danturi inclinata 11 sau 12| 9 sau 10 7 sau 8 5 sau 0

danturii pentru dantura dreapta 9 sau 10 7 sau 8 5 sau 6 4
Rugozitatea flancurilor danturii R, [pum] 12.5 6,3 ..12.5 3,2..6,3 0,4..1,6

Observatie : Valorile mai mici ale rugozititilor se recomanda pentru roti cu viteza periferici mai mare.
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Factorul de utilizare K4

Anexa 2.2

Caracteristica de functionare a masinii de lucru
(antrenate)

Caracteristica de functionare a masinii motoare

uniforma

socuri usoare

socuri medii

Motor electric
turbina cu abur
sau cu gaze

Motor poli-
cilindric cu
ardere interna

Motor mono-
cilindric cu
ardere interna

Uniforma

Generatoare, ventilatoare, turbocompresoare,
transportoare, ascensoare ugoare, mecanisme de
avansuri la magini - unelte, amestecatoare pentru
materiale omogene.

1,00

k3

1,25

e

)

Socuri medii

Transmisia principald a masinilor — unelte, ascen-

soare grele, mecanisme de pivotare a macaralelor,

pompe policilindrice cu piston, agitatoare si ames-
tecdtoare pentru materiale neomogene.

128

E

|

2,00

2

Socuri puternice

Foarfece, stante, prese, laminoare, magini si utilaje
siderurgice, prese de brichetat, concasoare,
instalatii §i utilaje de foraj,

1,50

175

2.25

Observatii:

1. Valorile din tabel sunt valabile pentru transmisii care nu lucreaza in domeniul de rezonanta.
2. Dacd se indicé prin norme, pentru diferite domenii, factorul de utilizare (sau de functionare), atunci se

vor utiliza valorile respective.

3. Pentru transmisii multiplicatoare, factorul de utilizare se majoreazi cu 10 %.

Anexa 2.3

Factorul de litime a danturii pentru angrenaje cilindrice si pentru angrenaje conice

Duritatea dornplsaren Clasa de precizie a angrenajului cilindric Angrgnaje
flancurilor intonului ol k= & =10 EQInGe
P bid, - ¥, bd, - ¥, bid, — ¥, BR - ¥
D, <350 HB Simetrici intre 13. .14 1113 0708
D, <350 HB reazeme -
sau SEmEEICE 1.0...1.2 0,7...08 0.5...06
DF, > 350 HB | intre reazeme =
D; <350HB |
Dantura rotii In consola 0,6...0,7 0,5...0,6 03.04 0,3...04
nedurificata
Simetrici intre
DF, > 350 HB reazeme &3 G U )
DF; > ?'550 HB A Asimetrica 0.4 0.4 0.3 i
Danturi Intre reazeme
durificate X
superficial In consola 0.3 0,3 0.2 0,25...0,35

Observatie: In unele lucrari de specialitate se recomanda raportul b/a;> sau b/m, relatiile de calcul in
care intervin aceste rapoarte sunt corectate corespunzator.
In lucrarea de fata, in toate relatiile de calcul se utilizeaza raportul 5/d; pentru angrenaje
cilindrice §i, respectiv, 4/R pentru angrenaje conice.
Pentru valorile indicate in tabel se asigurd factorul de latime Kyp =1,1... 1,4
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Anexa 2.4

Gama modulilor [mm] (extras STAS 882 - §2)

[ 11 I 11
4.5
1 1,125 5
1,25 ‘ o
- 1.375
4 7
153 175
8 5
2
5
2.2 10 —
i 275
12
3 14
3.5 16
4 18
Observatii:  Valorile din sirul 1 se vor prefera celor din sirul 1I.
Pentru angrenaj cu melc cilindric se adopta in gama modulilor si valorile 1,6 3,15 5,6
6,3 si 12,5.
Distanta dintre axe [mm] ( extras STAS 6055 —82)
1 11 [ 11
40 160
40 15 160 130
50 200
5
0 56 2l 275
63 250
5 8
63 71 e 280
80 315
80 90 315 355
100 400
100 112 400 150
12,5 500
5 5
12 140 o 560
Observatii: Se vor alege de preferinta valorile cuprinse in sirul I .

Distante dintre axe mai mari decat cele indicate se obtin prin Tmultirea cu 10.

Coeficientul diametral — ¢

(extras STAS 6845 - 82)

iy lL..l3 | 8. 25| 3 .. 8 ... 10 e 0| 20
1.2 10 10 9 8 7
q 14 12 1.1 10 2 8
16 14 12 1 10 9

Observatie: Valorile subliniate sunt de preferat.




Anexa 2.5

Stabilirea coeficientilor deplasirilor de profil pentru pinion si roat:

Xn (ig
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lm’ = ‘-’\.w ’

unde x, - vezirelatia (2.12)
Xy - vezirelatia (2.76)

A=0,7 pentru danturi durificate
A=0,5 pentru danturi nedurificate

Impdrtirea sumei deplasdrilor specifice la pinion si

roata pentru transmisie reductoare ‘
L ——F i
x |-0ros.cap dinfe - 7] 1] ‘___L,‘..
se verlfica Iy / L _____,El(i
I T [ | R15
/T 1T | | w
/

- . RY, &

: - w
KOS T S N A =S —— S
SR |
L R e T e e ] |

- m e~ Q =
- 1% }iﬁ{_\ _\:b.._‘_:_:, mpe] o ] - + Q gu
0 N~ T T~ I —— g8
¥ ~ \ ] — I3 3 <
=N ~ ~ | —— >
NS S S =)
58 TON I
?‘.;% %\% ‘)ﬂp&\»:;_ _\‘\4\\ l\ " \"“‘i \t~ ” {77 S
- 5y P T~
05 m| \C’ l o "--...__-..._,__‘\P ! | \0‘- v
f ! :
0 7 g %0 ) K 0t 720 %0 50
1
(7 22% b2 i
Fig, 2.5.2

Observatie: Coeficientul deplasarii de profil a danturii pinionului trebuie sa fie suficient de mare pentru

a evita fenomenul de subtiiere a danturii, valoarea minima a coeficientului v sau X, se
poate alege in functie de numarul de dinti ai pinionului si de unghiul de inclinare a danturii.
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Anexa 2.6

Factorul dinamic K,

Treapta de precizie recomandata in functie de viteza periferici a pinionului

Viteza periferica a pinionului pe

seronl e rente [m/s] ) 2 5...10 10...40
Danturd Inclinatd | 11 sau 12| 9 sau 10 | 7 sau 8 | 5 sau 6
Treapta de
precizie

Danturd dreaptd | 9 sau 10 | 7 sau 8 | 5 sau 6 4

Treapta de precizie | Factorul dinamic K, | Treapta de precizie | Factorul dinamic K,
S5 sau 6 o 9 sau 10 J NV
22 11
7 sau 8 I+ Vid 11 sau 12 T Vid
15 7
7-d,-n_
unde; v, = ——— "%
60 10°
Anexa 2.7

Factorul repartitiei frontale a sarcinii Ky,, Kp,

Tipul angrenajului Treapta de precizie Ko Kr,
5 Kre= 0,995+ 0,001 v, 4
Angrenaj cilindric 6 Kio =1+ 0,003 vy
cu dinti drepti 7 Kuo= 1,02 + 0,005 " v, Kpy= 2Kyp-1
sau inclinati 8 Ko = 1,046 + 0,0084 v, 4
9 Ko =11+ 0,012 * v
. . 8: 9 sau 10 Kyo=1/7Z¢ Kre=1/Ye
Angrenaj conic 6 san 7 =1 Kry =1
Angrenaj melcat 6 sau 7, angrenaj rodat Kyo=075 Kpy=0,75
cilindric 8:9 sau 10 Kirp=1 Krg =1
Observatie: v,y reprezintd viteza tangentiald a pinionului masurati pe cercul de divizare.
7-d, " pimion

L=

60-10°
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Anexa 2.8

Factorul repartitiei sarcinii pe litimea danturii pentru solicitarea piciorului dintelui Kz

Tipul angrenajului

Factorul repartitiei sarcinii Kpy

] b/h)

Angrenaj cilindric cu dinti drepti sau inclinati Ko = (KW ) , W0E B = I+ (b/(/h) +)(b/ h)z
T ] b/h)

Angrenaj conic Kep =(Kip)" . unde e = 1+(b £)h)+)(b/h)2

Angrenaj melcat
cilindric rodat

K:f/; :Knﬁ =]

Observatii: 5 =

b> - reprezintd lafimea danturii rotii ; /4 - reprezintd iniltimea dintelui rotii ;

Kryp - factorul de repartitie pe latimea danturii se adopta din tabelele de mai jos.

Factorul de repartitie a sarcinii pe litimea danturii

K HB
Angrenaje cu danturi durificate

Angrenaje cu flancul danturii durificat
Pozitia rotii pe arbore Treapta de precizie Factorul de repartitie a sarcinii
fatd de lagére recomandatd pe latimea danturii Ky
In consola 9 sau 10 1+ yy
In consola 7 sau 8
Nesimetrici 9 sau 10 L0 o
In consola 5 sau 6
Nesimetrici 7 sau 8 1+0,5 wy
Simetricd 9 sau 10
Nesimetrica 5 sau 6
Simetrica 7 sau 8 LA 03" i
Simetrica 5 sau 6 1+02 wy

Angrenaje cu cel putin una din danturi nedurificati

Angrenaje cu danturd nedurificata si

angrenaje la care pinionul are dantura durificata iar roata cu dantura nedurificati

Pozitia rotii pe arbore Treapta de precizie Factorul de repartitie a sarcinii
fatd de lagére recomandata pe ldtimea danturii Kz

In consold 9 sau 10 14+0,5 wy
In consola 7 sau 8
Nesimetrici 9 sau 10 1+0.35
In consola 5 sau 6
Nesimetrica 7 sau 8 1+0,25 wy
Simetrici 9 sau 10
Nesimetrica 5 sau 6
Simetricd 7 sau 8 L4015y
Simetrica 5 sau 6 1+0,1 wy

Observatie : ;= (b/d)) - factorul de litime a danturii a fost stabilit la dimensionarea angrenajului din
anexa 2.3,
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Anexa 2.9

Factorul de forma al dintelui Y
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Anexa 2.10

Factorii de siguranti la rupere prin oboseali la piciorul dintelui
si de rezistenta la pitting a flancurilor danturii Srp, Syp

Factorii de siguranta pentru roti dintate cilindrice

Cerintele functionarii Sip Sup
Siguranta oarte marg; 1,50.....3,00 1,50.....1,75
in cazuri speciale
functionare normala 1,25 1,15

Factorii de sigurantii pentru roti dintate conice

Cerintele functionarii Sep Sup
BRG] a1l WAE, 3.00....5.00 1,50....2.00
in cazuri speclale
functionare normala 1,50 125
Factorii de siguranti pentru roti melcate
Cerintele functionarii Srp Stup
i a £
Sigaraniz foarts mare, 1,50.....3,00 175...2
in cazuri speciale
functionare normald 1,25 1,5
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Factorul numirului de cicluri de functionare Yy Zy

Anexa 2.11

Numdrul de cicluri de Numarul de cicluri de
functionare ale y functionare ale 7
pinionului N, & pinionului Ny, respectiv e
respectiv ale rotii NV ale rotii N>
10° <N < 10’ (107 / Ny 17° 10°<N<5 10 (5-107)""°
N>107 1 N> 510 1

Observatie :

N - numarul de cicuri de functionare se determini pentru pinion §i, respectiv, pentru roati;

3

Anexa 2.12

1 Curba 1 este valabila pentru
dantura nedurificatd (D < 350 HB).

Curba 2 se recomandi a fi
utilizatd pentru danturd durificatd cu
duritatea flancului (DF > 350 HB).

Ne= gl ply , unde : 7 - turatia pinionului, respectiv a rotii [rot/min]
Ly - durata de functionare a angrenajului [ore].
Factorul concentratorului de tensiune din zona
de racordare a piciorului dintelui ¥
¥y
V2 L
11 — T
L0 ] — 5
0,9 = =
0.8 7
&
0,7 pol m
0 0,1 0,2 0,3 0.4 0,5

Observatie : Daci raza de racordare p, ( p,,) de la piciorul dintelui are valori apropiate de 0,25
pentru angrenaje cu dinti drepti sau 0,25 *m, pentru angrenaje cu dinti inclinati sau
0,25"m , pentru angrenaje conice, factorul concentratorului de tensiune Yo = 1.

Factorul de dimensiune Yy

Anexa 2.13

Materialul rotilor dintate

Modulul danturii [mm]

Factorul de dimensiune ¥y

Toate materialele m<5 Yy=1
Oteluri de constructie si oteluri de imbu- 5<m<30 Yy =1,03 - 0,006 m
natatire, fonte nodulare sau maleabile 30<m Yy =10,85
3 B . 5<m=30 Yy=1,05-001"m
Oteluri durificate superficial 30 <m Yy =075
Fonte cenusii 3ol 2 26 = 15070 1,0f5 m
25<m Yo =07

116




Factorul modulului de elasticitate al materialului Zz

Anexa 2.14

Pinion Roata ——
Materialul E; MPa Materialul E, MPa Zr YMPa
Otel laminat 206000 189,8
] 202.000
Otel turnat 188,9
Fontd nodulara 00 181.4
Otel 206.000 Al 103.000 ’
: Bronz cu staniu turnat 113,000 155.0
Bronz cu staniu : 1598
Fonta cenusie E0.000 164,4 la 162.0
uE 118.000 5% 19 L0
Otel turnat 202.000 188,0
Otel turnat 202.000 Fonta nodulara 173.000 180,5
Fonta cenusie 118.000 1614
. . Fontid nodulari 173.000 173.9
Fgniaetl i B i eenuge 118.000 56,6
. . 126.000 e ;
Fonta cenusie la 118.000 Fonta cenusie 118.000 146 1a 143,7
Otel 206.000 Textolit 7850 56,4

Coeficientul lui Poison este pentru textolit v =0.5

Zg = (378 s 10)",

unde

iar pentru celelalte materiale din tabel v =0.3.

Factorul rugozititii flancurilor dintilor Zj

R;mg :R:(IOO/CI,IQ)I”

C=0,12+ (1000 - i1y ) / 5000

kl

Anexa 2.15

R;:O,j(R:;+R:3)

-&(5... 6 R,
Angrenaje cu dantura pinionului durificata Angrenaje cu dantura nedurificata
Rugozitatea flancurilor | Factorul de rugozitate | Rugozitatea flancurilor | Factorul de rugozitate

R, [um] Zr R, [um] Zg
0,16..0,4 1.2 0,16..04 1,15

0,4..1,6 1,1 0,4..1,6 1
1.6...3.2 0,9
Labinee2 1 peste 3.2 0,8

Observatie : Pentru angrenaje care sunt utilizate in conditii mai stricte de functionare, factorul rugozititii

flancurilor Zx se calculeazi dupd cum urmeaza:
Zr=(3/R-100)", unde C=0,12— (1000 - ci1,) / 5000
R:im=R.(100/a;,)"’
Ks= 0,5 (R:f +.J :2)
R.~(5..6)R,
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Anexa 2.16

Factorul raportului duritatii flancurilor danturii Z,,

Z=1,2—-(D~-130)/170, daca dantura rotii este nedurificata (D < 400 HB), iar cea a
pinionului durificata (DF>350. 400HB) si rectificati;

Zw=1,1n rest.

Anexa 2.17
Factorul influentei ungerii asupra solicitirii
la presiune hertziana de contact Z,
H-C O, — 830
B, =, F U-C.) = unde: Oy SRST+0E =0
U2+80/v, .} 350
30
Daca orum < 850 MPa, seadopta oy, = 850 MPa.
Dacd oy, > 1200 MPa, se adoptd oy, = 1200 MPa.
Observatii :  Pentru angrenaje cu ungere normali se poate adopta 7Z; = 1.
Viscozitatea cinematicd vs,” se adoptd odatd cu uleiul din anexa 2.22.
Anexa 2.18

Factorul influentei vitezei periferice asupra solicitiirii de contact Z;-

o O 0 _ Gpp,, —
Ly = Cagyy —(4— unge Ly = PRy il el

+ 3
J08+327v, 300

Daca opum < 850 MPa, seadoptd opp, = 850 MPa.
Dacd opim > 1200 MPa , se adoptid oy, = 1200 MPa.

Anexa 2.19
Presiunea hertziana statici admisibilii pe flancurile danturii

. . Tratamentul danturii
Presiunea hertziani x = -
. Sy Imbunatatire sau Cementare, CIF sau Nitrurare sau
statica admisibila ; o . c A
normalizare cilire cu flacira ioninitrurare
OHP st a 2.8 o 40 DEype 3 DFyy

Duritatile flancurilor DFyuge se exprimi in unitdti de duritate Rockwell, iar  DFyp in

Observatie :
unitati de duritate Vickers.
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Anexa 2.20

Variatia viscozitatii uleiurilor minerale cu temperatura

Q
- VAVAD @D &LV UL AT A
& ANAV AVADAVAVEI VAV /WA AT TS
< S NN VX LT [ 1] H®
i WALV AVAVAVAWA Y I/ A )
m,mi \\ \\ yd \\ \\ yi \\ \\ \\\\ \ \“ \m ®
£8 A VLN AL N ATSAL LY T TER
DA AVINV S I LVALN TN BT I AR
.mm \\ \\\ \\\ \\ .\\ \\ \\ \\‘. \\\ \\\\\ \\ \\ ‘\ \ m“.n“ﬂbv
VP AV (V4 Sa ey AT AT
' 1]/ L LAY | pk
T ﬂ_;__#__: AL RUL AL LR ) T T A T T AT T T ____ar.q_;: AT Ty T
] il el T s I |G || JN R, ©fo 1‘3\7\\40.”05\432\ \u_
A 4 Va4 L/ 7117 / 4 / i
\\\\\ q \ \\ \\\\\ \\ \\\\.\ \ ..\ _\ \\ \ aC\”_mU
Qif B
£S \\\ A \\\\ \\\u\\\\ \\\\ / \ / w\ H
; A/ IES:
m&\ Wi ALY L / LA \\%x / / S By
O Q Yy v Qf o i
uoo i 5 w& \e& \;% \uoo < sw\\%\ ®\ ,,w N W/\ \w @\ ,W w\ S | _w\ H
/1 . / i
/ A / / \ B
| \\\ \\\\\\ [t \\\\\ AL \\ ; \ e,
,‘\ \ \ / \ / / \ ’ \ \ m
\\ \\ \\ \\ \\\\\\ \\ \\ \\ \\ 1 \ ‘ \ §
AN LA AT
|_“|_ ..\_ 11T :._L_l_.______\:__ _—H_\\H_ _\_ _k: _\__ :AErm__ TTT1T _\_ (I _IEr:____\_____:_ __._s____ I I NN ANEN __:__:\ﬁ__ 52 e | | Mv”..lw
m_oo ) ~ 3” ~ ~ © o =~ ™ o = - ™ o~ = © o <+ ™ ~ WI
(g S
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Anexa 2.21

Corespondenta intre duritatea Brinell HB, duritatea Rockwell C HRC,
si duritatea Vickers HV

Duritatea |Duritatea| Duritatea | Duritatea | Duritatea | Duritatea | Duritatea | Duritatea | Duritatea
Vickers | Brinell | Rockwell Vikers Brinell Rockwell | Vickers | Brinell |Rockwel
HV HB HRC HV HB HRC HV HB HRC
900 60,9 500 48.4 250 250 23
880 66,3 490 477 245 245 221
860 - 65.7 480 . 47 240 240 712
840 65 470 463 235 235 20,2
820 64,3 460 45,6 230 230 19,2

800 63,6 450 430 44.8 225 225

780 62.8 440 423 44 220 220

760 - 62 430 415 432 215 215 -
740 61,2 420 408 42 4 210 210

720 60,4 410 400 41,5 205 205

700 59.5 400 362 40,7 200 200

690 59 390 385 39.8 195 195

680 - 58,5 380 376 38,9 190 190 =
670 58 370 358 38 185 185

660 57,5 360 359 37 180 180

650 57 350 350 36 175 175

640 56.5 340 340 349 170 170

630 - 56 330 330 33.8 165 165 -
620 55.5 320 320 32.7 160 160

610 55 310 310 3 |5 155 155

600 544 300 300 30,3 150 150

590 53.9 295 295 296 145 145

580 - 53.3 290 290 29 140 140 -
570 52.8 285 285 28,3 135 135

560 52,2 280 280 2746 130 130

550 51,6 275 275 26.9

540 51 270 270 262 Ié% 5(5)

530 - 50,4 265 265 254 115 115 -
520 497 260 260 24.6 1 16 : 16

510 49,1 225 255 23,8

Observatii :  Daca duritatea danturii este mai mica de 350 HB, aceasta se exprima in unititi de duritate

Brinell.

Daca duritatea flancului dintelui este mai mare de 350,400 HB, aceasta se exprima in
unitdti de duritate Rockwell C sau Vickers.
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Anexa 2.22

Uleiuri minerale de transmisie utilizate in mod frecvent la ungerea angrenajelor
din reductoarele de turatie

Denumirea Starea de Viscozitatea cinematici Indicele d et &
uleiului de aditivare a a uleiului la 50°C stncoCii;te ?V mtlrnf : o g
transmisie uleiului Us,° [cSt] : =
T 80 neaditivat 22 = =
T 90 neaditivat 30 = -
T 140 neaditivat 34 - -
TIN 25 EP el 25 60 <%
aditivat
TIN 42 EP e 42 60 - 25
aditivat
TIN 55 EP mediy 55 60 =20
aditivat
TIN 82 EP mediu 82 60 - 20
aditivat
TIN 125 EP mediy 125 60 15
aditivat
TIN 200 EP S 200 70 - 10
aditivat
TIN 300 EP mediu 300 70 = 1
aditivat
TIN 210 EPc mediu R BHERSRG) | o 65 - 10
aditivat melcat
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x4 5 c Anexa 2.23 -1

L N
?/ ey
=
[0) v S
3 o o u 8
— W) o vl o =
O ’ © 1O | O ©

— b T2
a) Arbore pinion cu dantura nedurificata (D<350HB) d.</18 d,
R freza
fx£45°
7 |
[ \/M T = T
/ o
0 "-. / o u ':% : o
o B S O = d 2 ¥——[ o
© Ur ; “.\é 6' -DW ) O L] i
~ I
_ b
b) Arbore pinion cu dantura durificatd (DF >350HB) d, <18 d
fx45°  fx45°
4
AT
e
e
i
i
. b
¢) Pinion independent de arbore d, > 1,8 d,
Lp =8 ..l 5d, f=05"m ¥ —raza de racordare a rulmentului
deq - conf. STAS 8724/2-71 So =2 m — pentru roti din otel
iiis Fdea + 5...10 S0 =25 m— pentru roti din fonti
dy ~dps + (1,4...1,5) r 1> — adéncimea canalului de pand din butuc (vezi anexa 5.1 1)
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Anexa 2.23 -2

" i, | BB

7

b

DB

< U o
]
S g f[—_])] ‘ " cE:D e
L LB LB
b b fx45° b
4 /7

AN
s
?
N
N\

_ N
ﬁ%ﬁ‘ / / "
b
(@]
‘ o m
O (] o A
o o O
Lg _ Le _ls
fx 45°
. | — A
- / U‘i_ W 9 - \ —
BN & AN NN el R
" 1, ¥
ke A7V 4 PP N ke Lt & ¢c~12
cq \// c; =015 b
Z SAELLRNARN dé EE’ Cr 3(0,05..0, 1)/)
A&K \AANNNN ¢z ~(0,3..0,35)b
i =8 o A ; ? A KB Elg C sau
4 g ~{ C3 F-‘;’(],Z],j)Sv
< ;
= \\\ \ X\\\ S=25m+2
< S)~4 m+2
- € 83 -8 Sg f-:r'(j“.],f)S]
@] | h=01b
~0,8 h
) f=05"m
Dp=~15dy+ 10 K. ~0,05 dy >4 mm y27° e
L2080 5)ds K =0,1dy >4 mm R >6 mm R;» 220 mm
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Anexa 2.24 -1

dfus
dfus

dca
M..
(1

dg

ﬂﬁ
]—/

do
dg

5
1] :
;’,"ﬁg’

(2..3)1 |

a) Arbore pinion cu dantura nedurificatdi (D <350 HB) d, <18 d,

[~

[
E I
~ = R T
' S ) 0
un =] 5 =) o
" -Ur -, © A / e
1
(2...3)1 [

b) Arbore pinion cu dantura durificatd (DF > 350 HB) d,</.8 d,

f x 45°
o
n
/f
w]
o
; \
i
L
¢) Pinion independent de arbore d,> 1,8 d,
Le=(08..15)dy f=05m r—raza de racordare a rulmentului
d.q - conf. STAS 8724/2-71 Sy 22" m - pentru roti din otel
dris mdeq + 5... 10 mm So 22,5 m — pentru roti din fonta
dy~dgs+ (1,4..1,5) r f> — adancimea canalului de pani din butuc (vezi anexa 5.11)
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Anexa 2.24 -2

//‘ o r / <

D N\ s m X
3 |° S °

N e TN

///
dg

o

N

: " M
pentru: 5<30°sid, <I20mm  52>45 i d, <120 mm \\
30°<6<45°-fig asau b " m
dy > 120 mm — fig ¢ d, > 180 mm — fig.d, e sau f 't o e
B
c)
f Vedere din A
%
®
/. A
] g
7 PN o
\ 7
e

Do

=l
/>
QO
SN

5
NONK |

- 1
TN 7
| | el | "

d) e)

Ly ~(0,8...1,5) d, / %

Dy=15dy+ 10 '

f=05"m

& 225 90

A225 m

c=ig 5 S
sau

¢ ~(0,2..0,3) b N\ N
R >10 mm ; — H

> i ‘
a=>05m o)

LL




Anexa 2.25 -1

N -
S B || L1 o
*3 : L) . o o :
L2 b & 5| et
5l 3| 3 ¢ -
o o .—
o ol =) = O
o ":I? O L= ~ X | A
| 1l }
9]
0 el
M J .
| Oy
| | / i
\ l I :
- (22....28) L1 —
a) Melc cementat — cdlit pentru angrenaje cu a;> <200 mm
_ R 8 o u e
S| @] 2| o f £
4 3 & A K
+ o) =) -
B 3] ol § 1) =
S 5 Y O A= —
T 1R
I e @
>, 2
L e
| \ AY : y—
[0 e}, L4 _
b) Melc cementat — cdlit pentru angrenaje cu a;> > 200 mm
IR~ - -
—_ 2 300 30
0 o £ -
o — -
O 2 o
© pe) - > : i 131
uy il =
0 %] 8
© 2 ~
™ O =
7 o
| | — .
(18....24) L1
¢) Melc din material de imbunatatire pentru angrenaje cu portantd scazuti
Observatii:

La melcii cu dantura cementat - cilita diametrele de montaj al rulmentilor se majoreaza la
valori cat mai mari, apropiate de valoarea diametrului de picior al melcului,

Capatul din dreapta al arborelui melcului se continui cu tronsonul necesar montirii
ventilatorului, daci este cazul.
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Anexa2,25-2

LB z(0,81,5) dn

Dp=~1,5dy+ 10 mm

=05 m,

h=01bh

(=08 h

S22 myt 2mm

S m(1..1.1) S,

¢s ~(0,3..0.35) b
sau

Cz z(],Q___],j’) S

R >35mm

y=27°

d, - constructiv

fx45°

!“'-[LD
Ilc
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Anexa 2.26 -2
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Anexa 2.26-5
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3. ELEMENTE CONSTRUCTIVE PRIVIND REDUCTOARELE DE
TURATIE CU ROTI DINTATE

3.1. CONSTRUCTIA REDUCTOARELOR — GENERALITATI

_ In ultimii 30 de ani se constati o amplificare a procesului de modernizare a fabricatiei de reductoare.
Astfel, la majoritatea firmelor producatoare de reductoare si motoreductoare de turatie de uz general apar o
serie de orientari.

o Utilizarea in constructia reductoarelor de angrenaje cu capacititi de incircare mare (angrenaje

cilindrice cementate si rectificate, angrenaje conice durificate prin cementare, nitrurare sau ioninitrurare).
Majoritatea firmelor producétoare de reductoare si motoreductoare cu angrenaje melcate, realizeaza melci de tip
ZK sau ZE durificati prin cementare si rectificati, iar rotile melcate din bronz fosforos turnat centrifugal.

o Caurmare a cresterii portantei mecanice a angrenajelor se impune ridicarea la acelasi nivel a
limitei termice a incarcarii prin cresterea volumului baii de ulei si a rigiditatii carcaselor. Apare astfel o noui
orientare in privinta formei constructive a carcaselor reductoarelor prin realizarea unui volum mirit al baii de ulei
s asigurarea unei rigiditati mari in limitele unui consum redus de metal.

o Utilizarea preferentiald a ungerii prin cufundare. Siguranta functionarii reductoarelor de turatie
depinde Tn mare masura de eficacitatea sistemului de ungere a angrenajelor i a lagdrelor (rulmentilor). La
reductoarele cu angrenaje cu axele in plan orizontal se cufunda in baie, intotdeauna, roata condusa, ceea ce face
ca probleme legate de ungere sa ridice numai lagirele. De aceea, uleiul aruncat de roata condusi prin
centrifugare pe peretii carcasei, este dirijat printr-un sistem de "buzunare" sau canale colectoare spre rulmenti.

In cazul turboangrenajelor (angrenaje care functioneaza la turatii ridicate) ungerea se realizeaza cu jet de
ulei sau cu ceatd de ulei.

La turatii mici ale rotii conduse apar dificultati privind ungerea rulmentilor. Pentru rezolvarea acestei
probleme, uleiul este colectat direct de pe roata dintatd condusa prin plicute colectoare st dirijat prin jgheaburi
catre rulmenti.

o Cresterea fiabilitatii §i a duratei de functionare, care se obtine prin conditii tehnologice si de ex-
ploatare riguroase si adecvate.

o Accentuarea tipizarii la nivelul reperelor componente si trecerea la structuri de transmisii com-
plexe modulate, cu scopul reducerii pretului de fabricatie.

o Imbunititirea aspectului estetic, in primul rand a formei carcasei, in paralel cu asigurarea func-
tionalitatii si a formei tehnologice. Se recomandi, in acest sens, forme de carcase cubiste cu pereti drepti §i raze
de racordare mai mici.

o Reducerea zgomotului in functionare prin masuri luate in ceea ce priveste modul de executie a dan -
turii rotilor (roti cu dantura flancatd) i a constructiei carcasei reductorului.

Carcasa reductorului fixeazd pozitia relativa a arborilor si deci a rotilor dintate in reductor. Posibilitatea
de montaj a arborilor, a rulmentilor precum si a rotilor dintate impune separarea carcasei reductorului in doua
parti distincte: carcasa inferioard si carcasa superioara. Cele doud carcase se executd in mod uzual prin turnare
din fonta (Fc 150, Fc 200, Fc 250 STAS 568-82), otel turnat (OT 45, OT 55, STAS 600-82), iar in cazul
productiei de unicat sau de serie mica se confectioneazi in constructie sudata din otel laminat (OL 37, OL 42 sau
OL 44 STAS 500/2 - 80).

La carcasele executate prin turnare (vezi anexa 3.1)se impun a fi respectate conditille legate de
tehnologia turndrii si de economia prelucrérii (reducerea prelucrérilor prin agchiere la strictul necesar):
- respectarea unei grosimi cat mai uniforme a peretilor §i asigurarea unei grosimi minime impusa de
fluiditatea materialului turnat i de precizia de realizat;
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- evitarea aglomerarii de material in anumite zone si utilizarea in schimb a nervurilor de rigidizare a
carcaselor;

- trecerea treptata de la o sectiune cu grosime mai mare la alta cu grosime mai redusa, pentru a
diminua pe cat posibil tensiunile remanente din peretii carcasei:

- asigurarea de raze de racordare suficient de mari si evitarea unghiurilor ascutite la intersectiile
peretilor carcasei pentru a preintdmpina aparitia fisurilor;

- configuratia carcasei trebuie si permitd extragerea usoard a modelului din cutia de formare; 1n acest
sens se impune alegerea judicioasa a planelor de separatie si prescrierea unor incliniri tehnologice a
peretilor perpendiculari pe planul de separatie;

_ - 1mbatranirea (detensionarea) artificiald sau naturald a carcasei inainte de prelucrarea mecanica prin
agchiere, pentru evitarea deformarii carcasei dupa prelucrare;

- limitarea suprafetelor prelucrate prin aschiere la minimul necesar pentru a reduce timpul, energia
consumatd, manopera, sculele necesare prelucrarii §i cantitatea de material agchiat, rezultat in
procesul de prelucrare mecanica, in consecintd, pretul de fabricatie;

- utilizarea adanciturilor (lamajelor) sau bosajelor la rezemarea piulitelor, a capetelor de suruburi, a
capacelor, a dopurilor filetate etc.:

- la adoptarea formei constructive a carcasei trebuie avutd in vedere usurinta montajului i intretinerii
in timpul exploatarii.

La carcasele realizate prin sudare (vezi anexa 3.2) se impun, de asemenea, o serie de conditii legate de

particularitdtile tehnologiei sudarii:

- utilizarea de materiale cu sudabilitate buni;

- forme constructive de carcase care si se preteze automatizirii sau semiautomatizirii proceselor
tehnologice de sudare, precum si asigurarea accesibilitatii pentru executia cordoanelor de suduri;

- realizarea de constructii simetrice pentru ca tensiunile remanente s fie minime s sd nu conduca la
deformarea carcasei;

- grosimi de pereti sufucient de grosi, dar totusi mai subtiri decat la carcasele turnate;

- evitarea proeminentelor si peretilor subtiri care se pot arde in timpul sudarii:

- asigurarea rigidizarii carcaselor prin nervurarea lor:

- evitarea pe cat posibil a cordoanelor de sudura groase si a intersectiilor de cordoane care conduc la
tensiuni interne;

- amplasarea cordoanelor de sudurd in locuri care nu necesiti prelucrari mecanice prin aschiere, iar
acolo unde aceste prelucrari sunt necesare, cordoanele de suduri in V trebuiesc dispuse in asa fel
incat agchierea si se facd pe partea radicinii cordonului de sudurd, aceastd zond fiind zona cu
rezistenta cea mai scazuti;

- trebuie avut in vedere ca, Inainte de a efectua prelucrarile mecanice prin aschiere, carcasele s fie
detensionate corespunzitor.

In anexa 3.2. se fac unele recomandari constructive privind carcasele realizate in constructie sudata.

Prinderea celor doua carcase se realizeaza prin intermediul asamblarilor filetate, iar pozitionarea relativa,
precisa a carcaselor se asigurd prin doua stifturi de centrare (vezi anexa 3.3-1 si anexa 3.3-7).

La reductoarele de turatie cu angrenaje cu capacitate portanta mica (angrenaje din oteluri de
imbunatétire, D < 350HB), carcasele au peretii verticali dispusi la interior (vezi anexa 3.4). Prinderea carcaselor
se face prin suruburi si piulite (vezi anexa 3.3-1). Rigidizarea carcaselor se obtine prin nervuri exterioare.

In scopul maririi bii de ulei la reductoarele cu angrenaje cu capacitate portantd mare (angrenaje cu
dantura durificatd, DF > 350HB), carcasa inferioard are peretii verticali dispusi la exterior, pe cand cea
superioara cdtre interior (vezi anexa 3.5). Prinderea carcaselor se realizeazi prin suruburi sau prezoane filetate
direct In carcasa inferioard (vezi anexa 3.3-1). Rigidizarea carcasei superioare se face prin "buzunarele”" de
colectare a uleiului pentru ungerea rulmentilor, iar a carcasei inferioare prin nervuri interioare de rigidizare.

Asigurarea asamblarilor filetate contra desfacerii se realizeazi in cele mai frecvente cazuri cu gaibe
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Grower (vezi anexa 3.3-5).

La asamblarea carcaselor se mai urmareste reducerea distantei dintre suruburile care strang zonele de
carcasd din apropierea rulmentilor, pentru a micsora momentele de incovoiere preluate de carcase sl pentru
marirea rigiditdtii acelei portiuni, Conditiile de etansare si de precizie a alezajelor, in care se monteazi rulmentii,
impun o prelucrare ingrijita a suprafetelor de separatie a carcaselor. De obicei, inainte de montaj se face tusarea
suprafetelor de asamblare a carcaselor.

in carcasa superioara se recomanda a fi prevazute:

- un orificiu de vizitare care trebuie dimensionat in asa fel incit si permiti observarea danturirii
tuturor rotilor dintate din reductor;

- un orificiu filetat pentru dopul de aerisire care are rolul de a nu se forma suprapresiuni in interiorul

reductorului in timpul functionarii, care ar conduce la deteriorarea asigurdrii etangeitatii (in anexa
3.15 sunt indicate solutii constructive de dopuri de aerisire);

- un orificiu pentru tija de control a nivelului uleiului din reductor;

- gauri filetate, in care se introduc inele pentru ridicare (in anexa 3.3-8 este prezentat extras din
STAS-ul de inele de ridicare); in lipsa acestora se prevad “urechi” necesare pentru ridicare.

Din considerente tehnologice si estetice, aceste carcase se executi cu partea superioard paraleld cu

planul de asamblare cu carcasa inferioara.

In carcasa inferioari trebuiesc prevazute:

- un orificiu pentru evacuarea uleiului, atunci cand se face schimbul de ulei, obturat cu un dop filetat
(vezi anexa 3.6);

- o inclinare de 1:100 a fundului béii pentru a se asigura scurgerea intregii cantitati de ulei uzat din
reductor (vezi anexa 3.4 sau anexa 3.5);

- "urechi" necesare pentru ridicarea $i manipularea reductorului, respectlv a carcasei inferioare in
timpul prelucrarii;

- doud borduri laterale, in care sunt practicate gauri pentru prinderea reductorului de postament;

- in varianta in care nu se utlizeaza joja (iji) de control al nivelului uleiului, se practica un orificiu

. _pentru dopul filetat indicator de nivel al uleiului sau pentru vizorul de nivel al uleiului.
Indltimea carcasei inferioare se adoptd din anexa 3.7 astfel incat distanta de la suprafata de asezare a

>

carcasei pand la axa arborilor sa aib valoare standardizata (Inaltimi de axe. Abateri limiti - STAS 2741-68).

Capacele pentru etangarea alezajelor, in care se monteaza rulmentii si care, totodati, fixeazi axial inelele
exterioare ale acestora, se executd prin turnare, forjare libera sau in matrita, prelucrate ulterior prin agchiere pe
suprafetele:

- pecare se ageaza garnitura de etansare;

- de contact cu inelul rulmentului:

- de contact cu alezajul carcasei;
- alezajelor pentru suruburi;

- de agezare a capetelor de suruburi.

In anexa 3.8 sunt facute recomandari privind constructia capacelor.

Asigurarea etangeitatii la intersectia arborilor de intrare i iegire cu capacele se asigurd, in cele mai
frecvente cazuri, cu mansete de rotatie (simeringuri), care se aleg functie de diametrul arborelui din sectiunea de
montaj din anexa 5.8.

Capetele de arbori se prevad cu saibe (vezi anexa 3.9) asamblate cu suruburi, care fixeaza axial organele
de masini ce se monteaza pe ele (roti de curea, roti de lant sau semicupele cuplajelor). Suruburile trebuiesc
asigurate contra desfacerii cu saibe plate deformabile (saibe de siguranta prezentate in anexa 3.9). Fixarea axiala
a organelor miscdrii de rotatie se poate face si cu inele de siguranti (vezi anexa 3. 10).

Reductoarele cu gabarit si greutate mai mare au previzute in carcasele superioare inele de ridicare (vezi
anexa 3.3-8) sau "urechi" pentru ridicare.
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3.2. CONSTRUCTIA REDUCTOARELOR CU ROTI DINTATE
CILINDRICE

In constructia reductoarelor cu roti dintate cilindrice, trebuie avute in vedere toate recomandirile
generale ficute la cap.3.1. In anexa 3.16 sunt indicate recomandari privind constructia proiectiei principale a
reductorului cu angrenaje durificate superficial, iar in anexa 3.18 sunt prezentate cele trei proiectii care
definitiveaza desenul de ansamblu al unui astfel de reductor. Pentru reductoare cu angrenaje de imbunatatire se
fac recomandari similare in anexa 3.17 si respectiv in anexa 3.19 pentru intocmirea celor trei proiectii care
definitiveaza desenul de ansamblu.

Pentru intelegerea cat mai clara a ansamblului unui reductor de turatie cu o treaptd de reducere, in fig.
3.1 este prezentat un reductor de turatie cu roti dintate cilindrice, cu dinti inclinati, precum si elementele
componente ale acestuia. Angrenajul este confectionat din materiale de imbunitatire.

Fig. 3.1

3.3. CONSTRUCTIA REDUCTOARELOR CU ROTI DINTATE CONICE

La reductoarele cu roti dintate conice, carcasele au o formd oarecum deosebiti de cele cilindrice, ca
urmare a dispunerii axelor de rotatie a arborilor care, in acest caz. sunt concurente st a faptului ca pinionul conic
se monteaza in consold, pe cand roata conici conjugatd este montati pe arbore asimetric fata de rulmenti. Este
necesard, in aceastd situatie, montarea subansamblului grup pinion conic intr-o caseti (vezi anexa 3.11), cu
ajutorul careia s se poata regla la montaj jocul dintre flancurile dintilor pinionului §i ai rotii conjugate, precum si
a prestrangerii corecte a rulmentilor radiali-axiali pe care se sprijind arborele pinionului conic. Aceste reglaje se
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realizeazd cu ajutorul unor saibe cu grosimi diferite, prelucrate prin rectificare, care sa asigure un joc optim in
angrenajul conic. Prin interpunerea a unor saibe cu grosimi diferite, intre gulerul casetei si suprafata de asezare,
corespunzatoare acestuia, se modificd pozitia relativd a pinionului fatd de roata conici. Se asigura, astfel, in
danturd un joc optim, prescris de proiectant.

Trebuiesc gandite si rezolvate posibilitatile de ungere a rulmentilor de pe arborele pinionului. Acest lucru
poate fi realizat fie prin canale de ungere cu ulei, fie prin ungere cu unsoare consistents, in acest ultim caz, se
prevede in casetd un gresor pentru alimentarea periodica cu unsoare consistent.

In constructia acestor reductoare se va tine seama de toate recomandarile generale facute in cap. 3.1. In
anexa 3.20 sunt indicate recomanddri privind constructia proiectiei principale a reductorului cu angrenaje
durificate superficial, iar in anexa 3.21 sunt prezentate cele trei proiectii, care definitiveaza desenul de ansamblu
al unui astfel de reductor. Pentru reductoare cu angrenaje de imbunatatire se fac recomandari privind intocmirea
proiectiei principale a desenului de ansamblu in anexa 3.22.

3.4. CONSTRUCTIA REDUCTOARELOR CU MELC-ROATA MELCATA

Reductoarele cu angrenaj melcat se fabrica, in principal, in doud variante constructive §l anume:
- cu melcul sub roata melcatd (melcul montat in carcasa inferioard ) - reductoare cu portanta sporita

sub aspect termic;
- cu melcul deasupra rotii melcate (melcul montat in carcasa superioara).




Planul de separatie al celor doua carcase se alege in asa fel incét sa fie posibild montarea rotii melcate si a
arborelui de iesire al reductorului. In majoritatea cazurilor, separarea carcaselor se face prin planul orizontal, care
trece prin axa de rotatie a rotii melcate (fig.3.2).

La reductoarele melcate se recomanda nervurarea carcaselor pentru asigurarea unei limite termice de
incdrcare superioare. Nervurarea trebuie orientatd pe directia de circulatie a aerului:

- daca reductorul are montat ventilator pe arborele melcului, carcasa in care se monteaza melcul va

avea nervuri orizontale, iar cealaltd nervuri verticale;

- dacd reductorul nu este prevazut cu ventilator, carcasele vor fi previzute cu nervuri verticale.

Ca urmare a fortelor mari care apar in angrenajul melcat, trebuiesc adoptate solutii corespunzitoare de
lagaruire a arborelui melcului si al rotii melcate in carcasi. In anexa 3.12 sunt indicate solutii constructive de
montaj a melcului si a grupului arbore-roatd melcatd. In anexa 3.12-1 sunt date recomandari pentru angrenaje
melcate cu distanta dintre axe mai micd de 200 mm, iar In anexa 3.12-2 pentru distante dintre axe mai mari sau
egale cu 250 mm.

Lagaruirea melcului trebuie astfel aleasd incét distanta dintre reazeme sa fie cit mai mica, pentru a
asigura o rigiditate mare melcului si, deci, o angrenare corespunzétoare. Distanta dintre lagare este totusi limitata
de lungimea melcului, precum si de grosimea carcasei in zona alezajelor practicate in carcasi si de gabaritul rotii
melcate.

Alezajele practicate in carcasd pentru rulmentii melcului, trebuiesc sa aibd diametre suficient de mari care
sd permitd montarea axiala a grupului melc-lagire cu rulmenti, deoarece planul de separatie al carcaselor trece
prin axa arborelui rotii melcate. In aceste conditii, nu exista alt mod de montaj al grupului melc-lagire cu
rulmenti.

In constructia acestor reductoare se va tine seama de toate recomandarile generale facute in cap.3.1. In
anexa 3.13 sunt indicate unele recomandari privind constructia carcaselor reductorului melcat cilindric cu melcul
jos, iar 1n anexa 3.14 se fac aceleasi recomandari pentru un reductor melcat cilindric cu melcul sus. In anexele
3.23 ¢ 3.24 sunt prezentate cele trei proiectii care definitiveazi desenul de ansamblu al unui reductor cu melc-
roatd melcatd cu melcul jos si, respectiv, cu melcul deasupra rotii, ambele avand ricire fortatd cu ajutorul
ventilatorului montat pe arborele melcului.

3.5. CONSTRUCTIA REDUCTOARELOR CU DOUA TREPTE DE
REDUCERE

Pentru intocmirea desenului de ansamblu al unui reductor de turatie cu doua trepte de reducere - cu roti
cilindrice - poate fi analizatd fig.3.4; iar pentru un reductor conico-cilindric fig.3.5. Din cele doud figuri rezulta
toate elementele componente ale unui reductor de turatie cu doud trepte de reducere, precum si amplasarea lor.

In anexele 3.4. si 3.5. sunt facute recomandari privind constructia carcaselor pentru reductoare cu doud
trepte de reducere cu rofi dintate cilindrice. Daca angrenajele sunt realizate din roti cu dantura imbunatatita (D -
350HB) se pot folosi recomandarile constructive din anexa 3.4. Pentru angrenaje cu capacitate portanta ridicata,
realizate din roti cu dantura durificatd superficial (DF > 350HB) se recomandd a fi folosite anexa 3.5.
Comparénd cele doud forme constructive de carcasd se observa la varianta prezentatd in anexa 3.5 mirirea baii
de ulei, prin aducerea peretilor laterali ai carcasei inferioare catre exterior. Se constata, de asemenea, existenta
“buzunarelor” practicate in carcasa superioara, care servesc pentru colectarea uleiului necesar ungerii
rulmentilor.

La Constructla reductoarelor cu doua trepte de reducere se recomanda a fi respectate toate observatiile
facute in cap. 3.1. In plus, pentru o functionare corecti a angrenajelor intre rotile dintate ale primei trepte de
reducere si ale celei de a doua trepte de reducere, trebuie sd existe o distanti axiald de 10-15 mm.

In constructia reductorului conico-cilindric cu doud trepte de reducere, pentru montajul grupului pinion
conic trebuiesc respectate recomandarile facute in cap. 3.3.

In tabelul 1.21 sunt facute recomandari privind alegerea rapoartelor de transmitere pe trepte, astfel incat
roata treptei rapide sa nu atinga arborele pe care se monteazi roata treptet lente.
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Anexa 3.1

0( Recomandari constructive privind peretii carcaselor turnate
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Anexa 3.2

Recomandari constructive pentru reductor constructie sudati
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Solutii constructive de asamblare a carcaselor reductorului de turatie

Anexa 3.3—-1
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M30 46 50,85 19 354 66;,79:85 | 1,0 90...260 - - -
Filet [S |D |K |d. |t D, e
M5 [4 [85]5 [57 27 [455 |12.30
< M6 5 |10 |6 |68 |33 5,68 12...60
/ M8 |6 |13 |8 |92 43 |681 |12..70
< j_ — j{Mi0 |8 |16 |[10[112[55 [908 |16, .75
= 1 e \ Mi12 1018 | 12| 142 | 6,6 11,34 | 20...100
N b 7o [ovig 12 ]21 [14]162 78 |13.62 | 25..120
t S MI6 [14[24 [16]182|88 | 1588 |25..160
(MI18) | 14|27 |18 | 20,2 9.8 15,88 | 30...180
_K | M20 17130 |20]224|10,7 | 19,29 | 30...220
T (M22) | 17 |33 |22 |244 11,3 | 19,29 | 35...260
M24 [19[36 |24]264 (129 [21.54 |35.. 260
¢) M27 19140 |27(30,4 | 15,1 | 21,54 |50...260
M30 22145 {30334 | 171 |2493 |55..260
Notare: Surub M5 x 25 STAS 4272-80 Observatie: Pentru suruburile din fig. c) cotelersib
corespund cu cele din fig. a), respectiv b).
12 14 16 20 25 30 35 40
Lungimi standardizate de suruburi 45 50 55 60 65 70 75 80
(lungimi ale tijei suruburilor) 90 100 | 110 | 120 | 130 | 140 | 150 | 160
€ [mm] 170 180 | 190 | 200 | 220 | 240 | 260
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Anexa 3.3-3

Prezoane pentru ingurubat in otel STAS 4551-80 Filet e b e
M6 6 18 22...90
& ‘ ' : Sorimas M8 8 22 | 28...100
x . Ix M10 10 | 2632 | 32..200
e b Mi12 | 12 | 3036 | 35..260
l (M14) 14 34,40 | 40...300
i MI16 16 | 38:44 | 45300
— , Forma B M18) | 18 | 42:48 | 50...300
X X o M20 20 | 46:52 | 55...300
g [ b M22) | 22 | 5056 | 60,300
M24 24 | 54:60 | 65..300
Prezoane pentru ingurubat in fontd STAS 4551-80 M5 6,5 16 18...80
Forma A M6 75 | 18 | (22)...80
T M8 10 22, 28...80
R M0 | 12 | 2632 | (32)...80
n 0 b MI12 | 15 | 3036 | 35..80
f . (M14) 18 34:40 40...80
(F M18) | 22 | 4248 | 50,80
” M20 25 46:52 55...80
X b M22) | 28 | 5056 | 60...80
e L M24 30 5460 65...80
Lungimile standardizate ale prezoanelor corespund cu lungimile € ale suruburilor — vezi anexa 3.3 — 2
Stift filetat cu crestaturd cu varf conic STAS 4771-69 Filet t n C1 Ca L ds
ML6[08] 03 | 05 |08 | 2.6 |-
M2 |o8] 03 [ 06 | 1 | 3.8 |-
M251 1 0,4 0,7 1,25 4...12 -
= M3 1,21 0,5 0,8 1,5 5...16 -
e M4 |14 06 1 2 | 6..20 | -
2 LS D C2 M5 1,8 0,8 1,2 2,5 8...25 -
l M6 2 1,0 1,5 2.5 8...35 1
M8 251 1,2 1,8 3 10...40 | 2
MI0 3 1,6 22 4 12..45 | 2
MI2 | 4 2,0 2,5 5 12..50 | 2
Lungimi standardizate de stifturi £: 2; 3; 4; 5; 6; 8; 10, 12; 16; 20; 25; 30; 35; 40, 45; 50.
Stift filetat cu crestatura cu varf tesit STAS 4770-79 Filet t n 1 C L
ML6| 08 | 03 | 05 | 05 | 2.6
M2 | 08 | 03 | 06 | 06 | 3.8
¢ Cx45° M25| 1 0,4 07 | 07 | 4..12
c M3 | 12 ] 05 | 08 | 08 | 5. 16
= — M4 1,4 0,6 1 1,0 6...20
= M5 | 18 | 08 | 12 | 12 | 8. .25
l Mo 2 1,0 1,5 1,5 8..35
M8 | 25| 12 | 18 | 18 |10 40
M10 3 1,6 2,2 22 | 12...45
M12 4 2,0 2,5 2.5 12...50
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Anexa 3.3-4

Piulita normala Filet S Diin m
, M5 8 8,63 4
30°¢ M6 10 10,89 5
M8 13 1420 | 65
M10 17 18,72 8
: MI12 19 20,88 10
r (M14) 5 23,91 11
: 0 : SInE M16 24 26,17 13
.o a| & K N YTE) 27 29,56 | 15
7777 M20 30 32,95 16
Y M22) | 32 | 3503 | 18
- g M24 36 39,55 19
(M27) 40 4220 | 22
M30 46 50,85 | 24
Notare: Piulitd M5 STAS 4071-88
Piulitd joasa Filet S Dinin m
150 M6 10 11,05 4
M8 13 14,38 5
] M10 17 18,90 6
= M12 19 21,10 7
: (M14) 22 24,90 8
A Lo WY M16 24 26,75 8
- = :? o (M13) 27 30,14 9
2 M20 30 33,35 9
i (M22) 32 35,72 10
M24 36 39,08 10
m S (M27) 40 45,63 12
M30 46 51,28 12
Notare: Piuliti M5 STAS 4373-80
Piulita pentru rulmenti | Simbol | Filet | D Di | m | b t c
KM3 [MI7[ 28 | 24 [ 5[4 | 2] 1
~ Cx 45° - KM4 [M20| 32 | 26 | 6 | 4 | 2 | 1
i KM5 [M25( 38 [ 32 [ 7[5 |2 |1
KM6 [ M30| 45 [ 38 | 7 |5 [ 2] 1
. KM7 [ M35( 52 | 44 | 8 | 5 | 2| 1
! KM8 [ M40 | 58 | 50 | 9 | 6 |25 1
o | [KM9 [ M45| 65 [ 56 [10] 6 |25 1
: Bl [KMI0 (M50 70 | 61 [ 11| 6 | 3 | 1
B o PIRMIL [ M55 75 | 67 |11 ] 7 | 3 | 1
KMI2 |[M60| 80 [ 73 |11 | 7 | 3 | 1
77 KMI3 [ M65| 85 | 79 [ 12| 8 |35 1.5
% KMI4 [M70| 92 | 85 |12 | 8 |35 1.5
KMIS |M75| 98 | 90 [ 13| 8 |35 15
30° KMI16 | M80 | 105 | 95 [ 15| 8 | 4 | 15
m [~
- KMI17 [ M85 | 110 | 102 [ 16 | 10 | 4 | 15
KMI18 [ M90 | 120 | 108 [ 16 | 10 | 4 | 1.5

Notare: Piuliti KM 10 STAS 5816-77
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Anexa 3.3-5

Saiba Grower - seria usoard - UR Simbol di d> b | g k
UR3 31 | 51 | 1 ]o8| -

UR4 41 | 65 121081 015

A _ UR5 50 | 75 [12] 1 | o015

9 9 |Urs 61 | 93 | 16|12 02

A URS 82 | 122 2 |13 03

UR10 102 | 152 | 25| 2 0,3

o URI2 | 122192 (35|25 04

UR14 142 | 222 | 4 3 0.4

URI6 | 163 | 253 |45 |32 | 04

2

URI18 183 | 283 | 5 |35 | 04

UR20 20,5 | 315 |55 4 0,4

b

o

UR22 22,5 | 345 45| 04
UR24 24,5 | 375 |1 65|48 | 0,5

m =max,* 0,79 :h x2g ; h1= 2g+ 2k

UR27 | 275 | 415 0,5

~
n
(9]

Notare: Saiba Grower UR 10 STAS 7666/2-82

Saiba Grower - seria mijlocie - MN Simbol d d2 r | g k

MN3 30 47 102 1 -

MN4 4,1 6,1 |03 ]12]0]15

A MNS5 5,1 75 03] 141015

K
A - 50 MN6 | 61 | 89 |04 16| 02
\ Is$o g g MN8 82 | 122106 2 | 03
A 5 MNI0 [ 102 ] 52 06|25 03
= S o I W : : : MNI2 | 122|182 | 1 | 3 | 04
~< :
LA A o N\ o - MNI4 [ 142 206 | 1 |32 04
MNI6 | 163 [ 233 | 1 |35 | 04
hy MNIS | 183 | 263 | 1 | 4 | 04

m = max.0,7g; hy~2g; hy =29 + 2k MN20 | 205295 |12 (45| 04

MN22 22,5 1325|112 | 5 0,4

MN24 | 245[355] 2 |55 05

MN27 | 2750395 2 [ 6 | 05

Notare: Saiba Grower MN 10 STAS 7666/2-80

Saiba Grower - seria grea - GN Simbol di do b | g k
GN4 41 7,3 1,6 | 1,2 | 0,15
GN5 50 | 91 | 2 [ 16015

GN6 6,1 109 124 |18 | 02

A K _ .
—] 75?50 GN8 82 | 152 |35 | 25| 03
: [ 17 3. .8 GNIO | 102|182 4 | 3 | 03
A\ | | . GNI2 [ 122|222 5 |35 04
| . R GNI4 | 142 [ 252 |55 4 | 04
al o GNI6 | 163 | 283 | 6 | 45| 04
hq GNI8 | 183 | 313 | 65 | 48 | 04
GN20 | 205 | 345 | 7 | 55| 04

GN22 22,5 | 385 | 8 6 0,4

_ . . 2
m=mox.07g;h 2 29; h = 29+ 2k GN24 | 245 | 415 | 85|65 | 05

GN27 | 275046595 7 | 05

Notare: Saiba Grower GN 12 STAS 7666/2-80
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Anexa 3.3-6

Saibe de siguranta pentru piulitele rulmentilor Simbol | d | D | D, h |E|b| g dli\fnrti
o | MB3 171 32 24 155 4 | 4 1 11
s % IMB4 [20] 35 [ 26 |85 44| 1 | 11
| MBS5 25| 42 36 | 23 | 5|5|1,25] 13
L% MB6 30| 49 38 [275]5|5]1,25] 13
: MB7 35| 57 44 132516 |5]125| 13
E e g |MB8 40 | 62 50 |375|6 |6|125] 13
o MB9 45| 69 56 42516 |6]125| 13
a . . MBI10 | 50| 74 6l [475] 6 |6|125] 13
> S . MBI1 | 55| 81 67 |525]18 |7|1,25] 17
MBI2 | 60| 86 73 | 57518 (71,50 17
| H MBI3 | 65| 92 79 162518 | 71,50 17
1 \& MBI14 |70 | 98 85 166,5| 8 |8|150 | 17
MBI15 |75] 104 | 90 | 715| 8 | 8| 150 17
MBI6 [80| 112 | 95 |765|10|8 | 1,75 | 17
MBI17 |85) 119 | 102 | 815 |10 | 8| 1,75| 17

Notare: Saiba MB 14 STAS 5815-77

Saiba elastica cu dinti forma E sau I Simbol | d b < di d ; 5\&
E " [ w0 mt1
. x| | M2 22 45103 (41 ]26]04] 6
8 El | M25 27 155104 |51 131]|05] 6
- [ | M3 32| 6 | 04|58 |38|06| 6
- I | M4 43 | 8 105|173 | 5 |06]| 8
v | M5 531 10 105190 |62 07| 8
Mo 64 | 12 | 08 | 11 | 74 | 09| 8
°(oﬁ M8 84 | 14 | 08 |134]| 9 | 1,1 8
v MI10 10,5] 18 1 166|118 12| 9
< ' Mi2 | 13 ]205] 1 |19 [141]12] 10
© MI16 17 | 26 [125] 24 | 185 | 14| 12
M20 21 [ 32 | 15| 30 |231|17| 12
Notare: Saibi M 16 STAS 10481-78
B s . d seria D varianta
Saiba plata pentru metale Simbol find A | milocB N Vi s
M5 5,3 5,5 10 - 1
Mo 6,4 6,6 12,5 - 1,6
M7 7.4 7,6 14 - 1,6
M8 8,4 9,0 17 155 | 1,6
| MI0 10,5 11 21 18 2
5 7] w MI2 13 14 24 21 |25
d Ml14 15 16 28 24 |25
D MI16 17 18 30 28 3
o MI18 19 20 34 30 3
M20 21 22 37 34 3
M22 23 24 39 37 3
M24 28 26 44 39 4

Notare: Saiba A 10 STAS 5200-80 (pentru varianta N); Saiba AM 10 (pentru varianta M).
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Anexa 3.3-7

Stifturi cilindrice forma A, B sau C Diametrul | Forma stiftului | Lungimea
! stiftului d | B (¢) [ A(r) | stiftului ¢
Forma 3 0,5 4 8...30
4 0,6 4 8...45
e @ 5 0,8 6 10...50
- 6 1,0 6 12...60
[ = s 8 12 10 14...80
10 1,6 10 20...100
he— gj == -l <::> 12 1,6 16 25...150
l 16 2.0 16 30...180
20 2.5 20 40...200
Notare: Stift cilindric B 6 x 20 STAS 1599-80/OLC 45 imbunitatit
Stift conic forma A sau B Diametrul | Forma gtiftului | Lungimea
stiftului d | B (¢) | A (r) | stiftului ¢
( Forma 3 0,5 4 12...45
4 0,6 4 14...55
o e (1) T
i S TREN
- m'muﬂL 12 1.6 | 16 | 35..180
l | 16 2,0 16 40...200
20 2.5 20 45...200
Notare: Stift conic B 6 x <ns1:XMLFault xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat"><ns1:faultstring xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat">java.lang.OutOfMemoryError: Java heap space</ns1:faultstring></ns1:XMLFault>