Valeriu DULGHERU Rodion CIUPERCA
<

lon BODNARIUC lon DICUSARA

MECANICA APLICATA

indrumar de proiectare

Chisinau
Editura U.T.M.



Nascut la 9 martie 1956 in comuna Carpesti, judetul Cahul.
Absolvent cu mentiune al Facultati de Mecanica a Institutului
Politehnic din Chisindu (1978), specializarea “Tehnologia
Constructiilor de Magini”. A sustinut teza de doctor in tehnica
(1987) si de doctor habilitat in tehnica (1995). Autor a peste
450 de lucrari stiintifice, inclusiv 15 manuale si monografii,
143 de inventii. Laureat al Premiului de Stat in domeniul Stiintei,
Tehnicii si Producerii R.M. (1998). Laureat al Medaliei de Aur a
Organizatiei Mondiale de Proprietate Intelectuald, Geneva (2004).
Inventator de Elita al Romaniei (1994). Om Emerit (Inventator
Emerit) al Republicii Moldova. Inovatorul Anului al R.M. (2006).

<

Nascutla 25 iulie 1975 in comuna Floritoaia-Veche, judetul Ungheni.
Absolvent al Colegiului Politehnic din or. Balti (1994) si al Facultatii
de Inginerie si Management in Constructia de Masini a Universitatii
Tehnice a Moldovei (1999), specializarea “Tehnologia Fabricarii
Automatizate”. Autor a peste 75 de lucrari stiintifice, inclusiv 12
inventii. Laureat al Premiului pentru Tineret in domeniul Stiintei si
Tehnicii R.M. (2008). Laureat al Premiului Academiei de Stiinte a
R.M. pentru cea mai valoroasa lucrare stiintifica (2004). Laureat al
Premiului Agentiei de Stat pentru Proprietatea Intelectuala a R.M.
»Inventia anului” (2004 ). Premiul Municipal al Tineretului in domeniul
Stiintei si Tehnicii, Chisinau (2000).

Nascut la 3 decembrie 1975 in satul Sirauti, raionul Briceni.
Absolvent al Colegiului Electromecanic din Chiginau (1995),
specializarea “Prelucrarea materialelor prin aschiere pe masini
unelte si linii automatizate”. Absolvent al Facultatii de Inginerie si
Management in Constructia de Magini a Universitatii Tehnice a
Moldovei (2000), specializarea “Tehnologia Constructiilor de
Masini”.  Autor a peste 40 de lucrari stiintifice, inclusiv 3 inventii.
Laureat al medaliilor de aur pentru participare la Expozitii Internati-
onale de Inventii si Transfer Tehnologic. Laureat al Premiului pentru
Tineretin domeniul Stiintei si Tehnicii R.M. (2008).

<

Nascut la 20 ianuarie 1979 in satul Horesti, raionul laloveni.
Absolvent al Facultatii de Inginerie si Management in Constructia
de Masini a Universitatii Tehnice a Moldovei (2002), specializarea
“Masgini Unelte si Scule Aschietoare”. Autor a peste 40 de lucrari
stiintifice, inclusiv 12 inventii. Laureat al Premiului pentru Tineret in
domeniul Stiintei si Tehnicii R.M. (2008). Laureat al Premiului
Agentiei de Stat pentru Proprietatea Intelectuala a R.M. “Inventia
anului” (2005). Laureat al medaliilor de aur pentru participare la
Expozitii Internationale de Inventii i Transfer Tehnologic.

ISBN 978-9975-45-105-5




Valeriu DULGHERU ¢ Rodion CIUPERCA
lon BODNARIUC ¢ lon DICUSARA

UNIVERSITATEA TEHNICA A MOLDOVEI

MECANICA APLICATA

Indrumar de proiectare

Editura U.T.M.
Chisinau
2009



CZU 531.8(076.5)
M54

Prezentul indrumar de proiectare a fost conceput in baza
programei disciplinei ,,Mecanica Aplicata”. Misiunea indrumarului
este de a veni 1n ajutorul studentilor cu profil nemecanic la efectuarea
proiectului de an (lucrarii de an) la disciplina ,,Mecanica Aplicata”.

Scris Intr-un stil accesibil cu accent pe aspectul practic, cu
exemplificari adecvate, bazat pe o informatie bogatd si la zi,
indrumarul 1si propune sd introducd studentii In procesul de
proiectare a angrenajelor ordinare. Se adreseazd, in primul rand,
studentilor cu profil nemecanic de la toate specialitatile tehnice, care
studiaza disciplina ,,Mecanica Aplicatd”. Indrumarul va fi util, de
asemenea, si studentilor cu profil mecanic din colegii, pentru toti cei
care se ocupa de proiectarea angrenajelor.

Recenzent stiintific: acad. Ion Bostan
Redactor: Eugenia Gheorghisteanu
Tehnoredactor: Rodion Ciupercd
Coperta: Rodion Ciuperca

DESCRIEREA CIP A CAMEREI NATIONALE A CARTII

Mecanica aplicatd : indrumar de proiectare / Valeriu
Dulgheru, Rodion Ciuperca, lon Bodnariuc [et al.] ; Univ. Tehn. a
Moldovei. — Ch. : U.T.M., 2009. — 308 p.

Bibliogr.: p. 308. — 300 ex.

ISBN 978-9975-45-105-5

CZU 531.8(076.5)
M54

Bun de tipar 25.02.09  Comanda nr.15
Coli de tipar 19,25

ISBN 978-9975-45-105-5 © Autorii



V. Dulgheru, R. Ciuperca, I. Bodnariuc, I. Dicusara

1.1.
1.2.

2.1.
2.2.

2.3.

3.1.

3.2.

4.1.
4.1.1.
4.1.2.
4.1.3.

4.2.
4.2.1.
4.2.2.
4.2.3.

4.3.
4.3.1.
4.3.2.
4.33.

CUPRINS

Prefata

Introducere
Scopul si sarcinile proiectului de an
Structura proiectului (lucrdrii) de an

Alegerea motorului electric si calculul
cinematic al mecanismului de actionare
Determinarea puterii i turatiei motorului electric
Determinarea raportului de transmitere al mecanis-
mului de actionare si repartizarea lui pe trepte
Determinarea parametrilor cinematici si de forta ai
arborilor

Alegerea materialului angrenajului si
determinarea tensiunilor admisibile
Alegerea materialului rotilor dintate cilindrice si
conice si determinarea tensiunilor admisibile
Alegerea materialului angrenajului melcat si
determinarea tensiunilor admisibile

Calculul angrenajului reductorului

Calculul angrenajului cilindric

Calculul la solicitare de contact (de dimensionare)
Calculul fortelor in angrenajul cilindric

Calculul de verificare (la tensiuni de contact si de
incovoiere)

Calculul angrenajului conic cu dinti drepti
Calculul la solicitare de contact (de dimensionare)
Calculul fortelor in angrenajul conic

Calculul de verificare (contact si de incovoiere)
Calculul angrenajului melcat

Calculul la solicitare de contact (de dimensionare)
Calculul fortelor in angrenajul melcat

Calculul de verificare (contact i de incovoiere)

0 0 L N

15

17

17

20

22
22
22
25

27
32
32
35
36
39
39
42
43



4 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare
5. Calculul transmisiilor deschise (curea si lant) 45
5.1.  Calculul transmisiei prin curele trapezoidale 45
5.1.1. Calculul de dimensionare 46
5.1.2. Calculul de verificare 52
5.2. Calculul transmisiei prin lant 54
5.2.1. Calculul de dimensionare 55
5.2.2. Calculul de verificare 59
6. Calculul arborilor 64
6.1. Calculul de predimensionare 64
6.1.1. Alegerea materialului pentru executia arborilor si
calculul tensiunilor admisibile 64
6.1.2. Determinarea prealabila a diametrului arborelui 65
6.2. Calculul de dimensionare 65
6.2.1. Alegerea prealabila a rulmentilor 66
6.2.2. Elaborarea schemei de dimensionare a reductorului 67
6.2.3. Determinarea dimensiunilor arborilor 74
6.2.3.1. Determinarea reactiunilor in reazeme 74
6.2.3.2. Construirea diagramelor momentelor de Incovoiere
si de torsiune 76
6.2.3.3. Exemple de calcul a fortelor de reactiune si 76
momentelor de incovoiere
6.2.3.4. Calculul de dimensionare a arborelui 86
7. Calculul rulmentilor 90
7.1. Determinarea sarcinii dinamice echivalente a
rulmentilor 90
7.1.1.  Ordinea determinarii Ry si C,. pentru rulmentii
radiali cu bile, care sunt Incarcati cu sarcind axiala 92
7.1.2. Ordinea determinarii Rz i C,. pentru rulmentii
radial-axiali cu bile si role 92
8. Calculul asamblarilor prin pene 96
8.1. Calculul de predimensionare 96
8.2. Calculul de verificare 97



V. Dulgheru, R. Ciuperca, I. Bodnariuc, I. Dicusara 5
9. Proiectarea elementelor de baza ale
reductorului 98
9.1. Proiectarea constructiva a rotilor dintate si celor
melcate 98
9.1.1. Constructia rotilor dintate cilindrice si conice 99
9.1.2.  Constructia rotilor melcate 102
9.2. Proiectarea arborilor 104
9.3. Proiectarea paharelor pentru nodul de rulmenti 112
9.4. Proiectarea carcasei reductorului 114
9.5. Proiectarea elementelor de ungere 135
10. Proiectarea elementelor transmisiei prin
curele 142
A Anexe:
Al Constructii tipice de reductoare cu o treapta 145
A2 Selectiuni informative din standarde 160
A3 Exemple de proiectare a mecanismelor de actionare 186
A3.1 Proiectarea mecanismului de actionare a
conveierului cu banda (cu reductor cilindric) 187
A3.2 Proiectarea mecanismului de actionare a
conveierului suspendat (cu reductor conic) 220
A3.3 Proiectarea mecanismului de actionare a troliului (cu
reductor melcat) 254
A4 Sarcini tehnice la proiectul (lucrarea) de an 286
Bibliografie 308



6 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

PREFATA

Experienta, rod al unei acumuldri de cunostinte si practici
verificate 1n activitatea curentd, pune la dispozitia oamenilor seturi de
solutii pentru problemele vietii de toate zilele. Un astfel de set de
solutii, pentru rezolvarea unor probleme practice din domeniul
proiectérii mecanismelor de actionare mecanice, este oferit in aceasta
lucrare. Autorii au Incercat sa prezinte succint si clar atat conceptele
cu care opereazd inginerul in domeniul proiectirii transmisiilor
mecanice, cat si aplicatiile concrete, ca exemple ale interpretarii
parametrilor specifici din relatiile de calcul. Stabilirea configuratiilor
si dimensiunilor necesare ale diferitor elemente ale mecanismelor de
actionare, pentru a rezista in bune conditii, cu un anumit coeficient de
sigurantd, este unul dintre obiectivele activititii de proiectare
constructiva.

Datoritd avantajelor pe care le prezintd comparativ cu alte
transmisii, angrenajele sunt mecanismele cele mai utilizate pentru
transmiterea puterii. Proiectarea acestora reprezintd o activitate
inginereascd complexad, fapt ce argumenteaza alegerea lor ca obiect
de proiectare in cadrul proiectului (lucrarii) de an la disciplina
~Mecanica Aplicatd” pentru specialititile cu profil nemecanic.
Prezentul Indrumar de proiectare a fost conceput in baza programei
analitice a disciplinei ,,Mecanica Aplicata’. Misiunea indrumarului
este de a veni in ajutorul studentilor cu profil nemecanic la efectuarea
proiectului de an (lucrarii de an) la disciplina ,,Mecanica Aplicata”.
Un loc aparte in lucrare revine elaborarii constructive a proiectului
(lucrarii de an). Indrumarul include informatiile de bazi, necesare
pentru proiectarea mecanismelor de actionare mecanice de destinatie
generald, utilizate frecvent ITn mecanisme de actionare ale diverselor
magini tehnologice si energetice: metodici de calcul ale angrenajelor
cilindric, conic si melcat; metodici de calcul ale transmisiilor
deschise cu curea si lant; metodici de calcul a arborilor si rulmentilor,
a imbinarilor cu pene. Elaborarea metodicilor de proiectare se
bazeazd pe consultarea unui vast material bibliografic, dar si pe
contributiile §i experienta autorilor in domeniul proiectarii
angrenajelor. Informatiile standardizate sunt prezentate in volumul
necesar pentru efectuarea proiectului (lucrarii) de an.

Prin expunerea succintd si bine documentata si ordonarea logica
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a etapelor de proiectare a angrenajelor lucrarea permite o insusire mai
buna de catre studenti a procesului de proiectare.

Scris intr-un stil accesibil cu accent pe aspectul practic, cu
exemplificari adecvate, bazat pe o informatie indrumatoare bogata si
la zi, indrumarul isi propune sd initieze studentii in procesul de
proiectare a angrenajelor ordinare si se adreseaza, In primul rand,
studentilor cu profil nemecanic de la toate specialitatile tehnice, care
studiaza disciplina ,,Mecanica Aplicata”. indrumarul va fi util, de
asemenea, si studentilor cu profil mecanic din colegii, si constituie un
autentic sprijin in proiectarea angrenajelor cilindrice, conice si
melcate.

Autorii aduc sincere multumiri colegilor de catedra, Tn primul
rand, referentului stiintific academician lon Bostan si colegului de
catedra, conferentiar universitar Vasile Comendant pentru
imbunatatirile aduse prezentului indrumar. De asemenea, autorii aduc
multumiri celor care, prin observatiile si sugestiile ce le vor face,
dupd aparitia lucrdrii, vor contribui la Imbunatatirea si completarea
continutului indrumarului.

Autorii
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1. INTRODUCERE

1.1. Scopul si sarcinile proiectului de an

Studentii specialititilor nemecanice elaboreaza pe parcursul
studiilor cateva proiecte de an, care finalizeazd cu proiectul de
licentd. Proiectul de an la disciplina ,,Mecanica Aplicatd” este primul
din acest lant, care pune bazele unor deprinderi de proiectare la
studenti.

Proiectul (lucrarea) de an este elaborat conform programului de
invatamant la disciplina ,,Mecanica Aplicatd”. Tematica proiectului
(lucrarii) de an depinde de specialitatea studentului si prevede
proiectarea mecanismelor de actionare a utilajului tehnologic,
caracteristice pentru domeniul de activitate al viitorului specialist.

Proiectul (lucrarea) de an are drept scop:

e de a oferi studentului posibilitatea de aplicare practica a
metodelor de calcul si proiectare ale organelor de masini;

e de a contribui la consolidarea si generalizarea cunostintelor
teoretice acumulate, aplicindu-le la rezolvarea unei probleme
ingineresti concrete, dezvoltd aptitudinile de analizd si selectare
creativd a solutiilor optime, capacitatile de calcul ingineresc si
proiectare, deprinderile de a lucra cu literatura tehnica de specialitate.

1.2. Structura proiectului (lucrarii) de an

Proiectul (lucrarea) de an se elaboreaza in volum de 1-1,5 coli de
desen format Al functie de specialitate si facultate, insotite de un
memoriu de calcul.

Memoriul de calcul va include urmatoarele compartimente:

Sarcina de proiectare (o pagind);
Introducere, in care va fi motivata tema proiectarii;

1. Calculul cinematic si energetic al mecanismului de

actionare, care va include:

1.1. Determinarea puterii necesare a motorului electric;

1.2. Alegerea prin analizd comparativa a variantei optime a
motorului electric;
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1.3. Calculul raportului de transmitere total si distribuirea
raportului de transmitere total Intre cele doua transmisii
mecanice;

1.4. Determinarea momentului de torsiune, care actioneaza pe
arborii mecanismului de actionare;

1.5. Determinarea turatiilor arborilor mecanismului de
actionare.

2. Calculul angrenajului reductorului, care va include:

2.1. Alegerea materialului rotilor dintate si determinarea
tensiunilor admisibile de contact si de incovoiere;

2.2.Calculul angrenajului reductorului la rezistenta de
contact:

2.2.1. Calculul diametrului pinionului (in cazul
reductorului cu roti dintate conice) sau a distantei intre
axe (in cazul reductorului cilindric si melcat);

2.2.2. Determinarea parametrilor geometrici de baza ai
rotilor dintate.

2.3. Calculul fortelor in angrenaj;

2.4. Verificarea angrenajului la tensiuni de incovoiere a
dintilor.

3. Calculul arborilor, care va include:

3.1. Calculul de predimensionare a arborilor reductorului si
alegerea prealabila a rulmentilor;

3.2.Elaborarea schitei de dimensionare a reductorului;

3.3.Calculul de dimensionare a arborilor reductorului.

4. Calculul rulmentilor la incircare dinamica si alegerea

finala a lor.

5. Calculul imbinérilor cu pene de pe arborii reductorului.

6. Lista surselor de informatie utilizate (in modele anexate

referinta * se face la prezentul manual).

7. Tabelul de componenta al reductorului.

Calculele vor fi efectuate in ordinea prescrisa in indrumar pe file
conform GOST 2.104-68 cu explicatiile necesare si referinte la
sursele bibliografice. Calculele vor fi insotite de schemele de calcul
respective si se vor efectua cu respectarea unitatilor de masura in
sistemul SI. Pentru comoditate in calcule vor fi utilizate unitétile de
masura derivate ale lungimii /mm] si tensiunii /N/mm’].
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Fiecare capitol va incepe pe fila noud. La fiecare etapa de
efectuare a calculelor este necesard o atentie sporitd, deoarece
rezultatele calculelor efectuate la etapa precedentd, de regula,
reprezintd date initiale pentru etapa urmatoare. Fiecare parametru
calculat este urmat de unitatea de masura respectiva.

Partea grafica. Reiesind din volumul proiectului (lucrarii) de an
pe o coala format Al se elaboreazd vederea generald a reductorului
cu proiectiile si sectiunile necesare pentru explicarea deplind a
constructiei. in functie de specialitate vor fi elaborate, de asemenea,
doua desene de executie (de reguld a unui arbore si a unei roti
dintate).

Graficul elaborarii proiectului (lucrarii) de an este acordat cu
seful catedrei si este inménat fiecarei grupe cu indicarea termenelor
elaborarii etapelor si a volumului in procente. Graficul prevede zilele
consultatiilor obligatorii pentru toata grupa.

Sustinerea lucrarii de an are loc in fata consultantului sau a unei
comisii, in componenta cdreia este obligatorie includerea
consultantului. Aprecierea este facutd in baza raspunsurilor la
intrebari, a calitatii partii grafice si a memoriului de calcul si
respectarii termenelor de elaborare stabilite.
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2. ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC SI
CALCULUL CINEMATIC AL MECANISMULUI
DE ACTIONARE

2.1. Determinarea puterii si turatiei motorului electric

Actionarea utilajelor se realizeazd 1n majoritatea cazurilor cu
ajutorul motoarelor electrice, miscarea de rotatie si puterea fiind
transmise de la motor la utilaj prin intermediul transmisiilor
mecanice. Motorul electric (ME) este o componentd foarte
importanta din cadrul mecanismului de actionare (MA) al unei masini
de lucru. Caracteristica constructivd si de exploatare a masinii
proiectate depinde, in mare masura, de tipul, puterea si numarul de
turatii ale ME, ceea ce impune o exigenta sporita la alegerea acestuia.

Pentru alegerea motorului electric in sarcina de proiectare sunt
date puterea necesara actionarii (sau alti parametri de putere derivati)
si turatia arborelui condus al ultimei transmisii mecanice.

Pentru proiectarea MA a diferitor organe de lucru (OL) se
recomanda utilizarea ME asincrone trifazate din seria 4A (vezi tab.
S3, anexa A2). Aceste motoare sunt universale si pot fi utilizate in
diverse utilaje industriale fard conditii speciale de mediu. Acestea
sunt robuste si pot avea parametrii de functionare impusi (momente
de pornire marite, alunecare marita etc.).

Pentru alegerea motorului electric trebuie sa se cunoascd puterea
necesard actiondrii organului de lucru P, [kW] si turatia la arborele
lui n,y, [min’].

1. Conform datelor de proiectare puterea necesara OL din cadrul
masinii proiectate P,;, [kW] se determina cu relatia:
P,=F-v, sau P, =T-o (2.1)

unde: F este forta de tractiune a OL, [kNJ;
v — viteza liniara a OL, [m/s];
T — momentul de torsiune al OL, [kNm];
o — viteza unghiulara a OL, [s”'].
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2. Puterea necesara la arborele motorului electric P, [kW]:

pre Lo (2.2)

Mhna

unde: P, [kW] este puterea la organul de lucru;
Nma — randamentul total al mecanismului de actionare MA,
determinat cu relatia:

Mma = ntd'na'ﬂnrul “Tes (23)

unde: 7, este randamentul transmisiei deschise (prin curele, lant
sau angrenare);
71, — randamentul angrenajului (reductor cu roti dintate
cilindrice, conice sau melcata);
.« — randamentul unei perechi de lagare cu rulmenti;
1. — randamentul cuplajului;
n — numarul arborilor.
Limitele valorilor randamentelor transmisiilor mecanice,
cuplajului si lagérelor cu rulmenti sunt prezentate in tabelul 2.1.

Tabelul 2.1 — Valori de referinta ale randamentului.

Tipul transmisiei Inchisa Deschisa

Angrenaj (7,):
cilindric (77.); 0,96...0,97 | 0,93...0,95
CONIC (7eon). 0,95...0,97 | 0,92...0,94

Melcata, numarul de inceputuri
(raportul de transmitere 7,,) (7):

Z=1 (i >30); 0,70...0,75

Z=2 (i =14...30); 0,80...0,85

Z=4 (i,, =8...14). 0,85...0,95
Lant () 0,90 - 0,93
Curea (feurea) 0,95...0,98
Cuplaj (17.) ~0,98

Lagére cu rulmenti (o pereche, 7,/ 0,99...0,995
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3. Valoarea puterii nominale Py, [kW] a ME.

Se alege functie de valoarea calculata P,-° conform (tab. S3,
anexa A2) astfel ca ea sd fie cat mai aproape de puterea necesara
P (se admite o suprasolicitare a motorului electric de cca. 10%).

Turatia motorului electric se poate determina dacd este cunoscutd
intr-o forma directa sau indirecta turatia organului de lucru si raportul
de transmitere al transmisiei mecanice.

4. Alegerea motorului electric.

Fiecarei valori de putere nominala P,,, ii corespund mai multe
tipuri de ME cu numar diferit de rotatii (3000, 1500, 1000, 750 [min™]).
Alegerea tipului ME depinde de tipul transmisiilor din cadrul MA, de
caracteristicile cinematice ale masinii, si se efectueaza dupa
determinarea raportului de transmitere al MA. In acelasi timp trebuie
de tinut cont cd ME cu numar mare de rotatii (turatia sincrona 3000
[min”']) au o duratd de functionare redusa, iar cele cu numir mic de
rotatii (750 /min”']) au o masa specifica ridicatd, de aceea nu este de
dorit de a fi utilizate fara necesitate justificatd In mecanismele de
actionare de destinatie generali. In continuare se vor calcula
parametrii cinematici pentru unul din cele doua motoare electrice cu
turatiile #2,,,=1500 sau 1000 [min™']).

2.2. Determinarea raportului de transmitere al
mecanismului de actionare si repartizarea lui pe trepte

Raportul de transmitere al mecanismului de actionare i se
determina ca raportul dintre turatia nominald a motorului electric
Ryom la turatia arborelui condus al organului de lucru ny la o sarcina
nominala: i ,=n, /n,.

Reducerea turatiei motorului electric n,op, [min'] ] pana la turatia
organului de lucru n,, [min" ] are loc, de obicei, cu ajutorul unei
transmisii deschise (prin curea sau cu angrenare — angrenaj deschis
cu roti dintate cilindrice, conice sau cu roti de lant) si a reductorului
de turatie.

. .. . . . -]
1. Determinarea turatiei arborelui organului de lucru n,;, /min™].

In sarcinile de proiectare, de reguld, este datd viteza liniard a
organului de lucru si parametrii geometrici ai organului de lucru



14 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

(diametrul tamburului sau numarul de dinti z si pasul p al rotii de
lant). In cazul cand organul de lucru include o roata de lant diametrul
rotii de lant se determina cu relatia D,,, [mm]:

__ D
sinlg% .

Atunci turatia arborelui OL se determina cu relatia n,, /i min”']:

D, (2.3)

60-107-v,,

n . 2.4
ol - Dol ( )

unde: v, [m/s] este viteza organului de lucru (OL);
D,;, [mm] — diametrul OL.

2. Determinarea raportului de transmitere al MA pentru motoarele
electrice cu turatiile celor doud tipuri de n,,, = 1500 sau 1000

[min™]):

~ Muomi . . _ Nypom?2 ) (2.5)

3. Determinarea rapoartelor de transmitere ale treptelor
mecanismului de actionare:

b, = bred, " lia, 3 bay = bred, ", > (2.6)
unde: iy, bres, Iy SUNt rapoartele de transmitere ale mecanismului de
actionare, reductorului si transmisiei mecanice deschise pentru cele
doua variante ale turatiei nominale a motorului electric #,,, = 1500 si
respectiv. 1000 /min”']). Valorile orientative ale rapoartelor de
transmitere ale reductorului si transmisiei deschise pot fi luate din
(tab. 2.2). Pentru ca dimensiunile de gabarit ale transmisiilor din
cadrul mecanismului de actionare si nu fie prea mari trebuie de
orientat la unele valori medii ale i,.q4, i,s. De asemenea, este de dorit ca
raportul de transmitere al reductorului sa fie ales, iar cel al
transmisiei deschise sa fie calculat. In rezultatul analizei comparative
a celor doud variante se alege varianta cu rapoarte de transmitere ale
treptelor optime si, implicit, se efectueaza alegerea finala a motorului
electric.
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Tabelul 2.2 — Valori recomandate ale rapoartelor de transmitere.

Angrenaje cilindrice si conice Inchise (reductoare, i,.4) cu 0
treapta:

sirul 1 —1,6; 2,0, 2,5 3,15, 4,0; 50, 6,3; 8,0;
sirul 2 —1,8; 224; 2.8; 3,55, 4)5; 5,6, 7,1; 9,0.
Se recomanda valorile din sirul 1.

Angrenaj melcat inchis (reductor, i,.,) cu o treaptd pentru melcul
cu numarul de intrari z; = 1; 2; 4 (GOST 2144-75);

sirul 1 —10; 12,5; 16; 20; 25; 31,5;

sirul 2 —11,2; 14; 18; 22,4; 28; 35,5.

Se recomanda valorile din sirul 1.
Angrenaje cilindrice si conice deschise: 3
Transmisie prin lant: 2 ...
Transmisie prin curea: 2

E-N AV, B BN

2.3. Determinarea parametrilor cinematici si de forta
ai arborilor

Parametrii de fortd (puterea si momentul de torsiune) si
cinematici (turatia si viteza unghiulard) ai MA se calculeaza la arborii

mecanismului in dependentd de puterea P si turatia nominala n,,,

me
ale ME. In tabelul 2.3 sunt reprezentate relatiile de calcul ale
parametrilor de forta si cinematici pentru doud tipuri de scheme de
mecanisme de actionare Intdlnite in sarcinile de proiectare: motor
electric— transmisie deschisa— reductor— cuplaj— organ de lucru
si motor electric— cuplaj— reductor— transmisie deschisa— organ
de lucru.
in dependentd de schema mecanismului de actionare, studentul
isi alege varianta de calcul, efectueaza calculele respective si
completeaza tabelul cu rezultatele calculului.
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Tabelul 2.3 — Parametrii cinematici si energetici ai MA.

Consecutivitatea legdturii elementelor

Tol:TZ 770 77rul

N
T~
Para- § mecanismului de actionare conform schemei
metrul| S cinematice
= | ME »td »red—c—OL | ME —c—>red »>td - OL
ME Py = P.f
<~
8% I PIZPmeﬂtdnrul PIZPmeUCUWI
515’» =
AR i P2:P177a77ru1 PZZPIUIJUFMI
oL P01:P277c77m1 Py,=P, N Mrul
'T"\' ﬂ.nnom ﬂ.nm)m
— i ME Ryom @, =30 Ryom @, “ 30
Slgl 1 lmnia| 0= | mmn | o=
? 'c_g 1 nom! ttd 1 30 1 nom 1 30
< 'fb . n, . n,
'gn g I n;= l’l]/l,ed W, = 30 n;= nl/lred 2 = 30
= o]
=2 .
-;' OL Ry =n; Wy = Ry = Ny/iy W1 = W/l
> -10°
ME nom =
'§| a)nom
3
.E: 7;:1)1'10 sau T=131'103 sau
B~ I @, !
% T1:Tnom itd 77td 77rul TIZTnom 77(, 77rul
E .10° 3
g 7, =219 sau s P10 gy
S| ?
‘2 TZ:TZ ired Ma Mrui T2:T1 ired Na Tl
()
g P, -10° .10°
= r-Bla | R0,
OL ol

ol

To=T5 1 Nig T
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3. ALEGEREA MATERIALULUI ANGRENAJULUI $I
DETERMINAREA TENSIUNILOR ADMISIBILE

3.1. Alegerea materialului rotilor dintate cilindrice si
conice si determinarea tensiunilor admisibile

Pentru constructia rotilor dintate se poate utiliza o mare varietate
de materiale. Optiunea asupra unuia sau altuia dintre acestea are
implicatii asupra gabaritului transmisiei, tehnologiei de executie,
pretului de cost etc. In general, alegerea materialului pentru rotile
dintate trebuie sa respecte urmatoarele criterii:

- felul angrenajului si destinatia acestuia;

- conditiile de exploatare (marimea si natura Incarcaturii, marimea
vitezelor periferice, durata de functionare si conditiile de mediu);

- tehnologia de executie agreata;

- restrictiile impuse prin gabarit, durabilitate si pret de fabricatie.

Principalele materiale folosite in constructia rotilor dintate sunt
otelurile, fontele, unele aliaje neferoase si materiale plastice.
Actualmente, otelul este materialul de baza pentru fabricarea rotilor
dintate. In conditiile producerii individuale si serie mici, specificati
in tema de proiectare, pentru transmisiile solicitate putin sau mediu,
dar si pentru transmisiile cu roti dintate de gabarite mari (transmisii
cu roti dintate deschise) se utilizeazd roti dintate cu duritatea
materialului < 350HB. In acest fel se asigura prelucrarea de finisare
dupd tratamentul termic, o precizie inaltd si un bun rodaj al rotilor la
angrenare.

Pentru rodajul uniform al dintilor rotilor dintate, duritatea
pinionului HB; se adopta mai mare decdt duritatea rotii dintate.
Diferenta duritatilor medii (duritatea medie, HB,,.s se¢ determina ca
media aritmetica a valorilor-limita ale duritatii materialului ales) a
suprafetelor de lucru ai dintilor pinionului §i rotii dintate alcatuieste
HB,,,,— HB,,, = 20..50. In multe cazuri pentru sporirea capacittii

portante a transmisiei $i micsorarea gabaritelor ei, diferenta duritatii
medii va constitul HB,,.—-HB,,..270. Atunci duritatea

materialului pinionului se masoara in unitati Rockwel. Transformarea
unitatilor de duritate HRC in unititi HB se prezinta in (tab. 3.1).
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Tabelul 3.1 — Trecerea unitatilor de duritate HRC 1n unitati HB.

| HRC - 45

48

50 53

61 65 |

{HB -

430

460

480 522

627 670 |

Notd: In transmisiile cu rofi dintate, marca materialului pinionului si a rotii
dintate se aleg aceleasi. In acelagsi timp, pentru transmisiile ordinare este
Justificata alegerea unor marci de otel ieftine de tip 40, 45, 40X.

Alegerea materialului, tratamentului termic si duritatii perechii de
roti care angreneaza poate fi efectuatd conform recomandarilor din
tabelul 3.2, iar caracteristicile mecanice ale materialului ales — din

tabelul 3.3.
Tabelul 3.2 — Caracteristicile de rezistentd ale otelurilor.
Transmisii cu dinti
drepti sau 1n<.:11n.a§.1 Transmisii cu dinti
pentru putert mic inclinati pentru ut,eri
(P<2kW) si medii | pentiu
medii (P<5kW);
Parametrul (P<5kW); HB _HB > 70
HB]med _ HBzmed — Imed 2med —
20 - 50
Roata Pinion, Roata Pinion. melc
dintata melc dintata ’
. Otel 35, 40, 45,
Materialul 40X, 40XH, 35XM Otel 40X, 40XH, 35XM
Tratamentul A ey Imbunatitire +
. Imbunatatire o1 P
termic ’ calire cu CIF
Duritatea <350 HB >45 HRC
Al
S| [olu 1,8 HBpeq + 67 14 HRC + 170
4]
iz
z < 370 pentru
S >
=2 | folr 1,03 HByeq 2 S
= 310 pentru
3
& m <3mm
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Tabelul 3.3 — Proprietatile mecanice ale otelurilor pentru roti dintate.

Marca Diame- Tratament l.)urlt.atea A\ rai. | [dl.
otelului ,trl,ll, termic semifabricatului N/mm?| N/mm?
’ limita suprafata | miezul
40 <120 Imbun. 192..228 HB 700 | 400
45 <125 | Imbun. . 235..262 HB 780 | 540
<80 |Imbun.+ CIF| 269..302HB 890 650
<200 Imbun. 235..262 HB 790 | 640
40X <125 Cilire 269..302 HB 900 | 750
<125 |imbun. + CiF| 45...50 ‘269...302 900 | 750
HRC HB
<315 - 235..262 HB 800 | 630
40XH | “5pp | [mbun. 269..302HB | 920 | 750
4571 Normal. 207..237 HB 680 | 440
40T J1 - imbun. 235..262 HB 850 | 600
20X <200 Imbun.,
12XH3A| <200 |cementare si 5%R6C3 300H'§ 91 950 | 800
18XI'T | <200 calire

Determinarea tensiunilor admisibile de contact. Tensiunile
admisibile de contact se determina separat pentru dintii pinionului
[0 u; si ai rotii [of 2 in urmatoarea consecutivitate. Conform tab. 3.2
se determind valoarea admisibild a tensiunii de contact pentru pinion
[ofu; st roata dintatd [of s, [N/mm2]. Calculul de dimensionare al
angrenajului se efectueaza pentru valoarea mai mica a tensiunii, adica
pentru dintii rotii dintate.

Determinarea tensiunilor admisibile de incovoiere. Calculul de
verificare la incovoiere se efectueaza separat pentru dintii pinionului
si ai rotii dinfate la tensiunile de incovoiere [ofp; si [O]F; care se
determina in modul urmdtor. Conform tab. 3.2 se determina
tensiunea admisibild la Incovoiere pentru pinion [ofF; si roatd dintata
[o]r2, [N/mmz J. Pentru transmisiile reversibile valorile [ofr se
micsoreaza cu 25%. Calculul modulului de angrenare se efectueaza
pentru valoarea mai micd a tensiunii, adica pentru dintii mai putin
rezistenti.
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3.2. Alegerea materialului angrenajului melcat si
determinarea tensiunilor admisibile

Spre deosebire de alte angrenaje la angrenajele melcate viteza
periferica a melcului nu coincide cu viteza periferica a rotii melcate.
Din aceastd cauza apar alunecari mari intre cele doua profile in
contact, care conduc la uzuri importante. Acest lucru impune alegerea
unor materiale adecvate cu caracteristici antifrictiune si duritate
sporita.

Pentru confectionarea melcilor se recomandd oteluri carbon de
calitate sau otelurl aliate, care permit prin tratamente termice
durificarea flancurilor dlntllor In general, materialul melcilor se
alege acelasi ca si la ro‘glle dintate. De aceea alegerea materialului
melcilor si caracteristicilor mecanice se efectueaza din tab. 3.2 i 3.3.
In acest caz pentru transmisiile de putere micd (P < 1,0 [/kW]) se
utilizeaza tratamentul termic — mbunatatire cu asigurarea duritatii
<350HB . Pentru transmisiile melcate de putere medie si mare in
scopul majorarii randamentului se utilizeaza melcii cu flancurile
durificate (avand duritatea > 45HRC — tratamentul termic cu curenti
de inalta frecventd (CIF) cu rectificare si poleire ulterioard), care
prezinta fatd de melcii nedurificati siguranta ridicata fata de pericolul
griparii, asigurdnd in acelasi timp si reducerea uzurii flancurilor
dintilor rotilor melcate.

Materialele utilizate pentru confectionarea rotilor melcate se
impart in patru grupe de bazd. Grupa I cuprinde aliaje de cupru,
turnate in piese, cu rezistentd mecanica relativ redusd, dar cu
proprietati antifrictiune. Din ea fac parte:

- aliaje cupru-staniu (cu 6...12% Sn);

- aliaje cupru-plumb-staniu;

- aliaje cu stibiu si nichel.

Grupa II cuprinde aliaje de cupru cu proprietiti de antifrictiune
mai slabe si rezistentd mai redusa la gripare, cum ar fi:

- aliaje cupru-staniu (cu 3...6% Sn);

- aliaje cupru-plumb-staniu-zinc.

Grupa III cuprinde aliaje de cupru, iIn general, cu rezistentd
relativ redusa la gripare. Grupa IV cuprinde fonte cenusii obisnuite,
fonte cenusii cu grafit lamelar, fonte aliate rezistente la uzura.
Fontele se utilizeazd In cazul unor viteze de alunecare mici in
angrenaj.

In tab. 3.4 se prezinti citeva materiale din grupele I sill
recomandate pentru roti melcate si caracteristicile lor mecanice.
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Tabelul 3.4 — Proprietati mecanice ale materialelor pentru roti

melcate.
s . Caracteristici .
2 | Denumirea . ,.| Duritatea
5 materialului Marca mecanice, /N/mm’] HB
[l [o].
Bronzuri CuSnl0 <220 [100-150 65
cupru — CuSnl2 <220 [130-160 80
1 [sraniv CuSnI2Ni | <260 | (160) 90
Bronzuri CuPb5Sn10 | <180 (80) 70
cupru — plumb
_ staniu CuPbl10Sn10 | <170 (80) 65
Aliaje cupru —|CuSn6Zn4Pb4| <180 | 80-120| 60
I |plumb — staniu
— zine CuSn9Zn5 <220 [100 - 150 65
III |Fonta cenusie | FC18 (CU18) 355 - 210

Notda: In paranteze denumirea marcii conform GOST.

Tabelul 3.5 — Rezistenta la oboseala la solicitari de contact.

Tensiunea admisibild de contact

<

£ | Materialul rotii melcate [0z pentru melcul din otel

G ’ cu duritatea cu duritatea
(> 45HRC) (<45HRC)

Aliaje cupru-staniu
I Aliaje cupru-plumb-staniu| (0,75...0,9) [o].| (0,6...0,72) [d].
Aliaje cu stibiu si nichel

Aliaje cupru-plumb-

I staniu-zinc 0,6 /o], 0,48 [of,

Determinarea tensiunilor admisibile la solicitiri de contact §i
incovoiere. Tensiunile admisibile de contact, care se calculeaza numai
pentru coroana danturatd a rotii melcate, se determind in functie de
materialul dintilor si duritatea flancurilor spirelor melcului in
conformitate cu relatiile din (tab. 3.5). Tensiunile admisibile la inco-
voiere se calculeaza cu relatia [of r; = 0,8 0], unde [o]. - vezi tab. 3.4.



22 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

4. CALCULUL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI

4.1. Calculul angrenajului cilindric
4.1.1. Calculul la solicitare de contact (de dimensionare)

1. Determinarea distantei dintre axe a,,, /mm]:

(4.1)

w red

a ZKa(i

unde: K, este coeficientul distantei dintre axe. Pentru transmisii cu
dinti inclinati K, = 43, pentru transmisii cu dinti drepti K, =
49.5;
v, = (0,28...0,36) — coeficientul latimii coroanei danturate;
i,.q — raportul de transmitere al reductorului;
T,, [Nm] — momentul de torsiune pe arborele rotii dintate
(vezi tab. 2.3, ;)ag.16);
[0]u2, [N/mm°] — tensiunea admisibilda de contact a rotii
dintate (vezi tab. 3.2, pag.18);
Kyp= 1,0 — coeficientul neuniformitatii distribuirii sarcinii pe
lungimea dintelui pentru dintii care sunt supusi ulterior
rodajului.
Valoarea obtinutd a distantei dintre axe a, pentru transmisii
nestandarde se rotunjeste pand la cel mai apropiat numar din sirul
normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2).

2. Determinarea modulului de angrenare m, [mm]:
2K, T,-10°
> m

T @

unde: K, este coeficientul modulului. Pentru transmisii cu dinti
inclinati K,, = 5,8, pentru transmisii cu dinti drepti K, = 6,8;

2a,i . . L
d, =" [mm] — diametrul de divizare al rotii dintate;

red
b, =y a,, [mm] —latimea coroanei danturate a rotii;
[o] 2, [N/mmZ] — tensiunea admisibila de incovoiere a rotii
dintate (vezi tab. 3.2, pag.18);
valorile a,,, [mm]; T>, [Nm]; i,oq; W, (vezi 4.1.1, punct 1).
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Valoarea modulului m se rotunjeste in crestere conform sirului
de valori standardizate ale modulelor (tab. 4.1):

Tabelul 4.1 — Sirul de valori standardizate ale modulelor, m [mm].
Sirull | 1,0 | L5 2 |25 3 4 5 6 8 |10
Sirul II | 1,25|1,75(2,25(2,751 35 | 45|55 | 7 9 |11

La alegerea modulului se da preferintd sirului I fata de sirul ZI.
In transmisiile de putere cu duritatea rotilor dintate < 350 HB de
adoptat m > 1 [mm]; pentru duritatea uneia din roti < 45 HRC, de
adoptat m > 1,5 [mm].

3. Determinarea unghiului de inclinare al dintilor f,; pentru
angrenajele cu dinti inclinati:

L., =arcsin 3,5m . (4.3)
b,

Unghiul de inclinare ai dintilor rotilor dintate, de adoptat in
limita # = 8...16°. Pentru diminuarea fortei axiale, care apare in
angrenaj, de preferat valorile minime, care pot fi obtinute prin
varierea valorii modulului m si latimii coroanei danturate b,.

4. Determinarea numérului sumar de dinti ai pinionului si rotii, zz:

L . 2a,
pentru dinti drepti Zy =z, +z, =—", (4.4)
m
T 2a cos .
pentru dinti inclinati Zy =z, +2z,= WT’B"““ . 4.5)

Valoarea obtinuta a numarului sumar de dinti zx de rotunjit in
descrestere pana la cel mai apropiat numar intreg.

5. Precizarea valorii reale a unghiului de inclinare a dintilor:

S = arccos S (4.6)
2a

w

Precizia calculului — se iau doua semne dupa virgula.

6. Determinarea numarului de dinti ai pinionului, z;:
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Zy

Z

=—2 4.7
1+i,

Valoarea z; se rotunjeste pana la cel mai apropiat numar intreg.
Din considerente de micsorare a zgomotului se recomanda de adoptat
31 > 18

7. Determinarea numarului de dinti ai rotii dintate, z5:
zZ, =2, —Z,. (4.8)
8. Determinarea raportului de transmitere real i, $i verificarea
abaterea Ai fatd de raportul de transmitere ales initial Z,.,:

2. (4.9)

real ~ >

Z

lreal B lred

Ai = 100% < 4% . (4.10)

lred

In cazul nerespectarii abaterii admisibile a raportului de
transmitere Ai se efectueaza recalcularea valorilor z; $i z,.

9. Determinarea distantei reale dintre axe a,, /mm]:

. , (z,+2,)m
pentru dinti drepti a, = T; (4.11)
+
pentru dinti inclinati «,, = M (4.12)
’ " 2cosp

10. Determinarea parametrilor geometrici de bazd ai angrenajului
cilindric conform relatiilor din tabelul 4.2.
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Tabelul 4.2 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului, /mm].

Pinion Roata
Parametrul dinti . .| dint dinti
. | dinti Inclinati o N
drepti ’ ’ drepti inclinati
de . _ _ _
E divizare di=mz; | dy=mzycosp | d;=mz; | d; =mzycosp
% exterior d,y=d;+2m dy=d;+2m
<
Al
interior dpg=d;—2,4m dp=d;—2,4m
Latimea
b ] = + 2 _ 4 = .
coroanei br=b;+ (2 -4) mm b2= v - ay

Notd: Precizia calculului — se ia un semn dupa virgula; valorile latimii
coroanelor danturate se rotunjesc conform sirului normalizat de
dimensiuni liniare (tab. S1, anexa A2).

A

[gininipininiuinin

b

b,

|
|
1 [\ : \J

df?

, ;dﬂ ,

d

sz

al

Fig. 4.1 — Parametrii geometrici ai angrenajului cu roti dintate
cilindrice.

4.1.2. Calculul fortelor in angrenajul cilindric

Arborii reductoarelor cilindrice sunt supusi la doua tipuri de
deformari — incovoiere si rasucire (torsiune). Deformatiile de rasucire
apar in rezultatul actiunii momentelor de torsiune, aplicate din partea
motorului electric i a organului de lucru. Deformatiile de incovoiere
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sunt create de fortele din angrenajul cilindric si fortele console din
partea transmisiilor deschise.

Fortele in angrenajul cilindric cu dinti drepti si inclinati se vor
calcula conform relatiilor din (tab. 4.3).

Tabelul 4.3 — Determinarea fortelor in angrenajul cilindric.

. Forta in Relatiile de determinare a
Transmisia angrénare fortelor, /NJ
Pinion Roata dintata
. 27, -10°
Cilindrica cu | Tangentiala by =k, Fo=s—1—
dinti drepti 2
Radiald F,=F, F,=Fga
27, -10°
Tangentiald F,=F, F, = Zd—
Cilindrica cu tz o
dinti inclinati | Radials F,=F, =F, 8%
cos 3
Axiald F,=F, F,=F,gp
=
T2 Notda:
I %9 T, — momentul de torsiune
- - pe arborele condus, [Nm],
£ 100 d; — diametrul de divizare
rz pentru roatd, [mm],
FE\\‘ F., a=20° - unghiul de
J angrenare;
F,, B —unghiul de inclinare a
'\\Fﬁ dintilor.
—= =
Ff'7
[ 7-7
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4.1.3. Calculul de verificare (la tensiuni de contact si de

incovoiere)

1. Verificarea distantei dintre axe a,,, [mm/:

w:(d];dz)' (4.13)

2. Verificarea la tensiuni de contact (Hertziene) [of 2, [N/mm’]:

unde:

Nota:

_ F;2 (ired + 1)
oy, =K, |[—"—K,, K, ;-K,, <[0o],, (4.14)
d,-b,

K este coeficient ajutitor. Pentru transmisiile cu dinti
inclinati K = 376, pentru transmisiile cu dinti drepti K = 436;

27, -10° L .
F,= Zd— , [N] — forta tangentiald din angrenaj;

2

Ky, — coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti. Pentru rotile
dintate cu dinti drepti Ky, = 1,0. Pentru rotile dintate cu dinti
inclinati Ky, se determina conform graficului din (fig. 4.2) in

dependenta de viteza periferica a rotilor v= a2)2 lgf , [m/s] si

treapta de precizie a transmisiei (vezi tab. 4.4);

Ky, — coeficientul sarcinii dinamice. Depinde de viteza peri-
ferica a rotilor si treapta de precizie a transmisiei (tab. 4.5);
valorile T, [Nm/; [o]ua, [N/mmzj; Kypg, dy, [mm]; b,, [mm];
ired — (vezi 4.1.1, punct 1, 2, 8); @, [s”'] — viteza unghiulari a
arborelui condus (vezi tab. 2.3, pag.16).

Subsarcina admisibila a transmisiei (oy < [ofg) nu trebuie

sa fie mai mare de 10%, iar suprasarcina (oy > [o]g) sd nu
depaseasca 5%. Daca conditia de rezistenta nu se respectd, este
necesar de modificat latimea coroanei danturate b;. Dacd aceasta
mdsurd nu asigurd rezultatul scontat, atunci se poate recurge: a) la
marirea distantei dintre axe a,, b) la alegerea unui alt material
pentru angrenaj; ¢) la modificarea tratamentului termic. Orice
modificare efectuatd necesita repetarea calculului angrenajului.
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Tabelul 4.4 — Treapta de precizie a angrenajelor.

Viteza periferica a rotilor v, [m/g]

T;i:g;g © cu dinti drepti cu dinti inclinati
cilindrice conice cilindrice | conice

6 <15 <12 <30 <20

7 <10 <8 <15 <10

8 <6 <4 <10 <7

9 <2 <1,5 <4 <3

Tabelul 4.5 — Valorile coeficientilor Kz, K.

Treapta | efici- Viteza periferica a rotilor v, [MV/g]
de entul
precizie 1 2 4 6 8 10
K, 1,03 | 1,06 | 1.12 | 1.17 | 1.23 | 1.28
5 v 1,01 | 1,02 | 1,03 | 1,04 | 1,06 | 1,07
X 1,06 | 1.13 | 126 | 1.40 | 1.58 | 1.67
v 1,02 | 1,05 | 1,10 | 1,15 | 1,20 | 1,25
K 1,04 | 1,07 | 114 | 121 | 1.29 | 136
7 H 1,02 | 1,03 | 1,05 | 1,06 | 1,07 | 1,08
K, 1,08 | 1.16 | 1,33 | 1.50 | 1.67 | 1.80
v 1,03 | 1,06 | 1,11 | 1,16 | 1,22 | 1,27
K 1,04 | 1,08 | 1.16 | 1.24 | 132 | 14
8 H 1,01 | 1,02 | 1,04 | 1,06 | 1,07 | 1,08
K, 1,10 | 1.20 | 1,38 | 1.58 | 1.78 | 1.96
v 1,03 | 1,06 | 1,11 | 1,17 | 1,23 | 1,29
K 1,05 | L1 | L2 | 13 | 14 | LS5
9 H 1,01 | 1,03 | 1,05 | 1,07 | 1,09 | 1,12
X 1.13 | 1.28 | 1.50 | 1.77 | 1.98 | 2.25
v 1,04 | 1,07 | 1,14 | 1,21 | 1,28 | 1,35

Notd: La numarator sunt prezentate valorile pentru rotile dintate cu dinti
drepti, iar la numitor — valorile pentru rotile dintate cu dinti inclinati.
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Khia
116
114
112
11
1,08
1,06
104
102
1

// /
9-a
/ i
S
/ // P 7-a
/ T 6-2
0/5 10 5 v m/s

Fig. 4.2 — Graficul determindrii coeficientului Ky, conform curbelor
treptelor de precizie.

3. Verificarea tensiunilor de incovoiere a dintilor pinionului oF; si
.. 2
rotii Op;, [N/mm’]:

unde:

Oy =Y,

Op =0, Vi /Y, < [0]

Y,

ﬂbz

F
—fmeFa Ky Ky, <[o]

F1°

(4.15)

F2°

(4.16)

m, [mm] este modulul angrenarii, (vezi 4.1.1, punct 2);

b,, [mm] — latimea coroanei dintate a rotii, (tab. 4.2, pag. 25);
F,, [N] — forta tangentiala din angrenaj, (tab. 4.3, pag. 26);
Ky, — coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti. Pentru roti
dintate cu dinti drepti Kr, = 1,0. Pentru roti dintate cu dinti
inclinati Kr, depinde de treapta de precizie (tab. 4.4, pag. 28)
si se determina conform (tab. 4.6, pag. 30);

Kz = 1,0 — coeficientul neuniformitatii distribuirii sarcinii pe
lungimea dintelui pentru dinti supusi rodajului;

Ky, — coeficientul sarcinii dinamice, care depinde de viteza
perifericd a rotilor si de treapta de precizie a angrenajului
(tab. 4.5, pag. 28);
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Yr; si Y, — coeficientii formei dintelui pinionului si rotii dintate.
Se determind conform tab. 4.7 in dependentd de numarul de dinti
ai pinionului z; §i rotii z, pentru rotile dintate cu dinti drepti.
Pentru rotile dintate cu dinti inclinati se determind in dependenta
de numirul echivalent de dinti ai pinionului z,, =z /cos’ # si

rotii z,, =z,/cos’ /3, unde f este unghiul de inclinare al dintilor

(vezi4.1.1,p. 5);

Y, =1-°/140° — coeficientul care considerd inclinarea

dintilor. Pentru cazul roti dintate cu dinti drepti Yz=1;

[o]F1 st [O] ks, [N/mm2] — tensiunile admisibile de Incovoiere ale
pinionului si, respectiv, rotii dintate, (vezi tab. 3.2, pag.18).

Tabelul 4.6 — Valorile coeficientului Kz,

I Treapta de precizie

6

7

8

> |

I Coeficientul Kg,

0,72

0,81

0,91

1,00 ||

Tabelul 4.7 — Valorile coeficientilor formei dintelui ¥p; si Y.

Z sau Zy Yr z Yr z Yr Z Yr
16 4,28 26 3,88 45 3,66 90 3,60
17 4,27 28 3,81 50 3,65 100 | 3,60
20 4,07 30 3,80 60 3,62 180 | 3,62
22 3,98 32 3,78 65 3,62 00 3,63
24 3,92 35 3,75 71 3,61
25 3,90 40 3,70 80 3,61

Nota: Este acceptabil pentru calculul de verificare ca or sa fie cu
mult mai mic decdat [o]r, deoarece capacitatea portanta a
transmisiilor prin angrenare este limitatd de rezistenta de contact.
Daca or > [ofr depaseste 5%, atunci este necesar de majorat
modulul angrenarii m si, respectiv, de recalculat numarul de dinti ai
pinionului §i rotii dintate, de repetat calculul de verificare.
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4. Prezentarea raspunsului in forma de tabel pentru calculul
angrenajului cilindric.

Tabelul 4.8 — Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului
cu roti dintate cilindrice.

Calculul de dimensionare a angrenajului cilindric

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea
Unghiul de inclinare
al dintilor g, /°/

Distanta dintre axe
a,, [mm]

divizare:
~ | nin; .
inion d
Modulul m, [mm] § pinion &z,
S, |roatd  d
Latimea coroanei S | exterior:
danturate, /mm]: '_'8 S
ion b.e O | pinion d,;;
piion 2z; S |roata d
roata b, T? a“
Numadrul de dinti: S | interior:
inion z;; g | thteriof.
pInIon zz; £ | pinion, dg;
roata Z,. =) roati. d
Forma dintelui > O

Calculul de verificare a angrenajului cilindric

Parametrul, Valori Valori .
[N/mm’] admisibile calculate Nota
Tensiunile de
contact (o)1
Tensiunile de |
incovoiere
OFr2

in indicatorul ,Notd” se prezintd abaterea in % a tensiunilor
calculate oF si oy fata de cele admisibile /o]y si [o]F.
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4.2. Calculul angrenajului conic cu dinti drepti

4.2.1. Calculul la solicitare de contact (de dimensionare)

1. Determinarea diametrului de divizare exterior al rotii dintate
deZa [ mm] :

. 3
d, 2165, 1107
Sy '[O-]Hz
unde: i, este raportul de transmitere al reductorului;
T,, [Nm] — momentul de torsiune pe arborele condus al
reductorului, (vezi tab. 2.3, pag.16);
[o]u2, [N/mm’] — tensiunea admisibili de contact a rotii
dintate, (vezi tab. 3.2, pag.18);
Kyp= 1,0 — coeficientul neuniformitatii distribuirii sarcinii pe
lungimea dintelui pentru dintii care sunt supusi ulterior
rodajului;
9y = 1,0 — coeficientul formei dintilor pentru roti conice cu
dantura dreapta.

Valoarea obtinuta a diametrului de divizare exterior al rotii
dintate d,, pentru transmisii nestandarde se rotunjeste pana la cel mai
apropiat numar din sirul normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab.
S1, anexa A2).

(4.17)

HpB >

2. Determinarea unghiurilor conurilor de divizare ale pinionului &
si rotii &, [°]:
0, =arctgi_,; (4.18)
0,=90" - 4,. (4.19)
Precizia calculului unghiului conului de divizare se ia pana la 2
semne dupa virgula.
3. Determinarea lungimii exterioare a generatoarei conului de
divizare R., [mm]:
R = 9oy .
¢ 2sind,

(4.20)

Precizia de calcul a valorii R, — de iau 2 semne dupa virgula.
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4. Determinarea latimii coroanei danturate a pinionului si rotii
dintate b, [mm]:

b=y, R, (4.21)
unde: g = 0,285 este coeficientul latimii coroanei danturate.

Valoarea obtinuta se rotunjeste pand la cel mai apropiat numar
din girul normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2).

5. Determinarea modulului de angrenare exterior din conditia de
rezistentd la incovoiere m,, [mm/:

14-T,-10°
m, = FB>
9 -d,,-b-[o],

(4.22)

unde: Kpg = 1,0 este coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii
pe lungimea coroanei danturate;
T,, [Nm] — momentul de torsiune pe arborele rotii dintate,
(vezi tab. 2.3, pag. 16);
I = 0,85 — coeficientul formei dintilor pentru roti conice cu
danturd dreapta;
[01r2, [N/mm’] — tensiunea admisibila de incovoiere a rotii
dintate (roatd sau pinion) cu dinte mai putin rezistent, (vezi
tab. 3.2, pag. 18).
Noti: In transmisiile de putere cu rofi dintate conice se recomandd
de adoptat valoarea modulului exterior m,> 1,5 [mm].
Valoarea obtinutd a modulului m, se rotunjeste conform (tab.
4.1, pag. 23).

6. Determinarea numarului de dinti ai rotii dintate z, si ai pinionului, z;:

d

2, =22, (4.23)
me

7 =22 (4.24)

Valorile z; si z; se rotunjesc pana la cel mai apropiat numar
intreg. Din considerente de reducere a zgomotului si majorare a
fiabilitatii se recomanda de adoptat z; > 15.
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7. Determinarea raportului de transmitere real i, si verificarea
abaterii Ai fata de raportul de transmitere ales initial Z,..:

=2, (4.25)

_ Leal T bed

Ai -100% < 4% . (4.26)

lred

Nota: In cazul nerespectarii abaterii admisibile a raportului de
transmitere Ai se efectueaza recalcularea valorilor z; i Z,.

8. Determinarea valorilor reale ale unghiurilor conurilor de divizare
ale pinionului & si rotii 6, [°/:
0, =arctgi,_,; (4.27)

5,=90"— §,. (4.28)

Precizia calculului unghiului conului de divizare se ia pana la 2
semne dupa virgula.

9. Determinarea parametrilor geometrici de bazd ai angrenajului
conic 1n conformitate cu relatiile din tab. 4.9.

Tabelul 4.9 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului conic.

Diametrul cercului, /mm/] Dantura dreapta
De div.iz.are: P
plnl?n; de; = m.s;.
roat.
EXter;?rr;i on: dye1 = dor + 2mcosdy;
roata. ’ doer =d,p +2m,coso,.
Interllc))irl:lion' dfoi= dos — 2,4m.cos6y;
roata. ’ dpr=do; — 2,4mcos6;.

Notd: Precizia calculului diametrelor de divizare ale pinionului
si rotii dintate se ia un semn dupa virgula.
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10. Determinarea diametrului cercului de divizare median al
pinionului d; si rotii dintate d,, [mm/:

d =0,857d,,; (4.29)
d,=0,857d.,. (4.30)

Precizia calculului valorilor d; si d; se ia un semn dupa virgula.

dae7
dfe1

de1

,%Q ~ B
_— 3 — /\7

\\ ~J

der

n

deZ

d

ae2

Fig. 4.3 — Parametrii geometrici ai angrenajului cu roti dintate conice.

4.2.2. Calculul fortelor in angrenajul conic

Arborii reductoarelor conice sunt supusi la doud tipuri de
deformari — incovoiere si rasucire (torsiune). Deformatiile de rasucire
apar in rezultatul actiunii momentelor de torsiune, aplicate din partea
motorului electric si a organului de lucru. Deformatiile de incovoiere
sunt generate de fortele din angrenajul conic si fortele console din
partea transmisiilor deschise.

Fortele in angrenajul conic cu dinti drepti se vor calcula conform
relatiilor din (tab. 4.10).
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Tabelul 4.10 — Determinarea fortelor in angrenajul conic, /N].

Relatiile pentru determinarea
Forta in fortelor

angrenare o Roata
Pinion

Transmisia

dintata
L 27, -10°
Tangentialad F =F, "=y 8257d
Conica cu ,857d,,
dinti drepti | Radiala F,=0,36F, coso, F,=F,

Axiala F, =036F,sind, | F,=F

a2 = rl
Nota:
£ T, este momentul
! o de torsiune pe
2
( P arborele condus,
Fiy ( ) T, [Nm];
il d,; — diametrul
cercului de divizare
TN pentru roata,
Fro S F.; [mm];
Faz 11 o; - unghiul conului
de divizare al
pinionului, [ .

AVAT=
I

O)] T7 Fa 1

4.2.3. Calculul de verificare (la tensiuni de contact si de
incovoiere)

1. Verificarea tensiunilor de contact (Hertziene) [of w2, [N/mm’]:

F.Ji>  +1,0
0,1, =470 LKHG-KM-KH <[o],,. (431)
9, -d,-b

_27,-10°
©0,857d,,

Ky, = 1,0 — coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti pentru
roti dintate cu dinti drepti;

unde: [N], este forta tangentiald din angrenare;
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Ky, — coeficientul sarcinii dinamice (tab. 4.5, pag.28), care
depinde de viteza perifericd a rotii v, =%, [m/s] si

treapta de precizie a transmisiei (tab. 4.4, pag.28);
valotile doo, [mm]; Ts, [Nm]; [0z, [N/mm’]; ivea; Kug; S
d,, [mm] — (vezi 4.2.1, p. 1, 4, 7, 10); @, — viteza unghiulara
a arborelui condus (vezi tab. 2.3, pag.16).
Nota: Subsarcina admisibila a transmisiei (og < [ofy) nu trebuie
sd fie mai mare de 10%, iar suprasarcina (oy > [ofy) — pana la 5%.
Daca conditia de rezistenta nu este respectatd, este necesar de
schimbat ldatimea coroanei danturate b.

3. Verificarea tensiunilor de incovoiere a dintilor pinionului. oF; i
rotii Op, [N/mm’]:
F
Cpy=Y, ——K, K., K, <|o
F2 F2 191: . b . me F Fp F [ ]

Op =0py Yo /Y, < [U]FI (4.33)

(4.32)

F2°

unde: m,, [mm] este modulul exterior al angrenarii, (vezi 4.2.1, p. 5);
Krs — coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii pe
lungimea coroanei danturate (vezi 4.2.1, p. 5);

b, [mm] — latimea coroanei danturate (vezi 4.2.1, p. 4);

F,, [N]— forta tangentiala din angrenaj (vezi 4.2.3, p. 1);

3y — coeficientul formei rotilor dintate conice (vezi 4.2.1, p. 1);

Kro = 1,0 — coeficientul distribuirii sarcinii Intre dintii rotilor

dintate cu danturd dreapta;

K, — coeficientul sarcinii dinamice. Se determinad analogic

coeficientului Ky, (4.2.3, p. 1);

Yr; si Yp, — coeficientii formei dintelui pinionului si rotii

dintate. Se determind in dependentd de numarul echivalent de
dinti ai pinionului z, =z /coso, si rotii z,=z,/coso,
conform (tab. 4.7, pag.30);

[0l si [o]r2 — tensiunile admisibile de incovoiere ale

pinionului si rotii dintate, /N/mm’] (vezi tab. 3.2, pag.18).
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Nota: Este acceptabil pentru calculul de verificare ca valoarea
tensiunii de incovoiere or sd fie cu mult mai micd decdt cea
admisibila [o]r deoarece capacitatea portantd a transmisiilor prin
angrenare este limitata de rezistenta de contact. Daca or > [0] F este
mai mare de 5%, atunci este necesar de marit modulul angrendrii
m,, §i, respectiv, de recalculat numarul de dinti ai pinionului §i rotii
dintate, de repetat calculul de verificare.

4. Prezentarea raspunsului in formd de tabel pentru calculul
angrenajului conic.

Tabelul 4.11 — Rezultatele calculului angrenajului cu roti dintate conice.

Calculul de dimensionare al angrenajului conic

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea
Modulul (exterior) m, Forma dintelui
Lungimea exter. a de divizare:
generatoarei conului pinion d,z;
de divizare R,, [mm] T | roatd  de.

o . g | exterior:
Latimea coroanei ~ inion dor:
danturate b, [mm] = PIION feer;

= roatd  d,.;.
Numarul de dinti: § interior:
pinion z;; ~E pinion d.;;
roata 7. £ | roatd  di;.
Unghiul conului de g .

. o = | median:
divizare, [°/: al
. pinion dj;
pinion &; <

y roatd  d,.
roata  &.

Calculul de verificare al angrenajului conic
Valori Valori
Parametrul, [N/mm’ g Nota
[ / admisibile calculate

Tensiunile de
contact Oy

Tensiunile de OF1

incovoiere
OF2

In indicatorul ,,Nota” este prezentata abaterea in % a tensiunilor
calculate oF si oy fatd de cele admisibile /o]y si [o] F.
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4.3. Calculul angrenajului melcat
4.3.1. Calculul la solicitare de contact (de dimensionare)

1. Determinarea distantei dintre axe a,, [mm]:

a,=613T,-10°/[0,] , (4.34)

unde: T, [Nm] este momentul de torsiune pe arborele rotii melcate,
(vezi tab. 2.3, pag. 16);
[odl, [N/mm’] — tensiunea de contact admisibila a
materialului rotii melcate, (vezi tab. 3.5, pag. 21).
Valoarea obtinutd a distantei dintre axe a, pentru transmisii
nestandarde se rotunjeste pand la cel mai apropiat numar din sirul
normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2).

2. Alegerea numarului de spire z;, care depinde de raportul de
transmitere al reductorului i,.s (vezi tab. 4.12).

Tabelul 4.12 — Numarul inceputurilor melcului in functie de raportul
de transmitere.

ieq | dela8péndlal4 | dela 14 pandla30 | Mai mult de 30
21 4 2 1

3. Determinarea numarului de dinti ai rotii melcate z; :
22 = Zl . ired . (435)

Valoarea obtinuta a Iui z; de rotunjit in scidere panad la numar
intreg. Din conditiile de lipsd a subtaierii dintilor se recomanda
72>26. Valoarea optimala z, constituie 40...60 de dinti.

4. Determinarea modulului de angrenare m, [mm]:

m=(1,5..1,7)-2. (4.36)
2
Valoarea modulului m se rotunjeste in crestere conform sirului
de valori standardizate ale modulelor, (vezi, tab. 4.13).
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Tabelul 4.13 — Sirul de valori standardizate ale modulelor, m [mm]
pentru angrenajul melcat.

sidl | 25 1315] 40506380 10 [125] 16

Sirul I | 3,0 | 3,5 | 6,0 | 7,0 | 12

La alegerea modulului se da preferinta sirului 7 fata de sirul 1.

5. Determinarea coeficientului diametral al melcului din conditiile
de rigiditate:
q~(0,212...0,25)-z, . (4.37)
Valoarea obtinutd se rotunjeste conform sirului de wvalori
standardizate (vezi tab. 4.14):
Tabelul 4.14 — Valori standardizate ale coeficientului diametral ¢ al melcului.

Sirul 1 6,3 8,0 10 12,5 16
Sirul 11 7,1 9,0 11,2 14 18

La alegerea coeficientului ¢ se da preferinta sirului 7 fata de sirul Z1.

6. Determinarea raportului de transmitere real i, §i verificarea
abaterii A7 fata de raportul de transmitere ales initial #,.4:

Loy =1
="/ j— Lreal  red]
Leat = > Ai= .

4 i
red

-100% < 4% . (4.38)

7. Determinarea valorii reale a distantei dintre axe a,, [mm]:
a,=0,5-m(qg+z,). (4.39)
8. Determinarea parametrilor geometrici de baza ai transmisiei, /mm].

Tabelul 4.15 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului melcat.
a) Parametrii de baza ai melcului

diametrul de divizare; d,=qm;
diametrul exterior al spirelor; d,=d,+2m;
diametrul interior al spirelor; d,=d,—2,4m;
unghiul de panta al elicei de referinta; Y= arctg(z, / q) ;
lungimea danturatd a melcului. b, = (1 0+ z,)m .
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Continuarea tabelului 4.15

b) Parametrii de baza ai coroanei rotii melcate

diametrul de divizare; d, =mz,;
diametrul exterior al dintilor; d,=d,+2m;
diametrul de strunjire; d,,<d,+6m/(z,+2);
diametrul interior al dintilor; d,,=d,—2,4m;
latimea coroanei dintate; b,=0,355a,;

raza de rotunjire a capului dintilor; R, =0,5d,—m;
raza de rotunjire a piciorului dintilor; R, =0,5d,+1,2m;
unghiul conventional de infasurare a sing = b, ‘
melcului de catre coroana rotii melcate, d,—0,5m

Unghiul 26 se determina cu ajutorul punctelor de intersectie ale
arcului cercului cu diametrul d'=d_ , —0,5m cu conturul coroanei
rotii melcate si poate fi acceptat in limitele 90°...120° (vezi fig. 4.4).

< s+t — r
&
| 5,
|
SR I . E
|
|
1
19
Ra_l_Rf

Fig. 4.4 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului melcat.
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4.3.2. Calculul fortelor in angrenajul melcat

Fortele in angrenajul melcat se vor calcula conform relatiilor din
(tab. 4.16).

Tabelul 4.16 — Determinarea fortelor in angrenajul melcat, /N].

Relatiile pentru determinarea
Forta in fortelor
angrenare

Transmisia

Melc Roata melcata

Tangentiala F,=F,=— | F,=F, =

Melcata Radiala F

Axiala F,=F, F,,=F,

Nota:
T;, T, sunt momente
de torsiune pe arborii
conducator i,
respectiv, condus,
[Nm];
Fiy d;, d, — diametrele
cercului de divizare
F t1 F a2 .
al pentru melc si,
e .
— — respectiv, roata
— —_— melcata, [mm];
= o _ 1
o T 'FH o = 20° - unghiul de
angrenare.
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4.3.3. Calculul de verificare (la tensiuni de contact si de
incovoiere)

1. Verificarea tensiunilor de contact ale dintilor rotii melcate
Om2, [N/mmZ]

G, =340 /dF_—’ZdK <[s],,. (4.40)
1 2

unde: Fy;, [N] este forta tangentiala a rotii (tab. 4.16, pag. 42);
K — coeficientul sarcinii. Se alege in dependenta de viteza
periferica a rotii melcate v, = w, -d, /210’ : pentru
v, <3 [m/s] —K =1, iar pentru v, 2 3 [m/s], K= 1,1 - 1,3;
[ou], [H/mm’] — tensiunea admisibila de contact a dintilor
rotii melcate. (tab. 3.5, pag. 21);
valorile lui d; si da, [mm] (tab. 4.15, pag. 40); a,, [s”'] (tab.
2.3, pag. 16).
Nota: Subsarcina admisibila a transmisiei (oy < [o]g) nu trebuie sa
fie mai mare de 15%, iar suprasarcina (og > [ofy) — pdna la 5%.
Daca conditiile de rezistenta nu sunt respectate este necesar de ales
o alta marca a materialului coroanei rotii melcate (vezi tab. 3.6, pag.
21) si de repetat calculul angrenajului integral.
2. Verificarea tensiunilor de incovoiere a dintilor rotii melcate
OF2, [N/mm2]

F
0F2=0,7-YF2-b ’ZmKS[G]FZ, (4.41)

), *

unde: [for], [H/mm’] este tensiunea de incovoiere admisibila a dinti-
lor rotii melcate, (vezi pag. 21).
Yr; — coeficientul formei dintelui. Se determina conform (tab.
4.17) in dependentd de numarul echivalent de dinti ai rotii
melcate z,, =z, /cos’ y.

y—unghiul elicei melcului (tab. 4.12, pag. 40).
valorile m, [mm]; F, [N]; K (vezi4.3.1 p. 4514.3.3p. 1).
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Tabelul 4.17 — Coeficientul formei dintelui ¥, a rotii melcate.
2 YFZ 2 YFZ 2 YFZ 2 YFZ
20 1,98 30 1,77 40 1,55 80 1,34
24 1,88 32 1,76 45 1,48 100 1,30
26 1,85 35 1,64 50 1,45 150 1,27
28 1,80 37 1,61 60 1,40 300 1,24

Nota: Este acceptabil pentru calculul de verificare ca valoarea
tensiunii de incovoiere or sa fie cu mult mai mica decdt cea
admisibila [o]r, deoarece capacitatea portantd a angrenajelor
melcate este limitata de rezistenta la contact.

3. A prezenta un raspuns tabelar pentru calculul angrenajului melcat.

Tabelul 4.18 — Rezultatele calcului angrenajului melcat, /mm].

Calculul de dimensionare al angrenajului melcat
Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea

Distanta dintre axe Latimea coroanei

a, danturate a rotii b,

Numarul de spire z; Lungimea de lucru a

Numarul de dinti z, melcului b,

Coeficientul Diametrele melcului:

diametral al de divizare d;;

melcului ¢ la varful spirelor d,;;

Modulul m la piciorul spirelor dj;.
Unghiul de infa- Diametrele rotii:

surare a melcului de divizare d;

de coroana rotii la varful spirelor d,;
melcate 26, /°/ la piciorul spirelor dp,.

Calculul de verificare
. 2 Valori Valori .

Tensiuni, /N/mm’] admisibile calculate Nota
de contact O

de incovoiere Of;

In indicatorul ,,Nota” este prezentata abaterea n % a tensiunilor
calculate oy si or fatd de cele admisibile [ofy si [0/ F.
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5. CALCULUL TRANSMISIILOR DESCHISE

5.1. Calculul transmisiei prin curele trapezoidale

Transmisia prin curele se referd la categoria transmisiilor rapide.
In mecanismele de actionare se ia, de reguld, in calitate de prima treapta.

Comparativ cu alte transmisii mecanice transmisia prin curele
prezinta o serie de avantaje cum ar fi: posibilitatea transmiterii miscarii
de rotatie la distante mari; functionare lind, fard zgomot; amortizarea
socurilor i vibratiilor; constituie un element de siguranta (la suprasarcini
cureaua poate patina); se realizeaza la un pret de cost redus; nu impun
conditii tehnice deosebite pentru montaj si intretinere etc.

d

Fig. 5.1 — Schema transmisiei prin curele.

Ca dezavantaje pot fi mentionate: gabarite mari; capacitate de
incarcare redusa; durabilitate limitatd; functionare Insotita de alunecare
elasticd, ceea ce face ca raportul de transmitere sa nu fie constant etc.

Conform GOST 1284-80 (STAS 1164-67) curelele trapezoidale
cu sectiune normald sunt standardizate si executate de sapte tipuri [O
(Z), A (A), b (B), B(C), I' (D), A (E), E (EO)], care se deosebesc
dupa dimensiunile sectiunii transversale (de la O (Z) la E (EO)
suprafata sectiunii transversale se mareste).
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5.1.1. Calculul de dimensionare

1. Alegerea sectiunii transversale a curelei se efectueazd conform
nomogramei (vezi fig. 5.2), in dependentd de puterea nominala P,
[kW] si turatia nominald #,., [min”] a motorului electric (tab. 2.3,
pag.16). Cureaua trapezoidala cu sectiunea O se foloseste doar pentru
transmisiile cu puterea de pana la 2 [kW].

2. Determinarea diametrului minim a rotii de curea conducatoare
Dipin, [mm], se efectueaza conform tabelului 5.1 in dependenta de
sectiunea transversala aleasa a curelei.

3. Adoptarea diametrului rotii de curea conducatoare D;, [mm].
5000

3150 //
2000 A //
1250 // //

800 ,/ 5(5/ / 1/
500 / /B [) // /
S o)/ A(E)

315 /

200 // // /,

2 315 5 8 125 20 315 50 80 125 200 400
Puterea transmisa P, kW

Turatiile rotii conducatoare, rot/min

Fig. 5.2 — Nomograma pentru alegerea sectiunii necesare a curelei.

Tabelul 5.1 — Valorile minimale ale diametrului rotilor de curea.

Sectiunea

curelei A @A) b (B) B (O I' (D) A (E)

D i, mm | 90..200 | 125..280 | 200...400 | 315...630 | 500...1600

In scopul majoririi duratei de functionare a curelelor si obtinerii unui
randament mai inalt se recomandd ca diametrul rotii de curea
conducatoare D; sa fie ales din sirul standard (tab. 5.2) cét mai mare
posibil, reiesind din dimensiunile de gabarit admisibile, dar totodata tindnd
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cont ca viteza curelei si nu depaseasca valoarea de 25 [m/s]/ pentru
sectiunile O, 4, B, B, si 30 [m/s] pentru sectiunile 7, /], E.

Tabelul 5.2 — Sirul standard al diametrelor primitive ale rotii de curea.

D;, | 40;45;50;63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224;
mm | 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 630; 710; 800; 900; 1000.

4. Determinarea diametrului rotii de curea conduse D, [mm]:
D,=D, i (1-¢), (5.1)

unde: i, este raportul de transmitere al transmisiei prin curea (vezi
p- 2.3, pag. 14);
£=0,01...0,02 — coeficientul de alunecare clastica.
Valoarea obtinutd a diametrului rotii de curea conduse D, se
rotunjeste pand la cel mai apropiat numar din sirul normalizat de
dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2).

5. Determinarea raportului de transmitere real i, §i verificarea
abaterii Ai,, fata de raportul de transmitere ales initial #,;:
D

j = 5.2
lreal Dl (1 _ 5) s ( )

lreal - ltd

Ai, = -100% <3% . 5.3
td

ltd
6. Determinarea valorii orientative a distantei dintre axe a', [mm]:

2(D,+D,)>a">0,55(D, + D, ) +h, (54)
unde A, /mm] este indltimea sectiunii transversale a curelei (tab. 5.3).
7. Determinarea lungimii curelei /, /mm]:

(Dz _Dl )2

o (5.5)

l:2a'+%(D2+Dl)+

Valoarea primitd a lungimii curelei / se rotunjeste pana la cea
mai apropiata valoare standard conform tabelului 5.4.
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Tabelul 5.3 — Dimensiunile sectiunii transversale a curelelor
trapezoidale, /mm].

Sectiunea Latimea - &
o ’ - | Latimea | Inaltimea

curelei A4, calculata ’ b ’ h
[mm’] b
0 47 8,5 10 7
A (8]) 11 13 8
b (138) 14 17 10,5
B (230) 19 22 13,5
I (476) 27 32 19
I (692) 32 38 23,5
E (1172) 42 50 30

8. Precizarea distantei dintre axe a, /mm/] In conformitate cu lungimea
standard a curelei:

| 20-7(D,+D,)+

7% w[20-7(D,+D)] -8(D,-D,)

(5.6)

Nota: La montarea transmisiei prin curea este necesar de a asigura
posibilitatea micsorarii distantei dintre axe a cu valoarea 0,011
Pentru intinderea curelei este necesar de a prevedea marirea
distantei dintre axe a cu valoarea 0,0251.

9. Determinarea unghiului de Infasurare a rotii de curea

conducatoare a;, [°]:
D

D. —
a, =180°—-57°—=———~. (5.7

a

Unghiul o trebuie sa fie > 120°.
10. Determinarea vitezei curelei v, [m/s]:
D

y=—">""2<1y|, 5.8
60-10° [ ] (>-8)

unde: Dy, [mm] (vezi 5.1, p. 3); Ryom, [min”'] — turatia nominala a
motorului electric, (vezi tab. 2.3, pag.16);
[v] =25 [m/s] — viteza admisibila pentru curelele trapezoidale.
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Tabelul 5.4 — Lungimile standardizate ale curelelor trapezoidale, [mm].

Lungimea primitiva

Sectiunea curelei

O

A

b

B

r

A

E

400; (425); 450; (475); 500; (530)

560; (600); 630; (670); 710; (750)

800; (850); 900; (950); 1000; (1060);
1120; (1180); 1250; (1320); 1400;
(1500); 1600; (1700)

1800; (1900); 2000; (2120); 2240;
(2360); 2500

(2650); 2800; (3000)

3150; (3350); 3550; (3750); 4000

4500; (4750); 5000; (5300); 5600;
(6000)

6300

(6700); 7100; (7500); 8000; (8500);
9000; (9500); 10000

11. Determinarea frecventei de incovoiere a curelei U:

u:IYs[u] (s,

(5.9)

unde: [UJ =30 [s"] este frecventa admisibild a incovoierilor curelei.
Relatia U < [U] exprimd conventional durata de functionare a
curelei. Respectarea acestei relatii asigura durata de viata a curelei in

limitele 1000...5000 [ore].

12. Determinarea puterii ce poate fi transmisd cu o singurd curea
pentru conditiile reale de functionare P, [KW]:

F{:[P]OCp-Ca-CI -C,,

(5.10)
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unde: [PJo, [KW] este puterea admisibila, care poate fi transmisa cu
o singurd curea, (vezi tab. 5.5). Sectiunea curelei, viteza de
rulare v, [nVS] si diametrul Dy, [mm] (vezi 5.1, p. 1, 3, 10);
Cp, Ca Ci, C,— coeficienti de corectie, (vezi tab. 5.6).

Tabelul 5.5 — Puterea admisibila, care poate fi transmisa cu o singura

curea pentru transmisia etalon [P]o, [KW].
Sectiunea | p Viteza curelei v, [m/g]
curelei/ [mmi]
lo, [mim] 3 5 10 15 20 25
63 033 | 049 | 082 | 1,03 | 1,11 | 1,18
o/ 71 0,37 0,56 0,95 1,22 1,37 1,26
1320 80 0,43 0,62 1,07 1,41 1,60 1,47
>90 0,49 0,67 1,16 1,56 1,73 1,85
90 0,71 0,84 1,39 1,75 1,88 1,69
A/ 100 0,72 0,95 1,60 2,07 2,31 1,91
1700 112 0,74 1,05 1,82 2,39 2,74 2,50
>125 0,80 1,15 2,00 2,66 3,10 3,14
125 0,95 1,39 2,26 2,80 3,60 2,50
b/ 140 1,04 1,61 2,70 3,45 3,83 3,24
2240 160 1,16 1,83 3,15 4,13 4,73 4,47
>180 1,28 2,01 3,51 4,66 5,44 5,53
200 1,40 2,14 3,68 5,28 6,25 5,90
B/ 224 1,62 2,42 4,27 5,97 7,15 6,70
3750 250 1,77 2,65 4,64 6,34 7,50 7,73
>280 1,84 2,88 5,00 7,07 7,80 8,10
315 — 471 | 845 | 11,02 | 11,90 | 10,08
r/ 355 - 515 | 920 | 12,08 | 13,72 | 13,32
6000 | 400 N 559 | 10,08 | 13,52 | 15,72 | 15,80
2450 — 6,10 | 10,98 | 14,56 | 17,00 | 17,25
500 - 7,35 14,00 | 18,40 | 20,46 | 20,46
a0/ 560 - 8,45 15,25 | 20,00 | 23,60 | 24,30
7100 630 - 9,43 16,08 | 22,30 | 26,50 | 27,50
>710 - 9,80 | 18,00 | 24,10 | 29,00 | 31,20
E/ 800 - 11,75 | 21,80 | 31,00 | 36,80 | 39,70
8500 900 - 13,10 | 25,20 | 34,60 | 40,60 | 44,90
>1000 — 14,35 | 27,20 | 38,20 | 44,90 | 49,30
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Tabelul 5.6 — Valorile coeficientilor de corectie C.

Coeficient de functionare C,, dependent de tipul masinii
motoare, a maginii antrenate gi tipul de incarcare

Tioul incireirii linistits variabila variabila neuniforma
P 3 moderat | considerabil cu lovituri
G, 1 0,9 0,8 0,7

Nota: Cand se lucreaza in doud schimburi C, urmeaza de redus cu 0,1,
iar in trei schimburi — cu 0,2.

Coeficient de infagurare C,, dependent de unghiul de infasurare pe roata
de curea mica (conducatoare) ; a incarcarii

~ Unghiul de 180 | 170 | 160 | 150 | 140 | 130 | 120
infasurare ay, /°/

Cy 1 0,98 | 0,95 ] 0,92 | 0,89 | 0,86 | 0,83

Coeficient de lungime C;, dependent de raportul lungimii
curelei / catre lungimea de baza [,

Raportul /1, 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1,4

G 0,82 0,89 0,95 1 1,04 1,07

Coeficientul numarului de curele C,, care ia in considerare faptul ca
sarcina nu se distribuie uniform pe cele z curele

Numirul de 2.3 4.5 6
curele z
C. 0.95 0.90 0.85

13. Determinarea numarului necesar de curele z:

—Rmm
zZ= A, (511)

unde:  P,om, [kW] este puterea nominald a motorului electric, (vezi
tab. 2.3, pag.16);
P, [kW] — puterea transmisa cu o singurd curea pentru
conditii reale de functionare, (vezi 5.1, p. 12).
Pentru transmisiile prin curea de putere micd si mijlocie se
recomanda a adopta numarul curelelor z < 5 din cauza variatiilor de
lungime si, respectiv, a incarcarii neuniforme.

Nota: In cazul necesitatii micsorarii numarului de curele calculat z
urmeaza de majorat diametrul rotii de curea conducatoare Dy sau de
ales o sectiune transversala a curelei mai mare.
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14. Determinarea fortei de intindere preliminara Fy, /NJ:

n 8508, C

nom , 5. 12
zv-C,-C, ( )
unde: valorile v, [m/s]; Puom, [KW]; 7 (vezi 5.1, p. 10, 13);
G, Co, C;— (vezi tab. 5.6).
15. Determinarea fortei tangentiale transmisa de curele F,, /NJ:
P, -10°
E — nom , (5. 1 3)

v
unde: valorile P,om, kW si v, m/s, (vezi 5.1, p. 14).

16. Determinarea fortelor de intindere ale ramurilor conducatoare F;
si condusa F,, [N/:

FE =F +F/2z F,=F,-F/2z, (5.14,5.15)
unde: valorile z; Fy, [N]; F,, [N] (vezi 5.1, p. 13, 14, 15).

17. Determinarea fortei radiale de solicitare a arborelui, generata de
transmisia prin curea F,, [NJ:

Fr=2FO-z-sin%, (5.16)
unde: valorile ey, [°]; z; Fy, [N] (vezi 5.1, p. 9, 13 si 14).

5.1.2. Calculul de verificare
18. Verificarea rezistentei unei curele dupa tensiunile maximale in

sectiunea ramurii conducatoare G,y [N/mm2 ]

max

o =0']+0'f+0'vs[0'][, (5.17)
unde: o3, [N/mm’] este tensiunea de intindere;
F, Ft
o, =—2+ ,
A 2z-A

valorile Fy, [N]; A, [mmZ], F, [N]; z, (vezi 5.1, p. 13, 14, 15; tab. 5.3);

(5.18)
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aici

aici

Nota:

2 . A .
o, [N/mm”] — tensiunea de Incovoiere;

o —E-1 (5.19)

1
E =80 - 100 /N/mm’] este modulul de elasticitate la incovoiere;
h — inaltimea sectiunii transversale a curelei (tab. 5.3, pag.48);
D; — diametrul rotii de curea conducitoare (vezi 5.1, p. 3);
0,, [N/mm’] — tensiunea generata de fortele centrifuge;

o, =p10°, (5.20)

p =1250...1400 [kg/m’] este densitatea materialului curelei;
v, [m/s] — viteza curelei (vezi 5.1. p. 10);
[ol:= 10 [N/mm’] — tensiunea de intindere admisibila.

Pentru cazul in care Owax > [0O]; atunci se recurge la

majorarea diametrului rotii de curea conducdatoare D; sau se alege o
sectiune transversald a curelei mai mare §i se repeta calculul.

19. Prezentarea unui raspuns tabelar pentru calculul transmisiei prin
curele.

Tabelul 5.7 — Rezultatele calculului transmisiei prin curele.

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea
Tipul curelei Frecventa i.ncovoiﬁe—
rilor curelei U, /5]
Sectiunea trans- Diametrul rotii de
versald a curelei curea, /mm]:
Numarul conducitoare Dy;
de curele z conduse D,.
Distanta dintre Tensiunea maxima
axe a, [mm] Oiaxs [N/mm2]
Lungimea Forta de intindere
curelei I, [mm] preliminard Fy, [N]
Unghiul de Forta de solicitare a
infasurare ay, [°] arborelui F,, [N]
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5.2. Calculul transmisiei prin lant

Utilizarea lanturilor pentru transmiterea miscarii era cunoscuta
inca in antichitate si nu si-a pierdut valoarea pana in ziua de astazi.
Transmisia prin lant este utilizatd in toate ramurile industriei
moderne. In calitate de lanturi de transmisie mai frecvent sunt
utilizate lanturi cu role, cu bucse si dintate.

Cel mai simplu din punct de vedere al constructie, este lantul cu
bucse. In acest tip de lant rolele sunt instalate pe bucse cu
posibilitatea de rostogolire. Aceasta contribuie la reducerea
pierderilor la frecare, insd sunt mai grele, mai scumpe si poseda
proprietati dinamice reduse.

Transmisia prin lant, ilustratda in fig. 5.3, se bazeaza pe
angrenarea lantului / si a rotilor de lant 2. Principiul angrenarii §i nu
al frecarii, de asemenea rezistenta majoratd a lantului de otel in
comparatie cu cea a curelei din transmisia prin curea, permite
transmiterea in coditii similare a unor sarcini considerabile. Lipsa
alunecarii §i patindrii asigura un raport de transmitere constant
(mediu intr-o turatie) cu posibilitatea functiondrii la suprasolicitari de
scurtd durata.

Fig. 5.3 — Parametrii geometrici si de forta ai transmisiei prin lant.
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Principiul angrendrii nu necesitd o pretensionare prealabild a
lantului, drept rezultat se reduce sarcina radiald asupra arborilor si
reazemelor.

Unghiul de infasurare a rotii de lant nu este hotarator, cum in
cazul rotii de curea. De aceea, transmisiile prin lant pot lucra efectiv
la distante mici dintre axe si rapoarte de transmitere mari.

Drept dezavantaje pot fi mentionate: masa ridicatd, zgomotul si
sarcinile dinamice suplimentare. Amplasarea elementelor lantului pe
roata de lant nu pe circumferintd, ci pe un poligon conduce la
neuniformitatea miscarii de rotatie. Alimentarea dificila cu lubrifianti a
articulatiilor cauzeaza uzarea acestora si reduce durata de functionare a
transmisiei.

Conform GOST 13568-75 lanturile sunt de doua tipuri cu un rand
(tipul ITPJI si ITP) si cu douad randuri (tipul I1P).

5.2.1. Calculul de dimensionare

1. Determinarea pasului lantului p, /mm]:

: (5.21)

unde: a) 7; este momentul de torsiune al rotii de lant conducatoare

(este egal cu 7, cand roata de lant conducdtoare este
amplasata pe arborele de iesire), /[Nm/ (vezi tab. 2.3, pag.16);
b) K, — coeficientul de exploatare, compus din produsul a

cinci coeficienti de corectie, care iau in consideratie diferite
conditii de functionare a transmisiei (vezi tab. 5.8, pag.56):

K,=Kp Ko -Ko- Ky - Kp (5.22)

unde: K este coeficientul dinamicitatii Incarcarii;
Krpe — coeficientul reglarii distantei dintre axe;
Ko — coeficientul de pozitie a transmisiei;
Ky — coeficientul modului de ungere;
Ky — coeficientul regimului de functionare.
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Tabelul 5.8 — Valorile coeficientilor de corectie K.

Coeficientul
Conditiile de functionare a transmisiei Simboli-
valoarea
zarea
Dinamicitatea | Uniforma K 1
incarcarii Variabila cu socuri b 1,2...1,5
Reglarea Cu reazeme deplasabile 1
distantei intre | Cu roti dintate de intindere Krec 0,8
axe Transmisie nereglabila 1,25
inclinarea axei |[©@=0...40 k 1,15
Pozitia centrelor rotilor | @=40...90 ‘ 1,05
transmisiei de lant in raport | © < 60 K 1
cu orizontul @> 60 o 125
Continua (in baie de ulei sau 0.8
Modul de de la pompa) ’
- Ky
ungere Capilara 1
Periodica 1,5
. Intr-un schimb 1
R 1 = - -
eglrpu de In doua schimburi Kz 1,25
functionare — :
’ In trei schimburi 1,5

¢) z; — numarul de dinti al rotii de lant conducatoare:
z,=29-2-i,, (5.23)

unde: i, este raportul de transmitere al transmisiei deschise prin
lant (vezi tab. 2.3, pag.16).
Nota: Valoarea obtinuta a lui z; de rotunjit pana la o valoare
intreagd impard, ceea ce in combinare cu numarul impar al dintilor 7
a rotii de lant condusa §i numarul par de zale ale lantului va asigura o
uzurd uniforma a dintilor.
d) [p] — presiunea admisibila in articulatiile lantului,
[N/mm’], care depinde de turatia rotii de lant conducitoare
n;, [min'] si de pasul asteptat al lantului. Se alege in
corespundere cu tabela 5.9 prin interpolare.
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Tabelul 5.9 — Presiunea admisibild in articulatii [p], /[N/mm’].

Pasul Turatia rotii de lant conducitoare n, , [min']
p,[mm] |50 7200 [ 400 [ 600 | 800 | 1000 | 1200 | 1600
12,7,

15.875 35 [ 31,5285 26 | 24 | 225| 21 | 18,5
19,05;

254 35 ] 30 | 26 [23,5] 21 19 | 17,5 | 15
3L.75; 351 29 | 24 | 21 |18,5] 16,5]| 15 -
38,1

44.,45;

50.8 35 | 26 | 21 [ 17,5] 15 - - -

Totodata [p] poate fi determinatd si in corespundere cu viteza
lantului v, [m/s], dacad admitem ca ea va fi de acelasi ordin ca si
viteza organului de lucru:

v, [m/s] o1 04 1 2 4 6 8 10
[pl, [NNmm’] 32 28 25 21 17 14 12 10

e) v — numarul de randuri ale lantului. Initial se alege pentru
lanturile de tipul TP v =1.
Valoarea obtinutd a pasului p, /mm] de rotunjit pand la cea mai
apropiata valoare standard a pasului (vezi tab. S27, anexa A2).

2. Determinarea numarului de dinti a rotii de lant conduse:
Z, =2+l (5.24)

Nota: Valoarea obtinuta a pasului a lui 7, de rotunjit pana la un
numar intreg impar. Pentru a preintampina alunecarea lantului se
recomandad ca numdrul maxim de dinti a rotii dintate conduse sa fie
limitat: 7, < 120.

3. Determinarea raportului de transmitere real .., si verificarea
abaterii 4f in raport cu raportul i, preconizat:

o —1
Aiy, = 1—’”’| 100%<4%.  (5.25)
1 g
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4. Determinarea distantei optime dintre axe a, [mm].

Din conditia duratei de functionare maxime a transmisiei prin
lant @ = (30...50)p, unde p este pasul standard al lantului ales (vezi p.
1, d).

Astfel distanta dintre axe In pasi a, se determind din relatia:

a,= A =30...50 . (5.26)

5. Determinarea numarului de zale ale lantului / o

2
=20, 27 G2 2e]

p p 2 ap

(5.27)

Nota: Valoarea obtinutda a numdarului de zale a lantului 1, de
rotunjit pand la un numar intreg par.

6. Precizarea distantei dintre axe a, in pasi:

2 2
a,=0,25{1 —ZzT”w\/[lp —ZZT”@ —8(%) (5.28)

Nota: Valoarea obtinuta a numarului de zale a lantului a, nu se
rotunjeste pand la un numar intreg.

7. Determinarea distantei dintre axe realed a, /mm]:

a=a,-p . (5.29)

P

Nota: Valoarea obtinutd a nu se rotunjeste pand la un numar
intreg. Pentru a putea monta lantul trebuie de prevazut posibilitatea
de a micsora distanta dintre axe cu 0,005a. Astfel, distanta dintre axe
necesard pentru a putea monta lantul a,, = 0,005a.

8. Determinarea lungimii lantului /, /mm]:
I=1,-p (5.30)

Nota: Valoarea obtinuta a lungimii lantului I nu se rotunjeste pana
la un numar intreg.
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9. Determinarea diametrelor rotilor de lant, /mm].
— Diametrul cercului de divizare dj:
roata de lant conducatoare roata de lant condusa
. 180° . 180°
dy = p/sin , dy, = p/sin . (5.31)
Z Z

— Diametrul cercului exterior D,:
roata de lant conducéatoare roata de lant condusa

Delzp(K+Kzl—0’jlj, Dezzp(KJerz—O’jlj, (5.32)

unde: K = 0,7 este coeficientul naltimii dintelui;
K, — coeficientul numarului de dinti:

K., =ctg(180°/z) —roata de lant conducitoare,
K., =ctg(180°/z,) —roata de lant condusa;

A=pl/d, — caracteristica geometricd a angrendrii, d; este
diametrul bucsei articulatiei lantului (vezi tab. S27, anexa A2).
— Diametrul cercului interior D;:

roata de lant conducitoare roata de lant condusa

Dy =dy ~(d,=0175Jdy, ); D, =dy, —(dy~0,175dy, ). (5.33)

5.2.2. Calculul de verificare

10. Verificarea turatiei rotii de lant conducitoare n;, [min”]:
n < [n]1 ,

unde: n; este turatia arborelui condus al reductorului, /min™];

[n]; = 15000/p — turatia admisibila, unde p, /mm] — pasul
standard al lantului ales (vezi p. 1, d).

(5.34)

11. Verificarea numarului de ciocniri ale lantului cu dintii rotilor de
lant U, [s7']:

U<[U], (5.35)
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unde: U=4-z -n/ (60 -l p) este numadrul ciocnirilor calculate;

[U] = 508/p — numarul loviturilor admisibile, iar p, /[mm] este
pasul standard al lantului ales (vezi p. 1, d).

12. Determinarea vitezei reale a lantului v, /m/s]:
4 -pn

V=—, 5.36

60-10° (5:30)

unde: zj, p, [mm] — pasul standard al lantului ales; n;, [min’'] —
turatia rotii de lant conducatoare, (vezi p. 1 si 10).

13. Determinarea fortei tangentiale transmisa de lant F,, /NJ:

P, -10°
F=——, (5.37)
%

unde: P, este puterea transmisd de roata de lant conducatoare
(montatd pe arborele de iesire al reductorului), /kW] (vezi
tab. 2.3, pag.16); v, [m/s] (vezi p. 12).

14. Verificarea presiunii in articulatiile lantului py, /[N/mm’]:
F K,
:fA <[p], - (5.38)
unde: valorile K,, F,, [N], (vezip. 1 si 13);
A, [mm’] — aria proiectiei suprafetei de sprijin a articulatiei:

A=d, b, (5.39)

b

unde: d; si b; sunt diametrul bucsei si, respectiv, latimea zalei
interioare a lantului, /mm], (vezi tab. S27, anexa A2);
[pl: — presiunea admisibila in articulatiile lantului, care se
precizeaza in corespundere cu viteza reald a lantului v, [m/s]
(vezi p. 12) si recomandarile (p. 1, d).

Nota: Validitatea lantului calculat se determina cu relatia p; < [p].
Suprasolicitarea lantului p; > [p], nu se admite. Prevenirea acestui
fenomen impune: a) alegerea unui alt lant de tipul IIP cu valoare
mai mare a pasului p si verificarea presiunii p; in articulatie; b)
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pentru lantul calculat se mareste numarul dintilor rotii de lant
conducatoare si se repetda calculul transmisiei; ¢) pentru cazul, in
care valoarea pasului p > 50,8 [mm], se recurge la dublarea
numarul de randuri ale lantului §i se repeta calculul transmisiei.

15. Verificarea sigurantei lantului §.

Siguranta lantului S se verifica cu relatia § < [S], unde [S] este
coeficientul admisibil de sigurantd pentru lanturile cu role sau bucse
(vezi tab. 5.10).

F
S= P : (5.40)
F-Kp+Fy+F,

unde: F,, [N], este sarcina maximad de distrugere a lantului care
depinde de pasul lantului p (vezi tab. S27, anexa A2);
F,, [N] — forta tangentiald transmisa de lant (vezi p. 13);
Kp — coeficientul dinamicitatii incércarii (vezi p. 1, b);
F,, [N] — forta de intindere prealabild a lantului cauzatd de
atarnarea ramurii conduse datorita fortei de greutate:

Fy=981-K,q-a, (5.41)

unde: Kyeste coeficientul atarnarii lantului;
K= 6 — in cazul transmisiilor orizontale;
K;= 3 —1n cazul transmisiilor inclinate pana la 40° in raport
cu suprafata orizontala;
K;= 1 —in cazul transmisiilor verticale;
q, [kg/m] —masa 1 [m] de lant (vezi tab. 5.11);
a, [m] — distanta intre axe (vezi p. 7);
e) F,, [N] — forta de intindere cauzata de fortele centrifuge:

Fo=q?, (5.42)

unde v, /[m/s] — viteza reala a lantului (vezi p. 12);
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Tabelul 5.10 — Coeficientul admisibil de siguranta [S] pentru lanturi
cu role sau bucse (z; = 15...30).

. . - .-]
Pasul Turatia rotii de lant conducétoare n;, [min"']

p-lmmif 5o 1 100 | 200 | 300 | 400 | 500 | 600 | 800 | 1000

12,7 17,1 173176179 |82 |85 |88 |94 10
15875 172174178182 | 86 |89 |93 [10,1] 10,8
19,05 17278 | 8 84 | 89 | 94 | 97 | 10,8 | 11,7
254 73178 (83|89 |95 |10,2|10,8| 12 | 13,3
3L,75 | 74178 86|94 [102] 11 | 11,8134 -

381 |75] 8 89198 |10,8|11,8|12,7| —
44,45 17,6 181 192 103114 |125| — — —

50,8 |7,7]831]95]108| 12 — — — —

Tabelul 5.11 — Masa specifica pentru 1 /m/ de lant din seria [7P.

Simbolizarea M;:;q’ Simbolizarea M;Ij;]q,
I1P-9,525-910 0,45 I1P-19,05-3180 1,9
I1P-12,7-900-1 0,30 I1P-25,4-6000 2,6
I1P-12,7-900-2 0,35 ITP-31,75-8900 3,8
I1P-12,7-1820-1 0,65 ITP-38,1-12700 5,5
I1P-12,7-1820-2 0,75 11P-44,45-17240 7,5
ITP-15,87-2300-1 0,80 I1P-50,8-22700 9,7
ITP-15,87-2300-2 1,00 ITP-63,5-35400 16,0

16. Determinarea fortei radiale de solicitare a arborelui F,, [N],
generatd de lant:

F. =k, -F,+2F, (5.42)

unde: k, este coeficientul incarcdrii arborelui (vezi tab. 5.8).
Valoarea lui k, din tabel la incarcarea neuniforma cu socuri
de majorat cu 10...15%.

17. Prezentarea raspunsului in formd de tabel pentru calculul
transmisiei prin lant.
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In indicatorul ,Notd” se prezentati rezultatul respectarii

conditiilor de verificare.

Tabelul 5.12 — Rezultatele calculului de dimensionare a transmisiei

prin lant, /mm].

Calculul de dimensionare a transmisiei prin lant

Parametrul Valoarea

Parametrul, [mm]

Valoarea

Tipul lantului

Pasul lant. p, /mm]

Distanta dintre
axe a, [mm]

Diametrul cercului
de divizare al rotii:
conducatoare dy
conduse dy

Lungimea lantului /

Numarul de zale /,

Forta radiala de
solicitare F,, /N]

Diametrul cercului
exterior al rotii:
conducatoare D,;
conduse D,

Numarul de dinti ai
rotii de lant:
conducatoare  z;

conduse 22

Diametrul cercului
interior al rotii:
conducatoare Dj
conduse D,

Calculul de verificare a transmisiei prin lant

Parametrul

Valori Valori
admisibile | calculate

Nota

Numarul de rotatii ale rotii de lant
conducitoare n;, [min']

Numarul de lovituri ale lantului U

Coeficientul de siguranta S

Presiunea 1n articulatiile lantului
pi, [N/mm’]
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6. CALCULUL ARBORILOR

Criteriile de bazd ale functionalitatii arborilor proiectati ai
reductoarelor sunt rezistenta si fiabilitatea. Arborii, de reguld, sunt
supusi actiunii concomitente a momentelor de torsiune si de
incovoiere, care genereaza stiri complexe de tensiune. Solicitarea
caracteristici a arborilor este torsiunea, desi uneori solicitarea la
incovoiere poate fi predominantd. Arborii sunt supusi, de reguld, la
solicitdri variabile, de aceea trebuie acordatd o mare atentie evitarii si
elimindrii, pe cat e posibil, a concentratorilor de eforturi unitare.

Proiectarea arborilor se efectueaza, parcurgand urmatoarele etape:

— predimensionarea, care se realizeaza din conditia de rezistenta
la torsiune;

— calculul de dimensionare, in urma caruia se adopta solutia
constructiva;

— efectuarea verificarilor de rezistentd la oboseald, deformatii,
vibratii etc.

In cazul elaboririi proiectelor de an la specialitatile cu profil
nemecanic calculul de verificare nu se efectueaza.

6.1. Calculul de predimensionare

6.1.1. Alegerea materialului pentru executia arborilor si
calculul tensiunilor admisibile

Alegerea materialului este o problema deosebit de importanta.
Satisfacerea conditiilor cerute de rolul functional si de sigurantd in
exploatare (rezistentd naltd si uzurd redusd) poate fi obtinutd nu
numai prin utilizarea otelurilor de calitate sau aliate, ci §i prin
intrebuintarea materialelor de uz general cu adoptarea unor solutii
constructive si tehnologice optime — formd adecvatd, Insotitd de
aplicarea unor tratamente termice, termochimice sau mecanice etc.

Pentru fabricarea arborilor si osiilor se recomanda oteluri carbon
de uz general OL 42, OL 50, OL 60 (STAS 500-68) [23, pag.244]; 20,
30, 40, 45 (mai des) (GOST 1050-74) [24, pag.255]; oteluri aliate de
constructie 13CN30, 15CN15 (STAS 791-66); otel, 20X, 40X, 40XH
(GOST 4543-71). De asemenea, arborii pot fi executati din otel turnat
care, daca este necesar, se forjeazd pentru a li se da dimensiunile,
forma si calitatea dorita. Caracteristicile mecanice ale acestor materiale
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se determind din [tab. S2, anexa A2].

Calculul de predimensionare a arborilor se efectueazda din
conditia de rezistentd la torsiune. Predimensionarea arborilor la
torsiune se face pe criterii de rezistenta sau deformare unghiulara. La
aceastd etapa nu se iau in calcul tensiunile de incovoiere, tensiunile
pulsatorii si alternante. Pentru compensarea acestei aproximari
valorile tensiunilor admisibile de torsiune sunt reduse fatd de cele
tabelare indicate in indrumare [z/, = 12..20 [N/mm’].

6.1.2. Determinarea prealabila a diametrului arborelui

Diametrul arborelui poate fi determinat aproximativ in functie de
momentul de torsiune cunoscut prin calcul la rasucire cu valori
reduse ale tensiunilor de rasucire admisibile:

6.1)

unde T, [Nm] este momentul de torsiune, care actioneaza pe
arborele calculat;
[t].=12..20 [N/mm’] — tensiunea admisibila la torsiune a
materialului din care se confectioneaza arborele (valorile mai
mici se adopta pentru pinion, cele mari — pentru arbore).
Valoarea obtinuta a diametrului d; se rotunjeste pana la cea mai
apropiatd valoare in corespundere cu sirul de diametre standard al
alezajelor rulmentilor d, /mm] (vezi tab. S4, S5, S6, anexa A2).

6.2. Calculul de dimensionare

Chiar prin definitia lor s-a stabilit ca arborii sunt organe de
magini solicitate atat la rasucire cit si la incovoiere. Pentru efectuarea
calculului de dimensionare a arborelui, care ia in consideratie si
actiunea momentului de Incovoiere, este necesar de a efectua
urmatorii pasi:

- 1n baza analizei sistemului de forte, care actioneaza asupra

arborelui, se alege tipul rulmentului (radial sau radial-axial);

- 1n baza dimensiunii calculate prealabil a arborelui se alege

tipodimensiunea rulmentului din seria usoara.
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6.2.1. Alegerea prealabila a rulmentilor

Alegerea celui mai rational tip de rulment pentru conditiile date
de functionare a reductorului este complicata si depinde de o serie de
factori: puterea transmisd de reductor, tipul transmisiei, coraportul
fortelor axiale si radiale din angrenaj, turatia arborelui, durata
necesard de functionare, schema de amplasare etc. De aceea, la etapa
datd se aleg prealabil rulmenti radiali (cu bile sau cu role din seria
usoard) pentru arborii din reductoare cu roti dintate cilindrice cu dinti
drepti si radial-axiali (cu bile sau role conice) — pentru arborii din
reductoare cu roti dintate cilindrice cu dinti inclinati, cu roti dintate
conice si melcate) (vezi tabelul 6.1).

Tabelul 6.1 — Alegerea prealabild a rulmentilor.

Traqsml- Arbo- Tipul rulmentului Seria Unghiul de
sia rele contact @
Radiali cu bile pe un rand Medie i
e o pentru a,, > 200 /mm/]
Cilindrica I — -
. Radiali-axiali cu bile
cu dinti ¢ <900
inclinati pentru &, < 200 /mm/ Usoard| 11..16°
I Radiali-axiali cu bile sau
role conice
Radiali-axiali cu role conice] Usoara 11..16°
| |pentrun; <1500 [min”']  |(medie)
Conica Radiali-axiali cu bile pentru] Usoara 26°
n; > 1500 /min’'] (medie)
II |Radiali-axiali cu role conice| Usoara| 11...16°
Radiali-axiali cu role conice - o
| pentru ;< 1500 /min’'] Usoard| 11..16
Melcata Radiali-axiali cu bile pentru| Usoara 26°
n; >1500 [min’] (medie)
II |Radiali-axiali cu role conice| Usoara| 11...16°

Nota: Dimensiunile de gabarit ale rulmentilor alesi d, D si B [mm]
(pentru rulmentii radiali si radiali-axiali cu bile) si d, D, T, ¢ [mm]
pentru rulmentii radiali-axiali cu role conice se iau din Anexa A2,
tab. 84, S5, S6.
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6.2.2. Elaborarea schemei de dimensionare a reductorului

In cadrul elaboririi de schitd a reductorului se stabilesc: pozitia
cuplului de roti dintate fatd de lagdre; distantele Iy, Ly (Lim, Lom —
pentru melc) si I, L, Intre punctele de aplicare a reactiunilor
rulmentilor arborilor pinionului si rotii dintate (melcate) si punctele
de aplicare ale fortelor in angrena;.

Elaborarea de schitd se efectueaza in concordantd cu cerintele
normelor de proiectare pe hartie de desen sau gradata, formatul Al in
creion in scara /:/ §i trebuie sd contind vederea de schitd a
reductorului in doud proiectii (fig. 6.1, 6.2 si 6.3). Elaborarea
schemei reductorului se recomandd de efectuat in urmatoarea
consecutivitate:

1. Se marcheazd amplasarea proiectiilor reductorului in
corespundere cu schema cinematicd a mecanismului de actionare
si dimensiunile maxime ale rotilor;

2. Se traseazi axele proiectiilor si liniile de axa ale arborilor. In
reductoarele cilindric §i melcat axele arborilor se traseazi una
fati de alta la valoarea distantei dintre axe calculati. in
reductorul cilindric axele sunt paralele, iar in cel melcat —
incrucisate in spatiu la un unghi de 90°. In reductorul conic axele
arborilor se intersecteaza in plan la un unghi de 90°;

3. Se construieste schematic cuplul de roti ale reductorului in
conformitate cu rezultatele calculului parametrilor geometrici
obtinute in compartimentul 4:

- pentru roata dintatd si pinionul cilindrice — d}, ds, d,;, d,2, by,

by

- pentru roata dintata si pinionul conice — R,, d}, dy, d,1, d.2 O,

6‘1; bb bZ;
- pentru roata dintatd melcata si partea danturatd a melcului —
dav2) dw2y b2’ dab dﬂ) 25:

4. Pentru excluderea contactului partilor rotitoare ale rotilor dintate
cu peretii interiori ai carcasei conturul interior al peretilor se
traseaza cu un joc x = 8...10 /mm]. Distanta de la fundul carcasei
pana la roata dintatd a reductorului se ia y > 4x. In reductorul
conic este necesar de prevazut simetria carcasei fatd de axa
arborelui pinion C;= Cj;
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Fig. 6.1 — Exemplul schemei de dimensionare a reductorului
cilindric cu o treapta.
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Fig. 6.2 — Exemplul schemei de dimensionare a reductorului conic.
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Fig. 6.3 — Exemplul schemei de dimensionare a reductorului melcat.
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5. Se deseneaza arborii intr-o singura treaptd cu diametrul egal cu
diametrul inelului interior al rulmentului;

6. Se deseneaza contururile rulmentilor dupa dimensiunile d, D si B
(pentru rulmentii radiali) si d, D, B (7, ¢) pentru rulmentii radiali-
axiali cu role conice in corespundere cu schema instalarii lor;

7. Se determina distantele Iy, I3, (Iims L2m — pentru melc) si Iy, L
intre punctele de aplicare ale fortelor de reactiune in rulmentii
arborilor pinionului §i rotii dintate (melcate) si punctele de
aplicare ale fortelor in angrenaj (fig. 6.4).

6.2.3. Determinarea dimensiunilor arborilor

Sarcina se rezolva in trei etape:

- determinarea fortelor de reactiune in reazeme;

- construirea diagramelor momentelor de incovoiere;

- calculul diametrului arborilor in functie de momentul echivalent,
care include momentele de torsiune si, respectiv, de incovoiere.

6.2.3.1. Determinarea reactiunilor in reazeme

Determinarea reactiunilor in reazeme se efectueazd 1in
urmatoarea consecutivitate:

1. Se deseneazi in sistemul X, Y,Z schema de calcul a arborelui, pe
care sunt instalati pinionul (roata dintatd, roata melcatd sau
melcul) si rulmentii in concordantd cu schita reductorului din
sarcina tehnica;

2. Pe schita pinionului (rotii dintate, rotii melcate, melcului), in
locul care reprezintd diametrul divizor, se aplicd fortele din
angrenaj, care solicitd arborele, F, F, F,, calculate in
compartimentul 4 cu orientarea lor pe directia celor doud axe de
coordonate X si Y (axa Z coincide cu axa arborelui) la distantele
l1p, I, pentru pinion (Iy, I, pentru melc) sau /y,, I, pentru rotile
dintate sau melcatd, de punctele de aplicare a reactiunilor in
reazeme;

3. Pe schema de calcul a arborelui (fig. 6.5) se indicd vectorii
fortelor de reactiune, orientati arbitrar pe cele doua axe;

4. Pe schema de calcul (fig. 6.5) se indica distantele dintre punctele
de aplicare ale fortelor de reactiune si punctele de aplicare ale
fortelor in angrenaj, masurate de pe schita reductorului (p. 6.2.2.,

pag.68);



V. Dulgheru, R. Ciuperca, |. Bodnariuc, |. Dicusara

b=(16...1.8)d1

~ O
|
Q| x>f - - -
|
X
la {25
(5...10)mm T

lp [2p={2...2,5)[7p

—é
dim

B
\_Lﬁ/()
ey X

lm {2m

Fig. 6.4 — Punctele de aplicare ale reactiunilor in reazeme.
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Se alcétuiesc doua ecuatii de echilibru ale momentelor fortelor luate
fata de cele doud sprijine in planul vertical (ZY) si se calculeaza
componentele Ry, si Rp, (pentru arborele pinion sau al melcului) sau
R¢, si Rp, (pentru arborele rotii dintate sau melcate). Pentru
verificare Se scrie ecuatia de echilibru, care reprezintd suma tuturor
fortelor care actioneaza asupra arborelui in planul de calcul;

In mod similar p.5 se calculeazi componentele fortelor de
reactiune, care actioneaza in planul orizontal (ZX);

Se determind fortele rezultante de reactiune din sprijine, de

exemplu, R, = w/Rﬁo +Rflv, [N] unde R, si Ry sunt
componentele fortei de reactiune in planurile orizontal si vertical.

6.2.3.2. Construirea diagramelor momentelor de incovoiere
si de torsiune

Determinarea momentelor de incovoiere s§i construirea

diagramelor lor se efectueaza in urmatoarea consecutivitate (fig. 6.5):

1.

in conformitate cu fortele de reactiune calculate in p.6.2.3.1 se
determind momentele de incovoiere pe sectoare, alcatuind ecuatiile
momentelor de incovoiere in planul vertical i orizontal.

Se construiesc diagramele momentelor de incovoiere, indicand
valorile maxime.

Se determina momentul de incovoiere rezultant in sectiunile cele

2 2
oz =\ Mg +M, , [Nm] unde M,
si M, sunt momentele de incovoiere in planul orizontal si,
respectiv, vertical.
Se determina momentul echivalent, acceptand ipoteza tensiunilor
maxime: My, =\[M2, +(0,75T)2, [Nm] unde M, si T sunt

rez.

mai solicitate ale arborelui: M,

momentele de Incovoiere rezultant si, respectiv, de torsiune, care
actioneaza asupra arborelui calculat in sectiunea periculoasa.

6.2.3.3. Exemple de calcul al fortelor de reactiune si
momentelor de incovoiere

Pentru o mai buna intelegere a metodei prezentate mai sus in

continuare se prezintd doud exemple distincte de calcul ale fortelor de
reactiune $i momentelor de incovoiere:



V. Dulgheru, R. Ciuperca, |. Bodnariuc, |. Dicusara 77

1. Calculul unui arbore cu roata dintata amplasatd Intre sprijine
(caracteristic pentru ambii arbori din reductorul cilindric, melcat
si pentru arborele pinion al reductorului conic);

2. Calculul unui arbore cu roata dintatd amplasatd consol — in afara
sprijinelor (caracteristic pentru reductorul conic).

EXEMPLUL 1: Calculul arborelui pinion cu coroana dintata
amplasati intre sprijine
Schita arborelui, pe care sunt aplicate fortele din angrenaj,
fortele de reactiune si distantele dintre punctele lor de aplicare, se
prezintd in fig. 6.5, a. In mod similar se calculeaza arborii rotilor
dintate cilindrice, conice si melcata, substituindu-se indicele ,,p” cu
indicele ,,a” (de ex.: Iy, va fi l,).

Determinarea fortelor de reactiune:
In plan vertical (YOZ):
Se scrie ecuatia de echilibru a momentelor de incovoiere fata de
sprijinul 4:
ZMAVZO; RBV(le+12p)—Fr-llp+Fa-d1/2:0,
_ F,-h,—F,-d/2
hp+i,

Se scrie ecuatia de echilibru a momentelor de incovoiere fata de
sprijinul B:

de unde Rp,

ZMB‘}:O; _RAV(llp+12p)+F}"llp+Fa'dl/2:O’
Fo-L,+F,-d/2
de unde Rv=—t P e 717
l]p+12p

Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate Se scrie
ecuatia de echilibru a tuturor fortelor care actioneaza asupra arborelui
in planul vertical (YOZ):

SF,=0; Rv+Rg, —F, =0.

In plan orizontal (X02Z):
Se scrie ecuatia de echilibru a momentelor de incovoiere fata de
sprijinul 4:
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Fig. 6.5 — Exemplul schemei de calcul a arborelui pinion din cadrul
reductorului cilindric cu o treapta.
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de unde Ro= ﬂ .
llp + 12])
Se scrie ecuatia de echilibru a momentelor de incovoiere fata de
sprijinul B:
ZMBOZO; _Ro(llp+12p)+F;,‘.llp:0’

Ft'llp

de unde Ry, =
L

p + 12 p

Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate se scrie
ecuatia de echilibru a tuturor fortelor care actioneaza asupra arborelui
in planul oriyontal XOZ:

SF, =0; Ry, +Rp, —F, =0.

Determinarea momentelor de incovoiere
In plan vertical (YOZ):

Impartim arborele in doud sectoare: I (AC) si II (CB). Se scriu
expresiile in forma generald pentru fortele transversale Q,, [N/ si
momentele de Incovoiere M,, [Nm/] intr-o sectiune arbitrara situata la
distanta Z de la reazemul A.

Pe sectorul I: 0<Z, <1y,

Q _R _Fp.llp-}_Fa'dl/z
v — 4y — .

llp + lZp
Forta transversala este constanta pe lungimea sectorului 7 (fig.
6.5, b). Valorile pozitive se depun deasupra liniei zero, valorile
negative — sub linia zero.
M,=R,, -Z.
PentruZ; =0, — M, (0)=Ry, -0=0.
Pentru Z; = 111,, - MV(le) = RAV 'llp .
Pe sectorul II: L <Z,<(l;, + 1)

QV:RAV_Fr:Fr.le—i_Fa.dl/z_F :Fad1/2+F}’12p ‘

r )

le+12p llp+12p
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d
M, =Ry, -Z, -F.(Z, _llp)_Fa ) %
Pentru Z, =1,
d,
My =Ry -hy~Fy- )

Pentru Zz = 111, + lgp,

_E'llp“‘?z'dl/?l _F'd/
Y lp=Ta” /2
p2p

d
Mv(11p+ lzp) ZRAV'(llp+ ZZp)_FV'llp_Fa' %:

Fo-l, +F,-d/2
rdp a7 -(llp+Zzp)—Fr~llp—Fa~d%=O.

llp+12p

Dupa rezultatele obtinute se construieste diagrama momentelor
de incovoiere in planul vertical YOZ, respectind regula: segmentele
diagramei se construiesc pe partea comprimata a arborelui (daca forta
actioneaza de sus in jos partea comprimata a arborelui este de asupra

axei lui). Pentru cazul cand Ry, -/, <F, -d% forma diagramei

corespunde fig. 6.5, c. In cazul céndRAV-llp>Fa-d% forma

diagramei corespunde fig. 6.5, d.
In plan orizontal (XOZ):

Impartim arborele in doua sectoare: I (AC) si II (CB). Se scriu
expresiile in formd generald pentru fortele transversale Q,, /N] si
momentele de Incovoiere M,, /Nm] intr-o sectiune arbitrara situata la
distanta Z de la reazemul A.

Pe sectorul I: 0<Z; <1,
F b
p
Oy =Ry, = # :
1p +1h p
Forta transversala este constanta pe lungimea sectorului (fig. 6.5, e).
M,=Ry, 7.

PentruZ;=0, — M,(0)=R,,-0=0.
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_ £ by
PentruZl—llp, e d MO(Ilp):RAO llp :l—llp
1

p + ZZp
Pe sectorul II: Ly <Z,<Iljp+1,

F -l F, -l
Oy =Rap~Fy =Ly =22
llp+l2p le+12p

MOZRAO'ZZ_F}(ZZ_le)-
Pentru Z, =1,
B4
M (4 )=Ry, -l =——L 1, .
o(lp) Ao “1p le+12p 1p
Pentru Z, =1, + I,

Mo(llp +Z2p) :RAo(llp +12p)_Ft 'l2p =

E'llp
=—2L (h,+bp)—F -, =0
hy+bh, ° P P

In baza rezultatelor obtinute se construieste diagrama
momentelor de incovoiere in planul orizontal XOZ (fig. 6.5, f).

In continuare se determinid momentul de incovoiere rezultant in
sectiunile cele mai solicitate ale arborelui M,.,,, [Nm]:

2 2
M,,, = \/Mo +M

si se construieste diagrama momentului rezultant (vezi fig. 6.5, g).

De asemenea, se construieste diagrama momentului de torsiune
T, [Nm] calculat in compartimentul 2. El actioneazd pe portiunea
arborelui de la intrare pana la locul fixarii rotii dintate (a pinionului)
(fig. 6.5, h).

Apoi se determind momentul de incovoiere echivalent,
acceptand ipoteza tensiunilor maxime M., [Nm/:

2 2
Mech. = \/Mrez. +(0,75T)~
si se construieste diagrama momentului echivalent (fig. 6.5, ).
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EXEMPLUL 2: Calculul wunui arbore cu roata dintata
amplasata consol (cazul arborelui pinion al
reductorului conic)

Schita arborelui, pe care sunt aplicate fortele din angrenaje,
fortele de reactiune si distantele dintre punctele lor de aplicare, se
prezintd in fig. 6.6, a.

Determinarea fortelor de reactiune:

In plan vertical (YOZ):

Se scrie ecuatia de echilibru a arborelui fata de sprijinul A:

IM 4, =0; RBv'l2p+Fr'llp—Fa'd1/2=0,

d
E- N -k,
RBV = l .
2p

de unde

Se scrie ecuatia de echilibru a a arborelui fata de sprijinul B:

d
ZMBVZO; RAV'12p+Fr(le+12p)_Fa. %20,

F, 'd%_Fr(le +12p)
by
Nota: Daca valoarea reactiunii se obtine cu semnul minus
directia acesteia igi va schimba sensul.
Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate, se scrie
ecuatia de echilibru a tuturor fortelor care actioneaza asupra arborelui
in planul vertical:

de unde Ry,

ZFVZO; _RAV+RBV_F}’:0‘

In plan orizontal (XOZ):
Se scrie ecuatia de echilibru a momentelor de incovoiere fata de
sprijinul 4:

ZMAOZO; _RBO'12p+}7t'11p:0’
F -l
de unde RBozt—lp.
by

Se scrie ecuatia de echilibru a arborelui fata de sprijinul B:
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EMp, =0; Ry by +Fi(h, +5,) =0,
_ Ft (llp + lZp)
Iy »
Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate se scrie

ecuatia de echilibru a tuturor fortelor care actioneaza asupra arborelui
in planul orizontal:

SF,=0; F,—R,, +Rp, =0.

de unde 4
]

Determinarea momentelor de incovoiere
In plan vertical (YOZ):

Impartim arborele in doua sectoare: I (CA) si II (AB). Se scriu
expresiile In formad generala pentru fortele transversale Q,, /N] si
momentele de incovoiere M,, [Nm/ intr-o sectiune arbitrara situata la
distanta Z de la reazemul A4.

Pe sectorul I: 0<Z<l,

0,=F,.
Forta transversala este constanta pe lungimea sectorului 7 (fig. 6.6, b).
M,=F.-7,—F, -d%.
PentruZ;=0, — M, (0)=-F, -d%.
d
PentruZz = llp, e d MV(le) ZF}, llp —Fa . % .
Pe sectorul I1: llp < Zg < l],, + lgp

d, d,
b Rl ) Eohy-E )

hp by
Forta transversald este constanta pe lungimea sectorului /7 (fig. 6.9, b).

d
Mv:Fr'ZZ+RAv(Z2_llp)_Fa' %

Pentru Z,=1;,, — Mv(llp):E” 'llp —1y .d%'

Pentru Zz = 111, + lgp,

0,=~F Ry, =4,

e
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Fig. 6.6 — Exemplul schemei de calcul a arborelui pinion din cadrul
reductorului conic.



V. Dulgheru, R. Ciuperca, |. Bodnariuc, |. Dicusara 85

d

d/

F -9 -F.(,+h,) d

Fyllp + ) + ——2———F—=F hy~F,- W/ =0,
2p

Conform rezultatelor obtinute se construieste diagrama
momentelor de incovoiere in planul vertical (YOZ). Pentru cazul

cand F,. -1, <F, -d% forma diagramei corespunde fig. 6.6, c. In
cazul cand F. -1, > F, -d% forma diagramei corespunde fig. 6.9, d.

In plan orizontal (X02Z):

Impartim arborele in doua sectoare: I (CA) si II (AB). Se scriu
expresiile in forma generald pentru fortele transversale Q,, /N] si
momentele de incovoiere M,, [Nm] intr-o sectiune arbitrara situatd la
distanta Z de la reazemul A.

Pe sectorul I: 0<Z; <1,

Forta transversald este constantd pe lungimea sectorului (fig. 6.9,
e). Valorile pozitive se amplaseazd deasupra liniei zero, valorile
negative — sub linia zero.

M,=F, -Z,.
PentruZ;=0, — M,(0)=F-0=0.
Pentru Z; =1y, > M, (L) =F; -1.
Pe sectorul II: [, <Z,<[,,+ 1,
iy +hy) Fohy

12p lzp
MO :F}'ZZ_RAO(Z_ZIP)‘

Qoz_Ft‘i'RAx:_F;‘

b

Pentru Z, = llp, —> Mo(llp)ZFtv 'le.
Pentru Z, = l1p+ lzp,
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M,(hp+hy) =F(lhy+hy)—Ryy by =

Fhp+hyp)
Ly

In baza rezultatelor obtinute se construieste diagrama
momentelor de incovoiere in planul orizontal (X0Z) (fig. 6.6, f).

In continuare se determind momentul de incovoiere rezultant in
sectiunile cele mai solicitate ale arborelui M,,,, [Nm]:

2 2
Mrez. = \/Mo +Mv >

si se construieste diagrama momentului rezultant (vezi fig. 6.5, g).

De asemenea, se construieste diagrama momentului de torsiune 7,
[Nm] calculat in compartimentul 2, care actioneaza pe toatd lungimea
arborelui (fig. 6.9, h). Apoi se determind momentul echivalent,
acceptand ipoteza tensiunilor maxime M., [Nm/:

Ilp _F}(llp +12p) =0.

2 2
M, = \/Mrez. +(0,75T)" ,
si se construieste diagrama momentului echivalent (vezi fig. 6.9, i).

6.2.3.4. Calculul de dimensionare al arborelui

Dupa determinarea momentului echivalent se efectueaza calculul
de dimensionare al arborelui. Diametrul arborelui d, [mm/] in
sectiunea cea mai solicitatd (sectiune, in care momentul echivalent
este maxim) se determina din relatia:

3 3
o~ Mgy 10 :32~Mec,3,-10 <o), 6.2)
Wp ﬂ'd
de unde:
3 3
dz\/32-Mech-1o :\/Mech-lo , 63)
z-[o]; 0,I-[c];

unde: W, [mm’] este momentul de rezistentd in sectiunea cea mai
solicitatad a arborelui;
[o]:, [N/mm’] — rezistenta admisibila [tab. S2, anexa A2].
Diametrul arborelui se va mari cu 5%, dacd se foloseste o
singura pand, sau — cu 10%, daca se folosesc doud pene.
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Diametrele calculate vor avea indicele ,p” pentru arborele
pinionului reductorului cilindric si conic (de ex.: d;,), iar indicele ,,m”
in cazul arborelui melc. Diametrul calculat al arborelui rotii dintate
pentru toate cele trei tipuri de reductoare va fi cu indicele ,,a” (de
ex.. dj). Dupd determinarea finald a diametrului arborelui in
sectiunea cea mai periculoasd se determina celelalte dimensiuni ale
lui, In conformitate cu relatiile din tabelele 6.2 si 6.3.

Tabelul 6.2 — Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor
reductoarelor cilindric, melcat si conic (fig.6.7, a si b).

Parametrii pinionului si arborelui (al

Treapta arborelui e g
capta arborelu rotii dintate sau melcate), /mm]

I?— sub pinion, d;=d,+32r
roata dintatd sau
melcati I; se determina grafic
I — [V d, (vezirelatia 6.3), d,;=d,,

se precizeaza conform diametrului inelului

sub rulmenti si interior al rulmentilor [tab. S4-S6, anexa A2].

r
garnitura I, se precizeaza grafic.
IIT* — sub un d3:d2—2t
e-le.n}ent al trans- I;=(1,2..1,5)d; - sub roata transmisiei
misiel d?SChls? sau deschise, cuplaj. I3 se precizeaza in
semicuplaj conformitate cu tabelul S10, anexa A2.
V* —umairul de ds=d; +3f
spijin pentru rotile (treapta poate fi inlocuita cu o bucsa)
danturate I;=(8...10)mm

Nota: 1. Valoarea tnaltimii umarului t, tesiturii butucului f si
tesiturii rulmentului r se determinad in dependenta de diametrul
treptei d.:

17..24 1 25..30 | 32..40 | 42..50 | 52...60 | 62..70 | 71...85
2,0 2,2 2,5 2,8 3,0 3.3 3,5
1,5 1,5 2,0 3,0 3,0 3,5 3,5
1,0 1,0 1,2 1,6 2,0 2,0 2,5

2. Diametrele §i lungimile treptelor arborilor (in afarda de d, si d;)
se rotunjesc pdna la cea mai apropiatd valoare din sirul
normalizat de dimensiuni liniare [tab. S1, anexa A2].

[~ s
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Tabelul 6.3 — Determinarea dimensiunilor treptelor arborelui pinion
al reductorului conic (fig. 6.7, ¢).

Treapta arborelui

Parametrii pinionului
transmisiei conice, /mm]

I — sub rulmenti

d; (vezi relatia 6.3),
se precizeaza conform diametrului inelului
interior al rulmentilor [tab. S5-S6, anexa A2].

I, =(4..5T,
unde 7, /mm] este latimea rulmentului radial-
axial cu role conice [tab. S6, anexa A2].

IT* — sub filet

d, < dj si este egal cu cel mai apropiat
diametru al filetului standardizat
[tab. S7, anexa A2].

L=H+3..5mm,
unde H, /[mm] este latimea piulitei de
siguranta canelata [tab. S7, anexa A2].

II* — sub
garnitura
capacului deschis
al rulmentului

d;=dy — (3..4)mm

I; se precizeaza grafic.

IV™®—subun
element al trans-
misiei deschise
sau semicuplaj

d,=d; -2t

l,=(1,2...1,5)d,— sub roata transmisiei
deschise sau cuplaj. /5 se precizeaza grafic.

V* —umarul de ds=d, +3f
spijin pentru
rulment Is=(5...10)mm
Notda: 1. Valoarea inaltimii umarului t, tesiturii butucului f si

tesiturii rulmentului r se determinad in dependenta de diametrul
treptei d, (vezi datele din tab. 6.2);

2. Diametrele si lungimile treptelor arborilor (in afara de d; si
d, ) se rotunjesc pdana la cea mai apropiatd valoare din sirul
normalizat de dimensiuni liniare [tab. S1, anexa A2].
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Fig. 6.7 — Constructii tipice ale arborilor reductoarelor cu o treapta:
a) — pinionul reductorului cilindric (melcul reductorului melcat);
b) — arborele condus pentru toate trei tipuri de reductoare;

¢) —pinionul reductorului conic.



90 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

7. CALCULUL RULMENTILOR

Dupa calcularea finald a diametrului arborelui sub rulmenti, se
efectueazd calculul de verificare a rulmentilor. Alegerea rulmentului
se face In functie de diametrul inelului interior si prin compararea
capacitatii portante dinamice calculate C,. cu cea de baza C,, [N]
(tab. S4 - S6, anexa A2), din conditia:

C,.<C.; (7.1)

rc —

/ L
C,. = Rpm/573- 0= | (7.2)
10

unde Rpg, /[N] este sarcina dinamica echivalenta;
o, [s”'] — viteza unghiulara a arborelui corespunzitor;
m — exponentul puterii: m = 3 pentru rulmenti cu bile;
m = 3,33 — pentru rulmenti cu role.

Pentru determinarea duratei de functionare necesara se ia in
consideratie durata de functionare L, [ani] a mecanismului de
actionare prevazuta In sarcina tehnica.

Durata de functionare calculata in ore L,, [ore]:

L,=L-N, Ny, (7.3)

unde V= 365K, este numarul de zile lucratoare, iar K, = 0,6...0,75;
N =24 -K;, — numarul de ore lucratoare, iar K, = 0,33 (lucru
intr-un schimb) sau Kj, = 0,66 (lucru in doua schimburi).

7.1. Determinarea sarcinii dinamice echivalente a
rulmentilor

Sarcina dinamica echivalentd ia in consideratie caracterul si
directia sarcinilor, care actioneaza asupra rulmentului, conditiile de
functionare si depinde de tipul rulmentului. in caz general sarcina
dinamica se calculeaza din relatiile:

R
Rp=X-V-R.-K;-K,, pentru - "R

<e; (7.4)

r

R
Rp=(X-V-R.+Y-R,)K, K;, pentruV‘l’e >e. (1.5)

7
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unde X este coeficientul sarcinii radiale;
Y — coeficientul sarcinii axiale;
V' =1,0 — coeficientul de rotire (cazul rotirii inelul interior);

R,, [N] — sarcina radiala;
R,, [N] — sarcina axiala;

K, — coeficientul de siguranta: se ia K;=1...1,4;
K, — coeficientul de temperatura, K, = 1,0 pentru ¢ < 125°C.
Valorile componentelor, care intrd in relatiile de calcul de mai
sus, sunt prezentate in tab. 7.1, 7.2 si 7.3.

Tabelul 7.1 — Determinarea sarcinii echivalente.

a rulmentului

s Rulmenti radial-
. 5| €8 iali cu bil .
Marimea N1 3= ax1ali cu OI€  IRylmenti cu role
determinatd | 2 % =8 Unghiul de conice
el & & contact, o
2 12° 26°
Coeficientul 31 56 | 045 | 041 0.4
sarcinii radiale
Coeticientul -y | o 72, |tab. 7.3 | 0,87
sarcinii axiale tab. S6
Coeficientul anega A’2
influentei soli-| e | tab.7.2. [tab. 7.3 | 0,68
citdrii axiale
Componenta
axiald a R B R =eR,;; R,;=0,83eR,;;
sarcinii radiale|] ~° Ry =eR,,. Ry, =0,83¢eR,,.
a rulmentului
R, se determina separat pentru
Sarcina axiala rRlr=F rulmentul stang si cel drept din
a rulmentului “ “ “| tab. 7.4 in dependentd de schema
de instalare §i coraportul fortelor.
Sarcina radiala R R, = R — forta de reactiune sumard in

rulment

Ordinea determindrii capacitatii portante dinamice §i a sarcinii
echivalente si de calcul in dependentd de tipul rulmentului se
efectueaza conform relatiilor 7.2, 7.4 51 7.5.
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7.1.1. Ordinea determindrii Ry si C, pentru rulmentii
radiali cu bile, care sunt incircati cu sarcina axiala

Calculul fortei dinamice echivalente (fig. 7.1, a) R se
efectueazd numai pentru rulmentul care este solicitat cu forta radiala
R, (forta de reactiune sumara) mai mare.

. R '
1. A determina raportul "¢ VR,

2. A determina coeficientii e si y functie de raportul R, VR
"

3. In rezultatul compararii R% <e sau R%R >e se alege
T r

relatia corespunzatoare de calcul si se determind sarcina dinamica
echivalentd Rg, [N];
4. A calcula capacitatea portanta dinamica C,., [N].

Tabelul 7.2 — Valorile coeficientilor e si ¥ pentru rulmenti radiali cu bile.

C 0,0140,0280,056|0,084| 0,11 | 0,17 | 0,28 | 0,42 | 0,56
or

e 10,1910,22 10,26 0,28 {0,30|0,34]0,38|0,42] 0,44
Y 1230199 1,71 | 1,55 | 1,45| 1,31 | 1,15] 1,04 | 1,00

In functie de valoarea calculatd a capacititii portante C,., /N] si
diametrul arborelui sub rulment calculat anterior se alege cel mai
apropiat rulment radial cu bile (tab. S4, anexa A2).

7.1.2. Ordinea determinirii Rz si C, pentru rulmentii
radial-axiali cu bile si role

Aici fiecare rulment al arborelui suporta sarcina sa R,;, R,,, [N]
care depinde de modul de instalare si coraportul dintre valoarea fortei
axiale din angrenaj F,, [N] si componentele axiale ale sarcinilor
radiale din rulmenti Ry;, R, [N] (vezi tab. 7.4). De aceea sarcina
dinamica echivalenta se calculeaza pentru fiecare rulment cu scopul
de a determina rulmentul cel mai incarcat (fig. 7.1, b, ¢, d)
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Fig. 7.1 — Scheme de solicitare a rulmentilor.
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~

A determina coeficientul influentei solicitarii axiale e;

A determina componentele axiale ale sarcinilor radiale din
rulmenti Ry;, Ry, [N];

A determina sarcinile axiale R,;, R,,, /N] ale rulmentilor;

R R
A calcula rapoartele %er a%er >

si
R R . R
al oo —al 5o g 92 .o,

In rezultatul compararii ,
VRr] Ver VRrZ

Raz.
VR, »
determina sarcinile dinamice echivalente Rg; si Rgz, [N,
Comparand valorile Rg; si Rgs, [N] se determind rulmentul cel
mai solicitat;

A calcula capacitatea portantd dinamica C,., /N] pentru rulmentul
mai solicitat.

>ese alege relatia corespunzitoare de calcul si se

Tabelul 7.3 — Valorile coeficientilor e si ¥ pentru rulmenti radial-

axiali cu bile, a= 12°.

0,014{0,029(0,057{0,086| 0,11 | 0,17 { 0,29 | 0,43 | 0,57

e 0,301 0,34 {0,371 041 ]045]0,48 10,52 ]0,54 | 0,54

Yy | 1,81 ]1,62|1,46]| 1,34 |1,22|1,13|1,04]|1,01]|1,00

In functie de valoarea calculati a capacitatii portante Cy., /N] si

diametrul arborelui sub rulment calculat anterior se efectueaza
alegerea finald a rulmentului (vezi tab. S5, S6, anexa A2).
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Tabelul 7.4 — Relatii pentru determinarea sarcinii axiale R,, /N].
.. . tul i
Schema de solicitare a rulmentului Coraportu Sarp na
fortelor axiala
Radiali cu bile, instalati cu Tmpingere
(fig. 7.1, a):
Ra7 RaZ
R L R, Ry =0; al a
Re=F
R., R, Fa>0. e
R/'Z <F; RI'7
Radiali-axiali cu bile si role, instalati:
-cu impingere (fig. 7.1, b si c) Ry > Ry
_y
Fa>0. -D ..
1 1 Ra1 = Ry;
Ry =Ry + Fa
Rsl < RSZ; a2 sl a
1 Rer Fa>Rg - Re.
52 Rs7
- cu intindere (fig. 7.1, d)
RaZ Rai
N e
e o Ra<Rg; |Ru=Re-F
F, R52 Rsi sl S25 al 2 a-
Ra7 Ra? Fa < Rsz - RS]_ Ra2 = RSZ
N e
Rr? RrZ
Fa Rs7 RSZ
Nota: 1. Cu cifra 2 este notat rulmentul care preia forta axiala din angrenaj.

2. Inclinarea liniilor de contact in rulmentii radial-axiali (v. fig. 7.1, b,
¢, d) conduce la faptul ca reactiile sumare in rulmenti (fig. 6.8, 6.9) Ry,
R,, aplicate la corpurile de rulare n, genereaza in ele sarcini radiale
Rnr1 si Rurz $i componente axiale Ryg, R
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8. CALCULUL ASAMBLARILOR PRIN PENE

Pentru transmiterea momentelor de torsiune in reductoarele de
destinatie generald sunt utilizate, de obicei, asamblarile prin pene
longitudinale. Parametrii geometrici de bazi ai penelor longitudinale
sunt: dimensiunile sectiunii transversale, care se iau in functie de
diametrul treptei arborelui respectiv, conform [tab. S9, anexa AZ2];
lungimea penei, care se alege din seria de lungimi standard ale penelor
paralele [tab. S9, anexa A2] in asa fel incat aceasta lungime sa fie mai
mica ca lungimea butucului piesei, care preia sau transmite momentul de
torsiune (roata dintata, element al transmisiei deschise, semicuplaj, etc.).

Pentru transmiterea momentului de torsiune dintr-un reductor
intr-o treapta, de regula, este nevoie de 3-4 asamblari prin pand: doua
asamblari pe arborele rotii dintate sau melcate (butucul rotii dintate
sau un element al transmisiei deschise) si 1-2 asamblari pe arborele
pinion (butucul pinionului, semicuplaj sau un element al transmisiei
deschise). Toate penele sunt verificate la strivire.

8.1. Calculul de predimensionare

1. A alege dimensiunile sectiunii transversale ale penei paralele b,
h, t;, t;, [mm] in dependenta de diametrul treptei arborelui
respectiv d, [mm] conform [tab. S9, anexa A2], fig. 8.1.

A A=A

1 b

f2

os T

y\>«

] T
A (> Pana paralela

Fig. 8.1 — Asamblarea prin pana cu pene paralele.

-

\
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2. Determinarea lungimii penei I, /mm]:
l=L—(5...10)mm, (8.1

unde: L, /[mm] este lungimea butucului piesei, care preia sau
transmite momentul de torsiune.
Valoarea obtinutd a lungimii penei [, /mm] se rotunjeste in
conformitate cu seria de lungimi standardizate ale penelor paralele
[tab. S9, anexa A2], alegand valoarea cea mai apropiata.

3. A alege prealabil pana paraleld in conformitate cu parametrii
geometrici determinati mai sus (de exemplu: Pana 8x7x32 GOST
23360-78).

8.2. Calculul de verificare

. . - . . . 2
4. Verificarea penei aleasa la tensiunea de strivire oy, [N/mm”]:

F

_ 1
o, —A—SS[G]S , 8.2)

unde: Ay, /mm’] este suprafata de strivire:
A =(0,94-h—1)-Lr; (8.3)

lop =1—b, [mm] — lungimea de lucru efectivd a penei cu

capete rotunjite;
[o],, [N/mm®] — tensiunea admisibili la strivire. Pentru bucsa
de otel si sarcini linistite /o], = 110...190 /N/mm’]; pentru
sarcini alternante de micsorat [of; cu 20...25%, iar pentru
sarcini cu socuri — pana la 50%; pentru cazul bucsei din fonta
valorile-limita ale /o], se micsoreaza de doua ori;
F,, [N] — forta tangentiala din angrenaj (vezi calculul fortelor
din angrenaj 4.1.2., 4.2.2. 51 4.3.2);
valorile b, h, t;, [mm] — (vezi 8.1., p.1)
Nota: Daca valoarea oy este cu mult mai mica ca [of, poate fi
aleasd o pana cu sectiunea transversala mai mica (diferenta de un
pas) sau de schimbat materialul penei, dar este necesar, in mod
obligatoriu, de efectuat calculul de verificare la strivire. In cazul in
care oy > [d]s, se alege un material mai dur sau se folosesc doua pene.
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9. PROIECTAREA ELEMENTELOR DE BAZA ALE
REDUCTORULUI

9.1. Proiectarea constructiva a rotilor dintate si celor
melcate

Parametrii de baza ai rotilor dintate si celor melcate (diametrele,
latimea, modulul, numarul de dinti, etc.) au fost determinati in cadrul
calculului de proiectare al angrenajului, (vezi tab. 4.8, 4.11 si 4.18).
Constructia rotilor dintate, in mare masurd, depinde de acesti
parametri, dar, in acelasi timp, trebuie de tinut seama si de materialul
din care se executa, modul de obtinere al semifabricatului si volumul
de productie.

In materialul ce urmeazi vor fi aduse exemple de variante
constructive si relatii de calcul necesare pentru proiectarea rotilor
dintate si a celor melcate pentru cazul producerii individuale si de
serie mica.

Elementele constructive de bazd ale rotilor dintate si melcate
sunt: coroana danturata, discul si butucul rotii (vezi fig. 9.1).

Coroana danturata

a) b) Butuc c)

Fig. 9.1 — Elementele constructive de baza ale rotilor:
a — cilindrice; b — conice; ¢ — melcate.
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Coroana danturata preia sarcina transmisa de dintii
angrenajului. Aceasta trebuie sid fie suficient de rezistenta si, in
acelagi timp, flexibild pentru a putea contribui la distribuirea
uniforma a sarcinii pe lungimea dintelui si intre dinti. Rigiditatea
coroanei danturate este asiguratd de grosimea acesteia S, /mm].

Butucul serveste pentru legdtura rotii cu arborele si poate fi
amplasat fatd de coroana danturatd simetric, asimetric sau egal cu
latimea acesteia. Acest fapt este determinat de conditiile tehnologice
sau constructive. Lungimea butucului Iy, /mm] trebuie sa fie optima
pentru a asigura, pe de o parte, stabilitatea rotii pe arbore, iar pe de alta
parte — sd permita obtinerea semifabricatului prin metoda de forjare si
posibilitatea executiei canelurii de pana prin metoda de brosare.

Discul realizeaza legétura dintre coroana danturatid a rotii si
butuc. Grosimea acestuia C, /mm/] este determinatd de metoda de
obtinere a semifabricatului. Adesea 1n discuri sunt executate gauri,
care sunt folosite pentru transportare si in cadrul procesului de
executie, iar in cazul gabaritelor mari — pentru reducerea masei rotii.

Muchiile ascutite pe suprafetele frontale ale butucului si
coroanei danturate sunt tesite. Marimile tesiturii f, [mm], in
dependentd de diametrele butucului sau a coroanei danturate, sunt
prezentate in tabelul 9.1.

Tabelul 9.1 — Valorile standard ale tesiturilor, /mm].

Diametrul 1. 551530 |>40 | >50 >80 [> 120[> 150|250
butucului sau

. <30 [<40 [ <50|<80|<120|< 150[<250(< 500
coroanei dant.
f 1,0 | 1,2 (16 |20 25| 30| 40| 50

9.1.1. Constructia rotilor dintate cilindrice si conice

Rotile dintate ale reductoarelor, care sunt la randul lor parte
componentd dintr-un mecanism de actionare, de cele mai frecvente
ori au diametre nu prea mari §i, respectiv, sunt executate din laminat
sau prin stantare. Rotile dintate de gabarite mari, de obicei, pentru
transmisii cu roti dintate deschise, sunt executate prin turnare sau
asamblare. Butucul rotilor dintate din reductorul cilindric este
amplasat simetric fatd de coroana danturatd (fig. 9.2), iar butucul
rotilor dintate conice, de obicei, este amplasat asimetric, iesind in
afard 1n directia cresterii conului de divizare (fig. 9.3).
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Fig. 9.2 — Variante constructive ale rotilor dintate cilindrice.

Tabelul 9.2 — Constructia rotilor dintate cilindrice (fig. 9.2), /mm].

Elementul > ol Metoda d? obtinere a semifabri'catului
rotii arametru a)— laml.nare; ¢) — forjare;
b) — forjare. d) — stantare.
Coroana glametml d, <100 érrimzj - ilragols(;)o...SOO [mm]
danturatg |=2rostmea — L,eM T 10,0002
Latimea b, — vezi tab. 4.8, pag.31
Diametrul .
interior d; — vezi tab. 6.2, pag. 87
Butucul Dlametml dy: = 1,55d;
exterior
: @) lpus = bz; —
Lungimea D) lpye = (10...1.5)d. L= (1,0...1,5)d
Grosimea C=b,—(Q2..4mm C=~14S
Raze de R2>6 [mm];
Discul | rotunjire R =10 [mm] y>7°
Gauri - dy=25 [mm];
ny=4..6 gauri.
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dae2

f=0,5me

al

K=1..3mm

Fig. 9.3 — Variante constructive ale rotilor dintate conice.

Tabelul 9.3 — Constructia rotilor dintate conice (fig. 9.3), /mm].

Metoda de obtinere a semifabricatului

Elementul P trul . e .
rotii arametru a) — lan_nnare si b) — forjare;
forjare ¢) — stantare.
Coroana glametml daej 120 /mm] ‘dae > 1>20 [mm]
danturaté rqsunea S§S=25m,+2 [mm]; Sp>12m,
Litimea — | by=06b
Diametrul d; — vezi tab. 6.2, pag. 87
interior ! oo Pag
B .
utucul D1ametrul dyy = 1.55d,
exterior
Lungimea L= (1,2...1,5)d;
Grosimea |C se determina grafic| C=(0,3...0,4) b
. R>1[mm];
Discul | Raze de ;
rotunjire R>1,0 [mm] R;>6 [mm];

=7
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9.1.2. Constructia rotilor melcate

In mod obisnuit pentru constructia rotii melcate se folosesc
materiale antifrictiune mai putin dure, cum sunt bronzurile, alama
etc. (tab. 3.4, pag.21). Deoarece materialele susmentionate au un pret
de cost ridicat, de obicei, acestea sunt folosite numai pentru executia
coroanei danturate a rotii. Astfel rotile melcate se executd din doua
parti: corpul rotii din fontd sau otel, iar coroana danturatd — din
material antifrictiune.

Forma constructivd a rotii melcate si metoda de asamblare a
partilor distincte depind, in mare masura, de metoda de fabricare. in
cadrul fabricarii individuale si 1n serii mici (cazul cel mai frecvent)
coroana este asamblatd cu corpul rotii prin presare (fig. 9.4, a si b).
Pe suprafata de ajustaj a corpului, cand directia de rotire a rotii este
numai Intr-un sens, se executd un umar de sprijin, care va prelua forta
axiald (fig. 9.4, a). Pentru simplificarea procesului de executie si
asamblare, deseori acest umar de sprijin poate fi exclus (fig. 9.4, b).

Pentru viteze de alunecare v < 2 [m/s] rotile melcate pot fi
executate integral din fonti cenusie. In cazul sarcinilor mici si
diametrelor mici, rotile melcate pot fi executate integral din material
antifrictiune (fig. 9.4, ¢).

b

= Fx45°

S5S

b)

damZ

dbuf

al c)

[buf |

=

Fig. 9.4 — Variante constructive ale rotilor melcate.
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Tabelul 9.4 — Constructia rotilor melcate (fig. 9.4), /mm].

Elemqptul Parametrul Valoarea
rotii
?;a‘srtnrzﬂ}ﬂe dunz — vezi tab.4.15, pag.41
Diametrul d;=29d,—-2,5m ,
Coroana | interior d, si m —vezi tab.4.15, pag.41
danturatd Grosimea S~55m; Sy~ 1,28 ;
h=0,15b,; ¢=0,.8h.
Latimea b, —vezi tab.4.15, pag.41
Tesitura f=0,5 m, se rotunjeste conform tab. 9.1
iIr)lltirr?g;ml d; —vezi tab. 6.2, pag.87
Butucul Dlametml dyy = 1.55d,
exterior
Lungimea lb'ﬂ =(1,0-1,5)d,
Grosimea C=(0,3..04)b
Raze de R>5 [mm],
Discul | rotunjire y>7"
Gauri do=25 [ mlvn]
nyg=4..6 gauri.

103

Nota: Valorile obtinute ale parametrilor geometrici ai rotilor
dintate (tab. 9.2, 9.3 §i 9.4) se rotunjesc in directie ascendenta
conform sirului normalizat de dimensiuni liniare, (vezi tab. S1,
anexa A2).
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9.2. Proiectarea arborilor

Constructia arborilor depinde de tipul si dimensiunile pieselor
instalate pe ei (roti dintate si melcate, rulmenti, cuplaje, roti de curea)
si de modul fixarii acestora contra rotirii si deplasarii axiale (vezi
anexa Al). La elaborarea constructiei arborelui se ia in consideratie
tehnologia de asamblare si demontare a transmisiei, prelucrarea
mecanica, rezistenta la oboseala si consumul de material la fabricare.

In continuare sunt prezentate unele recomandari privind
constructia suprafetelor de ajustare a treptelor arborilor legate intre
ele cu sectoare intermediare (fig. 9.5 - 9.8).

Tronsoane intermediare. Tronsonul intermediar al arborelui
intre doua trepte vecine de diferit diametru se executa:

a) prin racordare cu raza r, in scopul reducerii concentrarilor de

tensiuni in locul trecerii (vezi tab. 9.5);

b) prin canelurd de litimea b pentru iesirea pietrei de rectificat,

care mareste concentrarile de tensiuni in locul de trecere (vezi

tab. 9.6).

In cazul reductoarelor cu o singuri treaptd, unde de obicei arborii
sunt de lungime relativ micd si rigiditate sporitd, solicitati cu
momente de incovoiere nu prea mari (in special in sectoarele de
capat), se folosesc de obicei caneluri.

Dacd intre rulment si roata dintati, elementul transmisiei
deschise sau cuplaj, se instaleaza bucsa de distantare, atunci trecerea
de la o treaptd la alta se executd prin racordare. In acest caz intre
umadrul arborelui si suprafata frontala a bucsei este prevazut un joc C,
[mm] (vezi fig. 9.8).

In scopul simplificirii tehnologiei de fabricare razele de
racordare r, dimensiunile tesiturilor treptelor de capat c, latimea
canelurilor b pentru iesirea sculei de prelucrare in cadrul unui arbore
se adopta aceleasi (r, ¢ si b, [mm]).

Suprafete de ajustare. Dimensiunile de baza ale tronsoanelor
arborelui de intrare si de iesire au fost calculate anterior (vezi p.
6.2.3.4, pag76). In continuare se precizeazi dimensiunile
suprafetelor de ajustare d si I, /mm/] in dependentd de constructia si
dimensiunile pieselor instalate pe tronsoane, cu considerarea
amplasarii lor fata de reazeme.
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Fig. 9.5 — Constructii tipice ale pinionului transmisiei cilindrice
d) dy <dj.
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Fig. 9.6 — Constructii ale pinionului transmisiei conice:
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Fig. 9.7 — Constructii tipice ale arborelui melcat:
a) dﬂ > d], b) dﬂ = d], C) dﬂ < d].
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Fig. 9.8 — Constructii tipice ale arborelui condus:
a) — cu treapta a 5-a (bucsa de distantare — pe treapta a 4-a); b) — fara treapta a 5-
a (inele de distantare — pe prima treapta); c) — arbore fara trepte (neted).
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Fig. 9.8 — Constructii tipice ale arborelui condus (continuare):
d) — cu treapta a 5-a (bucsa de distantare — pe treapta a 4-a);
e) — fara treapta a 5-a (inele de distantare — pe treapta a 2-a si a 4-a).

Capatul arborelui poate fi cilindric sau conic (vezi tab. S10,
anexa A2). Amplasarea pe con are un sir de avantaje: simplitate la
montare §i demontare, precizie inaltd de bazare, posibilitatea obtinerii
strangerii asteptate etc.

Daca fixarea axiala a elementelor se realizeaza prin intermediul
filetului, atunci pentru iesirea sculei la tdierea filetului se executd
caneluri (tab. 9.7). Cand fixarea se realizeaza cu piulite de siguranta
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canelate cu saibe de fixare este prevazuta, de asemenea, o canelura
pentru ciocul interior al saibei (vezi tab. S8, anexa A2). Pentru
solutiile constructive din (fig. 9.5, b, ¢, d; 9.7, c¢) lungimea de iesire a
frezei I; se determind grafic dupa diametrul frezei Dy, care, la randul
sau, depinde de modulul angrenajului si treapta de precizie (vezi tab.

9.8).

Tabelul 9.5 — Racordari, /mm/.

fx45° ~
] L ///
< ©
d 20...28 32..45 50...70 80...90
r 1,6 2,0 2,5 3,0
f 2,0 2,5 3,0 4,0
Tabelul 9.6 — Caneluri, /mm].
-~ fx45°
g
[ Y A
/
/|-
b
—] - - -
d 10...50 50...100 >100
b 3,0 5,0 8,0
h 0,25 0,5 0,5
r 1,0 1,6 2,0
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Tabelul 9.7 — Canelura pentru iesirea sculei de filetat, [mm].

b Dim.
canc-
weii | 1 [ 125 ] 15 [1,75] 2

o
: j) b 3 4 5
S r 1 1 1,5

ry 0,5 0,5
Al
d. |dr15]d-1,8 | d22 | dr2,5 | dr3

Pasul filetului

Jdfilet

Tabelul 9.8 — Diametrul exterior al frezei, /mm/.

Modulul
angrenajului, m

2..2,5 (2,5..2,75]3..3,75|4..4,5]5..5,5| 6..7

Treapta 7 90 100 112 125 140 | 160
Df,. de
precizie |8..10] 70 80 90 100 | 112 | 125

Nota: Dupa elaborarea constructiei arborilor valorile diametrelor
si lungimilor tuturor treptelor se adopta conform sirului normalizat
de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2).
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9.3. Proiectarea paharelor pentru nodul de rulmenti

Utilizarea paharelor pentru nodul de rulmenti este motivata de
simplitatea montérii $i demontarii rulmentilor in afara carcasei
reductorului §i comoditatea regldrii lor si a rotilor. De asemenea,
paharele se folosesc in cazurile nodurilor de rulmenti ai arborelui
melc 1n reductoarele melcate sau ai arborilor pinion in cazul
reductoarelor cilindrice verticale, cand diametrul exterior al melcului
sau al pinionului este mai mare ca diametrul exterior al rulmentilor
d,; > D, [mm]. Paharele se executa de obicei din fonta cenusie CY135,
mai rar din otel. Constructia si dimensiunile de baza se determina
conform (fig. 9.9 si tab. 9.9).

02 51
“Q
0777 ////77/- N/
57 68 *
S | )
al 57 b)
“Q
% //77
A
- sl §
o Q - -t — i — S — L
: ¢/ 02
“Q
7 ////////'Z
5| &
o Q| - — i —— —

Fig. 9.9 — Constructii tipice ale paharelor pentru rulmenti.
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Tabelul 9.9 — Constructia paharelor pentru nodul de rulmenti, /mm].

Parametrul (fig. 9.9)

Valoarea

Grosimea peretilor

0=4..51a D<52

0=6..8 la D>52..80

Grosimea umarului de sprijin | §, =6
Grosimea flansei 0,=1,20
Inaltimea umarului de sprijin | ¢ =(1,3...1,5)r,

unde r este raza de rotunjire a
inelului exterior al rulmentului
(vezi. tab. S4 - S6, anexa A2)

Diametrele flansei D;, D, si
numarul gaurilor n

Corespund dimensiunilor D;, D,
si numarul gaurilor n ale
capacelor pentru rulmenti

(vezi tab. S19 - S22, anexa A2)

Profilul canelurii pe suprafata
exterioard a paharului

Vezi tab. 9.6, pag.100

Nota: 1. Ajustajul paharului pinionului conic H7/j 6 asigura

deplasarea lui la reglarea jocului din angrenaj. Paharele pentru
nodul de rulmenti pentru unii arbori sunt nemiscate, in acest caz se
folosesc ajustaje cu strangere H7/k6 sau H7/m6. 2. La instalarea
paharului in carcasa reductorului cu strangere flanga se construieste
micsoratd fara gauri pentru suruburi (vezi fig. 9.9, b). 3. Diametrul
exterior al paharului D, si lungimea lui se determind constructiv in
dependenta de diametrul inelului exterior al rulmentului,
lungimea arborelui (sau a treptelor lui) si amplasarea pieselor

nodului rulmentilor.

de
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9.4. Proiectarea carcasei

Carcasa reductorului serveste pentru amplasarea si coordonarea
pieselor transmisiei, protectia contra impuritdtilor, organizarea
sistemului de ungere si racire, de asemenea, pentru preluarea fortelor,
care apar in angrenajul reductorului, in rulmenti, in transmisia
deschisda. Cea mai raspanditd metodd de fabricare a carcaselor este
turnarea din fonta cenusie (de exemplu FC15).

In reductoarele ordinare cu o treapta este, de reguld, acceptati
constructia demontabild a carcasei, care include capacul carcasei si
corpul acesteia, (vezi anexa Al). Carcasele reductoarelor cilindrice
verticale, In cazuri particulare, sunt alcatuite din trei parti, a treia
parte fiind carcasa de mijloc.

Carcasele reductoarelor melcate cu distanta dintre axe a,, > 140
[mm] se executd nedemontabile (fig. 9.15).

Cu toate cd carcasele au forme diferite ale constructiei, ele
includ aceleasi elemente constructive — lacase pentru rulmenti, flanse,
nervuri de rigiditate, legate cu peretii intr-un tot intreg, si fabricarea
lor se supune unor legi comune.

In fig. 9.10 - 9.15 sunt prezentate diferite constructii ale carcase-
lor reductoarelor cilindrice, conice, melcate cu o treaptd, cu indicarea
elementelor constructive comune. Descrierea si determinarea
dimensiunilor se indeplineste in ordinea efectudrii lor.

1. Forma carcasei. Se determind de obicei din conditii tehnologice,
de exploatare si estetice, luand 1n consideratie rezistenta si rigiditatea
ei. Acestor cerinte le corespund carcasele cu forma dreptunghiulara,
cu pereti exteriori netezi farad elemente constructive proeminente;
lacagele rulmentilor si nervurile sunt amplasate in interior. Buloanele
de prindere sunt amplasate numai pe partile longitudinale ale carcasei
in ldcase ascunse. Capacele rulmentilor de preferintd sunt
incorporate. Télpile de fundatie nu trebuie sa iasd din gabaritele
carcasei (vezi fig. 9.16). Formele propuse de carcase nu sunt unice. in
caz de necesitate pot fi elaborate si alte constructii ale carcasei.
Dimensiunile de gabarit ale carcasei. Se determind in functie de
dimensiunile perechii de roti dintate amplasate in carcasa si schema
cinematica a reductorului. Pe langa aceasta, peretii verticali ai carcasei
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Fig. 9.16 — Variante constructive ale carcaselor unor reductoare cu o
treapta: a) cilindric orizontal; b) cilindric vertical cu doua planuri de
desfacere; ¢) conic cu arborele pinion vertical; d) melcat cu amplasarea
melcului sus; e) melcat cu amplasarea melcului lateral.

trebuie sd fie perpendiculari bazei. Suprafata superioara a capacului
carcasei sa fie paraleld bazei. Perechea de roti dintate sd se inscrie
intr-un paralelogram (fig. 9.17). Din acest motiv proiectarea perechii
de roti dintate, a arborilor si nodurilor rulmentilor, dimensiunile
carora sunt stabilite prealabil, se efectueazd in concordantd cu
proiectarea carcasei.

Grosimea peretilor carcasei §i a nervurilor de rigiditate. In
reductoarele de putere redusa (7 < 500/Nm/]) cu angrenaje imbunata-
tite grosimea peretilor capacului si a corpului carcasei se ia aceeasi:

§=1,124T, 26 [mm], (9.1)

unde 7, /[Nm] este momentul de torsiune al arborelui, (vezi tab. 2.3
pag.16).
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Conturul interior al carcasei se proiecteazd pe tot perimetrul
carcasei, luand in consideratie spatiile x si y intre contur si piesele
rotitoare (vezi fig. 6.1 - 6.3).

2. Flansele de montare. Flansele sunt destinate pentru montarea
pieselor reductorului. In carcasele majoritatii reductoarelor proiectate
cu o treaptd sunt cinci flange: / — de fundatie; 2 — a nodului
rulmentilor in capacul si corpul carcasei; 3 — de montare a capacului
si corpului reductorului; 4 — a capacului nodului rulmentilor; 5 — a
capacului vizorului (vezi fig. 9.10 - 9.15).

Fig. 9.17 — Dimensiunile de gabarit ale carcaselor reductoarelor cu o
treapta:  a) cilindric; b) conic; c) melcat.
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Elementele constructive ale flansei (K — latimea; C — coordonata
axei gaurii sub surub; Dy si by — diametrul si inaltimea suprafetei de
reazem sub capul surubului; dy — diametrul géurii sub surub, /mm])
se aleg In dependentd de diametrul d corespunzitor surubului de
fixare din tabelul 9.11. Diametrul d se determina in dependentd de
valoarea parametrului principal al reductorului din tabelul 9.10.
Indltimea flansei &, numarul de suruburi # si distanta dintre ele L se
determind 1n dependenta de destinatia flangei.

Tabelul 9.10 — Diametrul d al suruburilor flanselor.

Parametrul geometric
principal
100<a,(d,,)<160 M14 | M12 | M10 | Conform
160<a,(d,,)<250 M16 | M14 | M12 | tab.9.13

d[ d2 d3 d4 d5

M6

Nota: 1. Flansa de fundatie 1 a reductorului se fixeaza de batiu cu su-
ruburi cu cap hexagonal cu diametrul surubului d; (tab. S12, anexa A2).
2. Flansele nodurilor rulmentilor capacului si a corpului carcasei 2
se monteazd, de reguld, cu suruburi cu diametrul d, cu cap cilindric
cu locas hexagonal. La fel se monteaza si flansele 3 ale capacului si
ale corpului carcasei pe partile longitudinale ale reductorului
(diametrele suruburilor d, si ds, tab. S14, anexa A2).

3. Capacele laterale ale nodurilor pentru rulmenti se monteaza prin
flansa 4 cu suruburi de diametrul dy cu cap cilindric si locas hexago-
nal (tab. S14, anexa A2).

4. Capacul vizorului se fixeaza de flansa 5 cu diferite suruburi cu
canal pentru surubelnita cu diametrul ds (tab. S13, anexa A2).

Tabelul 9.11 — Elementele constructive ale flanselor, /mm].

Elementul Diametrul surubului d
Ms | M8 | mi0 [ mM12 | mi4 | Mis
Surub cu cap cilindric / cap hexagonal

K 13/16 | 18/22{22/27|26/32 |31/38|35/43

flansei

C 6/7 9/10 | 11/12 | 13/14 [ 16/17 | 18/19
Dy 11/- [ 15/18 | 18/20|20/24|24/26 | 26/30
by 8/- 11/- 13/- 16/ - 18/- | 21/-

dy 7 9 11 14 16 18
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Flansa fundatiei carcasei (fig. 9.18 - 9.21). Este destinata pentru
fixarea reductorului de batiu. Suprafata de reazem a flangei se
executd in forma de doud sau patru talpe mici amplasate paralel (fig.
9.18). Locurile de fixare se amplaseaza la cea mai mare distanta
posibild (in limitele carcasei) unul de altul L;. Lungimea suprafetei
de reazem a talpilor L = L; + by; 1atimea b; = 2,4dy; + 1,56, inaltimea
h;=(2,3..2,4)8, [mm]. Reductoarele proiectate se fixeaza de batiu cu
patru suruburi, amplasate in lacasele carcasei. Dimensiunile lacaselor
sunt prezentate in fig. 9.19, 9.20; indltimea lacaselor hy; = 2,5(d; +
9), [mm]. Forma lacaselor (de colt sau laterald) se determind din
dimensiunile si forma carcasei §i din amplasarea locurilor de fixare
(anexa A1l). Dupa posibilitate, carcasa se fixeaza de batiu cu suruburi
de jos (fig. 9.21), ceea ce permite excluderea proiectarii lacaselor.

Flansa nodurilor rulmentilor capacului si a corpului carcasei
(fig. 9.13). Este destinatd pentru fixarea capacului si corpului
carcasei. Flansa se afla in locul amplasarii suruburilor de strangere a
rulmentilor (fig. 9.10 - 9.15) pe partile longitudinale ale carcasei: in
capac — in afara peretelui lui; in corp — in interior de la perete.

Tabelul 9.12 — Elementele constructive ale flanselor, /mm].

Reductorul Cilindric _ Conic. Melcat
vertical | orizontal | wvertical | orizontal
n; pe o parte 2 3 ) 3 5
a carcasel

Suruburile de strangere ale rulmentilor se amplaseaza cat mai
aproape de alezajul sub rulment la distanta L; unul fata de altul in asa
mod ca distanta dintre peretii gaurii cu diametrul dy, si d; (la
instalarea capacelor laterale ale nodurilor rulmentilor) sa fie nu mai
mica de 3..5 [mm] (vezi fig. 9.11, 9.13). La instalarea capacelor
incorporate aceastd distantd se mentine intre peretii gaurii cu
diametrul dy; si gaurii cu diametrul Dy (vezi fig. 9.10, 9.12, 9.14).

Inaltimea flansei &, se determina grafic, reiesind din conditiile
amplasdrii capului surubului pe suprafata de reazem a nodului
rulmentilor.

In reductorul cilindric orizontal (vezi fig. 9.10, 9.12) surubul,
aflat intre alezajele rulmentilor, se amplaseaza la mijloc intre aceste
alezaje. Totodatd partile exterioare frontale ale nodurilor pentru
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rulmenti, amplasate pe partile exterioare laterale ale peretilor
reductorului, pentru comoditatea prelucrarii, se executa in acelasi plan.

In carcase demontabile la lungimi relativ mici ale partilor
longitudinale (la a,, (d.;) < 160 [mm]) flansa cu indltimea h, se
executa acelasi pe toatd lungimea (vezi fig. 9.11, 9.12). Suruburile de
strangere a rulmentilor pot fi amplasate in lacase laterale (vezi fig.
9.12,9.14, 9.24).

Flansa de montare a capacului §i corpului carcasei (vezi fig.
9.23,9.24).

Carcasa demontabila (vezi fig. 9.10 - 9.14). Pentru montarea
capacului cu corpul carcasei pe tot conturul de desfacere se executa o
flanga de montare. Pe partile laterale scurte ale capacului si corpului
carcasei, care nu sunt stranse cu suruburi, flansa este amplasatd in
interiorul carcasei si latimea ei K; se determina de la partea exterioara
a peretelui. Pe partile longitudinale, montate cu suruburile d;, flansa
se amplaseaza: in capacul carcasei — in afara peretelui; in corpul
carcasei — in interior de la perete.

Numarul de suruburi de strangere n; si distanta dintre ele L; se ia
din considerente constructive in dependentd de marimea partii
longitudinale a reductorului si de amplasarea suruburilor de strangere
a rulmentilor. La lungimi relativ mici ale partii longitudinale pot fi
acceptate d; = d; si h; = h,, [mm] si se amplaseaza doua-trei suruburi
(vezi fig. 9.10 - 9.12). La lungimi mari ale partilor longitudinale se
utilizeaza: h; =1,56— pentru suruburi cu cap hexagon; h; = 2,58, [mm]
— pentru suruburi cu cap cilindric, iar numéarul suruburilor #; si distanta
dintre ele L; se determina constructiv (fig. 9.15 - 9.16). Suruburile de
prindere pot fi amplasate 1n lacage laterale (vezi fig. 9.16 - 9.24).

Carcasa nedemontabila (vezi fig. 9.15). Se proiecteaza pentru
reductoare melcate si cilindrice cu a, < 140 /mm]. Prin ferestrele
mari executate in carcasd la asamblare se introduc arborele cu roata
melcatd sau arborele cu roata cilindrica. La montarea capacelor cu
carcasa se etanseazd cu inele din cauciuc. Pentru efectuarea
asamblarii diametrul ferestrei D se executd cu 2...5 [mm] mai mare
decat diametrul maximal al rotii. Diametrul suruburilor de fixare d;
se determind la fel ca si pentru carcase demontabile. Numarul
suruburilor n; = 6 - &, iar distanta dintre ele L; = (8...10)d;, [mm].
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Fig. 9.18 — Amplasarea talpilor de reazem ale flansei fundatiei.

30..45°

h01

15..20°

Fig. 9.19 — Lacasul din colt al flangei fundatiei.
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Fig. 9.21 — Varianta de
fixare a flansei fundatiei.
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Fig. 9.22 — Flansa nodului rulmentilor la montarea cu:
a) surub cu cap hexagonal; b) surub cu cap cilindric.

Pentru obtinerea rigiditatii necesare, capacele laterale se executa
cu o coroana de centrare inaltd si cu 6 nervuri de rigiditate distribuite
radial (vezi fig. 9.6).

Flansa de montare a capacului nodului rulmentilor. Alezajul
nedemontabil al nodului de rulmenti se inchide cu capace laterale si
suruburi (vezi fig. 9.13 - 9.15; tab. S19 - S21, anexa A2). in
componenta nodului rulmentilor carcaselor demontabile mai frecvent
se utilizeaza capace incorporate (vezi fig. 9.10, 9.12; tab. S22, anexa
A2). Parametrii flangei de montare a capacelor nodului de rulmenti se
determina in conformitate cu datele din tab. 9.13 si 9.14.

Tabelul 9.13 — Suruburi d, pentru capace laterale si latimea fatetei f
pentru capacele incorporate, /mm].

Parametrul Diametrul inelului exterior al rulmentului
47 - 52 62 - 80 85-100 100 - 120
dy M8 M10 M10 M12
ny 4 4 6 8
f 4 5 7 7
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Flansa pentru vizor (vezi fig. 9.10 - 9.17). Dimensiunile partilor
flangei, numarul de suruburi #; si distanta L; se determind constructiv
in dependentd de locul amplasérii vizorului §i dimensiunile
capacului; indltimea flansei ks = 3...5 [mm].

Flanse de reazem. Pentru montarea in carcasa a dopurilor de
scurgere, indicatoarelor de nivel al uleiului, rasufldtoarelor pe capacul
si corpul carcasei sunt previzute flanse de reazem. Iniltimea
flanselor h = c=3...5 [mm].

Tabelul 9.14 — Elementele constructive ale flangei capacului nodului
rulmentilor, /mm].

Elementele Capacul
frontal | incorporat
Diametrul interior In conformitate cu diametrul D al inelului
D, (D), D, exterior al rulmentului sau paharului
Diametrul exterior | In conformitate cu
Dy, (Dy2), Dz diametrul capacului

D+ (3...5) [mm] 1,25D + 10 [mm]

(tab. S20, S21, anexa A2)

Diametrul centrelor )

.. . Diametrul centrelor
gaurilor suruburilor | .. . -
D,, (Do), Dus gaurilor capacului
Diametrul canalului In conformitate
Dy, Dy - cu diametrul
flangei capacului

Inaltimea h, 3..5 [mm] -

3. Nodurile rulmentilor. Sunt destinate pentru amplasarea
rulmentilor si pieselor din cadrul nodului de rulmenti (vezi fig. 9.10 -
9.17; fig. R1 - R14, anexa Al).

Nodurile rulmentilor in reductoarele cu carcase nedemontabile
sunt amplasate in interiorul carcasei (vezi fig. 9.17). In carcasele
reductoarelor melcate, conice si in cele cilindrice verticale cu
pinionul amplasat jos nodul rulmentilor arborelui rapid se afld in
interiorul carcasei (vezi fig. 9.12; 9.14); nodurile rulmentilor
arborilor lenti in corpul carcasei se afld in interiorul ei, iar in capacul
carcasei — in afara ei (vezi fig. 9.10; 9.11; 9.13). In functie de
constructia capacului si a corpului carcasei, este posibilda amplasarea
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intregului nod al arborelui condus 1n interiorul carcasei (vezi fig.
9.12,9.14).

Diametrul interior al nodului de rulmenti al pinionului (melcului)
D, (D,,) si al arborelui condus D, este egal cu diametrul interior al
flansei 4 a nodului de rulmenti (vezi tab. 9.13), iar cel exterior:

Dys (Dus), Dus = D, (D) D+ 38,
unde &, /mm] este grosimea peretelui carcasei.

Lungimea nodului de rulmenti al pinionului (melcului) /; si
arborelui rotii /, depinde de completul de piese al nodului de rulmenti
si de tipul acestora (vezi tab. 9.15). Aici se iau in consideratie
dimensiunile pieselor dispozitivelor de reglare, etansarilor interioare
si a capacelor.

Tabelul 9.15 — Determinarea lungimii / a nodului rulmentilor, /mm].

Rulmentul Completul de piese al nodului de rulmenti

cu etansare interioara fard etansare interioara

. I=h+B+(0..12) I=h+B+(3..5)

Nereglabil (vezi fig. R6 anexa A1) (vezi fig. R5 anexa Al)

I=H,+H+ B(T)+ I=H,+H+ B(T)+
Reglabil +(10...12) +(3...5)

(vezi fig. R4, anexa A1) | (vezi fig. R8, anexa Al)
Nota: h — inaltimea brdului de centrare a capacului lateral sau

inaltimea capacului incorporat (tab. S19, anexa A2); B(T) — latimea
rulmentului (tab. S4 - S6, anexa A2); H; — inaltimea surubului de
reglare; H — inaltimea saibei de apdsare.

4. Piese si elemente ale carcasei reductorului (vezi fig. 9.10 -
9.15; fig. R1 - R14, anexa Al).

Vizorul (fig. 9.25). Serveste pentru controlul asamblarii si
verificarea reductorului la exploatare. Pentru comoditatea vizualizarii
el este amplasat in capacul carcasei, fapt ce permite sa fie utilizat si
pentru turnarea uleiului. In reductoare melcate cu amplasarea
melcului sus sau lateral vizorul este mai rational de a fi pozitionat in
una din partile laterale ale carcasei pentru urmarirea reglarii
angrenajului (vezi fig. R13 - R14, anexa Al). Vizorul se executa de forma
dreptunghiulara sau, mai rar, rotundd de marimi maximum posibile.

Vizorul se acopera cu capac. Cel mai des sunt utilizate capace de
otel din tabla cu grosimea de & ~ 2 [mm] (vezi fig. 9.25). Pentru ca
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din afard sd nu patrundd praf sub capac se instaleaza garnituri de
etangare din carton (grosimea 1,0..1,5 /mm]) sau din cauciuc
(grosimea 2...3 [mm]). Daca un astfel de capac este combinat cu
rasuflatoare atunci aceasta este sudata de capac (vezi fig. 9.25, b).

Daca vizorul lipseste sau este amplasat in partea laterald a
carcasei atunci pe suprafata de sus a capacului se prevede o gaurd
pentru rasuflatoare.

Stifturile de orientare (vezi fig. 9.26). Alezarea gaurilor sub
rulmenti (licagele rulmentilor) in capacul si corpul reductorului se
executd in ansamblu. Inaintea alezarii gaurilor in planul de desfacere
se instaleaza doua stifturi de fixare la o distantd maxim posibild unul
de altul pentru fixarea pozitiei relative a capacului si corpului
carcasei la asamblare. Stifturile conice de fixare (tab. S11, anexa A2)
se instaleazd sub unghi sau vertical (vezi fig. 9.26, a si b) in
dependentd de constructia flansei. Acolo unde nu este posibila
utilizarea stifturilor conice pe linia de desfacere se instaleaza din
partea fiecdrui perete cate un stift cilindric (vezi fig. 9.26, c).
Diametrul stiftului d = (0,7...0,8)d;, [mm], unde d; este diametrul
surubului de strangere (vezi tab. 9.10).

[&

ds

Fig. 9.25 — Capacele vizorului reductorului:
a) din tabla de otel;  b) cu rasuflatoare.
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Suruburile de respingere. Stratul de etansare instalat pe suprafata
de desfacere formeaza un strat adeziv, care incleie capacul si corpul
carcasei. Pentru asigurarea demontarii lor se recomanda utilizarea
suruburilor de respingere, care sunt amplasate in doud locuri opuse
ale capacului carcasei. Diametrul suruburilor de respingere se ia egal
cu diametrul suruburilor de strangere d; sau d,, [mm].

Urechiusele de transportare (vezi fig. 9.27). Pentru ridicarea si
transportarea capacului carcasei si a reductorului asamblat se
utilizeaza urechiuge turnate din intreg cu capacul (vezi fig. 9.10, 9.12
- 9.17). Cele mai raspandite variante constructive ale urechiuselor de
transportare sunt cele in forma de nervura cu gaura (fig. 9.27, a) si In
forma de gaurd strapunsd in carcasa (fig. 9.27, b). Alegerea variantei
constructive depinde de dimensiunile i forma capacului carcasei.

K3
i -
E
A
—CE
a) b) )

Fig. 9.26 — Fixarea capacului carcasei cu stifturi:
a) conice verticale; b) conice oblice; c¢) cilindrice orizontale.

d=35 a=(16...1.8)8 b)

a)

5226 §

Fig. 9.27 — Urechiuse de ridicare si transportare ale reductorului:
a) nervurd cu gaurd;  b) gaura strapunsa in carcasa.
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Gaurile pentru indicatorul de ulei si dopul de scurgere (vezi fig.
9.28). Este preferabild amplasarea ambelor gauri aldturi pe aceeasi
parte a carcasei. Fateta inferioard a gaurii de scurgere trebuie sa fie la
nivelul fundului reductorului sau putin mai jos. Fundul se recomanda
a fi executat cu o inclinare de 1...2° spre gaura de scurgere. Langa
gaura de scurgere 1n carcasd se executd o adanciturd locald pentru
scurgerea uleiului si impuritdtilor acumulate. Gaura pentru
indicatorul de ulei trebuie si fie amplasatd la indltimea necesard
pentru masurarea precisa a nivelului maxim si minim al uleiului.
Forma si dimensiunile gaurilor depinde de tipul indicatorului de ulei
si a dopului de scurgere ales. Pe partile exterioare ale gaurilor se
executd flanse de reazem. La instalarea indicatorului de ulei si a
dopului de scurgere cu filet cilindric se utilizeaza garnituri de
etansare sau inele de cauciuc. Dopul cu filet conic nu necesita
garnitura de etangare.

(N
=

o/

Zﬁ& f .20

Fig. 9.28 — Gauri de scurgere:
a) pe peretele lateral; b) pe fundul carcasei.
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9.5. Proiectarea elementelor de ungere

Ungerea angrenajelor cu roti dintate si melcate se face in scopul
protejarii acestora impotriva coroziunii, diminudrii coeficientului de
frecare, micsorarii zgomotului s$i vibratiilor, reducerii uzurii,
transferului de céaldurd si a produselor rezultate in urma uzurii
suprafetelor, care interactioneaza. Proiectarea elementelor de ungere
se efectueaza in urmatoarea consecutivitate:

1. Alegerea modalitatii de ungere. Pentru reductoarele cu destinatie
generala se foloseste ungerea continua prin imersiune in baia cu ulei
a carterului reductorului. Aceastd metodd se foloseste pentru
angrenajele cu roti dintate la viteze periferice ale rotilor cuprinse
intre 0,3...12,5 [m/s]. Pentru angrenajele melcate cu melc cilindric
ungerea prin imersiune se admite pana la viteza de alunecare 10 /m/s].

2. Alegerea tipul uleiului. Tipul uleiului depinde de tensiunile de
contact calculate oy, [N/mm’] si de viteza periferica v, [m/s] a rotilor
dintate componente (vezi 4.1.3., p. 2; 4.2.3., p. 2; 4.3.2., p. 10). Tipul
uleiului se alege in conformitate cu datele din tabelul 9.16.

Tabelul 9.16 — Tipurile de ulei recomandate pentru angrenaje (GOST

17497.4 — 87).
Viteza periferica v a rotilor dintate
Anerenaiul Omn, (viteza de alunecare v, In angrenajele
grenajy [N/mm’] melcate), /m/s]
<2 2<5 > 5
_ <600 U-I'-A-68 U-r-A-46 | U-I-A-32
g.“ "o 1600 < 1000 MT-C-100 | MT-C68 | MT-C-46
intate
> 1000 n-r-C-150 | U-1-C-100 | U-I-C-68
<200 n-T-A-220 | U-T-A-100 | U-T-A-68
Melcat | 200 <250 | W-T-1-460 | U-T-J1-220 | U-T-JI-100
>250 | W-T-J1-680 | M-T-7-460 | U-T-7-220
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3. Determinarea cantitatii de ulei. Pentru reductoarele cu o singura
treaptd cu ungere prin scufundare volumul baii cu ulei se determina
din considerentele 0,4...0,8 litri de ulei la 1,0 /kW] putere transmisa.
Valorile minime se folosesc la reductoarele de puteri mari.

4. Determinarea nivelului de ulei.
> In reductoarele cilindrice:

- la ungerea prin scufundare in baia cu ulei a rotii (vezi fig. 9.29)
m < h,, <0,25d,, unde m, [mm] este modulul angrenajului;

- cand pinionul este amplasat 1n pozitia de jos fatd de roata dintata
h,, = (0,1...0,5)d;, totodata h,,;, = 2,2m — analogic cu amplasarea
melcului sub roata melcata (vezi fig. 9.30, a). Este de dorit ca
nivelul uleiului sa atingd centrul de greutate al corpului de
rostogolire al rulmentului (bila sau rold) aflata in pozitia de jos.

Fig. 9.29 — Determinarea nivelului de ulei pentru cazul reductorului
cilindric cu o treapta pozitionat orizontal.

> In reductoarele conice dintii rotii dintate conice sau ai
pinionului conic trebuie sa fie scufundati in intregime in baia de ulei
(vezi fig. R8 - R10, anexa Al).
> In reductoarele melcate:
- laungerea prin scufundarea in baia cu ulei a rotii melcate (vezi
fig. 9.30, b)) m < h,, < 0,25d>, unde m, [mm] este modulul angre-
najului;
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Fig. 9.30 — Determinarea nivelului de ulei in reductoarele melcate
pentru cazul amplasarii melcului: @) — jos; b) — sus.

) A-A
! varianta Il varianta

Fig. 9.31 — Ungerea angrenajului prin improgcarea uleiului.

- la amplasarea in partea de jos sau laterald a melcului (vezi fig.

9.30, a) h,, = (0,1...0,5)d;, totodata h,,;, = 2,2m, [mm].

Pentru reducerea degajarilor de caldura si pierderilor de puteri in
cazul amplasarii melcului sau pinionului cu turatii mari in pozitia de
jos a reductorului, nivelul uleiului se micsoreaza astfel incat melcul
sau pinionul sa fie scoase din baia de ulei. In acest caz, pe arborele
melc sau pinion se instaleaza bucse speciale cu palete (vezi fig. 9.31),
care Tmproascd uleiul in toatd zona cavitdtii reductorului, astfel
asigurand ungerea eficientd a angrenajului.
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0,5x45°
4 tesituri
S
>

2
3
30

' N
M12 !

I
i
i

|

|

Ix45°

Crestaturi

L (se alege constructiv)

Fig. 9.32 — Indicator de ulei si modalitétile de amplasare 1n
corpul reductorului: a) — pe capac; b) —pe corp

5. Verificarea nivelului uleiului.

Nivelul uleiului din baia de ulei a reductorului se verifica cu
diferite tipuri de indicatoare de ulei (vezi fig. 9.32 - 9.34).

Fiind comode, sigure in exploatare si avand o constructie relativ
simpld cele mai raspandite sunt indicatoarele de ulei prezentate in
(fig. 9.32).

Indicatoarele de ulei circulare (vezi fig. 9.33) sunt comode
pentru reductoarele amplasate relativ Tnalt de la nivelul podelei.

Indicatoarele de ulei de tip teava din sticld organica (vezi fig.
9.34) sunt comode pentru verificare, dar sunt cele mai putin protejate
contra distrugerii.
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De acoperit cu
vopsea alba

Fig. 9.33 — Indicator de ulei circular.

6. Scurgerea uleiului.

In timpul functionarii angrenajelor in ulei nimeresc diferite
impuritati parvenite din uzura pieselor. De asemenea, cu timpul
calitatile de ungere ale uleiului se Inrautitesc. De aceea uleiul din
baia de ulei a reductorului este schimbat periodic. In acest scop in
corpul reductorului se executd gauri de scurgere inchise cu dopuri
filetate (vezi tab. 9.17).
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W
# | 7
# | #
i Fig. 9.34 — Indicator de ulei de
Z v \# tip tubular:
p |1l =|  pentruah <35 fmm] H=280 [mm];
| pentru Ah < 80 /mm] H =125 [mm]
7 | 7
N 7z | d
= AR A
g JIPE
SN A
it
=i
65

Tabelul 9.17 — Dopuri filetate.

L
5 ;—: s
b || | gt
7 [N]
d; D D, L l b S t d, D, B,
Ml6x1,5]1 25 |219| 24 13 3 19 1,9 16 28 3
M20x1,5] 30 | 25,4 | 28 15 4 22 12,5 20 32 3
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7. Rasuflatori.

In timpul functiondrii in interiorul corpului reductorului se
mareste presiunea datoritd incélzirii uleiului §i a aerului. Aceasta
conduce la scurgerea uleiului prin garnituri i Imbinari. Pentru a evita
acest efect negativ cavitatea interioard a reductorului comunicd cu
mediul Inconjurator prin rasuflatori instalate in capace (vezi fig. 9.35;
9.36).

40
L

£
= 71|r

N |
I

1
]
|
j
7‘T7"
1

|2
M20X7,5 M16x2

32 »25

15
30
16

Fig. 9.35 — Rasuflatoare tip dop.  Fig. 9.36 — Rasuflatoare tip maner.
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10. PROIECTAREA ELEMENTELOR TRANSMISIEI
PRIN CURELE

Dimensiunile de bazd ale transmisiei prin curele au fost
determinate 1n cap. 5 (vezi tab. 5.7, pag.53).

Rotile de curea sunt compuse din trei parti constructive — obada,
disc s1 butuc. Constructia rotilor de curea depinde de amplasarea
reciprocd si dimensiunile reductorului si ale transmisiei deschise,
metoda de fabricare si materialul utilizat, de asemenea, de
modalitatea de fixare pe arbore.

Rotile de curea se executa din fonta, aliaje usoare, sudate din otel
si din mase plastice. Rotile de curea, care lucreaza la viteze periferice
v < 30 [/m/s], se executd prin turnare din fonta cenusie CY15.

Dimensiunile canelurilor rotilor de curea pentru curelele
trapezoidale se prezinta in tabelul 10.1.

Tabelul 10.1 — Dimensiunile canelurilor pentru curelele trapezoidale.

“ lc I, — latimea calculata a
-~ r=1mm
canelurii;
- _ D, — diametrul calculat
! = al rotii de curea;
2| p — distanta dintre axele
o *lao o
Q § B canelurilor;
< NE f— distanta dintre axa
f | P ] b ultimei caneluri si
B marginea rotii de curea.
Q5 o
sal t |1 h
2% |7/ 34° | 36° | 38° | 40°
(9]
A = mm D., mm

25185 [120] 80 | 7,0 63-71 80-100 | 112-160 | >180

33 [ 11,0]150(10,0] 8,7 | 90-112 | 125-160 | 180-400 | >450

42 14,0 |19,0 | 12,5| 10,8 | 125-160 | 180-224 | 250-500 | >560

o= || @ || > | O

5,7 19,0 255(17,0| 14,3 - 200-315 | 355-630 | >710
81 (27,0]37,024,0]| 19,9 — 315-450 | 500-900 | >1000
9,6 [32,0]44,5(290]| 234 — 500-560 | 630-1120 | 21250
12,5 42,0 | 58,0 | 38,0 | 30,5 — — 800-1400 | 21600




V. Dulgheru, R. Ciuperca, |. Bodnariuc, |. Dicusara 143

Calculul elementelor constructive ale rotilor de curea se
efectueaza conform (vezi tab. 10.2).

Tabelul 10.2 — Constructia rotilor de curea, /mm].

a
-~ P f
| _ _
' 7 = 2227
/ // «Q | E— < _-S
ch C j ,2 ////
S Ibt
B
Elemgptul Parametrul Valoarea
rotii
Diametrul exterior D,=D, +2t
Latimea B=(z-Dp+2f
Obada Grosimea r(.)gi.lor de curea
executate din:
- fonta; O oma =(L,1...1,3)p
- 0§61 50te1 = 0’ 8§funta
. Grosimea C=(1,2..1,3)¢
Discul —
Gaurile d,225; n,=4..6
Diametrul interior d =d,
Diametrul exterior pentru
B i rotilor de curea executate din:
utucu - fonti; d,, =1,6d
- otel. d,, =1,55d
Lungimea L, =1,55d

Valorile obtinute ale dp,, Iy, 0 se rotunjesc pana la cele mai
apropiate valori din sirul normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab.
S1, anexa A2).
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Diferite variante de amplasare a butucului fatd de obada sunt
prezentate in (fig. 10.1).

dbt

lbt bt lbt bt

Fig. 10.1 — Variante constructive de pozitionare a butucului
rotii de curea In raport cu obada.

Deoarece rotile de curea sunt montate consol pe arbori, atunci
pentru reducerea momentului de incovoiere ele urmeazda a fi
amplasate cat mai aproape posibil de reazem.

Rotile de curea cu diametrul D, < 200 /mm] se executd cu disc
masiv de latimea obezii. Rotile de curea cu diametrul mai mare se
realizeazd cu disc de grosime redusd prevdzut cu gauri pentru
reducerea masei i comoditatea transportarii. Discurile rotilor dintate
turnate de dimensiuni mari se inlocuiesc cu spite.

Rotile dintate se instaleaza pe suprafete cilindrice sau conice ale
treptelor de capat ale arborilor. Pentru transmiterea momentului de
torsiune se folosesc Tmbindrile prin pene. La amplasarea rotilor de
curea pe suprafete cilindrice ale arborilor se folosesc urmatoarele
ajustaje:

e larotire intr-un singur sens fara socuri — H7/k6;

e la rotire intr-un singur sens cu socuri moderate — H7/mé6 (n6);

e la rotire intr-un singur sens cu socuri moderate — H7/mé6 (n6);

e larotire in ambele sensuri cu socuri considerabile — H7/n6 (p6).

La incarcari mari cu socuri si rotire Tn ambele sensuri cu opriri §i
porniri frecvente este preferabila instalarea rotilor de curea pe
suprafete conice ale arborilor, in pofida dificultitilor de fabricare. In
acest caz partea frontala a butucului nu trebuie sid se reazeme in
umarul arborelui, deoarece astfel este imposibil de realizat strangerea
necesara.
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Anexa Al
EXEMPLE CONSTRUCTIVE

DE REDUCTOARE ORDINARE
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A
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b
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S

Fig. R1 - Reductor cilindric cu o treapta pozitionat orizontal.
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Fig. R2 — Reductor cilindric cu o treapta pozitionat orizontal.
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Fig. R3 — Reductor cilindric cu o treapta pozitionat orizontal.
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Fig. R5 — Reductor cilindric cu o treaptd pozitionat vertical si pinion amplasat in partea de sus.
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Fig. R6 — Reductor cilindric cu o treapta cu amplasarea
verticald a arborilor.
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Fig. R7 — Reductor conic cu o treapta pozitionat orizontal.
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Fig. R8 — Reductor conic cu o treaptd pozitionat orizontal.
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Fig. R9 — Reductor conic cu o treapta si pinion amplasat vertical.
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Fig. R10 — Reductor conic cu o treapta si arborele rotii amplasat
vertical.
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Fig. R13 — Reductor melcat cu amplasare verticalda a melcului.
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Fig. R14 — Reductor melcat cu amplasare lateralda a melcului.
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Anexa A2

SELECTIUNI INFORMATIVE DIN STANDARDE
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TABELUL S1

SIRUL NORMALIZAT DE DIMENSIUNI LINIARE iN

CONSTRUCTIA DE MASINI (extras din GOST 6636-80)

1,0
1,05
1.1

—_
N
(¢)]

N2 owo~NOUORWN

NN

N
N

WNINT
oo v

3,2
3,4
3,6
3,8
4,0
4,2
4,5
4,8
5,0
53
5,6
6,0
6,3
6,7
7,1
7,5
8,0
8,5
9,0
9,5

10,0
10,5
11,0
11,5
12,0
13,0
14,0
15,0
16
17
18
19
20
21
22
24
25
26
28

30

32
34
36
38
40
42
45
48
50
53
56
60
63
67
71

100
105
110
120
125
130
140
150
160
170
180
190
200
210
220
240
250
260
280
300

320
340
360
380
400
420
450
480
500
530
560
600
630
670
710
750
800
850
900
950

TABELUL S2 MATERIALE UTILIZATE PENTRU FABRICAREA
TRANSMISIILOR MECANICE S| ORGANELOR DE MASINI

Rezistenta admisibild pentru regimul de

Rezistenta e s
Material | la rupere solicitare corespunzator /o], [MPa]
on [MPa] | |- constant | Il - pulsator il - alternant
simetric
400 130 70 40
Oteluri 500 170 75 45
carbon 600 200 95 55
700 230 110 65
Oteluri 800 270 130 75
aliate 1000 330 150 90
Oteluri 400 100 50 30
turnate 500 120 70 40
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TABELUL S3 MOTOARE ASINCRONE TRIFAZATE SERIA 4A.
CARACTERISTICA TEHNICA (extras din GOST 1953-81)

Turatia sincrona, tur/min

Puterea
nominala 3000 1500
Pom W) u | T | i | ke
motorului ) motorului ’
nnor_n nnom_
0,55 - - 4AM471A4Y3 1390
0,75 4AM71A2Y3 2840 4AM71B4Y3 1390
1,1 4AM71B2Y3 2810 4AM80A4Y3 1420
1,5 4AM80A2Y3 2850 4AM80B4Y3 1415
2,2 4AM80B2Y3 2850 4AM9O0L4Y3 1425
3,0 4AMOO0L2Y3 2840 4AM100S4Y3 1435
4,0 4AM100S2Y3 2880 4AM100L4Y3 1430
5,5 4AM100L2Y3 2880 4AM112M4Y3 1445
7,5 4AM112M2Y3 2900 4AM132S4Y3 1455
11,0 4AM132M2Y3 2900 4AM132M4Y3 1460
15,0 4AM160S2Y3 2940 4AM160S4Y3 1465
Turatia sincrona, tur/min
Puterea
nominala 1000 750
Pom W | rpu | T |t | Tl
motorului ) motorului ’
nnor_n nnom_

0,25 4AAM6G3B6Y3 890 4AAM6G3B6Y3 680
0,37 4AM71ABY3 910 4AM71A6Y3 675
0,55 4AM71B6Y3 900 4AM71B6Y3 700
0,75 4AM80ABY3 915 4AM80ABY3 700
1,1 4AM80B6Y3 920 4AM80B6Y3 700
1,5 4AMOO0L6Y3 935 4AMOOL6GY3 700
2,2 4AM100L6Y3 950 4AM100L6Y3 700
3,0 4AM112MABY3 955 4AM112MABY3 700
4.0 4AM112MB6Y3 950 4AM112MB6Y3 720
55 4AM132S6Y3 965 4AM132S6Y3 720
7.5 4AM132M6Y3 970 4AM132M6Y3 730
11,0 4AM160S6Y3 975 4AM160S6Y3 730
15,0 4AM160M6Y3 975 4AM160M6Y3 730
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TABELUL S4 RULMENTI RADIALI CU BILE PE UN RAND
(extras din GOST 8338-75 analog STAS 3041-87)

0,58 S=0,15(D-d)
Dw=0,32(D-d)
LR
d Exemplu de notare a unui
rulment de serie usoara cu
1L L™ d=40mm gi D = 80 mm:
B Q Rulment 208 GOST 8338-75
. . A Capacitatea
ﬁlzr;\gc; Dimensiuni, mm portants, kN
d [ b [ B [ r C. | Co
Serie usoara
204 20 47 14 1,5 12,7 6,20
205 25 52 15 1,5 14,0 6,95
206 30 62 16 1,5 19,5 10,0
207 35 72 17 2,0 25,5 13,7
208 40 80 18 2,0 32,0 17,8
209 45 85 19 2,0 33,2 18,6
210 50 90 20 2,0 35,1 19,8
211 55 100 21 2,5 43,6 25,0
212 60 110 22 2,5 52,0 31,0
213 65 120 23 2,5 56,0 34,0
214 70 125 24 2,5 61,8 37,5
215 75 130 25 2,5 66,3 41,0
Serie mijlocie
304 20 52 15 2,0 15,9 7,80
305 25 62 17 2,0 22,5 11,4
306 30 72 19 2,0 29,1 14,6
307 35 80 21 2,5 33,2 18,0
308 40 90 23 2,5 41,0 22,4
309 45 100 25 2,5 52,7 30,0
310 50 100 27 3,0 61,8 36,0
311 55 120 29 3,0 71,5 41,5
312 60 130 31 3,5 81,9 48,0
313 65 140 33 3,5 92,3 56,0
314 70 150 35 3,5 104,0 63,0
315 75 160 37 3,5 112,0 72,0
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TABELUL S5 RULMENTI RADIALI-AXIALI CU BILE PE UN RAND
(extras din GOST 831-75 analog STAS 7416/1-86)

Dw=0,32(D-d)
$=0,15(D-d)

Exemplu de notare a unui —_—
rulment de serie usoara cu r_f
d=40mm si D = 80 mm:
Rulment 36208 GOST 831-75

. . A Capacitatea
ﬁlzrzgaa- Dimensiuni, mm portants, kN

d | b | B | r C._| Co
Serie usoara
36204 20 47 14 1,5 12,3 7,45
36205 25 52 15 1,5 13,1 8,00
36206 30 62 16 1,5 18,2 12,0
36207 35 72 17 2,0 24,0 15,3
36208 40 80 18 2,0 30,6 20,4
36209 45 85 19 2,0 32,3 25,5
36210 50 90 20 2,0 33,9 28,5
36211 55 100 21 2,5 41,9 34,5
36212 60 110 22 2,5 48,2 42,5
36214 70 125 24 2,5 63,0 52,0
36215 75 130 25 2,5 73,5 65,5
Serie mijlocie
- 20 52 15 2,0 - -
36305 25 62 17 2,0 22,0 16,2
36306 30 72 19 2,0 26,9 20,4
36307 35 80 21 2,5 35,0 27,4
36308 40 90 23 2,5 41,3 33,4
36309 45 100 25 2,5 50,5 41,0
36310 50 110 27 3,0 59,2 48,8
- 55 120 29 3,0 - -

36312 60 130 31 3,5 83,0 72,5
36313 65 140 33 3,5 941 83,2
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TABELUL S6 RULMENTI RADIALI-AXIALI CU ROLE CONICE
(extras din GOST 27365-87 analog STAS 3920-87)

C
1b
ZTEN f Exemplu de notare a unui rul-
ag —T ment de tipul 7000, serie mijlo-
cie cu d =40 mm si D =90 mm:
057|° Rulment 7308A
S GOST 27365-87
T
Capacit. Factori
Simbo- Dimensiuni, mm portanta, de
lizarea kN incarcare
d| b T|Blc|rlclch|l ey
_ Serie usoara
7204A | 20 | 47 (155 |14 | 12 [ 1,0 | 26,0| 16,6 0,36 | 1,67
7205A | 25| 52 (16,5| 15| 13 | 1,0129,2|21,0|0,36 | 1,67
7206A | 30 | 62 [17,5| 16 | 14 | 1,0 | 38,0|25,5|0,36 | 1,65
7207A | 35| 72 (185 |17 | 15 | 1,5 148,4|32,5|0,37 | 1,62
7208A | 40| 80 (20,0| 18| 16 | 1,5]158,3| 40 0,38 | 1,56
7209A | 45| 85 (210| 19| 16 [ 1,5]162,7| 50 |0,41|1,45
7210A | 50 | 90 [ 22,0| 20 | 17 | 1,5]70,4| 55 | 0,37 | 1,60
7211A | 55 (100 [ 23,0 | 21 | 18 | 2,0 |84,2| 61 |0,41|1,46
7212A | 60 [ 110 [ 24,022 | 19 | 2,0 |91,3| 70 |0,35|1,71
7213A | 65 | 120 [ 25,0 | 23 | 20 | 2,0 | 108 | 78 | 0,36 | 1,67
7214A | 70 [ 125 (26,524 [ 21 [ 2,0] 119 ] 89 | 0,37 | 1,62
_ Serie mijlocie
7304A | 20| 52 (165 15| 13 | 1,5]31,9| 20 [0,30 (2,03
7305A | 25| 62 (185 |17 | 15|15 ]141,8| 28 |0,36 | 1,66
7306A | 30 | 72 (21019 | 16 [ 1,5]52,8| 39 |0,34|1,78
7307A | 35| 80 [23,0| 21| 18 |2,0]68,2| 50 |[0,32(1,88
7308A |40 | 90 [255|23| 20 | 2,0180,9| 5 |0,28|2,16
7309A | 45 (100 (275|125 22 [ 20101 | 72 |0,29|2,09
7310A | 50 | 110 [ 295| 27 | 23 | 25| 117 | 90 [0,31 (1,94
7311A | 55 | 120 (31529 | 25 | 251134 | 110 |0,33| 1,8
7312A | 60 | 130 ( 33,5| 31| 26 | 3,0 | 161 | 120 | 0,30 | 1,97
7313A | 65| 140 | 36,0 | 33 | 28 | 3,0 | 183 | 150 | 0,30 | 1,97
7314A | 70 | 150 | 38,0 | 35 | 30 | 3,0 | 209 | 170 | 0,31 | 1,94
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TABELUL S7  PIULITE PENTRU RULMENTI $1 SAIBE DE SIGURANTA
(extras din GOST)

Piulite pentru rulmenti Saibe de siguranta
GOST 11871-88 GOST 11872-80
(analog STAS 5816-91) (analog STAS 5815-91)
30° 3 h s 15 Desfasurata
r - 0 =~

i

—
VAP
f 0 ~ \\

h =41
J e o

cx45° S,

Exemplu de notare a unei piulite cu caneluri (d = 24 mm) si saiba
corespunzatoare:

Piulita M24x1,5 GOST 11871-88;

Saiba 24 GOST 11872-80.

Filetd, | |\ p | p, | ey | B b | H|h|h|L|cs|s
mm

M18x1,5 | 32 | 24 | 34 [185] 5 | 48] 8 | 25| 4 | 15| 10| 10
M20x1,5 | 34 | 27 | 37 [205] 5 | 48| 8 | 25| 4 | 17| 10| 1,0
M22x1,5 | 38 | 30 | 40 |22,5| 5 | 48| 10| 25| 4 |19 |10] 10
M24x1,5 | 42 | 33 | 44 |245| 5 | 48| 10| 25| 4 | 21| 10|10
M27x1,5 | 45 | 36 | 47 [27,5] 5 | 48| 10| 25| 5 | 24 |1,0] 1,0
M30x1,5 | 18 | 39 | 50 [30,5| 5 | 4,8/ 10| 25| 5 | 27| 10|10
M33x1,5 | 52 | 42 | 54 335 6 | 5.8/ 10| 30| 5 |30]10]16
M36x1,5 | 55 | 45 | 58 [36,5| 6 | 5,8/ 10| 30| 5 |33]10]16
M39x1,5 | 60 | 48 | 62 [39,5| 6 | 5.8/ 10| 30| 5 |36]10]|16
M42x1,5 | 65 | 52 | 67 [42,5| 6 | 5,8/ 10| 30| 5 |39]10]16
M4sx1,5 | 70 | 56 | 72 [45,5| 6 | 58| 10| 3,6] 5 | 42 |1,0| 16
magx1,5 | 75 | 60 | 77 |485| 8 | 7,8| 12 | 40| 5 | 45 [1,0 |16
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TABELUL S8 CANALE PENTRU SAIBE DE SIGURANTA

- 5
|| | 2]
Filetd, mm d, aq a; asz ay
M22x1,5 18,5 6 2 3,5 1,0
M24x1,5 20,5 6 2 3,5 1,0
M27x1,5 23,5 6 3 4.0 1,5
M30x1,5 26,5 6 3 4.0 1,5
M33x1,5 29,5 6 3 4.0 1,5
M36x1,5 32,5 6 3 4.0 1,5
M39x1,5 35,5 6 3 4.0 1,5
M42x1,5 38,5 8 3 50 1,5
M45x1,5 41,5 8 3 50 1,5
M48x1,5 44,5 8 3 50 1,5
M52x1,5 48,0 8 3 50 1,5
M56x2,0 52,0 8 3 50 1,5
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TABELUL S9

IMBINARI PRIN PANE PARALELE

(extras din GOST 23360-78 analog STAS 1004-81)

A
_.I

b

A-A

b

/7

C o

[222)

]

A

() Pana paralela \

“

Exemplu de notare a unei pene cu dimensiunile b=6 mm, h =10
mm si | = 50 mm: Pana 16x10x50 GOST 23360-78

Diametrul Sect,iun_ea Adancimea canelurii, Lungimea
arborelui penel mm - penei
d, mm b | n| b t; |abateri| 5,
arbore| butuc | limita
Dela12 —» 17 5 5 3,0 2,3 +0.1 10...56
— 17 > 22 6 6 3,5 2,8 ’ 14...70
S 22530 | 8 | 7 | 40 18..90
> 30538 [10 ] o |5, | 33 22..110
> 3844 | 12 ’ 28...140
- 44 - 50 14 9 55 3,8 36...160
- 50 - 58 16 10 6,0 4.3 +0.2 45...180
L 58565 | 18| 11| 70 | 44 ; 50...200
S, 65575 | 20 | 12 | 75 | 49 56...220
> 75585 | 22 63...250
& 85595 |25 | M| %0 | 54 70...280
- 95 >110 | 28 16 | 10,0 6,4 80...320
, 61 8 110]12]14]16]18]20] 22] 25] 28] 32
Eig?rﬁe, 36| 40| 45| 50 | 56| 63| 70| 80| 90 [100]110[125
140[160] 180 200| 220| 250| 280| 320| 360] 400| 450|500
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TABELUL S10 CAPETE DE ARBORE
(extras din STAS)

Capete de arbore cilindrice (STAS 8724/2-71)
cx45°

d  |20|22|24|25|28(30(32(35|38|40|42|45|48|50
c 1.0 16 2,0
I Seria | 36 42 58 82
oo | 50 60 80 110

Capete de arbore conice, conicitatea 1:10 (STAS 8724/4-71)

l

Tz
I E— INBRNL . =t
> 1:10 \l
\vam— 14
~0,15d { 4 {
d 20(22|24|25(28|30|32|35|38|40|42|45|48|50
Seria
; scurta 22 24 36 54
Seria
lunga 36 42 58 82
I, 14 18 22 28
A 6,5 9,0 11,0 14,0 21,0
Iy 8,8 10,7 13,0 16,3 23,5
t 31 | 36 [39] 44 | 6,4
Filet |9 M12 M16 | M20x1,5 | M24x2 M30x2
d, M6 M8 M10 M12 M16
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TABELUL S11

STIFTURI CILINDRICE, CONICE

Stifturi cilindrice
GOST 3128-70

Stifturi conice
GOST 9464-79
2 1:50

7
%,

=

10
M6
1

30 ...60

10

12
M8
1

35...75

12

16
M10

40 ... 80

16

TABELUL S12 SURUB CU CAP HEXAGONAL
(extras din GOST 7808-70)

Exemplu de

notare a surubului cu cap hexagonal cu diametrul

filetului d=10mm, lungimea IF50mm: Surub M10x50 GOST 7808-70

d|S|H

D

/

lo

d|] S

H

D

/

lo

8 |12| 5

10|14 | 6

12|17 7

13,2

30

15,510

35

18,9 |14

35

8..

.25

...60
...30
...80
...30
...10

IO: /
10=22

0]/p=30

16122| 9

2027 |11

2413213

24,5
30,2

35,8

20...40 |lp=1
45...120 |/p=38
25...50 |(lp=1
55...150 |/;=46
35...60 |lp=1

65...150 [/,=54

Seria de
lungimi /

8

10

12

20

25

30|35 40

55

60

65

80

90

100

110|120
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TABELUL S13 SURUBURI
(extras din GOST)

Surub cu cap cilindric Surub cu cap semirotund
GOST 1491-80 GOST 17473-84

Qf o] —}4+-—-—4~4+--—-—-—-+ - © Q9] —H-——"4+-——-—- - ©
h lo b b
H l H1 {

Surub cu cap inecat
GOST 17475-80

D
b
|
|

90°+2°

hz

Exemplu de notare a surubului cu cap cilindric cu diametrul filetului
d =8mm, lungimea I=30mm: Surub M8x30 GOST 1491-80

d D |Ds| H|H; | h |hy]| hy| b / Iy
5 |85]|92(35(35|1,7|23(12]1,2]8...25 lo=1
30...60  [/,=22

6 ]10,0(11,0/4,0(4,2(2,0(23|15|1,6[10...30 |l,=1
35...80  [l,=26
8 |13,0(14,5|/50(56(2,5(35|2,0|2,0 (14...30 |l,=1

35...100 (/,=30
10 |16,0{18,0({6,0 |7,0|3,0(3,5(2,5(2,5|20...40 lo=1
45..120 |/,=38
12 |18,0|21,5(7,0(8,0|3,5|4,2|2,5 | 3,0 |25...50 lo=1
55...150 [/,=46

Seriade | 8 10|12 14|16 20| 25|30 35|40 45|50
lungimi/ | 55|60 | 65|70 |75 | 80 | 90 [100|110|120|130|140
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TABELUL S14 SURUBURI CU CAP CILINDRIC SI LOCAS
HEXAGONAL (extras din GOST 11738-72)

H

Exemplu de notare a surubului cu diametrul filetului d =10mm,
lungimea I=25mm: Surub M10x25 GOST 11738-72

d D H 1 I d D H ] I
6 | 10 6 110..20 [l,=/ | 12 | 18 | 12 [20...30 |l,=1
25...50 |I,=18 35...80 |,=30
8 | 13 8 [M2..25I=1 || 16 | 24 | 16 [25...40 |l,=1
30...60 [/,=22 45...100 [/,=38
10 | 16 | 10 |16...30 |[l,=/ || 20 | 30 | 20 [30...50 |l,=1
35...70 |I,=26 55...120 |I,=46
Seriade [8[10|12|14|16|20|25|30| 35|40 |45 |50
lungimi ! [55/60|65|70| 75|80 |90 [100{110[{120|130{140

TABELUL S15 PIULITE HEXAGONALE (extras din GOST)

~30°

GOST 2524-70

_~30°

GOST 5916-70

120°

Hi

@ .

Exemplu de notare a piulitei cu diametrul filetului d =12 mm:
Piulita M12 GOST 2524-70

d 6 8 10 12 16 20 24
S 10 13 17 19 24 30 36
S; - 12 14 17 22 27 32
D 11 14,4 18,9 211 26,8 33,6 40,3
D, - 13,2 15,5 18,9 24,5 30,2 35,8
H - 6,5 8 10 13 16 19
H, 4 5 6 7 8 9 10
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TABELUL S16  SAIBE (extras din GOST)

Forma | Forma ll
%
hs)

B B Q TTr ™ . .
Exemplu de notare a saibei
pentru surub (prezon) cu
diametrul filetului d =10 mm:

) _|.x45°  Saibd 10 GOST 11371-68
“Diametrul Saibe Saibe marite
nominal d GOST 11371-68 GOST 6958-68
al filetului D S c D S c

6 6,4 12,5 1,6 0,4 18 1,6 0,4

8 8,4 17 1,6 04 24 2,0 0,5

10 10,5 21 2,0 0,5 30 3,0 0,8

12 13 24 2,5 0,6 36 3,0 0,8

16 17 30 2,5 0,8 48 4,0 1,0

20 21 37 3,0 1,0 60 5,0 1,2

24 25 44 4,0 1,0 70 6,0 1,6

TABELUL S17 SAIBE GROWER (extras din GOST 6402-70)

Exemplu de notare a saibei Grower pentru surub cu diametrul
filetului d =8 mm din otel 65G: Saiba 8 65G GOST 6402-70

Diametrul nom. d Saibe normale d Saibe marite
al filetului Ss=b s=b
5 12 5,1 1,4 12,1 3,0
6 16 6,1 1,6 16,3 4,0
8 20 8,1 2,0 20,5 5,0
10 24 10,1 2,5 24,5 6,0
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TABELUL S18 SURUB CU CAP INEL
(extras din GOST 4751-73)

b

|
|
d

> 1:10

d,

Exemplu de notare a surubului cu cap inel cu filet M16 fara

acoperire: Surub de ancorare M16 GOST 4751-73

Capaci-
d [di|de|ds|de|b | h|n|1|n]r]| 2 fee,

kg
8 |36]20]8 [20]10]12]6 [18]12]4 | 120
10 |45 |25 [10 |25 |12 |16 | 8 |21 |15 |4 | 200
12 |54 |30 [12 |30 |14 [18 |10 |25 [19| 6 | 300
16 |63 |35 |14 |36 |16 |20 |12 |32 |25 |6 | 550
20 |72 |40 |16 |40 |19 |24 |14 |38 |20 | 8 | 850
24 |90 |50 |20 |50 |24 |20 |16 |45 |35 [12| 1250
30 [108|60 |24 |63 |28 |37 |18 |55 |44 [15| 2000
36 [126|70 |28 |75 |32 |43 |22 |63 |51 [18 | 3000
42 [144|80 |32 |85 |38 |50 |25 |72 | 58 |20 | 4000
48 |162|90 |36 |95 |42 |52 |30 [82 |68 |22 | 5000
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TABELUL S19 CAPACE LATERALE iNCHISE
(extras din GOST 18511-73)

Tipul |

b

n gauri ®d

0,
|
AN
|
I
05

Tipul Il

h=0.5H

Tipul lll

H

—

0,20

—%

Hi=15H

Hz

Exemplu de notare a capacului lateral inchis de tipul 2 cu diametrul

D=72 mm: Capac 2-72 GOST 18511-73

Gauri pentru
D D, | D, | D; suruburi H |H, | h b | s

d d1 n

40; 42 54 |70 | 34

47 60 | 78 | 38 20| 5

52 66 |82 |44 | 7 |12 10 5

55; 58 48

60:62 75 | 95 52 4 22| 7 .

65; 68 84 [105]| 58

70; 72 62

75 9 10164 | 9 |15 12|26 | 8 6

80; 85 100|120 | 72

90; 95 110130 | 80

100 120|145 | 90 6

105; 110 |130([155| 95

115; 120 |140(165|105| 11 | 18 15132 | 9 517

125; 130 |150 (175|115

135; 140 |160 (185|125
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TABELUL S20 CAPACE LATERALE STRAPUNSE
(extras din GOST 18512-73)

b n gauri ®d

9
!
|
]
T

1x45°

0,
D

by h
H

Nota: 1. D* - diametrul exterior al mansetei; d* - diametrul arborelui;
2. Exemplu de notare a capacului lateral strapuns de tipul 1
cu diametrul D = 80mm si diametrul arborelui d* = 45mm:
Capac 1-80x45 GOST 18512-73

Gauri pentru
D D, | D, | D; suruburi H| h|h/| b | by

d d1 n

2042 |54 [ 70 | 31

47 60 | 78 | 38 15

52 66 |82 44| 7 | 12 5 |10

55 75 195 [ 48 4 17

60:62 78 | 95 | 52 4|11

68 84 [105] 58

72 62 18

75 0 110 64| 9 |15 6 |12

80:85 [100[120] 72 o

90:95 |110(130 80

100 120 [145 [ 90 6

105; 110 [130|155]| 95

115: 120 [140|165|105| 11 | 18 238 116 5113

125: 130 [150 (175|115
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TABELUL S21 CAPACE LATERALE STRAPUNSE CU CANELURI
(extras din GOST 18513-73)

b h n gauri ®d

= T Hol_x45°

3mm

EN

05

A

R a
@,/ |
a

Exemplu de notare a capacului lateral strapuns cu caneluri de tipul

1 cu diametrul D = 80mm si diametrul arborelui d* = 45mm:
Capac 1-80x45 GOST 18513-73

b
“n
o=
N==:
A\N=
I

Gauri pentru
D D, | D, | D; suruburi H|lh|a|b|B|s
d d1 n
20,42 |54 [ 70 | 31
47 60 | 78 | 38
52 66 (82 (44| 7 |12 sl 5 5
55 75 [ 95 | 48 A
60:62 78 | 95 | 52 ol alel—
68 84 1105 58
72 62
75 90 (110] g4 | g |15 196 6
80,85 [100[120] 72
90:95 110|130 80 57
100 120 [145 | 90 6
105; 110 |130(155| 95
115: 120 |140|165|105| 11 | 18 2618135187
125: 130 |150 175|115
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TABELUL S22 CAPACE INCORPORATE INCHISE Sl STRAPUNSE

Inchise Strapunse sub manseta  Strapunse cu caneluri
h c B
_ 77
L
[
7 1a?
S §
~N
o A | R 1N/ 3 N
/ - © Q ki
Ix45° Q
% i1y
/¥
% N %
- -
; AR
EX a

Nota: D*- diametrul exterior al mansetei [tab. S23];
d* - diametrul arborelui;

D D, D, |H|h|L|1|B|al|lale
22 76 | 34
a7 52 | 38
52 56 (44 ] 4| 4|8
62 67 | 52
72 77 162 5 2 110l 2] 1] 2
80 85

72 | 16

85 92 10
90 95
95 102 &0
100 105 | 90
110 17195 7
115 122 1 100 20 1213153 15| 3
120 127 ’
125 133
130 138110
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TABELUL S23 MANSETE DE ROTATIE CU BUZA DE ETANSARE
(extras din GOST 8752-79)

h,

Forma | - Forma Il
hy y

Exemplu de notare a mansetei de forma | pentru arbore cu diame-
trul d* = 32 mm si D* = 52 mm: Mangeta 1-32x52 GOST 8752-79

d* D* hy | hy || d* D* h; | h;
20 56
21 40 58 %0
22 60 85
24 63
25 42 65 %0
26 45 70 o5
30 = 71
32 75 100
35 10 | 14 |80 105
36 58 85 0| 2| 1°
38 90
40 60 95 120
42 62 100 125
45 65 105 130
48 110 135
50 70 115 145
52 75 120 150
55 80 12 | 16 |[ 125 155
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TABELUL S24 SURUBURI DE REGLARE INCHISE SI STRAPUNSE

Capac incorporat Suruburi de reglare inchise
pentru suruburi de reglare

h
1x45° A-A 2x43°
Ix45° 2 tesituri

2 tesituri

T

S T—— gl = SIS - g <
7 NG
H H1
D 52 62 72 80 85 90
D, 56 67 77 85 92 95

D4, d; |M45x1,5[M48x1,5|M52x1,5| M56x1,5|M68x1,5| M76x1,5

H 14 16 16

h 4 5 5 5 7 7
D; 34 34 38 42 50 60
D, 40 42 47 52 62 72
H, 22

B 14
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Suruburi de reglare strapunse sub mangeta
A-A 2x45°
Ix45° 2 tesituri
2 tesituri
=
[
<. - Busi 3
SR 1) XS
g Q
| 8 7]
H1
Nota: D* h*- diametrul exterior si Iatimea mansetei [tab. S23];
d* - diametrul arborelui;

95 100 110 115 120 125
102 105 117 122 127 133
M85x1,5 | M90x1,5 | M95x1,5 [M100x1,5 [M105x1,5 | M115x1,5
20

4 5 5 5 7
68 75 78 83 86 96
80 85 90 95 100 110
22 27
14 17
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TABELUL S25 $SAIBE DE ETANSARE PENTRU RULMENTI

Forma | Forma Il
S
S
N R B S I R RS S
RO,2..1 L
RO,2..1
h h
Diametrele | Dimensiuni
rulmentului de baza Forma | Forma Il
d D S h D1 d d1 D Dz dz
47 1.2 20 | 47 | 37 | 25.7
20 | 57 2 lasg| 20 | 33 | 52 | 40 |272
52 47.0 36 | 52 | 42 | 315
25 | 62 sa8| 22 | 40 | 62 | 47 | 322
62 56.2 44 | 62 | 47 [363
30| 7 25 [6a8| 30 | 48 | 72 | 56 |372
72 648 28 | 72 | 56 | 43
35 | 8o 707| 3° | 54 | 80 | 65 | 45
80 72.7 57 [ 80 | 62 | 48
40 1 90 |03 805| 40 | 60 | 90 | 70 | 51
85 778 61 | 85 | 68 | 53
45 | 100 908 | 4° | 75 | 100 | 80 | 56
50 | 90 828 | oo | 67 | 90 | 73 [575
110 30 | 989 80 | 110 | 86 | 62
55 | 100 908 [ 55 | 75 | 100 | 80 [645
120 108.0 80 | 120 | 93 | &7
s | 110 1008 o | 85 | 110 | 85 | 70
130 1175 95 | 130 | 102 | 73
o5 | 120 1105 g5 | 90 | 120 | 95 | 725
140 127’5 100 | 140 | 110 | 745
o |25 05 | 35 [115.8] - [ 95 | 125 [ 102 [79.5
150 137.0 110 | 150 | 120 | 82.6
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TABELUL S26 SAIBE DE REGLARE

=
SN

SfE/",g

<
a4 LS
_ ©
3 |
N
r N
L K
VK iz
Ix45° - b
H 2 tesituri H H

?;2’;’57‘;: d |d|dy|ds|ds|ds|s |s;|H|n|R|TF
40  |395| |32 24 22 , 20
42 |a15|3|35|27 2| 3 8 2516
47 |465| |40]31]15|30 4.5 NEI
52 |515| |42]32 34 5 35
62 |615| |47]|38 40| 4 10 45| 2
72 |715| |52|42[20]50 62
80 |795|,|62[50]| 25|55 3 65
85 |8a5|"|72]|60 60| , 80
9 895 |80 e8|, |65 12| 3 |120]2,5
95 |oa5| |85|75 70 135
100 |995| |90]78 75 140
110 |109,5| |95|83[40|80| 6 | 7 160[ 3
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TABELUL S27 LANTURI DE TRACTIUNE SERIA NORMALA TIPUL MNP
(extras din GOST 13568-75)

(61670

<«

f
A

&

b?

bs

S

=

7_l

* dimensiuni de referinta; 1 — zala de legatura; 2 — zala de trecere

] _ mm Sarcina max.
Simbolizarea p b, | d, | ds h |b,| b d/str[llj\?]ere,

MNP-8-460 8,0 30 (231500 75 |12 7 460
MP-9,525-910 9,525 (5,72 13,28 [6,35| 8,5 |17 |10 910
MP-12,7-900-1 12,7 12,40 | 3,66 | 7,75 | 10,0 (8,7 — 900
MP-12,7-900-2 12,7 (3,30 (3,66 | 7,751 10,0 |12 | 7 900
MNP-12,7-1820-1 12,7 (5,40 |4,4518,51|11,8 19|10 1820
MNP-12,7-1820-2 12,7 | 7,75 14,45 18,51 | 11,8 |21 | 11 1820
MNP-15,87-2300-1 |15,875| 6,48 | 5,08 |10,16| 14,8 | 20 | 11 2300
MP-15,87-2300-2 [15,875( 9,65 | 5,08 |10,16| 14,8 | 24 | 13 2300
MP-19,05-3180 19,05 | 12,7 | 5,94 |11,91]| 18,2 (33 [ 18 3180
MP-25,4-6000 25,4 (15,88( 7,92 |15,88]| 24,2 |39 |22 6000
MP-31,75-8900 31,75 (19,05] 9,53 [19,05| 30,2 | 46 | 24 8900
MP-38,1-12700 38,1 (254 (11,1 |22,23]| 36,2 | 58 | 30 12700
MNP-44,45-17240 | 44,45 | 25,4 | 12,7 |25,40| 42,4 | 62 | 34 17240
MP-50,8-22700 50,8 |31,75|14,27(28,58| 48,3 [ 72 | 38 22700
MP-63,5-35400 63,5 |38,10|19,84(39,68| 60,4 |89 |48 35400

Nota: 1. Se admite micsorarea sarcinii maxime de distrugere a zalelor de
trecere in afara de cele duble cu 20%.
2. Exemplu de simbolizare a lantului din seria normala cu pasul 19,05

[mm] cu sarcina maxima de distrugere 3180 [N]:
Lant MP-19,05-3180 GOST 13568-75.
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TABELUL S28 SUPRAFE'!'E DE REAZEM PENTRU PIULITE $I
CAPURI DE SURUB
d, d;
d? dZ :
1.2 mm | :
~ |
stk BE fpan
J } J ¢ J
| ! [ |
d, d; (<] g
Fig. 1 Fig. 2 Fig. 3
Diametrul | Diametrul | Pentru surub, piulita Pentru surub
filetului d | gdurii dy | (fig. 1) d, |(fig. 2,3) dj (fig.2)t | (fig.3) t
6 7 - 11 8 6
8 9 18 15 11 7,5
10 1 20 18 13 9
12 14 24 20 16 11
16 18 30 26 21 13
20 22 36 34 26 16
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Anexa A3

EXEMPLE DE REALIZARE A
PROIECTULUI / LUCRARII DE AN



Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

Anexa A3.1

EXEMPLU DE REALIZARE A PROIECTULUI DE AN CU REDUCTOR CILINDRIC

7

6 — banda conveierului (OL, organ de lucru).

1 — motor electric (ME); 2 — transmitere prin curea trapezoidald (TD, transmitere
deschisd); 3 — reductor cu roti dintate cilindrice (CIL); 4 — cuplaj (C); 5 — tambur;

Date initiale pentru proiectarea mecanismului de actionare a conveierului cu

Aprobat

(cu reductor cilindric)

banda:

1. Forta de tractiune la banda F=22 [kN];

2. Viteza benzii v=0,9 [m/s],

3. Diametrul tamburului D, =220 [mm],

4. Durata de exploatare L =6 [ani].

MA 000000 00 00 MC
Mod]Coala Ne document{Semnat |Data
Elaborat Litera Coala Coli
Verificat Mecanism de actionare a [ ] 1 31
conveierului cu banda

T contr. UTM
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1 ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC $I CALCULUL CINEMATIC AL
MECANISMULUI DE ACTIONARE

1.1 Alegerea motorului electric

1.1.1 Determindm puterea necesara organului de lucru (OL) din cadrul masinii
proiectate P, [kW]:

P,=F v,
unde F;este forta de tractiune a OL, F,= 2,2 [kN];
vy — viteza liniard a OL, v,; = 0,9 [m/s]. [Sarcina de proiect]

P,=2,2-0,9= 1,98 [kIV].

ol

1.1.2 Determinam randamentul orientativ al mecanismului de actionare (MA), 7y

_ 3
e = Newrea " Meit " M “ e

unde  cure, este randamentul transmisiei prin curea trapezoidala,
acceptdm eurea = 0,96;
7.2 — randamentul angrenajului reductorului (reductor cu roti dintate
cilindrice), acceptam 7., = 0,97;
7. — randamentul unei perechi de rulmenti, acceptam 7,,, = 0,99;
7. —randamentul cuplajului, acceptam 7. = 0,98. [*, tab. 2.1, pag.12]

Ty = 0,96-0,97 -0,99° - 0,98 = 0,89 .
1.1.3 Determindm puterea necesara pe arborele motorului electric (ME) P, [kW]:

e _ B 198 o o3 ey,
Mo 0,89
1.1.4 Determindm puterea nominald a ME — P, [kW].
in conformitate cu recomandarile [*, pag.13] si in corespundere cu [*, tab. S3,
anexa 2], acceptam in continuare P, = 2,2 [kW].

1.1.5 Alegem prealabil tipul motorului electric.

Deoarece pentru P,,, = 2,2 [kW] ii corespunde mai multe tipuri de ME cu
numdr diferit de turatii, in conformitate cu recomandarile [*, pag.13] si in
corespundere cu [*, tab. S3, anexa 2], alegem prealabil urmatoarele doud motoare
electrice:

Tabelul 1.1 — Caracteristica tehnicd pentru doud variante de ME alese prealabil.

Caracteristica tehnica

Varianta | Modelul ME | pyerea nominala | Turatia sincrond | Turatia nominala
Pnum7 [kW] Rype, [min-lj Ryom, [min'1]
1 4AM100L6Y3 29 1000 950
2 4AM90L4Y3 ? 1500 1425
Coala

Mod]
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1.2 Determinarea si distribuirea raportului total de transmitere al MA

1.2.1 Determinam turatia arborelui OL —  n,, [min'l ]
60-10° v,
nn/ I —
n-D,
unde v, este viteza OL, v,;= 0,9 [m/s];
D,;— diametrul tamburului, D,; =220 [mm]. [Sarcina de proiect]
60-10°-0,9 N
n,=———=="78,13 [min"'].
o1 2220 [min”]

1.2.2 Determindm rapoartele de transmitere ale /A pentru ambele variante de ME,
imal 51 imaZ:
n 950 n 1450

nom _ =12,16; i =—tm — __~— _1856.

i
n, 7813 " m, 78,13

mal —

1.2.3 Determindm rapoartele de transmitere ale treptelor MA:

by =heg iys
unde i.4 Iy sunt rapoartele de transmitere ale reductorului si, respectiv, ale
transmisiei prin curea. In conformitate cu recomandarile [*, pag.14] si in
corespundere cu [*, tab. 2.2, pag.15] acceptam i,y = 4,0.
Din relatia de mai sus determinam valorile #; §i i pentru cele doud variante
propuse:

Deoarece valoarea i,, depaseste valoarea maxima recomandatd pentru cazul
transmisiei prin curea, in corespundere cu [*, tab. 2.2, pag.15], acceptdm prima
varianta a motorului electric.

Astfel, in final, alegem motorul electric 4AM100L6Y3 (Puowm = 2,2 [kW];
Ppom = 950 /] min”! ]); rapoartele de transmitere:
e reductorul cilindric irea = 4,0;
e transmisia prin curea iu=3,0;
e mecanismul de actionare i, = 12,0.

Coala

Mo}
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1.3 Determinarea parametrilor cinematici si de forta ai arborilor MA

In corespundere cu schema cinematica a MA [sarcina de proiectare] pentru
calculul cinematic vom avea urmatoarea schema de calcul:

Motor electric— Transmitere deschisa— Reductor— Cuplaj— Organ de lucru

Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul (vezi tab. 1.2).

Tabelul 1.2 — Parametrii cinematici si de forta ai MA.

= CONSECUTIVITATEA LEGATURII ELEMENTELOR MECANISMULUI DE
PARAME % ACTIONARE CONFORM SCHEMEI CINEMATICE
TRUL 2 Motor electric = Tr itere deschisd — Red —> Cuplaj — Organ de lucru
< me > td »>red - c ol
§ me P,.= P =223
=,
&h I Pl = Pme’]cureanrul = 2;23 . 0,96 . 0,99 = 2,09
g n Py = P10t = 2,09 - 0,96 - 0,99 = 1,99
g !
A o Py = Py5jeT = 2,01 - 0,98 - 0,99= 1,93
-~ n 7-950
! me Rpom = 950 @D,y =22 = ———= 09,48
~| < 30
| S
g 1= Mol ing = 950 /3,0 = zn,  7-316,67
I, I 1 nom! Ued 5 2% > — 1
| Z316,67 TR R
<
= ,
_g %o 11 n;=n1/tm,i=271,43/4,0= 0)2=ﬂ=”'79’17=8,29
= | g =179,17 30 30
s =
= <
=18
§ ol Ry =n;=179,17 @, = @ = 8,29
3 3
me P10 22000 ),
) [ 99,48
E
A 103 103
§ - 1 T]:P‘ 10 :2,09 10 - 63.03
o & o, 33,16
z g
B - 10 108
s &~ 17 T2=P2 10 =M:240,05
g o, 8,29
-
3 3
ol EIZPHI 10 :1,93 10 ~23281
o, 8,29
Coala
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2 CALCULUL DE PROIECT AL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI
2.1 Alegerea materialului angrenajului si determinarea tensiunilor admisibile

2.1.1 Alegerea materialului rotilor dintate, a duritatii si tratamentului termic.
Alegerea materialului, tratamentului termic si a duritatii perechii de roti care
angreneaza poate fi efectuatd conform recomandarilor din [*, tab. 3.2, pag.18], iar
proprietatile mecanice ale materialului ales — [*, tab. 3.3, pag.19].
v' Conform acestor recomandari alegem marca otelului pentru fabricarea
pinionului i a rotii dintate — ofel 40X, duritatea — < 350 HB,.
Diferenta duritatilor medii HB s — HBmea = 20 ... 50.
v' Proprietatile mecanice ale otelului 40X vor fi:
— duritatea: 269 ... 302 HBy;
— tratamentul termic: cdlire;
— dimensiunile limita ale semifabricatului: Dy, < 125 [mm];
Determinam duritatea medie a dintilor pinionului i rotii dintate:
e pinion - HB oi = (HBjin + HB,0,)/2 = (269 + 302)/2 = 285,5;
e roata — HB3,0q = 285,5 — (20...50) = 250,0.

2.1.2 Determinam tensiunile admisibile de contact pentru pinion [ofy; si roata [ofu,,
[N/mm?] conform [*, tab. 3.2, pag.18]:

e pinion -— [0]11=1,8HB 00 +67 = 1,8 - 285.5 + 67 = 580,9 [N/mm’],

e roata — [0]t2= 1,8HB 00 767 = 1,8 - 250,0 + 67 =517,0 [N/mmZ].

2.1.3 Determinam tensiunile admisibile de incovoiere pentru pinion [off; §i roata
[0]r2, [N/mm’], conform [*, tab. 3.2, pag.18]:

e pinion -— [0]51 = 1,03HB 00 = 1,03 - 2855 =294, 1 [N/mm’],

e roatdi - [0]r2=1,03HB g = 1,03 - 250,0 = 257,5 [N/mm’].
Deoarece transmisia este reversibild, [of r se micsoreaza cu 25% [*, pag.19]:

e pinion -— [0]r1=0,75 - 294,1 = 220,56 [N/mm’];

e roati —  [ofp=0,75-257,5=193,13 [N/mm'].

2.1.4 Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul:

Tabelul 2.1 — Caracteristicile mecanice ale materialului transmisiei.

Elementul Marca D, Tratament | HBmea [olu [o]r
transmisiei otelului | [mm] termic HEB,,., IN/mm > 7
1. Pinion . 285,5 580,9 | 220,56
2. Roatd dintata | ‘0% | =1%° Calire 250 517,0 | 193,13
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

2.2 Dimensionarea angrenajului cu roti dintate cilindrice

2.2.1 Determinam distanta dintre axe a,,, [mm]:

T,-10°
Ry Ky

l//a “lrea .[O-]HZ

red

unde K, este coeficientul distantei dintre axe, acceptam K, = 43,0;

w. — coeficientul latimii coroanei danturate, acceptim y, = 0,32;

Kyp — coeficientul neuniformitatii distribuirii sarcinii pe lungimea dintelui,
acceptim Kpg=1,0; [*, pag.22]

i,q —raportul de transmitere al reductorului, Z,.,, = 4,0 [vezi p.1.2.3, pag.5]

T, —momentul de torsiune, care actioneaza asupra arborelui condus al
reductorului, T, = 240,05 [Nm]; [tab. 1.2, pag.6]

[o]u: — tensiunea admisibild de contact a materialului rotii dintate,
[0112=517,0 [N/mm]. [tab. 2.1, pag.7]

3
awz43(4,0+1)i/ 240,05:10° 1 0= 12035 fimy].

0,32-4,0*-517,0°
Conform sirului de numere normale [*, tab.S1, anexa 2], acceptam a,, = 120,0 /mm].
2.2.2 Determinam modulul de angrenare m, [mm]:

2K,T,-10°

m>—"

d2 ’ b2 ’ [O-]FZ

unde K, este coeficientul de modul, acceptim K,, = 5,8; [*, pag.22]
d,, [mm] — diametrul de divizare al rotii:
_2a,i 2-120,0-4,0

d, wred — = 192,0 [mm];
i, +1 4,0+1 [mm]

red

b,, [mm] — latimea coroanei danturate a rotii, care se determina din relatia:
b,=y,a,=0,32-120,0= 38,4 [mm].
Conform sirului de numere normale [*, tab.S1, anexa 2], acceptam b, = 38,0 /mm] .

[ 0] F> — tensiunea admisibilad de incovoiere a rotii dintate,
[0 2= 193,13 [N/mm’]. [vezi tab. 2.1, pag.7]

S 2-5,8-240,05-10°

m2> = 1,98 [mm].
192,0-38,0-193,13

Acceptam modulul m = 2,0 [mm]. [*, tab.4.1, pag.23]
2.2.3 Determinam unghiul de inclinare ai dintilor Bn:

Pin = arcsin (3,5m/b,) = arcsin (3,5 - 2,0/38,0) = 10,62°.
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

2.2.4 Determindm numdrul sumar de dinti ai pinionului si rotii dintate, Z:
25= 2122 = (28,,c08 Bin)/m = (2 - 120,0 - cos 10,62%) / 2,0 = 117,94 dinfi.
Acceptim zz= 118 dinti.

2.2.5 Precizam valoarea reald a unghiului de inclinare a dintilor:

B = arccos LM _ arccos 118:2,0 10,47°.
2a, -120,
2.2.6 Determinam numarul de dinti ai pinionului, z;:
=—2 = 1180 _ o3 6 dimgi.

T1+i, 1+4,0

Acceptam z; = 24 dinfi.
2.2.7 Determinam numarul de dinti ai rotii dintate, z,:
7, =2;— 2, = 118 —=24 =94 dini.
Acceptim z, = 94 dinti.

2.2.8 Determinam raportul de transmitere real i, $i verificim abaterea Ai fata de
raportul de transmitere ales initial .4
R 94 . ,
zm,=ﬁ:§:3,9z; Ai= 100% < 4%; <> Ai =
z

1 lred 4

Veat — tred

3,92-4,0
—100% ~ 2%.
2.2.9 Determinam valoarea reald a distantei dintre axe a,,, /mm]:

a, = (zr+z2)m/(2 cosP)= (94 + 24) - 2,0/(2 - cos 10,47°) = 119,998 [mm].
2.2.10 Determinarea parametrilor geometrici de baza ai transmisiei.

Tabelul 2.2 — Parametrii geometrici de bazd ai angrenajului cilindric [mm].

PARAMETRU Pinion Roatd
.. d;=mz;/ cosf= d,=mz;/ cosf=
- divizare | .24/ cos 1047° =488 | = 2,0 - 94 / cos 1047°= 191,2
o exterior d,,] = d] +2m= daZ = dz +2m=
g =48,8+2-2,0=52,8 =191,2+2-2,0=195,2
A terior dy=d, - 2,4m = dp=dy— 2,4m =
=48,8-2,4-2,0=44,0 =191,2-2,4-2,0=186,4
Latimea coroa- b;=b,+ (2..4)mm= by =380
nei danturate =38,0+4=42,0 2 K
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

aw

| 9 9
‘ _1s
— > N\
| f N\l |
| N
MyYE | IE
| ' { | |
. | 1 '
f ] v [ f L\ I \] |
dn rz
d,; )

Figura 2.1 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului cu roti dintate cilindrice.

2.3 Calculul fortelor in angrenaj

Forta tangentiali: ;
e pinion - Fy=Fpy; %
= T.
e roatd - 2
. . 3 . . 3 — X — /\f\
EZZZ T,-10 :2 240,05-10 — 2510,98 /N]. — SV
d, 191,2 ; )
Forta radiald: "
e pinion — F =F,; Ft2 F.
e roatd - F
al F
F,=F, 0’32 :2510,98%: 919,26 [N]. NN\ l\\ﬁ
cos cos
’ T R T
Forta axiald: o T, L]
* pinion— F, =F,: Figura 2.2 — Forele in
¢ roata- angrenajul cilindric cu dinti
F,,=F,tgB=2510,98-1g10,47° = 464,02 [N]. inclinati.
2.4 Calculul de verificare a angrenajului
2.4.1 Verificam distanta dintre axe a,, [mm]:
d +d, 48,8+191,2
aw:( ! ‘):( ): 120,0 /mm].
2 2
2.4.2 Verificam tensiunea de contact /o]y, [N/mmz ]
F, (i +1)
Oy = K\/Q‘Sdena : K"ﬁ Ky, < [G]H s
279
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

unde K este un coeficient complex, acceptim K = 376; [*, pag.27]
F, —forta tangentiala din angrenaj, F,, = 2510,98 /NJ;[p.2.3., pag.10]
Ky, — coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti. Determinam prealabil viteza
periferica a rotii dintate v, [m/s]:

L _wydy_8,29:191,2

= =0,79 [m/s].
°o2.10° 2-10° [mist

Stabilim treapta a 9-a de precizie pentru angrenajul proiectat [*, tab. 4.4,
pag.28] si acceptam Ky, =1,11; [*, fig. 4.2, pag.29]

Ky, — coeficientul sarcinii dinamice, acceptam Ky, = 1,01;

[*, tab. 4.4, pag.28]
Marimile Tz, [Nm]; [ofu, [N/mmi’]; Kug ds, [mm]; by, [mm]; iveq — [p-2.2.1.,
pag.8]; wa, [s”'] — viteza unghiulari a arborelui condus [tab.1.2, pag.6].

2510,98-(4,0+1) s
Gy =376,/ """ ) 10-1,11-1,01 = 494,26 [N/mm’].
191,2-38,0

Asa cum oy, < [o]y; , iar aceastd subsarcind nu depaseste 10%, putem trece la
urmatoarea etapa a calculului de verificare.
2.4.3 Verificim tensiunile de incovoiere a dintilor oy, [N/mm’]:
F,

: in K., K., K,<[o]

O-FZ:YFZ'Y/Jb P2’

Op =05 Yp /¥p, S[O—]Fl’

unde m, [mm] este modulul angrenarii; b,, /mm] — latimea coroanei dintate a rotii;
F,, [N]- forta tangentiald din angrenaj [vezi tab.2.2., si p.2.3];
Kr, - coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti, acceptam K, = 1,0;
[*, tab. 4.6, pag.30]
Krg — coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii pe lungimea dintelui,
acceptim Krg=1,0; [*, pag.29]
Kr, — coeficientul sarcinii dinamice, acceptam Kr, = 1,04;
[*, tab. 4.4, pag.28]
Yr1 1 Yrz — coeficientii de forma ai dintilor pinionului si rotii dintate, care se
determind in dependenta de numarului de dinti echivalenti z,; $i z,2:

% _24 —25.2. ) :9y =97.2
4 %oszﬁ %0s310,47” 525 e %asz B~ Jcos'10,47° =012

Deci, acceptam Yp; = 3,9 si Yp, = 3,60; [*, tab. 4.7, pag.30]
Yp  —coeficientul ce tine cont de inclinarea dintilor,
Yp=1-4/140"=1-10,47"/140°=0,93;
[o]F1s1[ofrz — tensiunile admisibile de incovoiere ale pinionului §i rotii
dintate, [N/mm’]. [tab. 2.1, pag.7]
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

2510,98

Opy =3,60-0,93-
38,0-2,0

-1,0-1,0-1,04 = 115,04 [N/mm’];

oy =115,04-3,9/3,60 = 124,63 [N/mm’].

2.4.4 Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul:

Tabelul 2.3 — Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului cu roti dintate

cilindrice.

CALCULUL DE DIMENSIONARE A ANGRENAJULUI

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea
Distanta dintre axe a,,, [mm] 120,0 Modulul m, [mm] 2,0
Forma dintelui inclinat || Diametrul cercului de divizare:
5 pinion, d; 48,8
Unghiul de inclinare a dintelui, g 10,47 roatd, d> 191,2
Latimea coroanei dintate, /mm]: Diametrul cercului exterior:
pinion, b, 42,0 pinion, da 52,8
roata, b, 38,0 roata, d. 195,2
Numarul de dinti: Diametrul cercului interior:
pinion, 41 24 pinion, ds 44,0
roata, 22 94 roata, dp 186,4
CALCULUL DE VERIFICARE A ANGRENAJULUI
Parametru Valori admisibile Valori calculate Nota
Tensiunile de contact 517.0 49426 40
gz, [N/mmr’] ’ ' -
Tensiunile de OF] 220,43 124,63 ~—43%
incovoiere, [N/mm?] 193,13 115,04 ~—40%
OF2
Coala
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3 CALCULUL ARBORILOR

3.1 Calculul de predimensionare
Din conditia de rezistentd la rasucire si in conformitate cu recomandarile [*,
pag.65] determinam prealabil diametrele minime ale arborilor:

Tabelul 3.1 — Determinarea prealabila a diametrelor arborilor, [mm].

ARBORE-PINION ARBORELE ROTII DINTATE
3 3 3 3
d = T,-10 :363,03 10 ~27,59 [mm] d, - T,-10 :3240,05 10 ~39,15 [mm]
»7q0,2:[7] V02150 0,2-[7] V 0,2-20,0
acceptdm dy, = 30,0 /mm] acceptam d;, = 40,0 /mm]

unde T;jsi T,, [Nm] sunt momentele de torsiune pe arbori (vezi tab. 1.2);
[d« = 12...20 [N/mm’] — tensiunea admisibila la rasucire [*, pag.65].

3.2 Calculul de dimensionare
3.2.1 Alegerea prealabila a rulmentilor
in conformitate cu recomandarile [*, tab. 6.1, pag.66] alegem prealabil urmito-

rii rulmenti [*, tab. S5, anexa 2]:

Tabelul 3.2 — Alegerea prealabila a rulmentilor.

Schema rulmentului . . Dimensiunile, mm
Simbol
(GOST 831-75) fmbotizarea [y D B @
o
i
A 36206 30 62 16
N 12°
36208 40 80 18

3.2.2 Elaborarea schitei de dimensionare a reductorului cilindric

in corespundere cu schema cinematici a reductorului cilindric [sarcina tehnica]
elaboram schita acestuia, ludnd in consideratie recomandarile [*, pag.67-74].

Efectudnd masurarile (calculele) corespunzitoare pe schita elaborata a
reductorului (fig. 3.1, a si b), determinam valorile distantelor intre reazeme, necesare
pentru calculul arborilor:

=L —2a [mm],
unde a, [mm] este distanta de la partea frontala a rulmentului pana la punctul de
aplicare a reactiunilor, care se determina din relatia:

a:O,S(B+d;Dtgaj,
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

Valorile d, D, B si a sunt prezentate in tab.3.2.

La=br +2x+2Ba=96
b =66
b2=38

!

r

da=15

|
dio 40
[
|
|
|
=
|
|
|
f= T
i

|
|
Q ‘ B: =18
1 B-t6 ‘ 5
| g
I e I
ap=13 [

x=9| b1 =42 |x=9

lp=66
Lp=br +2x+2Bp=92

a)
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

S

~
l

b)

Figura 3.1 — Schita reductorului cilindric.

Deci, pentru arborele-pinion si arborele condus vom avea urmatoarele valori ale

distantelor de aplicare a reactiunilor:

a, =0,5(16+

30+62 40+80

tg12°)z13[mm]; a, =0,5[18+ tg12°)z15[mm].

Astfel,  L,=L,—2a,=92—2- 13 =66 [mm];

I,=L,~2a,=96 -2 15 =66 [mm].
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

3.2.3 Calculul de dimensionare a arborelui-pinion

Date initiale: d; = 48,8 [mm] — diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.12];
F,=2511 [N]; F,=919 [N]; F, =464 [N] — fortele in angrenaj [pag.10];

1, = 66,0 [mm] — distanta de aplicare a reactiunilor in reazeme [pag.13].

Fs
RAU 1 1 REJ
Yy x RAV/ ! y Frob Il R, uz
| / ! é
07" 4 i 4 sl | B
Z/ | '
Zi i
=33 13p=33

Figura 3.2 — Schema de calcul a arborelui-pinion.

3.2.3.1 Determindm fortele de reactiune in reazemele A si B (fig. 3.2).

Planul vertical (YOZ)
d
SM, 0= Ry, (I +1, )=F, -, +F,- -0 R —F"l"’fF“'%
4, =V= Bv(1p+2p)_ rhpt 'y = A B\V_W)
RBV:919-33,0;6424-48,8/2:288 INJ

F,-12p+Fa-d%

ZMBF:0:>—RAv.(11p+12p)+Fr.12p+Fa.%:oc>RAv_ -

llp+lzp
919~33,0+464-$
R, =——"——=—=631,0/N
v 66,0 [N]
Verificarea: F,=0=R,, ~F, + R, =0 631-919+288=0.
Planul orizontal (X0Z)
F,-l .
M, =0 Ry, (1, +1s, )~ F, -1y, =0 Ry, =2 = P30 155 5 [N],
o ’.,,+lzp y
iy 2511330 1550 5 [N].

M, =0=-R,,-(L,+L,)+F,-L,,=0=R,, =
P v I,+L, 66,

Verificarea: 3F,=0= R,, - F. + R, =0 1255,5-2511,0+1255,5=0.
Reactiunile sumare in reazemele A4 si B vor fi:

R, =R, + B2, =\1255,5 +631,0° =1405,2 [N ]
Ry =R}, + R}, =4[1255,57 +288,0° =1288,1 [N ]
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3.2.3.2 Construirea diagramelor momentelor incovoietoare (fig. 3.3), /Nm].
Planul vertical (YOZ)

7 Sectorul I 0<Z;<1,
Ry, 0,=R,,=631,0 [N].
v IM, =0=-R,,-Z,+M,=0=M,=R,,-Z,-
Pentru Z;=0, - M,(0)=R,, -0=0;
a Pentru Z;=1;,, >
— M,(L,)=R,, 1,=631,0-0,033=20,8 [Nm].
E Sectorul IT l]p < Z" < (11,, + lgp)
N F. 0,=R4,— F,=631,0-919,0 = - 288 /NJ.
’ i d
% " ZMiv:Oa—RAv-Z,,+F,(Z,,—l|p)+F;~%—MV:O
d
. ’ <:>Mv:—RAv-Z,,+F,(Z,,—l|p)+Fu-%.
. ! PentruZ,,zllp,—>
i d
Zi Mv(ll,,):*RAv"1p+Fr(ll,;’llp)+Fa' %:

= —631,0~0,033+464,0-0’048% =9,5 [Nm];
Pentru Zy = (I, + 1), >
M,(L,+1,)=-R,-(L,+1,,)+F,-L,, + F, -“% -
=—631,0»0,066+919,0<0,033+464,0-0’048%=0.
Planul orizontal (X0Z)
T Sectorull 0<Z;</,

M QII:RA(): 125535 [N]
’ IM; =0=>-R,,-Z;+M,=0>M,=R,,-Z,.

R

Ao

Pentru Z;=0, - m,0)=R,,-0=0;

2 Pentru Z;=1;,, —
M,(1,)=R,,1,=12555-0,033=41,4 [Nm].

1! Sectorul II lIl’ < Z” < (l]p + 121,)

Ry 0,=R,4,— F,=1255,5-2511,0=-1255,5 /N]J.

v M, =0=-R,,-Z,+F,(Z,-1,)-M,=0c

<M,=-R,-Z, +Ft(zn _Ilp)'
Pentru Zy = 1;p, >
M,(1l,)=-R,, 1, +Fr(’1p _llp):
—_1255,5-0,033+2511,0-0 = —41,4 [ Nm J;

Fi 2

lp

Zi

Pentru Z;; = (le + lzp), —>
Ma(l]p+12p)=—RA”~(III,+12F)+F’~lzl‘:—1255,5-0,066+2511,0'0,033:0.
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

3.2.3.3 Determinam momentul de incovoiere rezultant (fig. 3.3) in sectiunile
caracteristice ale arborelui (1...3) M,,,, /Nm] in conformitate cu relatia:

M, =|M;+M],
M, =M, =M+ M2 =\[M2 + M2, =0;
M, =\MZ, + M2, =\20,8> + 41,4* = 46,3 [Nm],
M, =M%, + M2 =\0,5 +41,4 42,5 [Nm].

3.2.3.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele-pinion, care
este egal cu T; = 63,03 /Nm/ si actioneaza pe portiunea arborelui de la intrare pana la
locul fixarii rotii dintate (fig. 3.3).

3.2.3.5 Determindm si construim diagrama momentelor echivalente de incovoiere
(fig. 3.3) in sectiunile caracteristice (1...3) M., [Nm] din relatia:

Mech. = W N

M,,, :\/Mfm +(0,75-;)’ :\/0+(0,75~63,03)Z =47,3 [Nm];

e

M,,, :\/Mfmz +(0,75-1,) :\/46,32 +(0,75-63,03)* =66,2 [Nm];

e

M.y, = \/M,{,LZ, +(0,75-1,) = \/42,52 +(0,75-63,03)" =63,6 [Nm];

M, 5= Mrzez.s +(0’75'T3)2 =0

e

3.2.3.6 Verificam diametrul arborelui-pinion in sectiunea cea mai solicitata.
Conform momentului echivalent de incovoiere maxim, precizam valoarea
diametrului in sectiunea critica a arborelui din conditia de rezistenta la incovoiere:

3
d> 3M, [mm]
0,1-[c],

unde [of; este tensiunea admisibili la incovoiere. In conformitate cu ciclul de
functionare pulsator, acceptam [of; = 75,0 [N/mm’]; [*, tab. S2, anexa 2]
M,.;,, — momentul echivalent de incovoiere in sectiunea cea mai solicitata, care
corespunde valorii maxime M., = 66,2 [Nm].
Deci, pentru sectiunea 2 (valoarea diametrului determinatd prealabil pentru acest
sector corespunde dy, = 30,0 /mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea:

co [ M, _,]66,2:10° _ _ )
d,23 70,1-/0‘],» =3 70’1.75,0 20,67 [mm] <d,,=30,0 [mm] >20,67 [mm]

Conditia se respectd. In acelasi timp, in conformitate cu recomandarile [*, pag.86],
diametrul arborelui-pinion dy,, /[mm] trebuie majorat cu cca. 5%.

Deoarece in constructia arborelui-pinion d°j,, [mm] va corespunde treptei
arborelui sub rulment si garnitura, acesta se precizeaza in conformitate cu diametrul
inelului interior al rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S5, anexa 2] acceptam
dy, = 25,0 [mm].
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

Fa
R4 I 7 R,
YI X RAi/ o y Fr Vi Rgvl :Bl
| )
07 1 —
Al 7 : 2l s B
ZI
lp=33 20=33
a, IN] T 631
<L el ]
TTTTTTTTTT]
208 268
M, [Nm] ® 9.5
0 |
T 1255,5
Qo, IN] @
o ]
e
1255,5
414

M,, [Nm]
‘ 0 m @

Mrez, [Nm]

46,3

0

7, [Nm]

63,03

63,6

473
Maer, [Nm]
0
Figura 3.3 — Schema de calcul a arborelui pinion.
Coala
MA 000000 00 00 MC 19

Coala

Ne document] Semnat |Data

Mo}



Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

3.2.4 Calculul de dimensionare a arborelui condus
Date initiale: d, = 191,2 [mm] — diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.12];
F,=2511 [N]; F,=919 [NJ; F,= 464 [N] — fortele in angrenaj [pag.10];

1, = 66,0 [mm] — distanta de aplicare a reactiunilor [pag.13].

Y|/X 1 I

R

Cv &N
07 | A F ! T
| t | Rpo
<L>| Fr / Fa | RDV
Reo Zi i
ha=33 (22233
\

Figura 3.4 — Schema de calcul a arborelui condus.
3.2.4.1 Determindm fortele de reactiune in reazeme (fig. 3.4).
Planul vertical (YOZ)
%

d F L, +F,-
M, =0=-Rp, (I, +b,)+F, -1, +F, ~72:0©R,,,, =— e

b, +1,
~919-33,0+464-191,2/2

=1131,6 /N
66,0 IN]

~F, b, +F, )

lla + 1211

Ry,

2

M, :OD_RCl'(lla+12a)_E-12a+F:1‘dz

s

=0 R, =

R, - —919~33,0;—64((;4~191,2/2 —212,6 [N

Verificarea: =F,=0= R, + F, - R, =0 212,6+919-1131,6=0.
Planul orizontal (X0Z)

IM, :03_Rna'(lln+12a)+F1'11a:0©RDa:IFl.IIM :%:1255,5 [N].
’ lat s

a 2a

M, =0=R,-(,+bL,)-F,-1,,=0& R, = L =M=1255;5 [N].
° - l,+1, 66,0

Verificarea: $F, =0= R, — F, + Ry, =0 < 1255,5-2511,0+1255,5=0.
Rezultantele reactiunilor vor fi:

Re =[R2, + R, =\1255,5 +212,6 =1273,4 [N]

Ry =R}, + R}, =+[1255,5* +1131,6 =1690,2 [N ]

Do

Coala

MA 000000 00 00 MC 20

Mod]

Coala [Ne document] Semnat |Data




Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3.2.4.2 Construirea diagramelor momentelor incovoietoare (fig. 3.4), [Nm].
Planul vertical (YOZ)
I3 Sectorull 0<Z;<I[,

-, 0,=Re,=212,6 [N].

v IM, =0=-Re,-Z,+M, =0 M, =R, - Z;-
Pentru Z; =0, - M, (0)=R,, -0=0;
Pentru Z;=1;,, >

T M,(L,)=R, I, =212,6-0,033=7,0 [Nm].

T Sectorul IT lIa < Z]I < (l[a + lzq)
R - 0,=Rc, + F,=212,6 +919,0=1131,6 /N].
IM; =0=-R,-Z, ~F,(Z,-1,)+F, 'd%_Mv =0

My
d
EL QMV:_R&‘ZM_Fr(le_lla)"'Fa' %
- Pentru Z;; = 1;,, >
d
1 M, (1,)=-R 'lla’Fr(lla’lla)*Fa' %:

:—212,6~0,033+464,O~O’19122 =37,3 [Nm].

Pentru Zy = (la + l24), —
M (L, +1,)=-R, '(lla +lza)_Fr b+ F, 'd%:

——212,6-0,066+919,0-0,033+464,0~0’19122 =0.

Planul orizontal (X0Z)
1 Sectorull 0<Z;<1y,
Qo
0, =Re, = 1255,5 [N].
7) IM; =0=>R¢,-Z,-M,=0=>M,=Rg,-Z,.
. M Pentru Z;=0, > M,(0)=R,,-0=0;
i Z Pentru ZI = I]a, d
M,(l,)=R, -1, =12555-0,033=41,4 [Nm].
i Sectorul I 11, < Zy < (L1a + L)
A Qo 0,=Rc,— F,=1255,5-2511,0=-1255,5 [N]J.
Mo EMI."=0:RCU~Z”—F,(Z”—lla)fMa=0c>
oM, = RCn Ly - Fz(Zu _lla)‘
R, Pentru Z” = l]a, —>
i Ma”la):RCa‘lla_Fr(lla_lla):
2 =1255,5-0,033+-0=41,4 [ Nm].
Pentru Z[] = (11,, + lga), i
M,(l,+1,,)=R, -(lln +12a)7 F,-1,,=1255,5-0,066—2511,0-0,033=0.
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

3.2.4.3 Determinam momentul de incovoiere rezultant (fig. 3.5) in sectiunile
caracteristice ale arborelui (1...3) M,,,, [Nm] in conformitate cu relatia:

Mrt'z.: MerMvz >
M, =M, :\/Mfl +M§l :\/Ma23 +1”33 =0;
M, =\[MZ, + M2, =\[41,4 +7,0° =42,0 [Nm];

M., =M, + M2, =\[41,4 +37,3 =55,7 [Nm].

3.2.4.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele condus, care
este egal cu T, = 240,05 /Nm] si actioneaza de la locul fixarii rotii dintate cilindrice
in directia iesirii fluxului de putere (fig. 3.5).

3.2.4.5 Determindm si construim diagrama momentelor echivalente de incovoiere
(fig. 3.5) in sectiunile caracteristice (1...3) M., [Nm] din relatia:

Meclz. = W N

M, = Mrzez.l +(0’75'71)2 =0;

e

M,,, = \/M}%2 +(0,75-1,) = \/42,02 +(0,75-270,05)* =206,9 [Nm];

e

M., :\/Mfm, +(0,75-1,) :\/55,72 +(0,75-270,05)* =210,1 [Nm];

M,,, :\/Mfm +(0,75-;) =\/o+(0,75~270,05)Z =180,0 /Nm].

3.3.5 Verificam diametrul arborelui in sectiunea cea mai solicitata.
Conform momentului echivalent de incovoiere maxim, precizam valoarea
diametrului in sectiunea criticd a arborelui din conditia de rezistenta la incovoiere:

d>3 M, 107 >

“\o,l-/o),
unde [of; este tensiunea admisibili la incovoiere. In conformitate cu ciclul de
functionare pulsator, acceptam [of; = 75,0 [N/mm’]; [*, tab. S2, anexa 2]
M,.;,, — momentul echivalent de incovoiere in sectiunea cea mai solicitata, care
corespunde valorii maxime M o2 =210,1 [Nm].
Deci, pentru sectiunea 2 (valoarea diametrului determinatd prealabil pentru acest
sector corespunde d;, = 40,0 /mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea:

7 3
d]'” >3 0’]”% =3 % =30,38 [mm] <d,, =40,0 [mm] >30,38 [mm]-
,1-[Of; 119,

Conditia se respectd. in acelagi timp, in conformitate cu recomandarile
[*, pag.86], diametrul arborelui-pinion dy,, /mm] trebuie majorat cu cca. 10%.

Deoarece in continuare d°;, /[mm] va corespunde treptei arborelui sub rulment si
garniturd, acesta se precizeaza in conformitate cu diametrul inelului interior al
rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S5, anexa 2] acceptim d,, = 35,0 [mm] (fig.
3.6).
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare
b x I n
R
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l/ /if © Dz
07 F, R
Zi E 4 ,F b R
Reo Zi ‘ bv
la=33 [2a=33
[ 11316
a, [N/ 212,6 ®
) |
70
o |
37,3
. L
L
T 1255,5
Qo, [N/ ®
0 |
S
1255,5 \
0
S
M,, [Nm]
557
414
42,0
Mrez, [Nm]
0
270,05|/
T, [Nm]
0
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Mocp, [Nm]
0

Figura 3.5 — Schema de calcul a arborelui condus.
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

3.3 Proiectarea constructiva a arborilor
Calculul final de dimensionare are ca scop determinarea dimensiunilor
geometrice ale fiecarei trepte in conformitate cu recomandarile [*, tab. 6.2, pag.87].

Tabelul 3.3 — Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor [mm].

TREAPTA ARBORELE PINION ARBORELE CONDUS
ARBORELUI (fig. 3.6, a) (fig. 3.6, b)
r d dp=dy+32r=25+32-15= diu=dy+32r=35+32-20=
sub pinion sau | = 29,8, acceptdm dz, = 30,0 =41,4, acceptam d;, = 40,0
roatad dintata | /, I; se determind grafic
e -Iv* | g, d3p=dyy =250 [pag.18] dza = du =35,0 [pag.22]
sub rulmenti si - - -
garniturd 123 I, se precizeaza grafic; I, = B (unde B este latimea rulmentului)
ur* d dsp=dyp—26=250-2-22= diu=ds—2t=350-2-25=
subunelement | 3| =206, acceptim dy, = 20,0 =30,0, acceptim ds, = 30,0
al transmisiei = - "
deschise sau | ; In conformitate cu [*, tab. S10, In conformitate cu [*, tab. S10,
semicuplaj 3 anexa 2] acceptdm /3, = 36,0 anexa 2] acceptdm I3, = 58,0
v . ds,=d;, +3f=40,0+3-1,2=43,6
umarul de ds Nu se construieste acoeptim ds, = 45,0
sprijin pentru B
rotile danturate | %5 Is=(8...10) mm
| ISR | ISR |1 O ) Y NN ) S |
hf,\ W:S S <
[,,=15 L, se determina grafic by, - grafic /3p=35
7277 a}
e I S P I | M B |
S |=8.10S < < <
=17 l;, se determina grafic 5~ grafic (3,258
1
b)

Fig. 3.6 — Constructia arborilor pentru reductorul cu angrenaj cilindric:
a) arbore-pinion; b) arbore condus.
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

4. CALCULUL RULMENTILOR

4.1 Determinarea duratei de functionare necesare pentru MA

Pentru determinarea duratei de functionare necesare L,, [ore] este nevoie de
durata de functionare L, [ani] a mecanismului de actionare prezentd in sarcina
tehnica. Astfel, durata de functionare calculata in ore L, [ore]:

L,=L-365-24-K_,-K,=6-365-24-0,7-0,66 =24282,7 [ore],

unde L =6 [ani] [Sarcina tehnica];
K, = 0,7 — coeficientul zilelor lucratoare; [*, pag.90]
K, = 0,66 — coeficientul orelor lucrdtoare [*, pag.90].

4.2 Determinarea capacititii dinamice portante necesare a rulmentilor
4.2.1 Capacitatea portanta dinamica necesara pentru rulmentii arborelui pinion:

| L
Cpo =Ry 57304 1 [N].

unde @; = 33,16 [s”'] este viteza unghiulara a arborelui pinion; [tab. 1.2, pag.6]
Rg,, [N] este sarcina dinamica echivalenta a arborelui pinion.
Relatia pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente depinde de raportul:

y 519,9 983,9
e <= =4
VR, 1,0-1405,2 1,0-1288,9

=0,369<e=0,37; VR"Z =0,76>¢=0,37 »

2

unde R,, [N] este sarcina axiala a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.95], care se
determind in dependentd de componenta axiala a sarcinii radiale a rulmentului
R,, [N], [*, tab. 7.1, pag.91]:

Ry=e-R;=037 14052 =519,9 /N];
Ryo=e- R,;=037 - 1288,1 = 476,6 [NJ;
Ru=Ry=5199/NJ; Ri=Ry+F,=5199+464,0=983,9 /N].

F,=464,0 [N] — forta axiala in angrenaj; [p. 2.3, pag.10]

R,, [N] — sarcina radiala a rulmentului, care corespunde fortei de reactiune

sumare din reazeme. Acceptam R,; = R, =1405,2 [N], R,,= R = 1288,1 [N];

e — coeficientul influentei solicitarii axiale, care se determind in dependenta

de raportul R,/Cy = 464,0/8000 = 0,058 (Cy = 8,0 [kN] se determina din

[*, tab. S5, anexa 2], in corespundere cu diametrul treptei pentru rulment si

seria usoard). Conform [*, tab. 7.3, pag.94], acceptim e = 0,37,

V= 1,0 — coeficientul de rotire pentru cazul rotirii inelului interior.

in conformitate cu recomandarile [*, pag.90] alegem urmitoarele relatii pentru

determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui pinion Rg,, [NJ:

R =XV R, K, K, ,=0451,0-1405,2-1,2-1,0=758,8

[N].
Rep=(X-V-R,+Y-R,) K, K, =(0,45-1,0-1288,1+1,46-983,9)1,2-1,0 =2419,4
unde X este coeficientul sarcinii radiale, acceptam X = 0,45;  [*, tab. 7.1, pag.91]
Y — coeficientul sarcinii axiale, acceptam ¥ = 1,46; [*, tab. 7.3, pag.94]
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

K — coeficientul de siguranta, acceptam K, = 1,2; [*, pag.91]
K, — coeficientul de temperatura, acceptam K, = 1,0. [*, pag.91]

C, = REpzi/m.ml]%’; = 2419,4#57333,16% =18695,2 [N].

4.2.2 Capacitatea portantd dinamica necesara pentru rulmentii arborelui condus:

C,.=Rg, 3/573-%1%’;, [N],

unde @, = 8,29 [s”'] este viteza unghiulara a arborelui condus; [tab. 1.2, pag.6]
Rg,, [N] este sarcina dinamica echivalentd a arborelui condus.
Determinam raportul pentru alegerea relatiei de determinare a parametrului Rg,:
R 433,0 R 897,0

4 cee>—— _=0,34=e=0,34; 92 _ e =0,53>e¢=0,37 »
VR, 1,0-1273,4 VR, 1,0-1690,2

unde R,, [N] este sarcina axiala a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.95], (similar pinion):

Ry=e-R;=034-1273,4=433,0 /N];
Ro=e¢-R,,=034-1690,2 = 574,7 [N,
R =Ry =433,0 /[NJ;  Ru=Ry + F,=433,0 + 464,0 = 897,0 /N].

R,, [N] — sarcina radiala a rulmentului, care corespunde fortei de reactiune
sumare din reazeme. Acceptim R,; = Rc=1273,4 [N], R,;= Rp=1690,2 [N];
e — coeficientul influentei solicitarii axiale, care se determind in dependenta
de raportul R,/C,, = 464,0/15300 = 0,03 (Cp, = 15,3 [kN] se determina din
[*, tab. S5, anexa 2], in corespundere cu diametrul treptei pentru rulment si
seria usoara). Conform [*, tab. 7.3, pag.94], acceptam e = 0,34.

in conformitate cu recomandarile [*, pag.90] alegem urmatoarele relatii pentru

determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui Rg,, [N]:
R, =X-V-R,-K, K, =0,45-1,0-1273,4-1,2-1,0= 687,6 N
Rup=(X-V-R,+Y-R,) K, -K,=(0,45-1,0-1690,2+1,62-897,0)-1,2-1,0=2504,4 =

unde Y este coeficientul sarcinii axiale, acceptam ¥ = 1,62. [*, tab. 7.3, pag.94]

6

Cc, - Rmi/sn @, 1%’; - 2504’4i/573 8,29 241232’7 ~12191,0 /N].

4.3 Alegerea finali a rulmentilor
In conformitate cu diametrele sub rulmenti si capacitatile portante determinate
anterior, alegem urmatorii rulmenti pentru arborii reductorului cilindric:

Tabelul 3.2 — Alegerea finald a rulmentilor [*, tab. S5, anexa 2].

Simbolizarea Dimensiunile, /mm] Capacitatea portanta, [kN]
(GOST 831-75) 7 T D | B ; C Co
36305 25 62 17 2,0 22,0 16,2
36207 35 72 17 2,0 24,0 15,3
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

5 PROIECTAREA CONSTRUCTIVA A ROTII DINTATE CILINDRICE

Luand in consideratie recomandarile [*, pag.99-100] alegem metoda de obtinere

a semifabricatului prin forjare, iar amplasarea butucului rotii dintate fatd de reazeme
— simetrica (fig. 5.1).

b,=38

Tpyr=63

d,,=195,2

i A 1 [ ‘
N
5=8
T
i 1.2x45°
e e B | N
' o
Figura 5.1 — Constructia rotii dintate cilindrice
ur=50 obtinutd prin forjare.

Tabelul 5.1 — Determinarea parametrilor constructivi ai rotii dintate cilindrice [mm].

ELEMENTUL o
PARAMETRUL RELATIA DE CALCUL
ROTII
cD(::an:Ie:?:xterior d,2=195,2 (vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.12).
Coroana | Latimea b,=38,0  (vezicalculul angrenajului, tab. 2.3, pag.12).
danturati ) o S5=22m+ 0,05b'2 =22 2{0 + 0,05'- 38,Q = 6,3
Grosimea In corespundere cu girul normalizat de dimensiuni liniare
[*, tab. S1, anexa 2], acceptam S = 8,0 .
Tesitura f=(0,6...0,7)ym = (0,6...0,7) - 2,0 = 1,2...1,4 , acceptam f= 1,2
Diametrul interior dia=40,0 (constructia arborilor arborilor, fig. 3.6)
Di dpu = 1,55d;, = 1,55 - 40,0 = 62,0.
iametrul - . . . L
. In corespundere cu sirul normalizat de dimensiuni liniare,
Butucul [ exterior acceptim dpue = 63,0 .
Ipue = (1,0...1,5)d;, = (1,0...1,5) - 40,0 = 40,0...60,0.
Latimea Din considerente constructive si in corespundere cu sirul
normalizat de dimensiuni liniare, acceptam /j,, = 50,0 .
C>0,25h,, C€2>025-38,0=9,5.
Grosimea Din considerente constructive si in corespundere cu sirul
Discul normalizat de dimensiuni liniare, acceptim C = 10,0 .
Raze de rotunjire R >5 [mm], acceptam prealabil R = 6,0 .
Gauri dy>25 [mm], acceptam prealabil dy = 30 /mm]; ng= 6 gauri.
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

6 CALCULUL ASAMBLARILOR PRIN PANA

6.1 Calculul asamblirii prin pani pentru arborele-pinion
Date initiale:

d3, = 20,0 [mm] sil3, = 36,0 [mm] sunt diametrul si lungimea treptei arborelui,
pe care este instalatd pana; [fig.3.6]

F,=2511,0 [N] este forta tangentiala in angrena;. [pag.10]

|

Pana paralela

\ef

Figura 6.1 — Asamblarea prin pand paraleld pe arborele-pinion.

6.1.1 Predimensionarea penei

in conformitate cu diametrul d3,, [mm] conform [*, tab. S9, anexa 2] stabilim
dimensiunile sectiunii transversale ale penei (fig. 6.1):

b=16,0 [mm], h=6,0 [mm]; t;=3,5 [mm], t,=2,8 [mm].

Lungimea penei I, [mm] se stabileste in dependenta de lungimea treptei
arborelui, pe care este instalatd pana — I3, mm:

=L, - (5 10) =36,0—(5...10) =31...26 [mm],

acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I = 28,0 [mm].

Deci, alegem prealabil urmatoarea pana:
Pana 6x6x28 GOST 23360-78.

6.1.2 Calculul de verificare a penei
Penele paralele, utilizate la proiectarea reductoarelor, sunt verificate la strivire.
Conditia de rezistenta la strivire:

1
o =—"t<[o],
s ) [o],

5 . C .
unde A, /mm’] este suprafata de strivire, care se determina din relatia:

A, =(0,94-h—1)-1,=(0,94-6,0-3,5)-22,0=47,1 [mm’];
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

1y, [mm] — lungimea de lucru efectiva a penei cu suprafete frontale rotunjite:
l,=1-b=28-6=22,0 [mm];
[6]s, [N/mm’] — tensiunea admisibili la strivire. Pentru bucsa de otel si sarcini
linistite [of, = 110...190 [N/mm’] [*, pag.97].
_F, 25110

A, 47,1

Deoarece tensiunea de strivire se aflda in limite admisibile, acceptam
urmatoarea pana:

=53,3 [Nimm'’] < [o],.

Pand 6x6x28 GOST 23360-78.

6.2 Calculul asamblarilor prin pana pentru arborele condus

Date initiale:
d3, = 30,0 [mm] sil3, = 58,0 [mm] — diametrul si lungimea treptei arborelui sub

butucul elementului transmisiei deschise; [fig. 3.6]
dy, = 40,0 [mm] si by, = 50,0 [mm] — diametrul interior si lungimea butucului
rotii dintate; [tab. 5.1]
F,=2511,0 /N] este forta tangentiala in angrena;. [pag.10]
A

I
Figura 6.2 — Asamblarile prin pand ale arborelui condus.

6.2.1 Predimensionarea penelor
Sectiunea A-A. In conformitate cu diametrul d,, [mm] stabilim dimensiunile
sectiunii transversale ale penei (fig. 6.2):
b=12,0 /[mm];  h=28,0 [mm]; t;=5,0 [mm]; t,=33 [mm].
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Anexa A3.1 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cilindric)

Lungimea penei /;, [mm] se stabileste in dependentd de lungimea butucului rotii
dintate — Ly, [mm]:

1=l —(5..10)=50,0 — (5...10) = 45...40 [mm].

Acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I = 40,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:
Pana 12x8x40 GOST 23360-78.

Sectiunea B-B. In conformitate cu diametrul ds,, /mm] conform [*, tab. S9,
anexa 2] stabilim dimensiunile sectiunii transversale ale penei (fig. 6.2):
b = 38,0 [mm], h=1,0 [mm]; t;=4,0 [mm]; t,=3,3 [mm].
Lungimea penei /3, /mm] se stabileste in dependenta de lungimea treptei
arborelui, pe care este instalata pana — I3, /mm]:

I, =1, ~(5..10)= 58,0~ (5...10) = 53...48 [mm].

Acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I3 = 50,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:

Pana 8x7x50 GOST 23360-78.

6.1.2 Calculul de verificare al penelor
Conditia de rezistenta la forfecare:

unde A, /mm’] — suprafata de forfecare:

Sectiunea A-A A = (0,94 ~h—-1t, ) A= (0,94 -8,0— 5,0) -28,0=70,6 [mm’];

Sectiunca B-B A= (0,94 -h—t ) A= (0,94 -7,0— 4,0) -42,0=117,2 [mm’].
Iz, [mm] — lungimea de lucru efectiva a penei cu suprafete frontale rotunjite:

Sectiunea A-A l,=1,-b=40-12=28,0 [mm];

Sectiunea B-B l,=1;—b=50-8=42,0 [mm].

Astfel,
Sectiunea A-A o, = £ _251L0 35,6 [N/mm’];
A, 70,6
Sectiuneca B-B o, = £ _25110 21,4 [N/mm’];
T4, 117,2

Deoarece tensiunile de strivire pentru ambele sectiuni se afla in limite
admisibile, acceptim urmatoarele pene:

Sectiunea A-A Pand 12x8x40 GOST 23360-78.
Sectiunea B-B Pand 8x7x50 GOST 23360-78.
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1. Raportul de transmitere i=4
2. Momentul de rasucire la arborele condus, Nm T ,= 240,05

3. Turatia arborelui conducator, min! n,= 316,67
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Z:| 94
Unghiul de inclinare| b |10°28" MA 000000 00 00 DA
i A Tre L
L atimea |p’”’°m_1_/”’ b 42 eltoma| s [emar 0| Reductor cilindric
[ rotii 6] 38 s (desen de ansamblu) 1.1
Treapta de precizie|-| 9 cate 1 T colt

Fig. A3.1, a— Desenul de ansamblu a reductorului cilindric proiectat.



218 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

Nota

Num.

Notarea Denumirea

Format
Zona
Poz.

Documentatie

A1 IMA 00000000 00 DA Desen de ansamblu |1

Unitati de ansamblu

1|MA000000000001| Capac-Vizor 1
Piese
2|MA 0000000000 02| Arbore-pinion 1
3 ..03| Arbore !
4 ..04| Carcasa !
5 ..05| Capacul carcasei 1
6 ..06| Capac infundat 1
7 ..07| Capac strapuns 1
8 ..08| Capac infundaft 1
9 ..09| Capac strapuns 1
10 ..10]| Roata dintata !
1 .. 11| Pahar !
2 .. 12| Inel 2
3 .. 13| Inel 2
14 .14 Inel 1
5 ..15| Dop de scurgere 1
16 ..16| Garnitura 1
17 .. 17| Indicator de ulei !
18 .18 Garnitura !

od] Coala| Nr._document.| Semnat. | Data MA 000000 00 00 S P

Flaborat Litera | Coala |~ Coli

Verificat Reductor cilindric L1 12

N_contr (specificatie)
Aprobat
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£[§|¢| Notfarea Denumirea | $|Nota
Articole standarde
211 GOST 7798-70 Bulon M10-8gx95 4
22| GOST 7798-70 Bulon M10-8gx35 8
23| GOST 11738-84% Surub M8-6qgx25 8
24| GOST 11738-84 Surub M8-6gx20 8
25| GOST 1491-80 Surub M6-6gx12 4
26| GOST 5916-70 Piulita M10-6H 2
27| GOST 6402-70 Saiba 10.65G 2
28| GOST 6402-70 Saiba 8.65G 16
29| GOST 6402-70 Saiba 6.65G 4
30| GOST 831-75 Rulment 36205 2
311 GOST 831-75 Rulment 36207 2
32| GOST 8752-79 Manseta 1-25x42 J
33| GOST 8752-79 Manseta 1-35x58 J
34 GOST 23360-78 | Pana 6x6x28 J
35| GOST 23360-78 | Pana 8x7x50 7
361 GOST 23360-78 | Pana 12x10x40 7

lod)Coalal Nr. document.] Semnat. | Data

MA 000000 00 00 SP =

2

Fig. A3.1, b - Fisa de componenta a reductorului cilindric proiectat.
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Anexa A3.2

EXEMPLU DE REALIZARE A PROIECTULUI DE AN CU REDUCTOR CONIC

J

c /)

4 — transmitere cu roti dintate cilindrice (TD, transmitere deschisa);

5 —roata conveierului (OL, organ de lucru); 6 — lant de tractiune.

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor cu roti dintate conice (CON);

Date initiale pentru proiectarea mecanismului de actionare a conveierului cu

Aprobat

(cu reductor conic)

banda:

1. Forta de tractiune la lant F,=5,0 [kN];

2. Viteza lantului de tractiune ve=0,5 [m/s],

3. Pasul lantului de tractiune p =40 [mm];

3. Numarul de dinti ai rotii de lant z =9 [dinti];

4. Durata de exploatare L =8 [ani].

MA 000000 00 00 MC
Mod]Coala Ne document{Semnat |Data
Elaborat Litera Coala Coli
Verificat Mecanism de actionare al | | | 1 32
conveierului suspendat

T contr. P UTM
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1 ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC $I CALCULUL CINEMATIC AL
MECANISMULUI DE ACTIONARE

1.1 Alegerea motorului electric

1.1.1 Determinam puterea necesara organului de lucru (OL) din cadrul masinii
proiectate P, [kW]:

P,=F v,
unde F;este forta de tractiune a OL, F,= 5,0 [kN];
vy — viteza liniard a OL, v,; = 0,5 [m/s]. [Sarcina de proiect]

P,=5,0-0,5= 2,5 [kW].

ol

1.1.2 Determinam randamentul orientativ al mecanismului de actionare (MA), 7y

s =T Heon Mot T

unde 7. - randamentul cuplajului, acceptim 7, = 0,98;
Tcon €ste randamentul angrenajului reductorului (reductor cu roti dintate
conice), acceptam 7., = 0,95;
7. — randamentul unei perechi de rulmenti, acceptam 7,,; = 0,99;
1., —randamentul transmisiei prin angrenaj cilindric (transmisia deschisd),
acceptam 7, = 0,93. [*, tab. 2.1, pag.12]

7,.= 0,98-0,95- 0,99 - 0,93 =0,84 .
1.1.3 Determindm puterea necesara pe arborele motorului electric (ME) P, [kW]:

P = by 25 2,98 ~ 3,0 [kW].
1,. 0,84
1.1.4 Determindm puterea nominala a ME — P, [kW].

in conformitate cu recomandarile [*, pag.13] si in corespundere cu [*, tab. S3,
anexa 2], acceptam in continuare P,,, = 3,0 [kW].
1.1.5 Alegem prealabil tipul motorului electric.

Deoarece pentru P,,, = 3,0 [kW] ii corespunde mai multe tipuri de ME cu
numar diferit de turatii, in conformitate cu recomandarile [*, pag.13] si in
corespundere cu [*, tab. S3, anexa 2], alegem prealabil urmatoarele doud motoare
electrice:

Tabelul 1.1 — Caracteristica tehnicd pentru doud variante de ME alese prealabil.

Vari Caracteristica tehnica
ari-
anta Modelul ME [ pyerea nominala | Turatia sincrona | Turatia nominala
Poom, [kWV] Hynes [min'] Poom, [min”']
1 4AM112MA6Y3 3.0 1000 955
4AM100S4Y3 ’ 1500 1435
Coala
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1.2 Determinarea si distribuirea raportului total de transmitere al MA

1.2.1 Determinam turatia arborelui OL —  n,, [min'l ]

_60-10°-v,,
ol zop ’
unde v, este viteza OL, v,;= 0,5 [m/s],
z—numarul de dinti ai rotii de lant, z=9 [dinti];

P — pasul lantului de tractiune, p = 40,0 /mm] [Sarcina de proiect].
60-10°-0,5 3
n,=———— =83733 [min"].
T 9.40,0 [min]

1.2.2 Determinam rapoartele de transmitere ale MA pentru ambele variante de ME,
imnl Sl imaZ:
n 955 , n 1455
i, =t =———=1146; i, ==t =———=17,46.
n, 83,33 n, 83,33
1.2.3 Determinam rapoartele de transmitere ale treptelor MA:
by =l By
unde i.4 Iy sunt rapoartele de transmitere ale reductorului si, respectiv, ale
transmisiei prin angrenaj cilindric deschis. In conformitate cu recomandarile
[*, pag.14] si in corespundere cu [*, tab. 2.2, pag.15] acceptam i,., = 3,15.
Din relatia de mai sus determinam valorile #4; §i i pentru cele doud variante
propuse:
i

— “mal

=t L3O 5 e 1740y
i, 315 i, 315

Asa cum, ambele valori ale i, $i i, se gasesc in limita valorilor recomandate
ale rapoartelor de transmitere (pentru cazul angrenajului cilindric deschis), in vederea
micsorarii gabaritelor transmisiei deschise in corespundere cu [*, tab. 2.2, pag.15],
acceptam prima varianta a motorului electric.

Astfel, in final, alegem motorul electric 4AMI112MA6Y3 (Puon = 3,0 [kW];
Hom = 955 [min']); rapoartele de transmitere:
e reductorul cilindric irea = 3,15;
e transmisia prin curea iq=3,6;
e mecanismul de actionare i, = 11,34.

Coala
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1.3 Determinarea parametrilor cinematici si de forta ai arborilor MA
In corespundere cu schema cinematica a MA [sarcina de proiectare] pentru
calculul cinematic vom avea urmatoarea schema de calcul:

Motor electric— Cuplaj — Reductor— Transmitere deschisd — Organ de lucru

Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul (vezi tab. 1.2).

Tabelul 1.2 — Parametrii cinematici si de forta ai MA.

= CONSECUTIVITATEA LEGATURII ELEMENTELOR MECANISMULUI DE
PARAME % ACTIONARE CONFORM SCHEMEI CINEMATICE
TRUL 2 Motor electric = Cuplaj = Red = Tr itere deschisd — Organ de lucru
< me —»c¢ > red »>td ol
§ me P,.= P =30
=,
Y I P =Pl = 3,0 - 0,98 - 0,99 = 2,91
g Vi Py= P fJeontrus = 2,91 - 0,95 - 0,99 = 2,74
=
- ol Poy= Pyt = 2,74 - 0,92 - 0,99=2,5
-~ n 7-955
. me Ryom = 955 Doy = — == 100’0
~| < 30
=] S
s
= 1 1y = Mg = 955 @1 = @yom = 100,0
S| oz
=
E] .
_§ %o 11 nz=n1/tiz4=955/3,15= a)2=ﬂ=”'303’17=31,75
= | g =303,17 30 30
s =
= <
&= > ny = nyliy=303,17/3,6 = _7zn, _7r~84,217
= ol - = =20 —g8)
> =84,21 30 30
3 3
me P10 304007
) @D, 100,0
E
7 . 3 . 3
§ - 1 TI:P1 10 :2,91 10 =291
o & o, 100,0
2z
= N 3 3
i &~ n T7=P2'10 :Mzga'j
g . , 31,75
-
3 3
ol ]“{’IZM:LS 10 =283,45
o, ,82
Coala
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2 CALCULUL DE PROIECT AL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI
2.1 Alegerea materialului angrenajului si determinarea tensiunilor admisibile

2.1.1 Alegerea materialului rotilor dintate, a duritatii si tratamentului termic.
Alegerea materialului, tratamentului termic si a duritatii perechii de roti care
angreneaza poate fi efectuatd conform recomandarilor din [*, tab. 3.2, pag.18], iar
proprietatile mecanice ale materialului ales — [*, tab. 3.3, pag.19].
v' Conform acestor recomandari alegem marca otelului pentru fabricarea
pinionului i a rotii dintate — ofel 45, duritatea — < 350 HB,.
Diferenta duritatilor medii HB s — HB2mea = 20 ... 50.
v' Proprietatile mecanice ale otelului 45 vor fi:
— duritatea: 235 ...262 HBy;
— tratamentul termic: imbundtdtire;
— dimensiunile limita ale semifabricatului: Dy, < 125 [mm];
Determinam duritatea medie a dintilor pinionului si rotii dintate:
e pinion - HB oi = (HByin + HB,0)/2 = (235 + 262)/2 = 248,5;
e roata — HB;,0q = 248,5 — (20...50) = 220.

2.1.2 Determinam tensiunile admisibile de contact pentru pinion [ofy; $i roatd [ofu,,
[N/mm?] conform [*, tab. 3.2, pag.18]:

e pinion -— [0]11=1,8HB yeq+ 67 = 1,8 - 248,5 + 67 = 514,3 [N/mm’J,

o roatdi —  [ofuz=1,8HBomea+ 67 =1.8-220+ 67 =463,0 [N/mm'].

2.1.3 Determinam tensiunile admisibile de incovoiere pentru pinion [ofF; §i roata
[0]r2, [N/mm’], conform [*, tab. 3.2, pag.18]:

e pinion -— [0]51 = 1,03HB 11y0q = 1,03 - 248,5 = 256,0 [N/mm’];

e roatdi - [01r2=1,03HB g = 1,03 - 220,0 = 226,6 [N/mm’].
Deoarece transmisia este reversibild, [of r se micsoreaza cu 25% [*, pag.19]:

e pinion — [0]r1=0,75 - 256,0 = 192,0 [N/mm];

e roati —  [ofp=0,75-226,6=170,0 [N/mm’].

2.1.4 Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul:

Tabelul 2.1 — Caracteristicile mecanice ale materialului transmisiei.

Elementul Marca D, Tratament | HBjpea [o]lu [o]r
transmisiei otelului | [mm] termic HE, IN/mn]

285,5 5143 192,0
250 436,0 170,0

1. Pinion

< imbunatati
2. Roata dintata 45 =125 mounaatire
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2.2 Dimensionarea angrenajului cu roti dintate conice

2.2.1 Determinam parametrul principal — diametrul de divizare exterior d,,, [mm]:

. 3
d, 2165 00K,
‘gﬂ : O.]H2
unde i, este raportul de transmitere al reductorului, i,., = 3,15;[vezi p.1.2.3, pag.5]
T, —momentul de torsiune, care actioneaza asupra arborelui condus al
reductorului, T, = 86,3 [Nm]; [tab. 1.2, pag.6];
[0]u: — tensiunea admisibild de contact a materialului rotii dintate,
[0l =436,0 [N/mm], [tab. 2.1, pag.7]
Kyp — coeficientul neuniformitatii distribuirii sarcinii pe lungimea dintelui,
acceptdm Kpg=1,0; [*, pag.32]
8y — coeficientul formei rotilor dintate conice, acceptim 3y = 1,0

[*, pag.32].

3,15-86,3-10°
d,, =165)2222%2"0 1 0 = 185,89 mm].
. 1,0-436,0° [mm]

Conform sirului de numere normale [*, tab.S1, anexa 2], acceptam d,,; = 190,0 /mm].
2.2.2 Determindm unghiurile conurilor de divizare a pinionului & si rotii &:

8, =aretg i, =arctg 3,15= 72,39 3,=90"-5,=17,61°

red

2.2.3 Determinam lungimea exterioara a generatoarei conului de divizare R., [mm]:
_d,  190,0
¢ 2sins, 2-sin72,39

= 99,67 [mm].

2.2.4 Determinam ldtimea coroanei danturate a pinionului si rotii dintate b, [mm]:
b=0,285-R, =0,285-92,77 = 28,4 [mm].
Conform sirului de numere normale [*, tab.S1, anexa 2], acceptam b = 28,0 /mm].
2.2.5 Determinam modulul de angrenare exterior m,, [mm]:
s 14T -10° %
‘ Iy -d,, 'b'[o—]Fz ”

unde Kpg este coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii pe lungimea coroanei

danturate, acceptim Kpg= 1,0; [*, pag.33]
T —momentul de torsiune care actioneaza arborele condus al reductorului,
T,=286,3 [Nm]; [tab. 1.2, pag.6];

8r - coeficientul formei dintilor, acceptam 3= 0,85; [2, pag.67];
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

[o]r2 — tensiunea admisibild de incovoiere a rotii dintate cu dinte mai putin
rezistent, [of p; = 170,0 [N/mm’], [tab. 2.1, pag.7].

14-86,3- 10°
me(m,e) >
0,85-190,0-28,0-170,0

Acceptam modulul m, = 2,0 [mm].

-1,0= 1,57 [mm].

2.2.6 Determindm numdrul de dinti ai rotii dintate z; si a pinionului, z; :

4,/ _190,0/ _ gs . /) _95/ _
Z,= %n,f A,O_%,o, z,_%w_ 415 30.16.

Acceptam z; = 95 dinfi si 21 =30 dinfi.

2.2.7 Determinam raportul de transmitere real i, $i verificim abaterea 4i fata de
raportul de transmitere ales initial .,
z, 95

=2 =—=3,17; Ai=
z, 30 i

o 3,17-3,15
100% < 4%; & Ai = 2 —=1100% = 0,6%,

red ’

_ Lreal ~ Yred
Lot = N

2.2.8 Determindm valorilor reale ale unghiurilor conurilor de divizare a pinionului &;
si rotii &y
o,=arctg i, =arctg 3,17= 72,497,

real

8,=90" -5, =90"-72,49"=17,51".
2.2.9 Determinam parametrii geometrici de baza ai transmisiei.

Tabelul 2.2 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului conic [mm].

PARAMETRU Pinion Roata
P deI:mezlz dz =m,z;=

_ divizare =2,0-30=60,0 =2,0-95=190,0

% exterior dyer =do; +2 m, cosd; = dyer =doy +2 m, coso, =

£ =60,0+2-2,0c0s17,51°=63,8 [=190,0 +2 - 2,0 cos72,49" = 191,2
A dpr=d,— 2,4 m, cosé; = dpr=d,;— 2,4 m, cos& =

interior | =60,0—2.4 - 2,0 cos17,51°= | =195,0-2,4 - 2,0 - c0s72,49" =
=554 =188,6

Generatoarea _ d, _ 190,0 =996
conului de divizare ¢ 2sind, 2-sin72,49 ’

Latimea coroanei

danturate b=280

in final, determinim diametrul cercului de divizare median al pinionului d; si
rotii danturate d,, [mm]:
d;=0,857-d,;=0,857 - 60,0 =51,4 [mm];
d,=0,857-d,;= 0,857 - 190,0 = 162,8 [mm].
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

Gaer
Tres

dfe?

dez

ez

Figura 2.1 — Parametrii geometrici de bazd ai angrenajului cu roti dintate conice.

2.3 Calculul fortelor in angrenaj

AVAT

Fri

JUT
o T,

Forta tangentiali:

e pinion -
e roatd -

Forta radiald:
e pinion —
e roatd—

Forta axiald:
e pinion —

e roatd —

al

Figura 2.2 — Fortele in
angrenajul conic.

Fy=Fpy;
p 2 T10° _2:86,3:10°
? d, 162,8

= 1060,2 /N].
F, =0,36-F, -cos 5, =0,36-1060,2 - cos17,51° =364,0 /N];
Foo=F, = 1148 [N].

F, =0,36-F, -sin5,=0,36-1060,2 - sin17,51' = 114,8 /N];
F,, = F.=364,0 [N].
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

2.4 Calculul de verificare a angrenajului

2.4.1 Verificam tensiunea de contact [o]ys, [N/mmz ]

.2
o 70 JF VBt 1O ek <o),

G, -d,,-b

unde Ky, este coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti, acceptam Ky, = 1,0;
[*, pag.36]
F,; - forta tangentiald din angrenare, F,, = 1060,2 /NJ;[p.2.3., pag.10]
Ky, — coeficientul sarcinii dinamice, care depinde de viteza periferica a rotii.
Determinam prealabil viteza periferica a rotii dintate v, [m/s]:

_w,-d, 31,75-190,0

v, = = =3,0 /m/s].
:o2.10° 2:10° [mh1
Stabilim treapta a 9-a de precizie pentru angrenajul proiectat [*, tab. 4.4,
pag.28] si acceptam Ky, = 1,15; [*, fig. 4.2, pag.29]

Marimile /ofua, [N/mm’]; Kug; Su; dez, [mm]; b, [mm]; irea — [p.2.2.1., pag.81;
wa, [s7'] — viteza unghiulara a arborelui condus [tab.1.2, pag.6].

2
oy, =470 w-1,0~1,0~1,15 = 410,2 [N/mn'’].
1,0-190,0-28,0
Asa cum oy, > [ofu2 , iar aceastd suprasarcind nu depaseste 5%, putem trece la
urmatoarea etapa a calculului de verificare.

2.4.3 Verificam tensiunile de incovoiere a dintilor o, [N/mm’]:

F,
Opy =Yg, 'ﬁ'l(m Ky K, <[0]py5
F e
Op =0y Y /Y, <[0] ),

unde m,, [mm] este modulul exterior al angrenarii; Krg; b, /[mm] — latimea coroanei
dintate; Fy,, [N]— forta tangentiala din angrenaj [tab.2.2., si p.2.3.];
Kp, - coeficientul distribuirii sarcinii intre dinti, acceptam Kr, = 1,0;
[*, pag.36]
K, — coeficientul sarcinii dinamice, acceptim Kp, = 1,1;
[*, tab. 4.4, pag.28]
Yri 1 Yg; — coeficientii de forma ai dintilor pinionului si rotii dintate, care se
determina in dependenta de numarul echivalent de dinti ai pinionului si
rotii dintate z,7 $i Zy2:

_% =30 - . _% _95 _
o %os&l %0517,51“ 33 o %Bs@ %0s72,49” 315,7.

Deci, acceptam Yp; = 3,78 si Y, = 3,63; [*, tab. 4.7, pag.30]
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

[0]r1§i[o]r2 — tensiunile admisibile de incovoiere ale pinionului si rotii
dintate, [N/mm’]. [tab. 2.1, pag.7]
oy, =3,63—002 0.1 0.1,1= 75,6 [N/mm');

'1,0-28,0-2,0
Oy = 75,6-3’7% 3= 8.7 [Nmmi].

2.4.4 Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul:

Tabelul 2.3 — Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului cu roti dintate

conice.
CALCULUL DE DIMENSIONARE AL ANGRENAJULUI
Parametru Valoarea Parametru, mm Valoarea
Lungimea exterioard a genera- Diametrul cercului de divizare:
. . L 99,6 -
toarei conului de divizare R,, mm pinion, d,; 60,0
Modulul (exterior) ., mm 2.0 roatd, de: 190,0
Latimea coroanei danturate b, mm: 28,0 Diametrul cercului exterior:
F dintolui - pinion, daer 63,8
orma dimntefut dreaptd roatd, ez 191,2
Numarul de dinti: Diametrul cercului interior:
pinion, z1 30 pinion, dp; 55,4
roata, 22 95 roata, dp2 188,6
Unghiul conului de divizare: Diametrul cercului median:
pinion, &5 17,51° pinion, d; 51,4
roati, 5 72,49° roata, d; 162,8
CALCULUL DE VERIFICARE AL ANGRENAJULUI
Parametru Valori admisibile Valori calculate Nota
Tensiunile de contact Gy, N/mm’ 436,0 410,2 ~—6%
Tensivnile de Or1 192,0 78,7 ~—59%
incovoiere, N/mm P 170,0 75,6 ~—55%
Coala
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

3 CALCULUL ARBORILOR

3.1 Calculul de predimensionare
Din conditia de rezistenta la rasucire si in conformitate cu recomandarile

[*, pag.65] determindm prealabil diametrele minime ale arborilor:

Tabelul 3.1 — Determinarea prealabila a diametrelor arborilor, [mm].

ARBORE-PINION ARBORELE ROTII DINTATE
3 3 3 3
< A0 29N oy g fmm] | g, = [P0 86310 g ey fmm]
0,2:[z] V0,2:13,0 “ \0,2:[r] V0,2:20,0
acceptdm dy, = 25,0 [mm] acceptam d;, = 30,0 /mm]

unde T;si T;, [Nm] sunt momentele de torsiune pe arbori (vezi tab. 1.2);
[« = 12...20 [N/mm’] — tensiunea admisibila la rasucire [*, pag.65].

3.2 Calculul de dimensionare
3.2.1 Alegerea prealabild a rulmentilor
in conformitate cu recomandarile [*, tab. 6.1, pag.66] alegem prealabil urmato-

rii rulmenti [*, tab. S6, anexa 2]:

Tabelul 3.2 — Alegerea prealabila a rulmentilor.

Schema rulmentului . : Dimensiunile, mm
Simbol >
(GOST 27365-87) |> O T | T | B| C | e
C

7205A 25 | 52 16,5 15 | 13 | 0,36

7206A 30 | 62 (17,5 16 | 14 | 0,36

3.2.2 Elaborarea schitei de dimensionare a reductorului conic

in corespundere cu schema cinematici a reductorului conic [sarcina tehnici]
elaboram schita acestuia, ludnd in consideratie recomandarile [*, pag.67-74].

Pentru determinarea pozitiilor de aplicare a reactiunilor in reazeme, prealabil
calculam distanta de la partea frontala a rulmentului pana la punctul de aplicare a

reactiunilor a, [mm]:
d+D
e,
3

unde valorile d, D, T [mm] si e sunt prezentate in tab.3.2

a= O,S(T +
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

|
3 1
I pE S T =765

dp =13

b)

Figura 3.1 — Schita reductorului conic.
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

25+52 30+62
3 3

ap=0,5(16,5+ -0,36jz13[mm]; a, =0,5[17,5+ ~O,36jz14[mm].

In continuare, in corespundere cu fig. 3.1 (g, b), determindm urmatoarele marimi
necesare pentru calcul:

C, =C,=R cos5,+2x=99,6-cos72,49° +2-8,0 ~ 46,0 [mm];
R,=R,-b/= 99,6—28’02 =85,6 [mm];
L, :(1,5...2)T” =2-16,5=33,0 [mm];
L,=2(C +T,)=2(46,0+17,5)=127,0 [mm].
Astfel, valorile distantelor de aplicare a reactiunilor in reazeme sunt:
- pentru pinion
I, =b-sins,=28,0-s5in72,49° =~ 27,0 [mm];

L,=L,+2a,=33,0+2-13,0=59,0 [mm].

2p
- pentru arbore

L, :L%uem cosS,—a, :127’%+85,6-c0s72,49° ~14,0~75,0 [mm];
I, =L, —2a,-1,=127,0-2-14,0-753~ 24,0 [mm].

a 2a
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

3.2.3 Calculul de dimensionare a arborelui-pinion

Date initiale: d; = 51,4 [mm] — diametrul cercului median [tab. 2.3, pag.12];
F,=1060 /N]; F,=364 [N]; F,= 115 [N] — fortele in angrenaj [pag.10];

1y, =27,0 [mm] ; I, = 59,0 [mm] — distantele de aplicare a reactiunilor in reazeme

[pag.16].
Y Fa _/ RAV L/
ol Z
Fr A _/ Rao B
X F I | 2o
Tl s, 12 iRBO 3 Z
i i
- Zi - | Bv
Zi :
lp=27 (20259

Figura 3.2 — Schema de calcul a arborelui-pinion.

3.2.3.1 Determindm fortele de reactiune in reazemele A4 si B (fig. 3.2).
Planul vertical (YOZ)

d
4 Fot,~F,- %/
My =0 Ry, by + Fyoly = Fy S =0 Ry, =0 L
2

s
P

364~27,0—115-51’%

=116,5[N
59,0 IN]

By

d/
F.-(,+1,)-F,-%
ZMBV:Oj—RA‘,-IZP+F,-(llp+12p)—Fa-d%:OQRAV:M:

2p
364-(27,0+59,0)-115-b4/
- —480,5 /N ]
59,0
Verificarea: £F, =0=-F, +R,, - R,, =0 < —364+480,5-116,5=0.

Planul orizontal (X0Z)

F,1 .
M, =02 —Ry, by + F oy =06 Ry, == "’:7106509%7’0:485,] [N],
, )

P

F,(I,+1,) 1060-(27+59
SMy =0=-R,, L, +F,-(I,+1L,)=0= R, = (p ) _1060-( ) 15451 [N].
g 2 »T e L, 59,0
Verificarea: 3F, =0= F,— R, + Ry, =0 <>1060,0—1545,1+ 485,1=0.

Reactiunile sumare in reazemele A4 si B vor fi:

R =R, + K3, =\[1545,° +480,5° =1618,1 [N]

Ry =R}, + R}, =485, +116,5* =498,9 [N ]
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3.2.3.2 Construirea diagramelor momentelor incovoietoare (fig. 3.3), /Nm].

Planul vertical (YOZ) Sectorull 0<Z;<1,
I 0,=F,=364,0 [N].
Fa -
— = M, =0=F,-2,-F, M0
N
5 My
* oM,<F, 2,-F, .
F, Pentru Z;=0, >
2 M‘,(O):F,~0—Fﬂ,d%:_115.%:_3’0 [Nm].
Vi Pentru Z; = Iy, = M,(1,,)=F, 1, - F, _d%:
Fa
—J R, =364-0,027—115-0’02514=6,9 [Nm].
Q .
5

M Sectorul 1T I, < Zy < (I; + 1)
0,=R,,— F,=480,5-364,0 = 116,5 /N].
tn ZMiv:0:>F,<Z,,—Fa-d%—RA,,(Z,,—I, )-M,=0

Zi d
<M,=F -Z,-F,- %7RA|'(Z”7’|]7)'

Pentru Z]]: llp, 4
d 0,0514
M,(1,)=F,-1,~F,- %713,,”(11”71,p)=364,040,0277115,0<Tfo=6,9 [Nm].

Pentru Zy; = (I, + L), >

M, (L, +L,)=F,(L,+1,)-F, f‘%mm -1, =364,0-0,086-115,0- ~480,5-0,059 =0

0,0514
2

Planul orizontal (X0Z)
SectorulI 0<Z;<1[,

I Qo
0,=F,=1060,0 /N].
Mo M, =0=F, Z,-M,=0=M,=F,Z,.
F Pentru Z;=0, > M, (0)=F,-0=0;
Z Pentru Z; = [}, —
M,(1,)=F,-1,,=1060,0-0,027 = 28,6 [Nm].
7 Sectorul Il 1, < Zy < (Iyp + Iyp)
- Rao 0,=R,4,— F,=1545,1 — 1060,0 =485,1 [N].
Mo ZM%:O:F,-Z,,—RAO(Z, -1 )—M,,:Oc»
F, 2 QMU:FKZ"*RA”(Z"*A,;)-
I Pentru Z;; = Ill” el
7 M,(L,)=F, 1, +R,(I,~1,)=1060-0,027=28,6 [ Nm;

Pentru Zy; = (1 + Ip), =
M,(L,+L,)=F,(L,+L,)- R, L, =1060,0-0,086~1545,1-0,059 = 0.
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

3.2.3.3 Determinam momentul de incovoiere rezultant (fig. 3.3) in sectiunile
caracteristice ale arborelui (1...3) M,,,, [Nm] in conformitate cu relatia:
M, =\M;+M,,

M, =M+ M}, =3,0° +0=3,0 [Nm];

M, =\MZ, + M, =\[28,6* +6,9* =29,4 [Nm];

M, 5 :VMaza +M;; =N0+0=0 [Nm].
3.2.3.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele-pinion, care
este egal cu T; = 29,1 [Nm] si actioneaza pe toata lungimea acestuia (fig. 3.3).

3.2.3.5 Determindm si construim diagrama momentelor echivalente de incovoiere
(fig. 3.3) in sectiunile caracteristice (1...3) M., [Nm] din relatia:

M, =M, +(0.75-T)",

M, = \/Mfm +(0,75-T;) = \/3,02 +(0,75-29,1)° =22,0 [Nm];

M,,, =\/M,2ez,2 +(0,75-1,) :\/29,42 +(0,75-29,1)° =36,6 [Nm];

M, ; =\/Mr2ez.3 *(0’75 : T3)2 = \/0+(0’75'29’1)2 =21,8 [Nm].

3.2.3.6 Verificam diametrul arborelui-pinion in sectiunea cea mai solicitata.
Conform momentului echivalent de incovoiere maxim, precizam valoarea
diametrului in sectiunea critica a arborelui din conditia de rezistenta la incovoiere:

3
o (M1 fopny
0,1-/o];

unde [of; este tensiunea admisibild la incovoiere. in conformitate cu ciclul de
functionare pulsator, acceptam [of; = 75,0 [N/mmz 7 [*, tab. S2, anexa 2]
M,.,, — momentul echivalent de incovoiere in sectiunea cea mai solicitata, care
corespunde valorii maxime M., = 36,6 [Nm].
Deci, pentru sectiunea 2 (valoarea diametrului determinata prealabil pentru acest
sector corespunde d;, = 25,0 /mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea:

. M,,, _ .[36,610° _
dpy 23 ﬁ me =16,96 [mm) < d,, =25,0 [mm)]>16,96 [mm)-

Conditia se respectd. In acelasi timp, in conformitate cu recomandarile [*, pag.86],
diametrul arborelui-pinion dy,, [mm] trebuie majorat cu cca. 5%.

Deoarece in constructia arborelui-pinion d°j,, [mm] va corespunde treptei
arborelui sub rulment §i garnitura, acesta se precizeaza in conformitate cu diametrul
inelului interior al rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] acceptam
dy, = 20,0 [mm].
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

/ I
4 N Fa RAV -
ol Z
% Fr A RAa B_
S L2 {RBU T3 7
| i
Zi | ‘ RBV
Zi :
p=27 (=59
a, [N] 16,5
0 ) S S S S S S S S S S S S
[[Te[TT]
364
30
0 T
M, [Nm] e
6,9
Qo, IN] 566,1
» ™, TIEnin
|
@
1060
0
M,, [Nm] S) W
28,6 | 29,4
Mrez, [Nm] 3.0
0
29,1
o mm W (WS
0
36,6
22,0 218

Figura 3.3 — Schema de calcul a arborelui-pinion.
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

3.2.4 Calculul de dimensionare a arborelui condus

Date initiale: d, = 162,8 [mm] — diametrul cercului median [tab. 2.3, pag.12];
F,=1060 /N]; F,= 115 [N]; F, =364 [N] — fortele in angrenaj [pag.10];

1, =24,0 [mm] ; I, = 75,0 [mm] — distantele de aplicare a reactiunilor in reazeme.

[pag.16]
_ F, -
Y ! Fa i
Z R
0 (V__[ | Fr l D_

E . ! 2l & | Roo/ |3 Z
Reo ' Zi ! Ry,

la=24 [2a=75

Figura 3.4 — Schema de calcul a arborelui condus.

3.2.4.1 Determindm fortele de reactiune in reazeme (fig. 3.4).

Planul vertical (YOZ)
. o r £ E
M, =0=-R +L,)-F,-1,+F,-—~=0& R, = s
C, Dv( la ha) r la Ty Dy llu+12a
Ry, = 364-162,8/2—-115-24,0 —271,4 [N]

99,0

’

d Fr‘lzll*Fa'd%
SMy, =0=—Re, (L, +1y)+F, L, + F,- 2 =0 R,y =202 /2
’ - 2 L, +1,

115-75,0+364-162,8/2
R, =
99,0
Verificarea: £F, =0= R, - F, - R,,, =0 <>386,4-115,0-271,4=0.
Planul orizontal (X0Z)

SM =0 Ry, (L, +1,)+ F, -1, =0 Ry, =+ ha (10600240557 /],
c, Do \"1a T 24 t ha 2=y 99.0
la 2a ’

=386,4[N]

M, =0= R, (I, +b,)-F, -1, =0 Ry, _Eih, _1060.0:75,0 _g43 4 /N].
. 2 I, +1, 99,0

Verificarea: $F, =0= R,, - F, + R, =0 <> 803,0-1060,0 +257,0=0.
Rezultantele reactiunilor vor fi:

Re =R, + RZ, =+803,0° +386,4 =891,1 [N]

Ry =R}, + R, =[257,0° +271,4 =373,8 [N ]
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3.2.4.2 Construirea diagramelor momentelor incovoietoare (fig. 3.4), [Nm].

B Planul vertical (YOZ)
Re, 1 Sectorull 0<Z;<1I;,
0,=Rc,=386,4 [N].
Q ZM,AV:Os—RC,,-Z,+MV:O<:>Mv:RCV~Z,-
Pentru Z;=0, > M,(0)=R,, -0=0;

Pentru Z;=1;,, >
M (l,)=R, 1,6 =386,4-0,024=9,3 [Nm].
LT Sectorul 11 lIa < Z” < (l]a + lga)

Fa
i BN 0,=R¢,— F,=386,4—115,0=271,4 [N].
< My

Fr

d
IM, =0=>-Re,-Z, +F,(Z,;~1,)+F,- %—MV:O

a QMV:_RAV-ZII_Fr(ZII_lla)+Fa‘d%'
Pentru Z;=1;,, >
Mv(lla)=’RCv'11a+Fr(lla’lla)+Fa'd%=

=-386,4-0,024 + 0 +364,0- 0’162% =20,4 [ Nm].

la

Zi

Pentru Zy = (l1a + L20), >
M (L, +1,)=-R, '(lla +1211)+Fr b+ F, 'd% -

=-368,4-0,099+115,0-0,075 +364,0- 0:152% =0.

Planul orizontal (X0Z)
1 Qo Sectorull 0<Z;<1,,
Qu = RCD = 80370 [N]
ZMi :03 RC(I AZI _Mu =0 Ma :RC{I 'Zl'
Mo ’
R, Pentru Z;=0, — M,(0)=R,,-0=0;
Zi Pentru Z;=1;,, >

M,(1,,)=Ry, -1, =803,0-0,024=19,3 [Nm].
Sectorul I 17, < Zy < (l1a+ 1)
- T Q,=Rc,— F,=803,0-1060,0 =—257,0 /N].
IM; =0=R,-Z, ~F(Zy-1,)-M,=0=
oM, = RCn'Zu _F:(Zu _llu)'
Pentru Z” = l]a, —>
M,(1,)=Rg, -1, - Fr(’la _lla) =
7 =803,0-0,024+0=19,3 [ Nm].
Pentru Zy = (I14 + L2y), >
M, (L, +1,,)=Re, (L, +1,)~ F, 1, =803,0-0,099 ~1060,0-0,075 = 0.

I=|

Mo

(o o

lia
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

3.2.4.3 Determinam momentul de incovoiere rezultant (fig. 3.5) in sectiunile
caracteristice ale arborelui (1...3) M,,,, [Nm] in conformitate cu relatia:

Mrt'z.: MerMvz >
M, =M, :\/Mfl +M§l :\/Ma23 +1”33 =0;
M, =\MZ, + M, =\19,3° +9,3 =21,4 [Nm];

M., =M+ M2, =\19,3° +20,4 = 28,1 [Nm].

3.2.4.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele condus, care
este egal cu T, = 86,3 /[Nm] si actioneaza de la locul fixarii rotii dintate conice in
directia iesirii fluxului de putere (fig. 3.5).

3.2.4.5 Determindm si construim diagrama momentelor echivalente de incovoiere
(fig. 3.5) in sectiunile caracteristice (1...3) M., [Nm] din relatia:

Meclz. = W N

M, = Mrzez.l +(0’75'71)2 =0 [Nm];

e

M,,, :\/Mfm2 +(0,75-1,) :\/21,42 +(0,75-86,3)” =68,2 [Nm];

e

M =M +(0,75 T, =28, +(0,75-86,3)" =70,6 [Nm];

M,,, :\/Mfm +(0,75-1;) :\/0+(0,75~86,3)2 =64,7 [Nm].

3.3.5 Verificam diametrul arborelui in sectiunea cea mai solicitata.
Conform momentului echivalent de incovoiere maxim, precizam valoarea
diametrului in sectiunea critica a arborelui din conditia de rezistenta la incovoiere:

d>3 M, 107 >

“\o,l-/o),
unde [of; este tensiunea admisibild la incovoiere. in conformitate cu ciclul de
functionare pulsator, acceptam [of; = 75,0 [N/mm’]; [*, tab. S2, anexa 2]
M,.;,, — momentul echivalent de incovoiere in sectiunea cea mai solicitatd, care
corespunde valorii maxime M2 = 70,6 [Nm].
Deci, pentru sectiunea 2 (valoarea diametrului determinata prealabil pentru acest
sector corespunde d;, = 30,0 /mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea:

’ 3
dy > o Ma (70610 5, [mm)] < d,, =30,0 [mm]>21,1[mm]-
\j 0,1-fo], \0,1-75,0

Conditia se respectd. in acelasi timp, in conformitate cu recomandarile
[*, pag.86], diametrul arborelui-pinion dy,, /mm] trebuie majorat cu cca. 10%.

Deoarece in continuare d°;, /[mm] va corespunde treptei arborelui sub rulment si
garniturd, acesta se precizeaza in conformitate cu diametrul inelului interior al
rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] acceptam d;, = 25,0 [mm)].
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Figura 3.5 — Schema de calcul a arborelui condus.
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

3.3 Proiectarea constructiva a arborilor

Determinam dimensiunilor geometrice ale fiecarei trepte in conformitate cu
recomandarile [*, tab. 6.2-6.3, pag.87].

Tabelul 3.3 — Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor [mm].

TREAPTA ARBORELUI ARBORELE PINION (fig. 3.6, a)
I'* — sub rulmenti dyp, =20,0 [pag.19]; [; se determina grafic.
= * .
I — sub filet dyp < djp = M18x1,5 [*, tab. S7, anexa 2];

L=H+3 [mm]=8+3,0=11,0[*, tab. S7, anexa 2].

1II"* - sub un element al transmi-

siei deschise sau semicuplaj ds,=d3p—3 [mm] = 18,0 — 3,0 = 15,0 ; I3, se determina grafic.
IV™ — sub garnitura capacului dyp=d3,—2t=150-2-22=10,6, acceptaim dy, = 11,0;
deschis al rulmentului lp=(12..15d, =132 ... 16,5.
V™ — umdrul de sprijin pentru dsy=d,+3f=20,0-3-1,0=23,0;
rulment acceptam ds, = 24,0 si ls, = 5,0 .

TREAPTA ARBORELUI ARBORELE CONDUS (fig. 3.6, a)

I'" — sub pinion sau roaté dintatd dya=dya +3,2r=25+3.2- 2,0 .:§1’4 ; acceptam d;p = 32,0;
i I; se determina grafic.

me—-1v? dr = dyg, =25,0 [pag.23];

sub rulmenti si garniturd I, se determina grafic, Iy = T (unde T este latimea rulmentului).
III"* — sub un element al transmi- | d, = da, — 2¢=25,0 -2 - 2,2 = 20,6 . In conformitate cu [*, tab.
siei deschise sau semicuplaj S10, anexa 2] acceptam d3, = 20,0 si I3, = 36,0 .

V™ — umdrul de sprijin pentru dsq=d, +3f=320+3-12=35,6;

rotile danturate acceptam ds, = 36,0 iar Is, = 8,0 .

i
|
I
J
-
|
|
i
|
220
|
18
Il
T
=14
|
I
=11
|
——

95
q,
2
q,

[5‘7 - grafic [w se determina grafic /zp:” ij— grafic lég:73_17

al

i
I
N N | = B S
H# | —f—— =" — = = — -
~ N 15,26 1 SRS N
1
.
. . b)
1,,=16,5 l,, se determina grafic l,,- grafic 135236

Fig. 3.6 — Constructia arborilor pentru reductorul cu angrenaj cilindric:
a) arbore-pinion; b) arbore condus.
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

4. CALCULUL RULMENTILOR

4.1 Determinarea duratei de functionare necesare pentru MA

Pentru determinarea duratei de functionare necesare L,, [ore] este nevoie de
durata de functionare L, [ani] a mecanismului de actionare prezentd in sarcina
tehnica. Astfel, durata de functionare calculata in ore L, [ore]:

L,=L-365-24-K, -K,=8-365-24-0,7-0,66 ~32377 [ore],

unde L =8 [ani] [Sarcina tehnica];
K, = 0,7 — coeficientul zilelor lucratoare; [*, pag.90]
K, = 0,66 — coeficientul orelor lucratoare [*, pag.90].

4.2 Determinarea capacititii dinamice portante necesare a rulmentilor
4.2.1 Capacitatea portanta dinamica necesara pentru rulmentii arborelui pinion:

| L
C.=Ry% 573-a)1ﬁ [N],

unde @y, [s7'] este viteza unghiulara a arborelui pinion, @; = 100,0 [s'];
[tab. 1.2, pag.6]
Rg,, [N] este sarcina dinamica echivalenta a arborelui pinion.
Relatia pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente depinde de raportul:

Rios B35 _0299c0=0,36; K2y 3
VR, 1,0-1618,1 V-R, 1,0-498,9

=1199>¢e=0,36 »

unde R,, [N] este sarcina axiala a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.95], care se determina
in dependenta de componenta axiala a sarcinii radiale a rulmentului Ry, /N/,
[*, tab. 7.1, pag.91]:

Ry =0,83¢-R,;=0,83-0,36 - 1618,1 =483,5 [N/
R,;=0,83¢- R,;=0,83 - 0,36 - 498,9 = 149,1 /NJ;
Rui =R, = 483,5 [N]; Rux=Ry + Fo=483,5+ 114,8 = 5983 /N].

F,;=114,8 [N] — forta axiala in angrenaj; [p. 2.3, pag.10]
R,, [N] — sarcina radiala a rulmentului, care corespunde fortei de reactiune
sumare din reazeme. Acceptam R,; =R, = 1618,1 [N], R,,= Rg=498,9 [N];
e=0,36; Y=1,67; [*, tab. S6, anexa 2]
V= 1,0 — coeficientul de rotire pentru cazul rotirii inelului interior.
in conformitate cu recomandarile [*, pag.90] alegem urmitoarele relatii pentru
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui pinion Rg,, [N]:

Ry =XV-R, K, K ,=0451,01618,1-1,2-1,0=873,8

[N],
Ry =(XV-R,+Y-R,) K, K, =(0,45-1,0-498,9+1,67-598,3)-1,2-1,0=1468,4

unde X este coeficientul sarcinii radiale, acceptim X = 0,45;  [*, tab. 7.1, pag.91]
K — coeficientul de siguranta, acceptam K, = 1,2; [*, pag.91]
K, — coeficientul de temperatura, acceptam K, = 1,0. [*, pag.91]
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

Co =Ry, 5730 ILO’; ~1468,4 33573-100,0- 3?3677 =14363,7 [N].

4.2.2 Capacitatea portanta dinamica necesara pentru rulmentii arborelui condus:

C. =R, 3573 0,0 [N],
re Ea 2 106

unde m;, [s”] este viteza unghiulara a arborelui condus, @, = 31,75 [s”];
[tab. 1.2, pag.6]
Rg,, [N] este sarcina dinamica echivalentd a arborelui condus.
Determinam raportul pentru alegerea relatiei de determinare a parametrului Rg,:

R R
4 _zeo 266,3 =0,299=¢=0,36; 42 630,3

e ———=1,69>¢=0,36 >
V-R, 1,0-891,1 V-R, 1,0-373,8

unde R,, /N] este sarcina axiald a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.95], (similar pinion):

R =0,83¢-R,;=0,83-0,36 - 891,1 =266,3 [N];
R,=0,83¢-R,,=0,83-0,36-373,8=111,7 /N];
R, =Ry =266,3 [N]; R, =R+ F,2=266,3 +364,0=630,3 /N].
F,; =424 [N] — forta axiald in angrenaj; [p. 2.3, pag.10]

R,, [N] — sarcina radiala a rulmentului, care corespunde fortei de reactiune
sumare din reazeme. Acceptam R,; = Rc=891,1 [N], R,,= Rp=373,8 [N];
e= 0,36 s1 Y=1,67. [*, tab. S6, anexa 2]

In conformitate cu recomandarile [*, pag.90] alegem urmatoarele relatii pentru
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui Rg,, [N]:
R, =X-V-R, K, K, =0,45-1,0-891,1-1,2-1,0=481,2
Ry, =(X-V-R,+Y R,) K, K,=(0,45-1,0-373,8+1,67-630,3)-1,2-1,0=1465,0

C.=R,, 3573 0, —1465,024573-31,75°22/7 _10122,1 [N].
re Ea2 2105 10(,

4.3 Alegerea finali a rulmentilor
In conformitate cu diametrele sub rulmenti si capacitatile portante determinate

anterior, alegem urmatorii rulmenti pentru arborii reductorului conic [*, tab. S5,
anexa 2]:

Tabelul 3.2 — Alegerea finala a rulmentilor [*, tab. S6, anexa 2].

. . . o Capacitatea
Simbolizarea Dimensiunile, /mm] o

(GOST 27365-87) portantd, [kN]

d D T B C e Y C, Cor

7204A 20 | 47 [ 155] 14 | 12 26,0 16,6

0,36 | 1,67

7205A 25 | 52 [ 165 15 13 29,2 21,0
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

5

Luéand in consideratie recomandarile [*, pag.99-100] alegem metoda de obtinere
a semifabricatului prin stantare, iar amplasarea butucului rotii dintate fatd de reazeme

PROIECTAREA CONSTRUCTIVA A ROTII DINTATE CONICE

— asimetrica (fig. 5.1).

=12

-191.2

dae2

S=6

Tabelul 5.1 — Determinarea parameiruor consurucuve ai rogu aimate conice [mmy.

Figura 5.1 — Constructia rotii dintate conice
obtinutd prin stantare.

ELEMENTUL o
PARAMETRUL RELATIA DE CALCUL
ROTIL
Diametrul _ . s
cercului exterior dye2=191,2 (vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.12).
Latimea by=0,6-b=0,6-28,0=16,8,acceptam by=17,0,
Coroana i unde b = 28,0 [tab. 2.3, pag.12).
< §=25m,+2 [mm]=2,5-2,0+2,0=7,0;
danturata Grosi Sp>12m,=12-20=24
rosimea N ; . . T
In corespundere cu sirul normalizat de dimensiuni liniare
[*, tab. S1, anexa 2], acceptam S = 8,0 si .Sy = 3,0.
Tesitura f=1(0,6...0,7Ym, = (0,6...0,7) - 2,0 =1,2...1,4, acceptam f= 1,2
Diametrul interior di,=32,0 (constructia arborilor arborilor, fig. 3.6).
. dpue = 1,55d;,= 1,55 - 32,0 = 49,6.
Diametrul & . . . R
exterior In corespundere cu sirul normalizat de dimensiuni liniare,
Butucul acceptim dp, = 50,0 .
Iy = (1,2...1,5)d;, = (1,2...1,5) - 32,0 = 38,4...48,0.
Latimea Din considerente constructive si in corespundere cu sirul
normalizat de dimensiuni liniare, acceptam /j,, = 45,0 .
C=(0,3...0,4)b = (0,3...0,4) - 28,0 =8,4...11,2.
Discul Grosimea Din considerente constructive si in corespundere cu sirul

normalizat de dimensiuni liniare, acceptam C = 10,0 .

Raze de rotunjire

R >5 [mm], acceptam prealabil R = 6,0
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

6 CALCULUL ASAMBLARILOR PRIN PANA

6.1 Calculul asamblirii prin pani pentru arborele-pinion
Date initiale:

dy,=11,0 fmm] sily, =16,0 [mm] sunt diametrul si lungimea treptei arborelui,
pe care este instalatd pana; [fig.3.6]

F,=1060,2 [N] este forta tangentiala in angrena;. [pag.10]

| =

— -1

Pana paralela

\e

Figura 6.1 — Asamblarea prin pand paraleldi pe arborele-pinion.

6.1.1 Predimensionarea penei
in conformitate cu diametrul dy,, [mm] conform [*, tab. S9, anexa 2] stabilim
dimensiunile sectiunii transversale ale penei (fig. 6.1):
b=15,0 [mm], h=15,0 [mm]; t;=3,0 [mm], t,=2,3 [mm].
Lungimea penei I, /mm] se stabileste in dependenta de lungimea treptei
arborelui, pe care este instalatd pana — I,, mm:
=1, —(5... 10)=16,0— (5 10) =11...6 [mm],

acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — /= 10,0 /mm].
Deci, alegem prealabil urmatoarea pana:
Pana 5x5x10 GOST 23360-78.

6.1.2 Calculul de verificare a penei
Penele paralele, utilizate la proiectarea reductoarelor, sunt verificate la strivire.
Conditia de rezistenta la strivire:

F
o,=—t<[o],,
) [o],

2 - sl .
unde Ay, [mm’] este suprafata de strivire, care se determind din relatia:

A,=(0,94-h~1)-1,,=(0,94-5,0-3,0)-5,0=8,5 [mm’];

Coala

Mo}

MA 000000 00 00 MC 29

Coala [Ne document] Semnat |Data




Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

1y, [mm] — lungimea de lucru efectiva a penei cu suprafete frontale rotunjite:
l,=1-b=10-5=5,0 [mm];

[6]s, [N/mm’] — tensiunea admisibili la strivire. Pentru bucsa de otel si sarcini
linistite /o, = 110...190 [N/mm’] [*, pag.97].
_F, _1060,2

A 8,5

s

=124,7 [N/mni’] < [o],.

Deoarece tensiunea de strivire se aflda in limite admisibile, acceptam

urmatoarea pana:
Pand 5x5x10 GOST 23360-78.

6.2 Calculul asamblarilor prin pana pentru arborele condus

Date initiale:
d3,=20,0 [mm] sil3, = 36,0 [mm] — diametrul si lungimea treptei arborelui sub

butucul elementului transmisiei deschise; [figb. 3.6]
dy, = 32,0 [mm] si by, = 45,0 [mm] — diametrul interior si lungimea butucului
rotii dintate; [tab. 5.1]
F,=1060,2 /N] este forta tangentiala in angrenaj. [pag.10]
A

f2
s

Pana paralela

g dsp

Figura 6.2 — Asambldrile prin pand ale arborelui condus.

\ef

6.2.1 Predimensionarea penelor
Sectiunea A-A. In conformitate cu diametrul d,, [mm] stabilim dimensiunile
sectiunii transversale ale penei (fig. 6.2):
b=10,0 /mm], h=28,0 [mm]; t;=5,0 [mm]; t,=3,3 [mm].
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor conic)

Lungimea penei /;, [mm] se stabileste in dependentd de lungimea butucului rotii
dintate — Ly, [mm]:

1=l —(5..10) = 45,0~ (5...10) = 40...35 [mm].

Acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I = 36,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:
Pand 10x8x36 GOST 23360-78.

Sectiunea B-B. In conformitate cu diametrul ds,, /mm] conform [*, tab. S9,
anexa 2] stabilim dimensiunile sectiunii transversale ale penei (fig. 6.2):
b=6,0 [mm], h=6,0 [mm]; t;=3,5 [mm]; t,=2,8 [mm].
Lungimea penei /3, /mm] se stabileste in dependenta de lungimea treptei
arborelui, pe care este instalata pana — I3, /mm]:

I, =1, ~(5..10)=36,0 ~ (5...10) = 31...26 /mm].

Acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I3 = 28,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:

Pana 6x6x28 GOST 23360-78.

6.1.2 Calculul de verificare al penelor
Conditia de rezistenta la forfecare:

unde A, /mm’] — suprafata de forfecare:

Sectiunea A-A A = (0,94 ~h—-1t, ) A= (0,94 -8,0— 5,0) -26,0=65,5 [mm’];

Sectiunca B-B A= (0,94 -h—t ) A= (0,94 -6,0 73,5) -22,0=47,1 [mm’].
Iz, [mm] — lungimea de lucru efectiva a penei cu suprafete frontale rotunjite:

Sectiunea A-A l,=1,-b=36-10=26,0 [mm];

Sectiunea B-B ly=1-b=28-6=22,0 [mm].

Astfel,
Sectiunea A-A o, = £ = 1060,2 =16,2 [N/mm’];
A, 65,5
Sectiunea B-B o, = £, _10602 22,5 [N/mm’];
T4, 47,1

Deoarece tensiunile de strivire pentru ambele sectiuni se afla in limite
admisibile, acceptim urmatoarele pene:

Sectiunea A-A Pand 10x8x36 GOST 23360-78.
Sectiunea B-B Pand 6x6x28 GOST 23360-78.
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an cu reductor conic

| 4
LI :_I:_u_.__l_
&/ JL
9z oL V4 7] 4 6l 6 8 V3 9 174

Fig. A3.2, a— Desenul de ansamblu a reductorului conic proiectat.
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Anexa A3.2 — Exemplu de realizare a proiectului de an cu reductor conic
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Fig. A3.2, b— Fisa de componenta a reductorului conic proiectat.
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Anexa A3.3

EXEMPLU DE REALIZARE A PROIECTULUI DE AN CU REDUCTOR MELCAT

1 — motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor melcat (MELC);

4 — transmisie prin lant; 5 — banda ascensorului; 6 — mecanism de intindere.

Date initiale pentru proiectarea mecanismului de actionare a ascensorului:

1. Forta de tractiune la banda F=1,5 [kN],

Viteza benzii

2
3. Diametrul tamburului
4

Vo= 0,9 [m/s];
D, =250 [mm];

Durata de functionare a mecanismului L =6 [ani].
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

1 ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC $I CALCULUL CINEMATIC AL
MECANISMULUI DE ACTIONARE

1.1  Alegerea motorului electric

1.1.1 Determinam puterea necesara organului de lucru (OL) din cadrul masinii
proiectate P, [kW]:

P,=F-v,,
unde F este forta de tractiune a OL, F = 1,5 [kN],
vy — viteza liniard a OL, v,;= 0,9 [m/s]. [Sarcina de proiect]

P,=F-v=15-0,9=1,35 [kW].
1.1.2 Determinam randamentul orientativ al mecanismului de actionare (MA), M,

_ 3
Mowa =Mo" Tt Thiame >

unde 7, este randamentul cuplajului, acceptam 7, = 0,98;
7. — randamentul angrenajului melcat (reductor melcat), acceptam 7, = 0,75;
7. — randamentul unei perechi de rulmenti, acceptam 7,,; = 0,99;
M —randamentul transmisiei prin lant (transmisie deschisd), acceptam
a = 0,92; [*, tab. 2.1, pag.12]

7=0,98-0,75-0,99° - 0,92 = 0,66 .

1.1.3 Determindm puterea necesara pe arborele motorului electric (ME) P, [kW]:

P, 135

=S =222 o g k.
" T p 0,66 (kW]

ma

nec

1.1.4 Determinam puterea nominala a ME — P, [kW].
in conformitate cu recomandarile [*, pag.13] si in corespundere cu [*, tab. S3,
anexa 2], acceptam in continuare P,,, = 2,2 [kW].

1.1.5 Determinam turatia arborelui OL — n,y, /i min”! ]

_60-10°-v,
ol T - DU[ >
unde v, este viteza OL, v,;= 0,9 [m/s];
D,; — diametrul tamburului, D,; = 250 [mm]. [Sarcina de proiect]
~60-10°-0,9

n =68,75 [min’].
4 x250 [min]
1.1.6 Alegem prealabil tipul ME.
Deoarece pentru P,,, = 2,2 [kW] 1i corespunde mai multe tipuri de ME cu
numar diferit de turatii [*, tab. S3, anexa 2], determinam prealabil limita rapoartelor
de transmitere ale MA.
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

in conformitate cu recomandarile [*, tab. 2.2, pag.15] stabilim limitele
rapoartelor de transmitere ale transmisiilor din cadrul M4 dupa cum urmeaza:

e raportul de transmitere al transmisiei melcate, #,.4 = 10...35;

e raportul de transmitere al transmisiei prin lant, i,; = 2...5.

Determinam limitele raportului de transmitere al MA:

imin —jmin l'[l;ln =10-2= 20,

‘ma red

smax _ smax | emax _ -
=iy iy =35-5=175.

Determinam limitele turatiilor ME:

=g, i = 68,75-20=1375 [min’];

‘me ‘ma

M =i = 68,75-175=12031,25 [min’].

me a

in corespundere cu [*, tab. S3, anexa 2] in limitele de turatie calculate ale ME se
inscriu doua tipuri de motoare cu turatia nominala de 1500 [min’'] $i3000 [min™].

Tabelul 1.1 — Caracteristica tehnicd pentru doud variante de ME alese prealabil.

Caracteristica tehnica

Varianta | Modelul ME | pyterea nominala Turatia sincrond | Turatia nominala
Poom, [KW] He, [min"] Haom, [min’"]
1 4AM90LA4Y3 29 1500 1425
2 4AMB0B2Y3 ’ 3000 2850

1.2 Determinarea si distribuirea raportului de transmitere al MA

1.2.1 Determinam rapoartele de transmitere ale MA pentru ambele variante de ME,
imul $1 ima2:

mal = Pront =20,73; Lz
n 68,75 n

ol ol

1425 F My 2850

1
68,75

1.2.2 Determinam rapoartele de transmitere ale treptelor MA:

by =l by
unde iy, Iy sunt rapoartele de transmitere al reductorului si, respectiv, al transmisiei
prin lant. In conformitate cu recomandarile [*, pag.14] si in corespundere cu [*,
tab. 2.2, pag.15] acceptam i,,y = 16,0.
Determinam valorile iy; §i i,z pentru cele doud variante propuse:
by 20,73 . i,., 41,45

1,3; iy, =242

i, 160 i, 16,0

=2,59.

Deoarece valoarea i,; se afla in afara limitei rapoartelor de transmitere pentru
cazul transmisiei prin lant, in corespundere cu [*, tab. 2.2, pag.15], acceptam varianta
adouaa ME.
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

Astfel, in final, alegem motorul electric 4AM8O0B2Y3 (Puom = 2,2 [kW],
Huom = 2850 [min”']); rapoartele de transmitere:
e reductorul cilindric i.q=16,0;
e transmisia prin curea ia=2,5;
e mecanismul de actionare i, =41,6.

1.3 Determinarea parametrilor cinematici si de forti ai arborilor MA4
In corespundere cu schema cinematica a MA [sarcina tehnica] pentru calculul
cinematic vom avea urmitoarea schema de calcul:

Motor electric— Cuplaj— Reductor— Transmitere deschisd— Organ de lucru
Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul (vezi tab. 1.2).

Tabelul 1.2 — Parametrii cinematici si de forta ai mecanismului de actionare.

& CONSECUTIVITATEA LEGATURII ELEMENTELOR MECANISMULUI DE
PARAME g = ACTIONARE CONFORM SCHEMEI CINEMATICE
TRUL 2 - Motor electric = Cuplaj — Reductor — Transmisie deschisd — Organ de lucru
< me —c¢ > red »>td - ol
< me Pmezp,,’,’;czz,l
i‘; § 1 P; =Py =2,1-0,98 - 0,99 =2,04
‘f & 17 Py= P10 = 2,04 - 0,75 - 0,99 = 1,52
ol Py = PoTian T = 1,52 - 0,92 - 0,99= 1,38
-2
|| me Hom = 2850 w,, = Mum 72850 g0 45
~ ~ 30
< -
5|8 2850
Elsl| 1 11 = Mo = 2850 =0T =298,45
& L; 30 30
= ny=nyi.,=2850/16= zn, m-178,125
=—2=" " "=18,65
= n ~178,125 %=73 30 ’
g 3 ,
[2 “q::] ol Ry =nyiy=178.125/2,5= a),:”n“’:”.71’25:7,46
> =71,25 30 30
P, -10° _ 2,1-1()3 _
g me o 298,45
2 P-10° 2,04-10°
e~ 1 T = 110 = M: 6,84
2 § o, 298,45
— & 3 3
= . .
s N )i 1'2:PZ 10 =M:81,5
"E’ o, 18,65
S 3 3
= ol 7,=Lud0 _LI0 g5
w, 7,46
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

2 CALCULUL DE PROIECT AL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI
2.1 Alegerea materialului angrenajului si determinarea tensiunilor admisibile

2.1.1 Alegerea materialului rotilor dintate, a duritatii si tratamentului termic.

Spre deosebire de alte angrenaje la angrenajele melcate viteza periferica a
melcului nu coincide cu viteza perifericd a rotii melcate. Din aceastd cauzd apar
alunecari mari intre cele doud profile aflate n contact, care conduc la uzuri mari.
Acest lucru impune alegerea unor materiale adecvate cu caracteristici antifrictiune si
duritate sporita.

Conform recomandarii [*, pag.20] alegem marca materialului pentru fabricarea:
e melcului — ofel 40X, duritatea < 45 HRC.

Caracteristicile mecanice ale otelului 40X vor fi [*, tab.3.3, pag.19]:

— duritatea: 40 ... 45 HRC;

— tratamentul termic:  Imbundtdtire + CIF;

— dimensiunile limitad: Dy, = 125 [mm];

— rezistenta larupere  [o], = 900 [N/mm’];
limita de curgere [o]. =750 [N/mm’].

e roata melcatd — CuSn6Zn4Pb4.

— duritatea: 60 HB;

— rezistentd larupere  [of,= 180 [N/mm’];

— limita de curgere [o].= 80 [N/mm’].

2.1.2 Determindm tensiunile admisibile de contact pentru roata melcatd [ofp;
[N/mmZ] conform [*, tab. 3.5, pag.21]:

[0]u2=0,6[c],=0,6 - 180 = 108,0 [N/mm’].

2.1.3 Determindm tensiunile admisibile de incovoiere pentru roata melcati [ofp;,
[N/mm’], conform [* tab. 3.5, pag.21]:

[0]r2=0,8[c].= 0,8 - 80 = 64,0 [N/mm’].

2.1.4 Prezentam un raspuns tabelar pentru acest calcul:

Tabelul 2.1 — Caracteristicile mecanice ale materialului melcului si rotii melcate.

Elementul Marca Dy, |Tratament| Duritatea [o]n [o]F
transmisiei materialului S, termic 78 | HrC Nl
1. Melc 40X 125 ImerngI{;:,tire 45 - -
2. Roatd ) CuSn6Zn4Pb4 | 80 - 60 108.0 64.0
melcatd
Coala
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

2.2 Dimensionarea angrenajului melcat

2.2.1 Determinam parametrul principal — distanta dintre axe a,,, /mm]:

a,>61T,-10/[o]. .,

unde T, este momentul de torsiune, care actioneaza asupra arborelui condus al

reductorului, 7, = 81,5 [Nm]; [tab. 1.2, pag.6]
[0]u: — tensiunea admisibild de contact a materialului rotii melcate,
[6]n2=108,0 [N/mm’]. [tab. 2.1, pag.7]

3
a, = 61381310 05 g2 =116:62 [mm].

Conform sirului de numere normale [*, tab.S1, anexa 2], acceptam a,, = 125,0 /mm].

2.2.2 Alegem numdrul de spire z;:

In conformitate cu raportului de transmitere al reductorului i#,.,~I6 si in
corespundere cu [*, tab. 4.12, pag.39], acceptam z;=2 [spire].
2.2.3 Determinam numaérul de dinti a rotii melcate z,:

7,=2-i,=2-16=32 [dinti].

2.2.4 Determinam modulul angrenajului m, [mm]:

a 125
=(1,5...1,7)—=%=(1,5...1,7) — =5,86...6,64 .
= (1,5.:17) % =(151,7)

2

Acceptam modulul m = 6,3 [mm]. [*, tab.4.13, pag.40]
2.2.5 Determinam coeficientul diametral al melcului din conditiile de rigiditate:
q~ (0,212...0,25)z2 = (0,212...0,25) -32=6,78...8,0.
Acceptam modulul ¢ = 8,0. [*, tab.4.14, pag.40]

2.2.6 Determinam raportul de transmitere real i, $i verificam abaterea Ai fata de
raportul de transmitere ales initial Z,.4:

Veat ~ Yrea

1

7,/2,=32/2=16; Ai= -100% = =0%<4%

Yeat =

1616
red 6

2.2.7 Determinam valoarea reala a distantei dintre axe a,,, /mm]:

a,=0,5-m(q+z,)=0,5-6,3(8,0+32)=126,0 [mm].
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

by

da7
9

dsz
damZ

Figura 2.1 — Parametrii geometrici de bazd ai angrenajului melcat.

2.2.8 Determinarea parametrilor geometrici de baza ai transmisiei.

Tabelul 2.2 — Parametrii geometrici de baza ai angrenajului melcat [mm].

a) Parametrii de baza ai melcului

diametrul de divizare -

diametrul exterior al spirelor -
diametrul interior al spirelor -

unghiul de panta al elicei de referinta -
lungimea danturatd a melcului -

d, =qm=8,0-6,3=50,4

d, =d +2m=50,4+2-6,3=63,0

d, =d,~2,4m=50,4-2,4-6,3=35,28
y=arctg(z,/q)=arctg(2/8)=14.04°
b =(10+2)m=(10+2)-6,3=75,6

b) Parametrii de bazi ai coroanei rotii melcate

diametrul de divizare -

diametrul exterior al dintilor -

diametrul de strunjire -

diametrul interior al dintilor -

latimea coroanei dintate -

raza de rotunjire a capului dintilor -
raza de rotunjire a piciorului dintilor -
unghiul conventional de infagurare a
melcului de catre coroana rotii melcate -

d,=mz,=6,3-32=201,6
d,=d,+2m=201,6+2-6,3=214,2
d,,<d,+6m/(z+2)=214,2+6-6,3/4=223,65
d,,=d,-2,4m=201,6-2,4-6,3=186,48

b, =0,355a, =0,355-126 = 44,73

R, =0,5d, -m=0,5-50,4-6,3=18,9

R, =0,5d, +1,2m =0,5-50,4+1,2-6,3=32,76

b, 45

= =0,752
d,—0,5m 63-0,5-6,3

sind =

Mo}

Semnat |Data
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

2.3 Calculul fortelor in angrenaj

Forta tangentialid
- forta tangentiald a melcului egala cu
forta axiald a rotii melcate:

FH:FH:E:
Y
3 .
:2 6,84-10 —271,4
50,4

- forta tangentiala a rotii melcate
egala cu forta axiala a melcului

2T, —_— FH__
th:Fal:dzz 99—_\\ e

2.81,5-10° [N]. o T, Fry
T T o016 808,5 Figura 2.2 — Fortele in angrenajul melcat.

Forta radiala

F,=F,=F, 1ga=808,5-1g20° = 294,3 [N].
2.4 Calculul de verificare a angrenajului

2.4.1 Verificam tensiunile de contact a dintilor rotii melcate opz, [N/mm’J:

[F
Gy, =340 T .';2 K <[o],,.

unde F,; este forta tangentiala a rotii, F,, = 808, 5 [N/; [p.2.3., pag.10]

K  — coeficientul de incarcare. Se alege in dependenta de viteza periferica a

rotii melcate:
w,-d, 18,65-201,6
= = ~2,0 [m/s].

2 2.10° 2-10° [mis]

In conformitate cu recomandarile [*, pag.43] acceptim Kpq = 1,0;

Mirimile [ofys, [N/mm’] — [tab. 2.1, pag.8]; w,, [s”'] — viteza unghiulari a
arborelui condus [tab.1.2, pag.6]; d; si d», [mm] — diametrele de divizare ale melcului
si rotii melcate [tab.2.2, pag.9].

Oy =340, /dF%;K =340- /%4,0 =95,9 <[o],, =108,0 [N/mm’].
1 2 ’ ]

Asa cum oy; < [ofu; , 1ar aceasta subsarcina nu depaseste 15%, putem trece la
urmatoarea etapa a calculului de verificare.
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

2.4.2 Verificam tensiunile de incovoiere a dintilor rotii melcate oy, [N/mm2 ]

F,
mKS[G]

F2°

6,y =0,7-Y,,-
F2 F2 b2
unde F, [N]; K—[vezi p.2.4.11; m, [mm]; by, [mm];y [’] — [vezi tab. 2.2];
[0z, [H/mm’] —[vezi tab. 2.1];
Y2 — coeficientul de forma ai dintilor rotii melcate, care se determina in
dependentd de numarului de dinti echivalenti z,,:

2, =2,/ cos’ y=35,05.

Deci, acceptam Yp, = 1,64. [*, tab. 4.17, pag.44]
F, 808,5
6,,=0,7-Y,, —2-K=0,7-1,64-————.1,0=3,27 <[, | = 63,0 [H/mm'].
" " b, -m 45,0-6,3 [o] [Hmm]

2.4.3 Alcatuim raspuns in forma de tabel [* tab. 4.18, pag.44]

Tabelul 2.3 — Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului melcat.

CALCULUL DE DIMENSIONARE A ANGRENAJULUI

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea

Distanta dintre axe a,,, [mm] 126,0 || Diametrele melcului, /mm]:

Modulul m, [mm] 6,3 divizare, d; 50,4
Coeficientul diametral ¢ 8,0 exterior al spirelor, d; 63,0
Unghiul de pant a elicei, 8 14,0° interior al spirelor, dp 35,3
Latimea coroanei dintate Diametrele rotii melcate, /mm]:

arotii by, [mm]: 45,0 divizare, d; 201,6
Latimea de lucru a melcului b; [mm] 75,6 exterior al dintilor, d, 2142
Numarul de spire a melcului z; 2 interior al dintilor, dp 186,5
Numarul de dinti ai rotii melcate z, 32 de strunjire, dum2 223,7

CALCULUL DE VERIFICARE A ANGRENAJULUI

Parametru Valori admisibile Valori calculate Nota

Tensiunile de contact
e ¢ 108.,0 95,9 ~—11%

On2, [N/mn']
Tensiunile de incovoiere

B 63,0 3,27 ~—80 %
OF2, [N/mm ]
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3 CALCULUL ARBORILOR

3.1 Calculul de predimensionare
Din conditia de rezistenta la rasucire si in conformitate cu recomandarile [*,
pag.65] determindm prealabil diametrele minime ale arborilor:

Tabelul 3.1 — Determinarea prealabila a diametrelor arborilor, [mm].

ARBORE-MELC ARBORELE ROTII MELCATE
3 3 3 3
d, = A0 68410316 fmm] d =3 20 _JBLS A0 56 o6 fmm]
0,2:[z] V0,2:15,0 0,2:[z] V0,2:15,0
acceptam dy,, = 20,0 /mm] acceptam d;, = 30,0 /mm]

unde T;jsi T, , [Nm] sunt momentele de torsiune pe arbori (vezi tab. 1.2);
[di=12...20 /[N/mm]’ — tensiunea admisibila la risucire [*, pag.65].

3.2 Calculul de dimensionare

3.2.1 Alegerea prealabila a rulmentilor
in conformitate cu recomandarile [*, tab. 6.1, pag.66] alegem prealabil urmto-
rii rulmenti [*, tab. S6, anexa 2]:

Tabelul 3.2 — Alegerea prealabila a rulmentilor.

Schema rulmentului . . Dimensiunile, /mm
Simbol :
(GOST 27365-87) fmbotizares [y D T e
5
7_
24 7204A 20 47 | 155 | 036
Q
Q
7206A 30 62 17,5 | 036
=

3.2.2 Elaborarea schitei de dimensionare a reductorului

in corespundere cu schema cinematica a reductorului [sarcina tehnica] elaboram
schita reductorului luand in consideratie recomandarile [*, pag.67-74].

Efectudnd masurarile (calculele) corespunzitoare pe schita elaborata a
reductorului (fig. 3.1, a si b), determinam valorile distantelor intre reazeme, necesare

pentru calculul arborilor:

=L —2a[mm],
unde a, [mm] este distanta de la partea frontala a rulmentului pana la punctul de
aplicare a reactiunilor, care se determina din relatia:

azo,s[nd;DeJ,

Valorile d, D, T si e sunt prezentate in tab.3.2.
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

| S
\ 7 /
\ e
E \ ,/ A /~x=|10mm
N RN } ) e
1:‘,§ = = S=(0,1..0,2)D
\'_/
1 T 71*71:\ B ] B B AT
>
\I
' N
am="14mm l,=81Tmm Ln=8Tmm am="14mm
Lp=190mm
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3;=17mm L,=35mm  ,,=35mm a;=17mm
% S
S
Q
|
&g
g
S
M
IIrt|
H ~)
[24 ‘/\_Ql_
g
| S
o
La| =Dn+Px+2|T5=104mm A
]
S
2‘& —

I
b)
Figura 3.1 — Schita reductorului melcat.
Deci, pentru pinion si arbore vom avea urmatoarele valori ale distantelor de

aplicare a reactiunilor:

a, :0,5[15,5+ 20;47 '0’36j <14 [mm]:a, :0’5(17,“ 30+62

~0,36jz17[mm].

Astfel, Dt = Iz = 0,5(Lyy — 2a,) = 0,5(190 — 2 - 14) = 81,0 [mm];
Ly=1,,=0.5(L,—2a,) = 0.5(104 — 2 - 17) = 35 [mm].
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

3.2.3 Calculul de dimensionare a arborelui-melc.

Date initiale: d; = 50,4 [mm] — diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.11];
F,; =271 [N]; F,; =294 [N]; F,; = 808 [N] — fortele in angrenaj [pag.10];
Ly = L2 = 81,0 [mm] — distanta de aplicare a reactiunilor in reazeme [pag.14].

Fa1
RAo 1 I R
R )i Fr1 IR Bo
Yy X Av : Fiy . Bv ZZ
AT i S BT
Zi !
lim=81 [2m=81

Figura 3.2 — Schema de calcul a arborelui-melc.

3.2.3.1 Determinam fortele de reactiune in reazemele A4 si B (fig. 3.2).
Planul vertical (YOZ)

d,
d, F‘rl'llm_Fal'%
M, :():RB‘,(IIMJrlqm)fF,1 A, +F,, —=0 Ry =——— 55,
' ) 2 by, +1y,,

_294-81,0-808-50,4/2

=21,31/N
B 162,0 IN]

d
R 7Frl‘12m+Fa1-%.

EMB,,:OD_RAv'(llm+IZm)+FrI'IZ Ay = 1 41 ;
im +hom

+Fal~%:0<:>

m

50,4
2 _272,69/N]

294-81,0+808-

R, =
o 162,0

Verificarea: 5F,=0=R,, — F, + R,, =0 & 272,69-294+21,31=0.
Planul orizontal (X0Z)

M, =0= Ry, (I, +L,)~Fy 1, =0 Ry, = Fo b 271810 _ 155 5 /N,
" 2 b, +0,  162,0

M, =0=-R,,-(L,, +1,,)+F,-L, =0 R, _Fyly 2T18L0 g 5 /N).
. 2 1, +1 162,0

2m

Verificarea: $F, =0= R, - F, + Ry, =0 <135,5-271,0+135,5=0.

Reactiunile sumare 1n reazemele A4 si B vor fi:

Ry =R}, + B, =\135,5% +272,69° =304,5 [N ]

Ry =R}, + R, =[135,5 +21,31° =137,2 [N ]

Bo

Coala

MA 000000 00 00 MC 15

Mo}

Coala [Ne document] Semnat |Data




Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3.2.3.2 Construirea diagramelor momentelor incovoietoare (fig. 3.3), /Nm].
Planul vertical (YOZ)

7 Sectorull 0<Z;<1;,

- 0,= R4, =272,69 [N].

o " SM, =0=-R,,-Z,+M,=0=M,=R,, - Z,.
Q Pentru Z;=0, - M,(0)=R,, -0=0;
a, Pentru Z, = 1;,,, >
z M,(1,)=R,, -1, =272,69-0,081 =22 [Nm].
B Sectorul I1 I, < Zy < (L + o)
I 0,=- Ry + F.=-272,69+294=2131/N]J.
R, ‘Fi_T Q@ SM, =0=-R,, Z,+F,(Z, -1, )+Fa1»d%+Mv:0
N
51 QMV Mv:RAv'Zu_Frl(Zu_llm)_Fal'd%'
Fri Pentru Z; = 1;,,, >
fim Mv(llm):RAv‘llm_Frl(llm_llm)_Fal'd%=
Zi

=272,69‘0,081—808,0~0’050%=1,73 [NmJ;
Pentru Z]] = (11,,, + Igm), —>
d
Mv(llm + lZm ) = RAv . (llm + lZm ) - Frl . lZm - Fal . % =
=272,69-0,162 - 294,0-0,081 —808,0~0’050% =0.
Planu! orizontal (X0Z)

1 Sectorull 0<Z;<1[;,
Rao Q,,:RA,,= 135’5 [N]
Mo M, =0=>-R,-Z,+M,=0=>M,=R,, -Z,.

Pentru Z;=0, > M, (0)=R,, -0=0;
Pentru Z;=1;,,, >

-z M1, )=R,, I, =1355-0,081=10,975 [Nm].
Sectorul IT 7y, € Zpy < (I + o)

0,=—Ry, + F,=-135,5+271,0=135,5 /N].

Rio @ IM, =0=-R,,-Z,+F,(Z,-1,)+M,=0=
Mo <>M,=R,,-Z,-F, (le_l]m)'
Fr Pentru Z":I[m, —>

Mn(llm ) = RAo ) Ilm - Frl (llm - llm) =

m

Z =135,5-0,081-271,0-0=10,975 [ Nm J;

Pentru Z” = (l]m + lzm), -
M, (L, +1,,)=R,, (L, + L, )~ F, -1, =135,5-0,162 = 271,0-0,081 = .
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

3.2.3.3 Determinam momentul de incovoiere rezultant (fig. 3.3) in sectiunile
caracteristice ale arborelui (1...3) M,,,, /[Nm] in conformitate cu relatia:

Mrt'z. = MerMvz >
M, =M, :\/Mfl + M, :\/sz +M} =03
L = M2+ M2, =310,9757 +22,0° =24,58 [Nm];
M., :\/sz, + M2, =410,975? +1,732 =11,11 [Nm].

3.2.3.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele-pinion, care
este egal cu T; = 7,04 [Nm] si actioneaza pe portiunea arborelui de la intrare pana la
locul fixarii melcului (fig. 3.3).

3.2.3.5 Determindm si construim diagrama momentelor echivalente de incovoiere
(fig. 3.3) in sectiunile caracteristice (1...3) M,.., [Nm] din relatia:

M, =M2, +(0,75-T),

ech.

My =AM +(0,75-T) = \J0+(0,75- 704) =5,28[Nm],

ML“=\/Mm2+(075~T =\/24sx- +(0,75-7,04)* =25,14 [Nm];

e

M,y =M +(0.75-T,) =111 +(0,75-7,04)’ =12,3[Nm];

M, 5= Mrzez.s +(0’75'T3). =0.

3.2.3.6 Verificam diametrul arborelui-pinion in sectiunea cea mai solicitata.
Conform momentului echivalent de incovoiere maxim, precizam valoarea
diametrului in sectiunea critica a arborelui din conditia de rezistenta la incovoiere:

a3 | Mean 107 Mew ", [mm]
1-[o l

unde [of; este tensiunea admisibild la incovoiere. In conformitate cu ciclul de
functionare pulsator, acceptam [o]; = 75,0 [N/mm‘7 /; [*, tab. S2, anexa 2]
M., — momentul echivalent de incovoiere in sectiunea cea mai solicitata, care
corespunde valorii maxime M., = 25,14 [Nm].
Deci, pentru sectiunea 2 (valoarea diametrului determinata prealabil pentru acest
sector corespunde dy,, = 20,0 /mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea:

d;m >3 M M = 14,96[mm] <d,, =20,0 [mm] >14,96 [mm]-
0,l~[o-] \J 0,1-75,0

Conditia se respectd. In acelasi timp, in conformitate cu recomandarile [*, pag.86],
diametrul arborelui-melc dy,,, /[mm] trebuie majorat cu cca. 5%.

Deoarece in constructia arborelui-melc d'z,, [mm] va corespunde treptei
arborelui sub rulment si garnitura, acesta se precizeaza in conformitate cu diametrul
inelului interior al rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] acceptim d,,, =
20,0 /mm] (fig. 3.6).
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

R Fa1

Ao [ mn Ra,

Yy X RAV l FN/‘/FH L/ RBV 2
= AS]

ZIl 1
lm=81 /Zm:‘al
| 272,69
aV,[Nlo el ] [TTTTTITTT]
. 2131
M, INm] ol
0 |
Qo, [N] -
AL @] .
C)
55 LLLGLTT]
10,975
M, [Nm] 375
0
24,58
1111
Mrez, [Nm]
0
7,04
7. [Nm] |
; ‘
25,14
12,3
Merh, [Nm]
5,28
0

Figura 3.3 — Schema de calcul a arborelui melc.
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

3.2.4 Calculul de dimensionare a arborelui condus
Date initiale: d, = 201,6 [mm] — diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.11];
F,; =808 [N]; F,;=294 [N]; F,, =271 [N] — fortele in angrenaj [pag.10];

1y =1,,=35,0 [mm] — distallga de aplicare a reacgiunilor_ [pag.14].
Yy X ! 4
R
Cv N
) c__ = | Yz
4 | Fiz | Ru
{2y mf R Ro,
o Zi i
ha=35 (22235
|

Figura 3.4 — Schema de calcul a arborelui condus.

3.2.4.1 Determinam fortele de reactiune in reazeme (fig. 3.4).

Planul vertical (YOZ)
d F2'lla+Fa2'd%
SM =0= Ry, (L, +1b, )+ Fy -, +F,, - 2=0= R, =———+ 2 /2,
v ° 2 L, +1,
DV:294-35,0+271»201,6/2:537’24[N]
70,0
d —Fr2<IZH+F”2-d%
M, =0=-Re, (I, +bL,)-F, L, +F, -2=0& R, =——————— L=,
v - 2 L, +1,
RCV:—294~35,0+271-201,6/2:243’24”\71

70,0
Verificarea: SF, =0= R, + F,, - R, =0 <> 243,24+ 294-537,24=0.
Planul orizontal (X0Z)

M, :OD’RD”'(lla*IZa)JrF,z'II :OQRD(,:IFQI?” :%:404 [N],
o +

la 2a ’

F,-1, 808-35,0
SMy, =0=—Rg, (I, +b,)+ F, b, =0 Ry, :11:2+ 1; :T’O:4O4 [N].

Verificarea: £F, =0= R, — F,, + R, =0 <> 404 —808 +404 =0.

Rezultantele reactiunilor vor fi:

Re =[RS, + RZ, =404 + 243,24 =471,57 [N]

Ry =R, + R}, =\[404> + 537,24 =672,19 [N ]
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

3.2.4.2 Construirea diagramelor momentelor incovoietoare (fig. 3.4), [Nm].
Planul vertical (YOZ)

1

v

My

la

Zi

I

Sectorull 0<Z;<1y,
0, =R, =243,24 [N].

IM, =0=—R¢,-Z,+M,=0 M, =R, - Z;.
Pentru Z;=0, - M,(0)=R,,-0=0;
Pentru Z; = 1;,, >

M,(1,)=Rg, -1, =243,24-0,035=8,51 [Nm].
Sectorul I 1, < Zy < (1 + ba)

0,=Re, + F,y = 243,24 + 294,0 = 537,24 [N].

M, =0= ~ReyZy - Fo(Zy ~1,)+ F %~ M, =0
SM,=-R, Z,~F,(Z,-1,)+F, ~d%.

Pentru Zy = l3,, >

M, (1, )=-Re,-h,~F,(h,~1,)+F, 'd%:

:7243,24-0,035+271,0-0r20‘%:18,8 [Nm];

Pentru Zy = (I1, + L), >

d
M, (l,+1,)=-Rg, '(lla +12a)_Fr2'12a +F,- %:
= 243,24-0,07 +294,0-0,035 + 271~°’2°162 =0.
Planul orizontal (X0Z)

Qo

D

Ftz

Sectorull 0<Z;<I;,
0,= Rc, =404 [N].
ZM;,, =0=>+R,, Z,-M,=0c>M, =R, -Z,.
Pentru Z;=0, - M,(0)=R,-0=0;
Pentru Z;=1;,, >
M, (l,)=R., -1,=404-0,035=14,14 [Nm].
Sectorul IT lla < Z” < (lla + lZa)
Q,=Rc,— Fi; =404 — 808 =- 404 /N].
IM; =0=R,-Z, ~Fy(Z,-1,)-M,=0=
<M,=R,-Z, _Frz(Zu _lla)'
Pentru Z”: l]a, 4
M, (l,)=R., -1, =404-0,035=14,14 [Nm];
Pentru Z[[ = (IIa + lz,,), e

M, (l,+1,)=Re, (I, +1,)-F,-1,,=404-0,07-808-0,035=0.
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

3.2.4.3 Determinam momentul de incovoiere rezultant (fig. 3.5) in sectiunile
caracteristice ale arborelui (1...3) M,,,, [Nm] in conformitate cu relatia:

M, =M+ M.,
M _ =M ,\/Mz MZ*\/MZ 2 -
rezt = Mypr 3 = ot M= M5 =0;
M, , =M+ M2, =\14,14* 18,51 =16,5 [Nm];

M., =M, + M2 = 14,14 +18,8° =23,52 [Nm].

3.2.4.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele condus, care
este egal cu T, = 81,5 [Nm] si actioneaza pe portiunea arborelui de la locul fixarii
rotii dintate pana la iesire (fig. 3.5).

3.2.4.5 Determindm si construim diagrama momentelor echivalente de incovoiere
(fig. 3.5) in sectiunile caracteristice (1...3) M,.., [Nm] din relatia:

Mech. = W N

M, = Mrzaz.l +(0’75'71)2 =0;

e

M,,, = \/Mfm2 +(0,75-1,) = \/16,52 +(0,75-81,5)* =63,31/Nm];

e

M.y, = \/M,Zez'z, +(0,75-1,) = \/23,522 +(0,75-81,5)° = 65,49 [Nm];

M,,, :\/Mfm +(0,75-T3) :\/O+(0,75~81,5)2 =61,13/Nm].

3.3.5 Verificam diametrul arborelui in sectiunea cea mai solicitata.
Conform momentului echivalent de incovoiere maxim, precizim valoarea
diametrului in sectiunea critica a arborelui din conditia de rezistenta la incovoiere:
M,,-10°

d> | —ech |

“\ol-[o],

unde [of; este tensiunca admisibilad la incovoiere. In conformitate cu ciclul de
functionare pulsator, acceptam [ol; = 75,0 [N/mm’J; [*, tab. S2, anexa 2]
M., — momentul echivalent de incovoiere in sectiunea cea mai solicitata, care
corespunde valorii maxime M o2 = 65,49 [Nm].
Deci, pentru sectiunea 2 (valoarea diametrului determinata prealabil pentru acest
sector corespunde d;, = 30,0 /mm] [tab.3.2, pag.16]) vom avea:

dy, 23 Meia_[65:49-10° 54 59 [mm] < d,, =30,0 [mm]>20,59 [mm]
0,1-[o;] 0,1-75,0

Conditia se respectd. In acelasi timp, in conformitate cu recomandarile [*, pag.86],
diametrul arborelui pinion dy,, /mm] trebuie majorat cu cca. 10%.

Deoarece in continuare d°;, /[mm] va corespunde treptei arborelui sub rulment si
garniturd, acesta se precizeaza in conformitate cu diametrul inelului interior al
rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] acceptaim d,, = 25,0 [mm] (fig.
3.6).
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

I r
YI/X Rev c 3 0
| | —
07 F R
o [T 1L ; 2} L
la=35 ' (24235
T
o, a [TLTTTITTIT] 5
557 53724
T
C)
MV'[NIT]] 78,8
Q,, [N] 404
S TR .
(e
0
M, [Nm] 0 74@
' 23,52
Mrez, [Nm] .5
0
sis |V
‘ %\‘\w’\/\
‘(“\‘\“ u“pw
[ 1 ‘\ H | ‘\
T, [Nm] \‘ | “ | ‘ \‘
\}\ ‘ ‘
’ 65,49 6113
63,31 ‘
Meey, [Nm]
0

Figura 3.5 — Schema de calcul a arborelui rotii melcate.
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

33

Proiectarea constructivi a arborilor
Calculul final de dimensionare are ca scop determinarea dimensiunilor
geometrice a fiecarei trepte in conformitate cu recomandarile [*, tab. 6.2, pag.87].
Tabelul 3.3 — Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor [mm].

sub pinion sau

TREAPTA ARBORELE MELC ARBORELE CONDUS
ARBORELUI (fig. 3.6, a) (fig. 3.6, b)
r dim=dom +3,2r=20+3,2-1,5=

d,

=

= 24,8 , acceptam d,, = 25,0

dig=d+32r=25+32-1,5=
=29,8, acceptam d;, = 30,0

roatd dintatd | /,

I; se determina grafic

e —mv?

|4 dom = dym = 20,0 [pag.17] dyy = dy, =25,0 [pag.21]
sub rulmenti si
garniturd 2] I, se precizeaza grafic;  I; = B (unde B este litimea rulmentului)
ur* dom = dom —2t=20-2-2,0= dsa=dog—20=25-2-22=
sub un clement | 95

al

transmisiei

=16,0, acceptam d3, = 16,0

=20,6, acceptam d3,=21,0

deschise sau I

in conformitate cu [*, tab. S10,

In conformitate cu [*, tab. S10,

semicuplaj anexa 2] acceptam /y,, = 36,0 anexa 2] acceptam /;, = 36,0
v . dsq=di, +3f=30+3-1,0=33,0
B ds Nu se construieste Sa = la fv ’ ’
umarul de acceptam ds, = 34,0
sprijin pentru i = (5.10
rotile danturate | 5 5= (8...10) [mm]
N
| SO | SR |1 ) Y SN J
s s [< <
Un=16 b, se determina grafic L - grafic 13,=36
al
i
©n ! N > ©n =
T L U} N} RN | USRS WL (R | &
N 15=8..10 S < < <
=
I
;=17 i, se determina grafic Ly, grafic 15,236

Fig. 3.6 — Constructia arborilor pentru reductorul melcat:
a) arbore-melc; b) arbore condus.

b)
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Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

4. CALCULUL RULMENTILOR
4.1 Determinarea duratei de functionare necesare pentru MA

Pentru determinarea duratei de functionare necesare L,, [ore] este nevoie de
durata de functionare L, [ani] a mecanismului de actionare prezenta in sarcina
tehnica. Astfel, durata de functionare calculata in ore Ly, [ore]:

L,=L-365-24-K -K,=6-365-24-0,7-0,66=24282,7 [ore],

unde L =6 [ani] [Sarcina tehnica];
K, = 0,7 — coeficientul zilelor lucritoare; [*, pag.90]
K;, = 0,66 — coeficientul orelor lucratoare [*, pag.90].

4.2 Determinarea capacititii dinamice portante necesare a rulmentilor
4.2.1 Capacitatea portanta dinamica necesara pentru rulmentii arborelui melc:

C.=R,, 35730 1Lohﬁ [N],
unde @y, [s7'] este viteza unghiulara a arborelui melc, @y = 298,45 [s'];
[tab. 1.1, pag.6]
Rg,,, [N] este sarcina dinamica echivalentd a arborelui melc.
Relatia pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente depinde de raportul:

A:0,3<e:0,36; Rﬂ2 £e ﬂ
1,0-304,5 VR, 1,0-137,2

al

VR

rl

=6,6>¢=0,36 >

unde R,, [N] este sarcina axiala a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.95], care se
determind in dependenta de componenta axiala a sarcinii radiale a rulmentului
R,, [N], [*, tab. 7.1, pag.91]:

R;=083¢-R,;=0,83-036-304,5=91,0 /NJ;
R;=083¢-R,,=0,83-0,36-137,2=41,0 /NJ;
R =Ry =910 [NJ; R.;= Ry + F,;=91,0 +808,5=899,5 /N].

F,; =808,5 [N] — forta axiald in angrenaj; [p. 2.3, pag.10]
R,, [N] — sarcina radiald a rulmentului, care corespunde fortei de reactiune
sumare din reazeme. Acceptam R,; = R, =304,5 [N], R,,=Rg= 1372 [N],
e=0,36;, Y=1,67; [*, tab. S6, anexa 2]
V' = 1,0 — coeficientul de rotire pentru cazul rotirii inelului interior.
in conformitate cu recomandarile [*, pag.90] alegem urmitoarele relatii pentru
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui melc Rg,,, [N]:

Ry, =X-V-R, K, K,=0,45-1,0-304,5-1,2-1,0 = 164,4
Ry, =(X-V-R,+Y-R,)-K, K, =(0,45-1,0-137,2+1,67-899,5)-1,2-1,0=1876,7
unde X este coeficientul sarcinii radiale, acceptam X = 0,45;  [*, tab. 7.1, pag.91]
K, — coeficientul de sigurantd, acceptam K = 1,2; [*, pag.91]
K, — coeficientul de temperatura, acceptam K, = 1,0. [*, pag.91]
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

C.=R,,, \573-0 L—'; ~1876,7 3573-298,5- 242862’7 =23435,7[N].
10 10

4.2.2 Capacitatea portantd dinamica necesara pentru rulmentii arborelui condus:

C,.=Rg, 3/573-%1%';, [N],

unde @, [s”'] este viteza unghiulara a arborelui , @, = 18,65 [s”']; [tab. 1.1, pag.6]
Rg,, [N] este sarcina dinamica echivalenta a arborelui condus.

Determinam raportul pentru alegerea relatiei de determinare a parametrului Rg,:
R, 310,8 R, 444,8
e

e =0,3=¢=0,36; — te>——
V-R, 1,0-1040,0 V-R, 1,0-436,4

=1,02>e=0,36 »

unde R,, [N] este sarcina axiala a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.95], (similar melc):
R,;=0,83¢-R,;=0,83-0,36-471,6 =140,9 /NJ;
R;;=0,83¢-R,>,=0,83-0,36 - 671,2=200,6 /N];
R, =Ry =140,9 [N, Ri;=Ry; + F,;=140,9 +271,4=4123 [N].
F,;=271,4 [N] —forta axiala 1n angrenaj; [p. 2.3, pag.10]
R,, [N] — sarcina radiala a rulmentului, care corespunde fortei de reactiune
sumare din reazeme. Acceptam R,; = Rc=471,6 [N], R,,=Rp=671,2 [N];
e= 0,36 si Y=1,67. [*, tab. S6, anexa 2]
In conformitate cu recomandarile [*, pag.90] alegem urmatoarele relatii pentru
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui Rg,, /N/:
Ry =X -V-R,-K,-K,=0,45-1,0-471,6-1,2-1,0 = 254,7
R,=(X-V-R,+Y-R,)-K, -K, =(0,45-1,0-671,2+1,67-412,3)-1,2-1,0=1188,7

C, =Ry, 3,3/573@21%’; =1188,7 3573-18,7 241253’7 =6711,8 [N].

4.3 Alegerea finali a rulmentilor

In conformitate cu diametrele sub rulmenti si capacitatile portante determinate
anterior, alegem urmdtorii rulmenti pentru arborii reductorului cilindric [*, tab. S6,
anexa 2]:

[N].

Tabelul 3.2 — Alegerea finala a rulmentilor [*, tab. S6, anexa 2].

. . . o Capacitatea
Simbolizarea Dimensiunile, /mm] -

(GOST 27365-87) portantd, [kN/

d D T | B C e Y C, Cy,

7204A 20 | 47 [155] 14 | 12 26,0 16,6

0,36 | 1,67

7205A 25 | 52 |165] 15 | 13 29,2 21,0
Coala
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5 PROIECTAREA CONSTRUCTIVA

A ROTII MELCATE

In mod obisnuit pentru fabricarea rotii
melcate se folosesc materiale antifrictiune
mai putin dure, cum sunt bronzurile,

alama etc.

fabricare. Pe

corpului, cand directia de rotire a rotii este
numai intr-un sens, se executd un umar de
sprijin, care va prelua forta axiala.

Deoarece materialele
mentionate au un pret de cost ridicat, de
obicei, acestea sunt folosite numai pentru
executia coroanei danturate a rotii. Astfel
rotile melcate se executd din doua parti:
corpul rotii din fonta sau otel, iar coroana
danturata — din material antifrictiune.
Forma constructiva a rotii melcate si
metoda de asamblare a partilor distincte
depind, in mare masura, de metoda de

b,
fx45° h
==
n
wl K
sus % (4
R c
L4 s
R
5 N )
w . }/5‘573,‘
odde |8 ] i
suprafata de ajustaj a <

.
/buf

Figura 5.1 — Constructia rotii melcate.

Tabelul 5.1 — Determinarea parametrilor constructivi ai rotii melcate [mm].

ELEMENTUL
PARAMETRUL RELATIA DE CALCUL
ROTII
Diametrul de strunjire | dum2 = 223,65 — vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.11
_ 4;=09d;-2,5m=0,9-201,6-2,5-6,3=165,69 .
Diametrul interior In corespundere cu sirul normalizat de dimensiuni liniare
[*, tab. S1, anexa 2], acceptam d; = 160,0.
Coroana d, si m — vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.11
Latimea b, = 45,0 — vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.11
danturata §~0,05d,=0,05-201,6=10,1;, Sy=~1,28=12,1,
Grosimea acceptam §=10,0; Sp=12,0.
h=0,15b,=0,15 - 45,0 = 6,75, acceptam h = 7,0.
t=0,84=0,8-7,0=5,6, acceptam 7 = 6,0.
Tesitura f=05m=0,5-63=3,15,
i conform [*, tab. 9.1] acceptam f'= 3,0.
Diametrul interior di,~= 30,0 — vezi tab. 3.3, pag.23
Butucul [ piametrul exterior dpu = 1,55d;, = 1,55 - 30,0 = 46,5 , acceptim dp,, = 48,0
Lungimea Ipue = (1,0...1,5)d;, = (1,0...1,5) - 30,0 = 30,0...45,0.
Grosimea C=(0,3...0,4) b,=(0,3...0,4) - 45,0 =15,0...18,0 .
Discul | Raze de rotunjire R > 6 [mm], acceptam prealabil R =6,0; > 7°.
Gauri dy > 25 [mm], acceptam p{ealfibil dy=30 [mm];
ny =6 gauri.
Coala
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

6 CALCULUL ASAMBLARILOR PRIN PANA

6.1 Calculul asamblirii prin pani pentru arborele melc
Date initiale:
d3n = 16,0 [mm] sil3,, = 36,0 [mm] sunt diametrul si lungimea treptei
arborelui, pe care este instalatd pana; [fig.3.6]
F,; =271,4 [N] este forta tangentiald a melcului. [pag.10]

Pana paralela

z

Figura 6.1 — Asamblarea prin pand paraleld pe arborele-pinion.

6.1.1 Predimensionarea penei
in conformitate cu diametrul ds,,, /mm] conform [*, tab. S9, anexa 2] stabilim
dimensiunile sectiunii transversale ale penei (fig. 6.1):
b=15,0 [mm], h=15,0 [mm]; t;=3,0 [mm], t, =23 [mm].
Lungimea penei I, /mm] se stabileste in dependenta de lungimea treptei
arborelui, pe care este instalata pana — l3,,, [mm]:
=1, - (5 10) =36,0— (5 10) =31...26 [mm],

acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I = 28,0 /mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:
Panda 5x5x28 GOST 23360-78.

6.1.2 Calculul de verificare al penei
Penele paralele, utilizate la proiectarea reductoarele, sunt verificate la
forfecare. Conditia de rezistentd la strivire:

F,
o =—-<[oc].,
iy [o],

unde A, [mm’] este suprafata de strivire, care se determina din relatia:
A= (0,94 -h—t, ) d, = (0,94 -5,0— 3,0) -23,0=39,1 [mm’],

Coala
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urmatoarea pana:

1.y, [mm] — lungimea de lucru efectiva a penei cu suprafete frontale rotunjite:
l,=1-b=28-5=23,0 [mm];

6], [N/mm’] — tensiunea admisibild la strivire. Pentru bucsa de otel si sarcini

linigtite [of, = 110...190 [N/mm’] [*, pag.97].
o, = Fy 2714 6,94 [N/mni’].
T4 39,

s

Deoarece tensiunea de strivire se afla in limite admisibile, acceptam

Pand 5x5x28 GOST 23360-78

6.2 Calculul asamblarilor prin pana pentru arborele condus

Date initiale:
d;,=21,0 [mm] sil3, = 36,0 [mm] — diametrul si lungimea treptei arborelui sub

butucul elementului transmisiei deschise; [fig. 3.6]
dy,=30,0 [mm] si by, = 45,0 [mm] — diametrul interior si lungimea butucului
rotii dintate; [tab. 5.1]
F,;=808,5 [N] este forta tangentialad in angrenaj. [pag.10]
A
UM -
I
i3
Ly
B
B -8B

Figura 6.2 — Asamblarile prin pand alee arborelui condus.
6.2.1 Predimensionarea penelor
Sectiunea A-A. In conformitate cu diametrul dj,, [mm] stabilim dimensiunile

sectiunii transversale ale penei (fig. 6.2):
b=28,0 [mm]; h="17,0 [mm]; t;=4,0 [mm]; t,=33 [mm].
Lungimea penei /;, /mm] se stabileste in dependenta de lungimea butucului rotii
dintate — Iy, [mm]:
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Anexa A3.3 — Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor melcat)

L=1, - (5 10)=45,0 —(5... 10) =40...35 [mm].
Acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I; = 36,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:
Pand 8x7x36 GOST 23360-78.

Sectiunea B-B. In conformitate cu diametrul dj,, [mm] conform [*, tab. S9,
anexa 2] stabilim dimensiunile sectiunii transversale ale penei (fig. 6.2):
b=06,0 [mm]; h=06,0 [mm]; t;=3,5 [mm]; t,=2,8 [mm].
Lungimea penei /3, [mm] se stabileste in dependentda de lungimea treptei
arborelui, pe care este instalatd pana — I3, [mm]:

I, =1, ~(5..10)=36,0 ~ (5...10) =31...26 /mm].

Acceptam conform sirului de lungimi ale penei standardizat — I; = 28,0 [/mm].
Deci, prealabil alegem urmatoarea pana:

Pana 6x6x28 GOST 23360-78.

6.1.2 Calculul de verificare al penelor
Sectiunea B-B. Conditia de rezistenta la forfecare:

1
o =—"t<[o],
s ) [o],

unde Aj, [mm’] — suprafata de forfecare:

Sectiunea A-A A= (0,94 -h—1t, ) A, = (0,94 7,0 - 4,0) -28,0=72,24 [mm’],

Sectiunea B-B A = (0,94 -h—1t, ) A, = (0,94 -6,0 —3,5) -22,0=47,08 [mm’].
Loz, [mm] — lungimea de lucru efectiva a penei cu suprafete frontale rotunjite:

Sectiunca A-A l,=14-b=36-8=28,0 [mm];

Sectiunea B-B ly=1—b=28-6=22,0 [mm].

[als, [N/mm’] — tensiunea admisibili la strivire. Pentru bucsi de otel si sarcini

linistite fof, = 110...190 [N/mm’] [*, pag.87].
Astfel,
Sectiunea A-A o, = £, 3085 _, 1,19 [N/mm’];
A, 72,24
Sectiunea B-B o, =—12= 808,5 _ 17,17 [N/mm?].
A, 47,08

Deoarece tensiunile de strivire pentru ambele sectiuni se afla in limite
admisibile, acceptdm urmatoarele pene:

Sectiunea A-A Pand 8x7x36 GOST 23360-78.
Sectiunea B-B Pand 6x6x28 GOST 23360-78.
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Caracteristica tehnica

1. Raportul de transmitere i=16
2. Momentul de rasucire la arborele condus, N*m T,= 84.98
3. Turatia arborelui conducator, min! m= 2850
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A-A
2%

25 7 16 17 26 1

3 " 31

nal
I;\\\\\\\\\‘.\\\\\\\\\\\\\\V
U

6PY|

12020.25
Modului ml 63 Cerinte tehnice
N | de dint
UﬂTaI'L/ = an /v 2z 32 1. *Dimensiune de referinta
Latimea [oruﬁnel byl 45 2. Reductorul de umplut cu ulei: industrial |-G-A-46
% Tipul_|b] ZA GOST 17479.4-87
2§ |MNumarul 72| 2 T T
£5 |[oespire [ H- ! MA 000000 00 00 DA
o . ) itera fasa, Cara
d/f'e;/‘/a i “’"‘W”'m Reductor Melcat e
lungimes | by | 75 (desen de ansamblu) 1
Treapta de precizie| - | 9 I 1 EEREN B

Fig. A3.3, a— Desenul de ansamblu a reductorului melcat proiectat.
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182l Notarea Denumirea | §|Nota
Documentatie
41 MA 00000000 00 DA Desen de ansamblu |1
Unitati de ansamblu

1I{MA 000000000001 Roata Melcata 1

2 .02\ Indicator de ulei 7

3 ..03| Capac-Vizor 1

Piese

4{MA 0000000000 04| Inel 2

5 ..051 Inel 1

6 ..06| Capac strapuns 1

7 07| Capac infundat 1

8 .08 Garnitura 1

9 .09\ Arbore 1

10 ..10| Arbore-Melc 1

11 .11l Carcasa 1

12 ..12| Dop de scurgere 1

13 .13\ Garnitura 1

14 .14\ Garnitura 1

5 15| Pahar 1

16 16| Garnitura 2

17 ..17| Garnitura 1

18 .18\ Capac infundat 1

19 .19 Capac strapuns 7
lod}Coala]Nr. document.§ Semnat. | Data MA 000000 00 00 SP
Elaborat Litera | Coala | Coli
Verificat Reductor Melcat I T ]
W contr (specificatie)
Aprobat
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8812l Notarea Denumirea | $|Nota
Articole standarde
21| GOST 27365-87 | Rulment 73044 2
22| GOST 27365-87 | Rulment 7205A 2
25| GOST 9633-73 | Inel 230-245-85-2-4 | 2
24| GOST 11738-84 | Surub M6-6gx16 8

25]

GOST 11736-84

Surub M8-6gx20

26

GOST 1491-80

Surub M6-6gx12

6
2 GOST 8752-79 Manseta 1-20x40 1
281 GOST 8752-79 Manseta 1-25x42 1
29| GOST 23360-78 | Pana 5x5x28 1
301 GOST 23360-78 | Pana 6x6x28 1
311 GOST 23360-78 | Pana 8x7x36 1

lod)Coala|Nr. document. Se-_mnaf. Data

MA 000000 00 00 SP

Coala

2

Fig. A3.3, b — Fisa de componenta a reductorului melcat proiectat.



286 Mecanica aplicatd — indrumar de proiectare

Anexa A4

SARCINI TEHNICE PENTRU

PROIECT/LUCRARE DE AN
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Aprob
Catedra
“ ”? 20
SARCINA TEHNICA
pentru Proiectul / Lucrarea de An la Mecanica Aplicata
Studentul (a)
(numele, prenumele)
anul grupa facultatea
(denumirea institutiei de invatamdnt)
Tema sarcinii
Proiectul de an se va indeplini in volumul:
ETAPA DE PROIECTARE. Tipul | . Gradul -
SARCINA (NUMARUL, DENUMIREA) sarcinii | ndeplinirii
sarcina | proiect
1. Schema cinematica a mecanismului. G-A 2 2
2. Alegerea motorului electric si calculul A 5 7
cinematic al mecanismului de actionare.
3. Alegerea materialului angrenajului si
determinarea tensiunilor admisibile. A 4 11
4. Calculul de dimensionare a angrenajului
reductorului. Calculul de verificare.
Determinarea fortelor in angrenaj. A 16 27
5. Calculul transmisiei deschise. A 5 32
6. Calculul de predimensionare a arborilor.
Alegerea preventiva a rulmentilor. G-A 5 37
7. Elaborarea schitei reductorului. G-A 7 44
8. Calculul de dimensionare a arborilor. G-A 6 50
9. Calculul de verificare a rulmentilor. G-A 5 55
10. Calculul asamblarilor prin pene. G-A 7 62
11. Elaborarea constructiva a reductorului. G-A 20 82
12. Alcétuirea listei de componenta. G 6 88
13. Elaborarea memoriului explicativ. G 12 100

Data inmanarii

Sef catedra

Termenul de finisare

Consultant tehnic
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Sarcina tehnica nr. 1
Mecanismul de actionare a transportorului cu role

1 —motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea trapezoidala (TD,
transmisie deschisd); 3 — reductor cu roti dintate conice (CON);

4 — cuplaj (C); 5 —rolele transportorului; 6 — rotile conducatoare ale

transportorului (OL, organ de lucru); 7 — lant de tractiune; 8 — sarcina.

DATE INITIALE VARIANTE
12314516l 7[8[9]10

Forta periferica pe

role B, kN 20(24(34142[20]22]50(22]3,4]44

Viteza de deplasare

R 0,5 10,5410,4410,5210,460,42] 0,5 [0,56[0,54] 0,5
a Incarcaturii v, m/s

Diametrul rolelor

1301120110100 95 |100{130|120{100(110
D, mm

Durata de
exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 2
Mecanismul de actionare a conveierului cu banda

J|C J|C

_TE
\

7 Z
1 — motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea trapezoidala (TD,
transmisie deschisd); 3 — reductor cu roti dintate cilindrice (CIL);

4 — cuplaj (C); 5 — tambur (OL, organ de lucru);
6 — banda conveierului.

DATE INITIALE VARIANTE
1| 2345671819110

Forta de tractiune

la banda F,, kN 2212411,8120]1,812,0(2,2]2412,6[2,8

Viteza benziiv,m/s {0,809 11,01,1 11,211,214 1,4]1,5]1,5

Diametrul

. 2001200 (2201220 (2401240260 260|250 |250
tamburului D, mm

Durata de
exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 3

Mecanismul de actionare a malaxorului elicoidal

|
!
5 |
|

/1

[ =N
\A

1 — motor electric (ME); 2 — transmisie
prin curea lata (TD, transmisie deschisd);

\ 3 — reductor cu roti dintate conice (CON);
4 — cuplaj (C); 5 — buncir;
6 — malaxor elicoidal (OL. organ de lucru).
DATE INITIALE VARIANTE
112131415161 7]18]19110
Forta de tractiune a o lialieloolislonloglielislae
malaxorului F;, kN > > > > > > > s R s
Viteza de deplasare 08(09f1,0{1,1{09(1,0]1,1]0,7]0,9]0,8
a amestec. v, m/s
Diametrul exterior 1,4, |50 560 210 240 [220 240 | 200 [220 | 210
al malaxor. D, mm
Durata de ' B I I R S D I e
exploatare L, ani
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Sarcina tehnicad nr. 4
Mecanismul de actionare a malaxorului vertical

fffffffff = —
R}i.: e

1 — motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea trapezoidala (TD,
transmisie deschisd); 3 — reductor cu roti dintate cilindrice (CIL);
4 — cuplaj (C); 5 — malaxor (OL, organ de lucru); 6 — amestec.

DATE INITIALE VARIANTE
12|34 [5]6]7]8]91]10

Forta periferica a
malaxorului Fta kN 172 176 174 158 1;2 1,4 2,0 1,8 2,2 1,2

Viteza perifericd a

. ,1{1,6114(1,8114]109(16]1,2(1,8]1,6
malaxorului v, m/s

Diametrul

. 300|400 3501450 (4201320 (400 | 340|440 | 420
malaxorului D, mm

Durata de
exploatare L, ani
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Sarcina tehnicad nr. 5
Mecanismul de actionare a conveierului suspendat

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor cu roti dintate
conice (CON); 4 — transmisie prin lant (TD, transmisie deschisd);
5 —roata conducétoare a conveierului (OL, organ de lucru);

6 — lant de tractiune.

DATE INITIALE VARIANTE

112131415161 7]18]19]10

Forta de tractiune

la lant F,, kN 3,0(3.8(4,6|58(42(34(48(40(56](50

Viteza lantului de

. 0,54(0,62] 0,6 10,64(0,56] 0,5 {0,62]0,52]0,66( 0,6
tractiune v, m/s

Pasul lantuluide | 501 40 1 63 [ 50 [ 40 | 63 | 50 | 40 | 63 | 50
tractiune p, mm

Nu.r.nérul de dinti ai 7 3 9 9 7 8 7 9 |10l g
rotii de lant z

Duratade ol ot ot g s |s|7]|7]09]c6
exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 6
Mecanismul de actionare a conveierului prin lant

JIC
]E--é_-— 4/3/72%
L ||| / 22

1 — motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea lata (TD, transmisie
deschisd); 3 — reductor cu roti dintate cilindrice (CIL); 4 — cuplaj (C);
5 —rotile conducétoare ale conveierului (OL, organ de lucru);

6 — lant de tractiune.

VARIANTE
112131415161 7]18]9]10

DATE INITIALE

Forta de tractiune

la lant F,, kN 2,213,0(3.842]3,0]3.2]3.4]3.6]46]4,0

Viteza lantului de

. 0,64(0,70]0,76( 0,9 10,74(0,5810,86(0,68] 0,8 (0,72
tractiune v, m/s

Pasul lantului de

. 40 [ 63 | 50 | 40 | 50 | 63 | 50 | 40 | 63 | 50
tractiune p, mm

Numarul de dinti ai

rotii de lant z 7 8 7 8 i 7 8 i 8 7

Durata de
exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 7
Mecanismul de actionare a elevatorului cu cause

1 — motor electric (ME);

2 — cuplaj (C);

3 — reductor cu roti dintate
conice (CON);

4 — transmisie prin lant (TD,
transmisie deschisd);

5 —tambur (OL, organ de
lucru);

6 — caus;

7 — banda elevatorului;

8 — dispozitiv de intindere.

DATE INITIALE VARIANTE

112131415161 7]18]9]10

Forta de tractiune

la lant F,, kN 1,411,8122]1281,8]1,612,0]1,4]2,6]2,8

Viteza benziiv,m/s [1,0 112114116 ]11,211,2]11,4]1,8]1,6]1,2

Diametrul

. 250 (320 (275(340 (300 (250 (280|340 (320|300
tamburului D, mm

Durata de
exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 8
Mecanismul de actionare a tamburului de lustruit

1 —motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea trapezoidala (TD,
transmisie deschisd); 3 — reductor cu roti dintate cilindrice (CIL);
4 — cuplaj (C); 5 — tambur (OL, organ de lucru).

DATE INITIALE VARIANTE

112131415161 7]18]9]10

Forta periferica a

amburalui F, kv | 04|05 [0.7]08 [0.42/0.7]08 |06 09| L1

Viteza tamburului 15 4155156128 (3.0(26]28(22]20]24
v, m/s

Diametrul 500 {450 [ 600 | 550 | 700 800 | 900 [ 700 | 800 | 600
tamburului D, mm
Durata de g8 l9of1w]| 889106 ]7]9

exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 9

Mecanismul de actionare a conveierului suspendat

J

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor cu roti dintate
conice (CON); 4 — transmisie cu roti dintate cilindrice (TD, transmisie

deschisd); 5 —roata conveierului (OL, organ de lucru);

6 — lant de tractiune.

DATE INITIALE VARIANTE
1123456718910

Forta de tractiune {3 5 13 ¢ 155 |56|44(3850[42]54]60

la lant,: Ft, kN b b b b b b b b b b

Viteza lantului de 1 sel 6410.56] 0.7 [ 0.6 | 0.5 [0.62] 0.6 |0.68]0.54

tractiune v, m/s

Pasul lanfului de 6350|4063 |50 [40|63|50](40]63

tractiune p, mm

Nu{nm’ul de dinti ai 71olsgl sl sglol7]9oli0]s

rotii de lant z

Duratade ot ot ot g ls|s|7]|7]09]6

exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 10

Mecanismul de actionare a conveierului suspendat

"
/!e:—/—» X
|~
X

X;
/'/‘\
j

C

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor cu roti dintate
cilindrice (CIL); 4 — transmisie cu roti dintate conice (TD, transmisie
deschisd); 5 — rotile conducatoare ale conveierului (OL, organ de lucru);
6 — lant de tractiune.

DATE INITIALE VARIANTE
12134516718 0910

Forta de tractiune ) ¢ | 30| 49|54 (4434 [50]|46|52]42

la lant Ft, kN b b b b b b b b b b

Viteza lantului de 1, 5, |6 5210 62( 0.7 | 0,6 [0,56]0,68]0,54[0,72{0,66

tractiune v, m/s

Pasul lantuluide 1 4 | 46 1 63 [ 63 | 50 | 50 | 40 | 50 | 63 | 50

tractiune p, mm

Numérul dedintiai | | g | g [ 10| 7 8|7 |9]09]10

rotii de lant z

Duratade 1 o f 5 1o 1100|768 ]|10]0

exploatare L, ani
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Mecanismul de actionare a fraimantatorului

Sarcina tehnica nr. 11

Notd: Raportul de transmitere
pentru angrenajul cilindric (TD)

de acceptat din limita 8...12.

ZA

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor cu roti dintate conice
(CON); 4 — transmisie cu roti dintate cilindrice (TD, transmisie deschisd);
5 — cuva framantatorului (OL, organ de lucru);

6 — brat de framantare.

DATE INITIALE VARIANTE
123145678910

Fortatangentialda | ¢ 1) ¢35 144 (2820]3.5]3.0](42]238

cuvei F, kN

Vitezade luerua 1y 61 o |1y [1aliel12]10] 11 ]13]14

cuvel v, m/s

Diametrul de lueru {56 1760 1780 | 840 [900 | 800 | 860 | 780 | 900 | 800

al cuvei D, mm

Durata de o Jio]lofo|ls|7]l9]0ole] s8]0

exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 12

Mecanismul de actionare a separatorului magnetic

I —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor cu roti dintate
cilindrice (CIL); 4 — transmisie prin lant (TD, transmisie deschisa); 5 —
tambur cu magneti (OL, organ de lucru); 6 — jgheab; 7 — buncar; 8 — cuva.

DATE INITIALE VARIANTE
112131415161 7]18]9]10

Forta de tractiune

la rotire F,, kN LO[12]16 1814 (12[1,6]|1,4]1,8(2,0

Viteza tamburului 1,6120(1,8122(1,6]1,4]12,0([1,8]24(15

cu magneti v, m/s

Dlametrul‘ 460 (4401480 (520|420 [500 | 440|520 480 [460

tamburului D, mm

Durata de . e loliolsT7Tslo 0]

exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 13

Mecanismul de actionare a elevatorului cu banda

1 — motor electric (ME);
2 — cuplaj (C); ~
3 —reductor cu roti dintate conice (CON); .

4 — transmisie prin lant (TD, transmisie deschisa);
5 —banda elevatorului (OL, organ de lucru);

6 — mecanism de Intindere.

DATE INITIALE VARIANTE

112345678910

Forta de tractiunea |, 15015576 (524256587466

tamburului F,, kN ’ ’ ’ ’ ’ ’ ’ ’ ’ ’

Viteza benzii 0.4 | 0,5 [0,52]0,48]0,38/0,45[ 0,6 | 0,4 | 0,5 [0,42

elevatorului v, m/s

Diametrul 140120150130 |140|160 (200180170120

tamburului D, mm

Duratade — — f ol o 1ol 719 |l6|o]7]10]09

exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 14
Mecanismul de actionare a macaralei suspendate

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C);
3 — reductor cu roti dintate cilindrice (CIL); 4 — transmisie prin angrenaj
(TD, transmisie deschisd); 5 — sind; 6 — roata (OL, organ de lucru).

VARIANTE
1 | 23|45 6[7[8]9 (10

DATE INITIALE

Forta de tractiune

Ia deplasare F, kv | P4 [ 22 [ 2426 [ 18 [ 1620182220

Viteza de deplasare

. 1,211,111,4)11,811,311,11,811,412,2]1,6
a macaralei v, m/s

Diametrul rotii de

240|260 | 320|400 | 440 | 340 | 480|500 | 550 [480
deplasare D, mm

Durata de
exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 15

Mecanismul de actionare a malaxorului industrial

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor melcat (MELC);
4 — transmisie cu roti dintate conice (TD, transmisie deschisa);
5 —buncar (OL, organ de lucru).

DATE INITIALE VARIANTE
123456 718]9]10

Fortal_tangennalaa 12122(30(32(2,0]1,8]2,8]2,4]3,4]2,6

cuvei Fy, kN

Vltez.adelucl’ua 141211 f1,5(1,3]1,0]1,25]1,1]1,3]1,2

cuvei v, m/s

Diametrul de lueru ,7611550f1 500[1300[1400{1000]1500{1100{1300{1200

al cuvei D, mm

Durata de . 7 6 9 o s 0 ) ; 5 :

exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 16
Mecanismul de actionare a basculatorului
platourilor pentru lazi

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor melcat (MELC); 4 —

transmisie prin lant (TD, transmisie deschisa);
5 —tambur (OL, organ de lucru); 6 — banda basculatorului.

DATE INITIALE VARIANTE
121314567789 7]10

Forta de tractiune

Ia band F, kN 24132134146(3.0(20/(34(28]|44]32

Viteza benzii v, m/s 10,7 0,8 | 1,0 |0,9 |0,75]0,95| 1,0 [0,85] 1,1 | 0,9

Diametrul 500|525 [600 (550|575 [ 540 | 560|550 [ 600 | 575

tamburului D, mm

Durata de glsl7]719]l9le6l6l|s]o

exploatare L, ani
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Sarcina tehnica nr. 17
Mecanismul de actionare a troliului

C

3

1 — motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea (TD, transmisie
deschisd); 3 — reductor melcat (MELC); 4 — cuplaj (C);
5 —troliu (OL, organ de lucru).

DATE INITIALE VARIANTE

11231 4|5] 6 7181 91|10
Capacitatea de
ridicare F,, kN 2,713,0145(50(3,5(3,0]4,0]55]2,5](5,0

Viteza de ridicare

(coborare) v, m/s 0,2 10,26(0,2410,2710,23] 0,2 10,25]0,26]0,2210,21

Diametrul

. 200 (210 (250 (230 (300 (240|320 |260 |280 [220
tamburului D, mm

Durata de

exploatare L, ani 717166775576
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Sarcina tehnicd nr. 18
Mecanismul de actionare a masinii de spalat sticle

e e

1 |

Ic / Ic 7
6 5 < —

/

1 — motor electric (ME); 2 — transmisie prin curea (TD, transmisie
deschisd); 3 — reductor melcat (MELC); 4 — cuplaj (C);
5 — tambur (OL, organ de lucru); 6 — banda transportorului.

VARIANTE

DATE INITIALE
11231 4|5] 6 7181 91|10

Forta de tractiune

la banda F,, kN 0,811,416 |1,81,5]11,0]1,7]20]1,2]19

Viteza benzii v, m/s 10,56]0,68(0,72] 0,8 [0,64] 0,6 [0,74]0,780,54] 0,7

Dlametrul. 2001210(2501230(3001240(320]260 (280220
tamburului D, mm
Durata de 6le 57171515166l 7

exploatare L, ani
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Sarcina tehnicd nr. 19
Mecanismul de actionare a transportorului de legume
5

1 —motor electric (ME); 2 — cuplaj (C); 3 — reductor melcat (MELC);
4 — transmisie prin lant (TD, transmisie deschisd);
5 — lantul de tractiune al transportorului (OL, organ de lucru);
6 — mecanism de intindere.

VARIANTE
112131415161 7]18]9]10

Forta de tractiune
la lant F,, kN 15(22(25(38(20(1,6(24[1,8(1,2(28

Viteza lantuluide 1 1 16 1410.50[0.42[0.46[0.410.450.430.48(0.47
tractiune v, m/s

Pasul lantului de | o1 ¢ 1100 63 [100| 63 | 80 | 80 |100] 63
tractiune p, mm

Numarul dedintiai | o | 151 7 [ g [ g (10|11 |78 |11
rotii de lant z

Duratade  — — f sl ot ot g g |s|7]|7]9]7
exploatare L, ani

DATE INITIALE
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Sarcina tehnicd nr. 20

Mecanismul de actionare a conveierului cu leagane

11—
2-
3-
4

5—

motor electric (ME);

cuplaj (C);

reductor melcat (MELC);
transmisie prin lant (TD,
transmisie deschisd);

lant de tractiune (OL, organ
de lucru);

6 — leagén;

7 — mecanism de intindere;

8 — sarcina.
DATE INITIALE VARIANTE

123456718910

Forta de tractiune 5 o 135156 140(3.6 (2028352232
la lant Ft’ kN b b b b b b b b b b
Viteza lantuluide 1) )1 3 19 400,44 0.2 [0.32]0.42]0.26]0.24]0.34
tractiune v, m/s
Pasul lanfului de 40 |63 |50]50]40|63]63]|50]40]63
tractiune p, mm
Numaruldedintiai | - | o [ 100 g | 7 101198 ]|7
rotii de lant z
Duratade = = f ol ol 5l g g |s|e|7]5]7
exploatare L, ani
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