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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Caracteristica generala a angrenajului melcat. Clasificari

Angrenajele cu melc si roata melcata se refera la transmisiile cu™
angrenaj cu axe concurente ale arborilor. Unghiul de incrucisare este

egal, de obicei, cu 90°. Miscarea in transmisia data se realizeaza dupa

principiul cuplei elicoidale. Tn calitate de surub serveste melcul, iar

roata melcata este asemeni unui sector de piulita infasurat pe un cerc.

Transmisia melcata se  deosebeste
principial fata de transmisiile cilindrice si
conice prin faptul ca vitezele circulare ale
melcului si rotii melcate nu coincid nici
dupa marime, nici dupa directie, deci in
procesul de functionare melcul aluneca
fata de dintii rotii melcate. Se realizeaza
frecare de alunecare.
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Caracteristica generala a angrenajului melcat. Clasificari

Toti termenii, denumirile, parametrii ce tin de transmisia melcata
corespund TOCT 18498-89 “Transmisii melcate”. Spirele melcului
contacteaza cu dintii rotii melcate pe linie, astfel constituind o cupla
cinematica superioard. In majoritatea cazurilor elementul conducator
este melcul.

Avantaje: Dezavantaje:
* realizeaza rapoarte maride ¢ randament scazut
transmisie i=10...60; (7=0.6-0.9,i=60-10);
 functioneaza silentios si fara ¢ necesitatea folosirii unor materiale
zgomot; cu calitati antifrictiune deosebite;
e precizie cinematica ridicata; ¢ costul mai ridicat;
e pot asigura conditia de * tehnologia de executie si montaj

autofranare. mai complicata.
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Caracteristica generala a angrenajului melcat. Clasificari

Melcii se disting dupa urmatoarele criterii:
* dupa forma suprafetei pe care se formeaza filetul (cilindrici si globoidali);

=

\" In practicd cei mai raspand|t| sunt melcii cu profil
rectiliniu Tn sectiune axiald. Tn sectiunea frontal3
spirele sunt conturate de o spirala arhimedica, de
aici si denumirea de melc arhimedic. Melcul
= arhimedic este similar surubului cu filet trapezoidal.
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Caracteristica generala a angrenajului melcat. Clasificari

Materiale. Tn legiturd cu vitezele de alunecare mari si conditiile de ungere nefavorabile,
materialele cuplului melcat trebuie sa posede proprietati antifrictiune, rezistenta la uzura si
tendinta spre gripare scazuta.

Melcii se executa din oteluri cu continut mediu de carbon si
aliate. O capacitate inalta de incarcare poseda cuplul, la care
spirele melcului sunt supuse prelucrarii termice de duritate
inalta (calire, cimentare, etc.) cu rectificarea ulterioara.

Rotile melcate se executa din materiale mai putin
dure cum sunt bronzurile, alamele, fontele si
masele plastice. Caracteristic pentru materialele
rotilor melcate sunt proprietatile antifrictionale,
coeficientul de frecare redus si uzura redusa
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Caracteristica geometrica a angrenajului melcat.
Caracteristica geometrica de baza este distanta dintre axe - a
g Gitdy m, (4+2,)
2 2

unde: d, si d, — diametrele de divizare ale
melcului si rotii melcate:
d, = m, -q
d,=m, -z, |
g — coeficient diametral al melcului %_ s Pl ya s
(pentru asigurarea rigiditatii melcului) \ J } °
q— GOST - q=38...16 \\ | // |
Z; —numarul de intrari a melcului z;,=1,2,4; \\\_L/,/'/ ' /L\ ! v
: '

Z, —numarul de dinti a rotii melcate z, >28. RIKR
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE
Caracteristica geometrica a angrenajului melcat.

-

m., — modulul axial al angrenajului:

m, =2, GOsST:
T
P, — pasul axial al angrenajului;
h, —indltimea capului dintelui —h,=1m_; TN
h; —indltimea piciorului dintelui —h=1,25m_; s ! N
a —unghiul de angrenare - a=20% / \
y —unghiul de infisurare a elicei; / ) “ J N
Pa (24 /4 ha 4(_ _), J ~ L N RS
i | | Q | SIRSEES
. ! \ / ‘
A A ‘ '
I ! N / |
e \. . Y |
RS s N | ~ | !
|| S Tre— LN !
, \ |
! —
! K
! U v Re/N\R
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE
Caracteristica geometrica a angrenajului melcat.

y —unghiul de infasurare a eliceij;

A

P=Pa*z1
y
'
Lﬂ—df, , \
P-z m -z z Z . / \ |
tgy=—21=—2"1l-"1—y=—arctg2=5..20 4_ _% G B SRR
ﬂ.dl ma q q q \\ /, \ Slo
Unghiul de infasurare a elicei  influenteaza \ / }
asupra randamentului: N | e | '
oz 12 4 N e
30 10

L o
I o7 0.8 0.9 -
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE
Caracteristica geometrica a angrenajului melcat.

Diametrele de cap ale melcului si rotii melcate in sectiunea
medie: d,=d, +2m; ‘

d,=d,+2m.,.

3

Diametrele de picior ale melcului si rotii

melcate in sectiunea medie:

d,,=d,-2,4m,

Diametrul (de strunjire) exterior a rotii melcate:

|

d,n, <(d,, +2m,;1.5m_;m, ) pentru z, =1,2;4 \ ;
Lungimea danturata a melcului si latimea rotii ~_ s
melcate: by > (11+0.06z,)m, si b, <0.75d,, pentru z, =1, 2~

b, >(12.5+0.09z,)m, si b, <0.67d,, pentru z, =4.

d az
d am2
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Caracteristica geometrica a angrenajului melcat.

Lungimea danturata a melcului si latimea rotii melcate:

4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

w124
- b, > (11+0.062,)m, b, >(12.5+0.09z,)m, -

b, <0.75d_, b, <0.67d,,

!

Unghiul de infasurare a melcului de catre roata 20: //
. b /
o =arcsin < . /
d,—0,5m, %_
Raza de rotunjire de la capul dintelui rotii melcate y
R,: d, —2m, \
Ra = . AN :
2 ~. |

Raza de rotunjire de la piciorul dintelui rotii melcate R \‘\-ﬂ}-/’/

d, +2.5m,
; .

R, =

|
o o R
jé? ______%___'_'15;'12? 1:5
|
|
K
i B
, : Y
Ri:/NR
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Caracteristica cinematica a angrenajului melcat.
Caracteristica cinematica de baza este raportul de transmitere —/ :

_an Y N ]
I = =10...60
@, N, 7z, A\ B
Vi i : VR d o
iteza circulara a melcului V;: v, :(01.?1 < | | (o
. . . . d,
Viteza circulara a rotii V,,: V, = w, Y Y —

Viteza de alunecare in angrenaj V,:
VA 2 +V2 _ th _ Vt2 VH I
al _\/;tl 2 = == V.
cosy siny
In dependents de viteza de alunecare in angrenaj se va | 4
alege materialul rotii melcate (sau a coroanei rotii melcate).
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Caracteristica cinematica a angrenajului melcat.
Randamentul angrenajului melcat — 7 :

P tgy
== ~0,6..0,9
P t9(r+p)

unde: p—unghiul de frecare, depinde
de coeficientul de frecare f;
P, — puterea utila; '
P. — puterea consumata.

Randamentul creste odata cu cresterea Vii ./
numarului de finceputuri ale melcului (creste
unghiul ¥) si cu reducerea unghiului de frecare p: | 4
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTl MELCATE

Calculul fortelor in angrenajul melcat.

i

F,—forta normala indreptata pe linia de angrenare ca
normala comuna la suprafetele de lucru ale dintilor.

Forta normala F, este transferata in pol si se
descompune in forta tangentiala F, , forta radiala F, si
forta axiala F, .

F,, = F,— forta tangentiala a melcului este opusa
fortei axiale a rotii melcate deoarece axele rotilor
sunt concurente in spatiu, si respectiv F,,=F,; .

F,,— forta tangentiala a rotii melcate (forta motrica,
forta utila) care provoaca miscarea, deoarece I\ [
formeaza, impreuna cu bratul d,/2 , momentul de (

torsiune T, . &
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTl MELCATE

Calculul fortelor in angrenajul melcat.

Cunoscand momentul de torsiune T si diametrul
de divizare d se determina:

S

— forta tangentiala : F, = 21, q = F.o;
1
2T .
|:t2 = %2 = Fal’
— forta radiala: F,=F,=F,-tgo;

— forta normala in planul axial:

l_F/
= tc:osoc'

— forta normala in planul axial : B N
£ - F' _ . (
" COSY  cosa-cosy =

LSS 14/85




4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Particularitatile calculului de proiectare si verificare a angrenajului melcat
Acest calcul include calculul rezistentei la presiunea de contact si calculul de rezistenta la incovoiere.
Particularitatile calculul rezistentei la presiunea de contact.

Spre deosebire de transmisiile cu roti dintate, in transmisiile melcate se observa mai des uzura si
griparea, dar nu ciupirea suprafetelor dintilor. La materialele moi ale rotilor melcate(bronzuri)
griparea apare n asa-numita «ungere» a bronzului pe melc, la care transmisia poate lucra inca

timp indelungat. La materiale dure (fonta) griparea trece in zgarierea suprafetei si distrugerea
rapida a dintilor rotii melcate.

Uzura sporita si griparea transmisiilor melcate sunt legate de vitezele mari de alunecare si
directia nefavorabila a alunecarii fata de liniile de contact.

In rezultatul interactiunii multiple apare o neuniformitate de distribuire a fortei intre perechile de
dinti angrenate si ca urmare sunt introdusi urmatorii coeficienti:

¢,=1,8...2,2 — coeficientul de acoperire frontala in planul mediu al rotii melcate;
k.=0,75 — coeficient care tine cont de micsorarea lungimii liniilor de contact.
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Particularitatile calculului de proiectare si verificare a angrenajului melcat
Calculul rezistentei la presiunea de contact. Conform relatiei lui Hertz vom avea:

q Ered
oy = : ~ = [0y
\/pred 272'(1-# ) [ ]
unde: (- sarcina specifica distribuita pe linia de contact a dintilor:
|:n'kHﬁ'kHv th'kHﬂ’kHv _ th'kHﬁ'kHv'36O ZTz'kHﬂ'kHv'36O

1 l; ZIZ'COSQ'COS7/_ 7-d, -2§.k6-8a-COSa-9037:ﬂ'dl'dz'za'kg'ga'cosa’

1 gos7

— — raza redusa de curbura a flancurilor dintilor melcului si rotii melcate de contact;

Pred
Pid = P1v1 + plvz =0+ dvzsina = EZCSIS:Z deoarece in cazul angrenajului arhimedal o, =».
E.. — modulul de elasticitate redus a materialelor rotilor; E,_, = 255
#  — coeficientul lui Poisson (caracteristica de deformare); S
l;  — lungimea sumara a liniilor de contact. I, = 70, 20 k, - €,

oS 4 1360 16/85
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Particularitatile calculului de proiectare si verificare a angrenajului melcat
Inlocuind elementele in relatia lui Hertz vom avea:

T5 Ky Ky, -360 2c0s” y E -E
n-d,-d,-5-k ¢, -cosa | d,sina .(E1+E2).7Z(1_Iu2
Inlocuind in relatia tensiunii de contact elementele constante, acceptdnd o = 20°; y= 10°% 25 =
100°% ¢,=1,8; E, = 2,15-10° MPa (otel); E, = 0,9-10° bronz sau fontd; 1, = 11, = 0,3; si
considerand egalitatile: d,=m,-q; d,=m,-z,; m,=2a(q+2,)

obtinem: 3
' 5400 Z,/q+1 _
e O

La proiectare se determina distanta dintre axe din urmatoarea relatie:

Z, 5400
a=|—+1|3 T,k K.y,
(q ]\/[[O—H]Zz/Q) ST

oy =

)S[GH];
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Particularitatile calculului de proiectare si verificare a angrenajului melcat

Calculul de rezistenta la incovoiere.
La rezistenta de incovoiere se calculeaza numai dintii rotii melcate, deoarece spirele melcului

dupa forma si material sunt mult mai rezistente.
Cel mai periculos moment in vederea calculului la incovoiere, este momentul de intrare si iesire
din angrenaj a dintelui rotii melcate, deoarece forta normala este concentrata la varful dintelui.

Relatia pentru verificarea tensiunilor admisibile la incovoiere este urmatoarea:

o =YY, \% <|o¢]

n

unde: Y. — coeficientul formei dintelui, care se detzerminé tabelar in dependenta de numarul

de dinti ai rotii echivalente z:  z,=——,
cos® y

Y, — coeficientul unghiului de inclinare a dintelui y:
Y . — coeficientul care ia in consideratie suprapunerea dintilor:

Pentru un oarecare y = /(° obtinem: Y ~0.93; Y, ~0.74.
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Particularitatile calculului de proiectare si verificare a angrenajului melcat

Inlocuim coeficientii Y, si Y. in relatia pentru verificarea tensiunilor admisibile |a incovoiere:

o, =o.7.YF‘%g[aF]
n F

- - ke, -k
unde: W,, — coeficientul sarcinii de calcul. w, =2 F

\' F :_,
b,

m_ — modulul normal al angrenajului m, =m, -cosy

m_— modulul axial al angrenajului
T, Ke oK

or =17 Y S
1 2

Fv < [GFZ]

n

Din aceasta relatie, introducand unele substituiri, determinam modulul angrenajului :

T, -k, -k
mn212§/\(F2 2 LT
Zz'q°[O-F2]
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Calculul termic, racirea si ungerea angrenajului melcat

Energia mecanica pierduta in angrenaj se transforma in energie termica si incalzeste transmisia.
Daca eliminarea caldurii este insuficienta, transmisia se supraincalzeste si iese din functiune.

Cantitatea de caldura care se elimina in angrenaj :

Q=R (1-7)
Pe de alta parte se determina cantitatea de caldura care se elimina prin peretii reductorului:
Q =k(t-t,)-A

unde: P, — puterea la arborele conductor;
17— randamentul angrenajului melcat;
k — coeficient de transfer de caldura;
t —temperatura din zona de contact;
t,— temperatura mediului ambiant;

A — aria suprafetei spalata de ulei(se tine cont de suprafetele nervurilor)
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Calculul termic, racirea si ungerea angrenajului melcat
Conditia normala de exploatare este:

Q=<Q;

P (1-7), :
t=— =+, <[tc]
k — coeficientul de transfer de caldura, depinde de modul de racire:
k =7..15—racire prin convectie;

k = 100...200 — radiator de racire in baia de ulei.

Ungerea si racirea transmisiei. La proiectarea transmisiei melcate este necesar de atras atentie
deosebita modalitatii de ungere din cauza vitezelor mari de alunecare a spirelor melcului.
Metoda de ungere si marca uleiului se alege in dependenta de conditiile de functionare si viteza

de alunecare.
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4.2.6 TRANSMISII MECANICE CU ROTI MELCATE

Calculul termic, racirea si ungerea angrenajului melcat

Pentru eliminarea eficienta a caldurii, corpul reductorului este dotat cu nervuri de rcire. In cazul
in care caldura nu poate fi eliminata pe cale naturala, se recurge la racirea artificiala:

* Corpul reductorului este suflat cu aer cu ajutorul ventilatorului — convectie (fig. a);

* In corp sunt prevazute tevi cu apa circulantd — radiator (fig. b);

e Utilizarea sistemelor de circulatie a uleiului cu frigidere speciale (fig. c);

a) b) c)

Frigider

\1/ Filtru
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4.2.7 TRANSMISII MECANICE PRIN FRICTIUNE

Principiul de functionare si clasificarea transmisiilor prin frictiune

Transmisia prin roti de frictiune se numeste mecanismul, destinat pentru transmiterea miscarii
de rotatie de la un arbore la altul prin intermediul fortelor de frecare, care apar la interactiunea a
doua discuri cilindrice sau conice, instalate pe arborii respect|V| in rezultatul actiunii unei forte
exterioare de impingere. 50 —

Transmisiile prin frictiune pot fi clasificate in doua grupe

principale:

- transmisii nereglabile (raport de transmitere constant);

- transmisii reglabile sau variatoare (reglarea continua a £
raportului de transmitere).

Avantaje:

- simplitatea constructiva; s

- functionare fara zgomot; Dezavantaje:

- evitarea suprasolicitarii MA; - solicitari radiale insemnate;

- posibilitatea varierii raportului de transmisiei in timpul. - raport de transmitere variabil.
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Domenii de utilizare a transmisiilor prin frictiune

Transmisiile prin frictiune cu raport de transmitere constant se utilizeaza relativ rar. Domeniul
acestora se limiteaza cu precadere la lanturile cinematice ale aparatelor, de la care se cere
miscare lentd, functionare silentioass, cuplarea fird soc in timpul lucrului, etc. in calitate de
transmisii de putere aceste transmisii nu pot concura cu transmisiile prin angrenare ordinare
dupa gabarite, fiabilitate, randament, etc.

Variatoarele cu roti de frictiune se folosesc atat in transmisii cinematice, cat si in transmisii de
putere Tn cazul cAnd este necesara reglarea continua a vitezei. In practica utilizarea variatoarelor
cu roti de frictiune este limitata de diapazonul puterilor mici si medii — pana la 10kW, mai rar
20kW. Tn acest interval ele concureazd cu succes cu variatoarele hidraulice si electrice,
deosebindu-se de acestea prin constructie simpla, gabarite mici si randament sporit.

Variatoarele sunt folosite pe larg in constructia de masini-unelte, masini de sudat si de
turnatorie, masini din industria usoara, chimica, in diferite ramuri ale constructiei de aparate, etc.
Importanta variatoarelor cu roti de frictiune in calitate de reglor lent al vitezei creste in legatura
cu volumul mare de lucrari privind automatizarea dirijarii proceselor de productie. .
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Transmisii prin roti de frictiune cilindrice

Cinematica. In rezultatul alunecarii
inevitabile in timpul functionarii a
transmisiei, roata condusa v-a intarzia fata
de roata conducatoare, iar raportul de
transmitere real se v-a determina din

1|C

relatia: . o,

D,

D,-(1-¢)

unde: & — coeficientul de alunecare (otel
0,01...0,03, textolit 0,1).
In practicd se acceptd i = D,/D,.
Pentru transmisiile de putere 1 <7,
iar cele cinematice —1 < 25.

22

JIC
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Transmisii prin roti de frictiune cilindrice

Forte si sarcini. Pentru transmiterea
momentului de torsiune de la un arbore la ———— %
altul, este necesar ca prin intermediul fortei
de frecare de comunicat rotii conducatoare
o forta tangentiala: F - 21, | o
D
Conditia de functionare a transmisiei are
forma: F, ~F,=F =k-F=1-Q
unde: f— coeficientul de frecare; v # I

K—rezerva de aderenta,
k =1,25-1,5 pentru transmisiile de putere,
k=3 pentru transmisiile cinematice.

2T
f.Q= 1k:> =1
Q= D Q= D, - f

1 1
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Transmisii prin roti de frictiune conice

Cinematica. Pentru transmiterea miscarii
intre arbori cu axe concurente este utilizata
transmisia cu roti conice de frictiune.
Unghiul 62 intre axele arborilor poate fi
diferit, insa cel mai des el este 62=90°

Fara considerarea alunecarii raportul de ' | \
transmitere vafi: . D, L ! .
D, JIC
Tinand cont de faptul ca D, = 2L - sing,, iar D, = 2L - sing,, il IR
pentru transmisia cu roti conice obtinem: B | o -
i sin o,
sing,

In cazul cdnd &, + &, =90° i,=1tgd, = ctgd,
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4.2.7 TRANSMISII MECANICE PRIN FRICTIUNE

Transmisii prin roti de frictiune conice

Forte si sarcini. Valoarea necesara a fortelor
de apasare Q, si Q, este determinata cu
relatiile:

k-F=f-F =f _Ql ,
sin o,
k-F=f-F =f _Q2 ,
sin o,

Din relatiile de mai sus rezulta ca drept urmare a raportului
de transmitere Q, se micsoreaza, iar Q, se mareste. De
aceea in transmisiile prin roti conice de frictiune,
dispozitivul de apasare se recomanda de al instala pe
arborele conducator.

Y

A
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Calculul transmisie prin frictiune

Criteriul de functionalitate al transmisiei cu roti de frictiune Il
constituie rezistenta la uzura a suprafetelor de lucru a rotilor.

In procesul de functionare, pe suprafata corpurilor de rulare se
dezvolta tensiuni de contact ce variaza ciclic si care, respectiy,
contribuie |la aparitia griparii pe suprafetele de rulare.

Pentru corpurile de rulare executate din materiale care sunt spuse
legii lui Hooke (metale, textolite), tensiunile maxime de contact se
determina din relatia lui Hertz:

q ] Ered
27 (1— 1’
pred ( H
unde: [oy | — tensiunea de contact admisibila, se determind in dependentd de duritatea
materialului;

oy =

)S[O'H]
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Calculul transmisie prin frictiune
Tensiunile maxime de contact se determina din relatia lui Hertz:

q . Ered
2
Prea 27 (1= 1
g - sarcina specificd de distributie a fortei pe linia de contact, q =Q/b;
. 1 1 1 2 2
Pred — raza redusa a suprafetelor de contact, =—f—=—It—]
Pea P P, 0O d,
K1 — coeficientul lui Poisson (caracteristica de deformare);
_ 2- El ) Ez
E+E,

o328 S

Unde k — coeficientul de rezerva a angrenarii; f— coeficientul de frecare. 30/85

oy =

)S[GH]

E.. —modulul de elasticitate redus,  E,,

Relatia pentru calculul de proiect: a
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Variator frontal

Gama de reglare este una din performantele de baza ale variatorului frontal. Teoretic se poate
obtine R, .—0, iar R, —o0. Practic, gama de reglare este limitata de valorile D < 3. Valoarea
maxima si minima a raportului de transmitere:

—+
=

£2mm

31/85



Q MECANICA FINA Yk

4.2.7 TRANSMISII| MECANICE PRIN FRIC'!'IUNE
Variator toroidal

In acest variator pe arborii conducitor si
condus sunt fixate cupe, executate in forma
de tor circular. Tntre cupe sunt stranse rolele.
Variatia raportului de transmitere este atinsa
prin rotirea rolelor in jurul axei fixe OO.

Axele rolelor sunt fixate intr-o rama speciala
in asa fel, ca ele sa se situeze In permanenta
simetric fata de axele cupelor.

Relatiile cinematice sunt urmatoarele:

i — R2max . | _ R2min .
max ’ min ~ ’
I:lein leax
2
Rmax

Gama de reglare: D=—*=3..6.

min 32/85
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Variator toroidal | |

Lucrul cupelor cu rola poate fi
examinat  conditionat  drept
rostogolire a trei conuri de
rostogolire.

Lucrul fara alunecare e posibil
numai in cazul cand varfurile
tuturor conurilor se Tintrunesc
intr-un punct. Cu cat abaterea
varfurilor e mai mare, cu atat
sporeste alunecarea.

Avantajele principale constau in alunecarea redusa
si randament de pana la 0,95. Gama de puteri este I‘ ‘ 'I
1,5...20kW la gama de reglare de 1a 6,25 pana la 3.
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4.2.7 TRANSMISII MECANICE PRIN FRICTIUNE

Variator prin curea

Drept element de transmitere aici serveste cureaua trapezoidala sau un lant special. Mecanismul
de dirijare departeaza o pereche de conuri si apropie concomitent alta pereche cu aceeasi
marime. Astfel, cureaua se deplaseaza la alte diametre de lucru fara variatia lungimii ei.

Relatiile cinematice sunt urmatoarele: leill R,‘;‘zmin
: R, _ -

imax :@; |min :ﬁ; = 4: - 1

lein R2 max : | " \

D=—me =15, il
Rmin — ‘
IR . qé:: - --:é

Gama de reglare posibila din _DR R e |
considerente constructive depinde |. .| lmax nazmax —7 —
de latimea curelei. Curelele i
trapezoidale standard permit

obtinerea unei game D=1.5, iar cele
speciale — pana la 5.
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4.2.7 TRANSMISII MECANICE PRIN FRICTIUNE

Variator prin curea

35/85
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Aplicatii industriale ale variatoarelor de turatii prin curea
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Variator cu discuri

In aceste variatoare sarcina se transmite prin intermediul seturilor de discuri conducitoare si
conduse. Variatia raportului de transmitere are loc in urma deplasarii arborelui conducator fata
de arborele condus. Astfel, variaza distanta dintre axe si diametrul de lucru. Tn constructiile
realizate acest variator este combinat, de obicei, cu transmisii prin roti dintate, unde arborele

care se deplaseaza este intermediar. F -
Relatiile cinematice sunt urmatoarele: N <
::“:\\::\\:, I e
o = RR2 ; in = RRz ; Rimin | t
1min 1max J.*—*i
F

Aceste variatoare se confectioneaza
avand o putere de pana la 400kW cu
gama de reglare pana la 4,5 si
randamentul de 0,8...0,9.

\\\\\\\W

— Rz ,_J 37/85
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Consideratii generale. Clasificari

Transmisiile prin curele constituie unul dintre cele mai vechi tipuri de transmisii mecanice, care nu si-
au pierdut importanta pana in prezent. Ea se utilizeaza practic in toate ramurile constructiei de masini.
Transmisia prin curea contine doua roti de curea, fixate pe arbori, si curea cureaua care infasoara
rotile de curea. Sarcina se transmite prin intermediul fortelor de frecare, care apar intre rotile de
curea si curea in urma intinderii acesteia.

Avantaje:

1.Transmite puterea la distante mari

2.Simplitatea constructiei si exploatarii

3.Sunt silentioase — forte dinamice reduse

4.Pret de cost scazut, usor de montat, demontat si
intretinut;

5.Servesc ca element de siguranta in caz de suprasarcina.

38/85



t:. MECANICA FINA Yk

Consideratii generale. Clasificari

Transmisiile prin curele constituie unul dintre cele mai vechi tipuri de transmisii mecanice, care nu si-
au pierdut importanta pana in prezent. Ea se utilizeaza practic in toate ramurile constructiei de masini.
Transmisia prin curea contine doua roti de curea, fixate pe arbori, si curea cureaua care infasoara
rotile de curea. Sarcina se transmite prin intermediul fortelor de frecare, care apar intre rotile de
curea si curea in urma intinderii acesteia.

Dezavantaje:

1. Gabarite mari in comparatie cu rotile dintate, de
aproximativ 5 ori mai mari

2. Nu asigura raport de transmitere constant din cauza
patinarii (alunecarii) curelei

3. Durabilitatea curelei reduse

4. Este limitata puterea transmisa

5. Tncdrcare suplimentara a arborilor si reazemelor din
cauza fortelor de intindere a curelei. 39/85




4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE
l'RANSMISII PRIN CUREI

Clasificari

DE REDUCERE DE MULTIPLICARE

CU O ROATA CONDUSA CU MAI MULTE ROTI CONDUSE

[ I [ l
I TIPUL CURELEI I IPOZI]'IA AXELORI I’OZI]'IA TRANSMISIEI |4ETODA DE iNTINDERI

I | | I I | I |
LATA ROTUNDA | | PARALELE INCRUCISATE | |VERTICALA INCLINATA | |PERIODICA CUROLA
@ _ | MOD 1
I | I |
TRAPEZO- POLITRA- INTERSECTATE ORIZONTALA CUROLA AUTOMATA
DALA PEZODALA
ﬁ MOD 2
' @ O @
' 40/85
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE

Clasificari

a. Transmisie cu curea b.Transmisie cu curea c. Transmisie cu curea d.Transmisii cu curea
lata; trapezoidala; politrapezoidal3; dintata.
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE

Domenii de utilizare

Transmisiile prin curele se folosesc in special in cazurile cand conform constructiei arborii sunt
situati la distante mari sau cand vitezele mari nu permit folosirea altor transmisii.

Transmisiile prin curele se utilizeaza in calitate de transmisii de putere in diverse domenii (pentru
puteri de pana la 60 de kilowati, rapoarte de transmitere 1 < 2-20, viteze periferice pana la
30m/s), de asemenea, se folosesc in aparate din mecanica fina.

In constructia de masini contemporana cea mai largs raspandire o au curelele trapezoidale.

Curelele late se utilizeaza in transmisiile rapide.

Curelele rotunde se executa din cauciuc si sunt utilizate numai pentru transmiterea puterilor
mici: in aparate electronice, mecanisme de uz casnics. a.

Curelele dintate sunt utilizate in mecanismele care functioneaza cu o precizie cinematica inalta:
automobile; mecanisme de ridicare si transportare; tehnica de oficiu (imprimante, scanere).
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE
Structura si clasificarea curelei trapezoidale

Cureaua trapezoidala de destinatie generala este formata din
tesatura din cordul din fibre cauciucate 1, care lucreaza la intindere,
un strat de cauciuc sau tesatura cauciucata 2, care lucreaza la
comprimare si invelisul de protectie 3, constituit din cateva straturi
de tesatura infasurata pe invelisul de cauciuc. Lungimea curelelor si

dimensiunile sectiunii transversale sunt standardizate. SECTIUNEA:b M c RE\E
FARA INVELIS LATERAL  CUINVELIS LATERAL CU CORD DIN CABLU CU CORD DIN TESATURA CU CRESTARE A STRA-
TULUI DE COMPRIMARE

Vavaver

KX RS
RRRT]
=~&A&%&%

XK
RRRRIKITZ
R
X XA
KKK
oretelelelek
RIS
& @,QAQAQA% 4

ST
ofef»z@:@z:zzs&'
ST
NEREEEKERY
\ L0.9%°

1- ELEMENT PORTANT 2-CAUCIUC 3-INVELIS 4-CORDOANE 5-STRATURIDE TESATURA 43/85
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Cinematica transmisiei prin curele
Vitezele circulare ale rotilor sunt:
v, = -d - v, _z-d,-n, |
60-1000 60-1000
unde: d, si d,— diametrele rotilor, mm;
n, si n,—turatiile rotilor, minL.
Considerand alunecarea elastica a curelei
inevitabila, v, < v, sau: Vv,=Vv(1-¢)

unde: ¢ — coeficientul de alunecare elastica. Coeficientul are valori variabile. Din aceasta cauza si
raportul de transmitere este variabil: £ =0.01...0.02
Caracteristica cinematica de baza a transmisiei prin curele este raportul de transmitere, I:
) d
1 2

= w, - (1-¢)

dl
: : . d
Pentru calcule practice se admite ca: | = d—2

1
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Cinematica transmisiei prin curele

Numarul de curse sau (frecventa ciclica a
curelei)

Numarul de curse a curelei intr-o secunda

O caracteristica a transmisiei prin curele (v)
care influenteaza asupra durabilitatii curelei.

V= IX(Sl) <[v]=10...15 — pentru curele trapezoidale

unde: v — viteza curele, m/s;
| —lungimea curele, m.

In dependenta de numarul de curse se va alege sectiunea curelei;

Daca numarul de curse este mare atunci e mai bine de ales sectiunea mai mica a curele, dar mai

multe curele.
45/85
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Geometria transmisiei prin curele

o - unghiul de infasurare a rotii

conducatoare;
- unghiul la varf al ramurilor; o
d, si d, - diametrele rotii conducatoare
si conduse:
d, = 1100 1300 \/7 — GOST
d,=d,-

unde: ¢ — coeficientul de alunecare elastica: ¢ =0.01...0.02;
| — raportul de transmitere;
P, — puterea pe arborele de intrare;
N, — turatia arborelui de intrare.
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Geometria transmisiei prin curele

Din triunghiul O,CO, (constructie cu
linie Tntrerupta) determinam unghiul

dintre ramuri:
anB_0C _d,—d,
2 00, 2a

Considerand ca [/2 cpractic nu depaseste 15°,
obtinem aproximativ valoarea sinusului egala
cu valoarea argumentului si notam:

sinﬁzézu,rad :ﬂ:u,rad zﬂ:uﬂ".
2 2 2-a a a

a=180—,8=180—(uj-57°
a

Unghiul o este limitat de jos, pentru curele trapezoidale: o >120°.
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Geometria transmisiei prin curele

Distanta dintre axele arborilor a
trebuie sa fie maimarecaa_;, :

a,, =055(d,+d,)+h=>ax>a,, Q.

unde: h —Tnaltimea sectiunii curelei.

Lungimea curelei se determina drept suma
segmentelor liniare si a coardelor de infasurare,
si dupa e serie de transformari obtinem
urmatoarea expresie: 4

2
I :2a+—(d1+d2)+(d2_d1) — GOST.
2 4a

La proiectare se recalculeaza distanta dintre axe:

C20-x(dy+d)+y[20-7(d,+d,)] -8(d,~d,)
- 3

a
48/85
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Fortele in transmisia prin curele Ramura pasiva ‘\Tz
N

Figura reprezinta solicitarea ramurilor
curelei in 2 cazuri: fara solicitare T,=0

I
I
I
|
|
I
si sub sarcina T,>0 : Fr :

unde: F, —intinderea prealabila a
curelei.
F, si F, —fortele in ramurile
activa si pasiva a curelei.
2T
F>F,=>F-F,=F=—
dl
F,— forta tangentiala (de lucru),
care trebuie sa fie mai mica ca
forta de frecare.
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Fortele in transmisia prin curele Ramura pasiva

Conform conditiei de echilibru a rotii
de curea vom avea:

d
T="—(F-F) -

Legatura dintre F,, F, si F, poate fi
stabilita pe baza urmatoarelor conceptii.

Lungimea geometrica a curelei nu
depinde de solicitare si ramane
neschimbata atat in transmisia
nesolicitata, cat si in transmisia solicitata.
Deci, intinderea suplimentara a ramurii
active este compensata de comprimarea
egala a ramurii pasive.
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Fortele in transmisia prin curele Ramura pasiva

|

|
. v . |
Astfel putem scrie urmatoarele ecuatii: |
|
|
|
|

F =F, +AF, |
F, = F, — AF, Fr g

il — R _
F+F,=2F,

Reiesind din conditia de echilibru a rotii

de curea si ecuatiile de mai sus rezulta: ,
Ramura activa

F F d —
ﬁ:ﬁ+j,5:ﬁ—j.

Am obtinut un sistem de 2 ecuatii si 3 necunoscute F,, F; si F,. Aceste ecuatii determina variatia
tensiunii ramurii active si celei pasive in dependenta de sarcina F; si intinderea preliminara F,
insa nu determina capacitatea de tractiune a transmisiei care este legata de valoarea fortei de
frecare dintre curea si roata de curea. Aceasta dependenta a fost stabilita de catre Euler.
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Fortele in transmisia prin curele

Euler a stabilit relatia dintre F; si F,la limita de alunecare, adica a determinat valoarea maximal

admisibila F,in dependenta de F, cu conditia folosirii complete a rezervei fortelor de frecare si a

. v . F - -
introdus urmatoarea expresie. _1 ef x — Fl — F2 .ef a’

2
unde: e — reprezinta baza logaritmului natural, e = 2,7;
f — coeficientul de frecare;

o — unghiul de infasurare a rotii de catre curea.
Reiesind din conditia de echilibru a rotii de curea si ecuatia de mai sus obtinem:

efa
F = Ft‘efa _1; Y\ Relatiile determina legatura dintre fortele de intindere a ramurilor
1 transmisiei care lucreaza cu valoarea sarcinii F, si factorii de frecare(f si ).
F,=F o _1; }Ele permit de asemenea sa fie determinata valoarea minimala necesara a
E (efe 41 tensionarii prealabile F, a curelei, cand mai este posibila transmiterea
F, = ( ].)
2

sarcinii date F..
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE

-

Fortele in transmisia prin curele

Intinderea curelei cu forta F, se realizeaza

prin urmatoarele metode:
a. —curola de intindere; \ .l
b. —cughidaje; 2&
c. —cusuport oscilant.
b.

Forta care actioneaza
asupra arborelui F, :

F, = 2F, sin(%/)

I
= —1

\&
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE

Fortele in transmisia prin curele
Determinarea fortei de frecare F; pentru curele late si trapezoidale:

i

Fn/

i

2

2

F =25-sin£,:> F == it
2 2 sin(¢/2)
F.=f-F =1 -— i
: sin(¢/2)
hotam: — = f ' - coeficient de frecare redus.
sin(¢/2)
Pentru curelele standardizate unghiul ¢ =40°. Deci:
f ~ 3f

:stO

Astfel, forma trapezoidala a curelei mareste aderenta ei la roata de curea aproximativ de 3 ori.
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE

Tensiunile in curele

Curelele sunt supuse la urmatoarele tipuri de deformatii: - intindere; - incovoiere; - inertie.

Tensiuni de Tntindere:

— I:1 . A
GI—K — tensiunea In ramura
activa;
F2 . n
o, :X_ tensiunea In ramura
pasiva;
Fs . s n
0, =——— tensiunea prealabila in
curea.

unde: A — aria sectiunii curelei.

Tensiuni de Thcovoiere:

Legea lui Hooke pentru incovoiere

'
A , 5T
o = Y incovoiere 1 & 17
L purs; <
v
o-, = E— —roata conducatoare;
1
h [l
o-, = E— —roata condusa.

2

tensiunile de intindere. Si

influenteaza durabilitatea curelei.

Tensiuni de |a forta de
inertie:
o =p-V’
unde: p—densitatea

materialului;
V — viteza curelei.

Tensiunile de Thcovoiere sunt de 3...5 ori mai mari decat
aceste tensiuni

esential
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4.2.8 TRANSMISII MECANICE PRIN CURELE

Tensiunile in curele
Materialul curelei isi pierde rezistenta in urma solicitarii ciclice la incovoiere si intindere. Astfel
are loc ruperea curelei la oboseala.

Tensiunea maximala sumara in ramura activa se afla punctul de tangenta a curelei cu roata mica.

O hax =O'1+(7C +GF1'

2.8.8 Tipuri de roti de curea
Roti pentru curele late. Roti pentru curele trapezoidale.

d <200mm

d =200 -300mm d >300mm
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Ordinea de proiectare a transmisiei prin curele

Date initiale pentru proiectare 1. Alegerea sectiunii curelei in dependenta de putere si
transmisiei prin curele: turatia arborelui conducator.

* Puterea pe arborele conducator P; Determinarea diametrelor rotilor de curea.

* Turatia arborelui conducator n;; Calculul distantei dintre axe.

* Raportul de transmitere I; Calculul lungimii curelei.

* Cerinte de gabarit; Recalcularea distantei dintre axe.

* Pozitia transmisiei. Calculul vitezei curelei.

Calculul numarului de curse

Calculul fortelor in curea.

. Calculul si alegerea numarului de curele.

10. Calculul durabilitatii curelei.

11. Calculul fortei radiale care actioneaza asupra arborilor.

© 00 NOUAWN
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Consideratii generale. Clasificari

Transmisia prin lant se numeste mecanismul, care este destinat pentru transformarea miscarii de
rotatie intre arbori paraleli cu ajutorul a doua roti dintate (roti de lant), rigid fixate pe arbori si a
unui lant inchis infasurat pe acestea.

Principiul angrenarii nu necesita o pretensionare prealabila a lantului, drept rezultat se reduce
sarcina asupra arborilor si reazemelor.

2 Friedrich A, Labmullas, 2010
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Consideratii generale. Clasificari
Unghiul de infasurare a rotii de lant n-are o importanta hotaratoare ca si in cazul transmisiei prin

curea. De aceea transmisiile prin lant pot lucra efectiv la distante mici dintre axe si rapoarte de
transmitere mari. De asemenea aceste transmisii pot transmite simultan puterea de la arborele
motor la cativa arbori condusi.

oy wmecanicaRNA UG

Lantul reprezinta o consecutivitate de
elemente rigide legate articulat intre ele.
Neajunsul principal al transmisiilor prin
lant consta in faptul ca lantul consta din
elemente separate si infasoara roata nu
pe circumferinta, ci pe poligon. Acest fapt
contribuie la  uzura intensiva a
articulatiilor lantului, zgomot si sarcini
dinamice suplimentare.

— i 59/85
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Consideratii generale. Clasificari

AVANTAIJE: DEZAVANTAIJE:

1. Raport de transmitere constant; 1. Sarcini dinamice, vibratii si zgomot in

2. Functionare la suprasarcini de scurta functionare;
durata; 2. Uzura in articulatii, care duce la marirea

3. Reducerea sarcinilor pe arbori si reazeme; pasului;

4. Posibilitatea transmiterii miscarii la mai 3. Ungere dificila a articulatiilor reduce
multi arbori condusi; durata de functionare a transmisiei;

5. Posibilitatea functionarii in conditii grele de 4. Necesita o precizie mai ridicata de
exploatare (praf, umiditate, temperaturi montare.

ridicate).

60/85



ITATEA TEHNICA

A MOLDOVEI

61/85

=
e ¢
e
% Juviogyve INNISTYd
< M _R_._ NId ans
O W
-_— Q —
T SH
- ) — 7
_W mmﬂwmﬂot IVINIa
. =
S W _
< - =
-] w_ ..U.h 3704 NI 3$on49 no
2 Q M~ —
I
<{ o M ~ JYIONINI
Z L I 30 INVT LV TIHOYd
T O > 34 y1vod
Z — W
LR < 1 W
&) R Q Q3 24V N9 ILSYT3
M = = nnw 2 WSINYD3IN ANIW3T3
- E m =5
S Sy
&) = %2 FYIANILN]
LL] < YoIa0y3d 30 iNv1
)
M > mﬂn M 30 v.1voy
< W
o P Q%
= QI —
O = VIVLINOZINO VIVIILLYIA
o) T S W
> M <
% FHINNDVHINS
nUu W Y¥I1HVD NI g
—
T QS
X QO
W O w
Q = v_._m_ YSIHOS3a d¥09 NJ
A

Clasificari



‘.E. MECANICA FINA Yk

Domenii de utilizare
Transmisiile prin lant se utilizeaza la distante dintre axe

considerabile, de asemenea pentru transmiterea miscarii de la un
arbore motor la cativa arbori condusi si in acele cazuri, cand
transmisiile cu roti dintate nu pot fi utilizate, iar transmisiile prin
curea nu sunt destul de viabile.

O raspandire larga transmisiile prin lant au primit in industria de
masini agricole, de transport si chimice, masini-unelte, in utilajul
minier si dispozitive de ridicare-transportare.
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Constructia lanturilor de actionare
Tipurile principale a lanturilor de actionare moderne sunt lanturile articulate cu role, bucse si cu

dinti. Caracteristicile principale ale lanturilor sunt pasul, latime si sarcina de rupere.
I

In figura aldturat3 este prezentata structura lantului
cu role, unde osia este plasata in gaura eclisei

~ exterioare, iar bucsa este presatd in gaura eclisei
interioare.

|
e

| - Eclisa Bucsa pe osie si rola pe bucsa pot sa se roteasca
Eclisa exterioara liber.
o~ / o~ Angrenarea lantului cu dintele rotii de lant are loc
' — - prin rold. Utilizarea bucsei permite distribuirea
“ J§ dg ¥ . .e v . ' . . . v e
=L —rota sarcinii pe toata lungimea osiei si reducerea uzarii
() b . . . . . N .
» articulatiilor. Rostogolirea rolei pe dinte inlocuieste
r .
\ : ; | ! [ - partial frecarea de alunecare cu frecarea de
l ' A N | . . .
< k&as/e rostogolire, fapt care reduce uzura dintilor. e

Eclisa interioara
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT
Constructia lanturilor de actionare

Dupa destinatie lanturile se impart in: LANTURI DE TRANSPORTARE
Lanturi de transmisie; LANT CU ECLISE LANT CU ZALE
Lanturi de transportare. =

N LANT 7 LANT FARA SPATII
LANTURI DE TRANSMISIE DEMONTABIL 58 INTRE ZALE
’ .;“"@?’A g, "“’
LANT CU ROLE LANT CU DINTI

LANT CU ZALE
LUNGI
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4.2.9 TRANSMISII| MECANICE PRIN LANT

Constructia rotii de lant

Rotile de lant ale transmisiilor
prin lant sunt asemanatoare cu
rotile dintate cilindrice.
Circumferinta divizoarea a rotii
de lant trece prin centrele
articulatiilor lantului.

Rotile de lant au urmatoarele
elemente constructive:

d — diametrul de divizare, [mm];
p (t) — pasul lantului, [mm];

d, — diametrul rolei [mm];

z—numarul de dinti ai rotii de lant; D, — diametrul inferior, [mm];

r=0,5d, + 0,05 - raza de rotunjire dintre D, — diametrul exterior, [mm];

dintii rotii de lant [mm] . B, — latimea rotii de lant [mm]; 65/85
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Caracteristici geometrice ale transmisiei prin lant

Z,

d,sid,— diametreIIJe de divizare, [mm]; lant
d, = ,
' sin(180/z,)
P

d, = :
* sin(180/z, ) -
D, — diametrul exterior, [mm],

D, = p(0.5+ctg (180/z));

D; — diametrul inferior, [mm],

D.=d-2r.
a — distanta dintre axe, [mm],
a=(30...50) p.
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Caracteristici geometrice ale transmisiei prin lant

Z,

L, — lungimea lantului, exprimata, in lant
pasi sau numarul de elemente ale
lantului:

2a Z,+1 2, -7\ P
Lp: + 1 2+(#j . —
P 2 27 a -

Aceasta relatie este aproximativa.
Valoarea L se rotunjeste pana la
un numar intreg, care este de
dorit sa fie par, pentru a nu folosi
elemente speciale de cuplare.

recalcula distanta dintre axe a, [mm]: a= Z Lp B 2

v 2 2
Pentru valoarea acceptata L, se 1 L+2, (L L+ sz —8( Z,— le
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Caracteristici cinematice ale transmisiei prin lant

In transmisia prin lant viteza lantului
vV, variaza fata de Vviteza rotii
conducatoare Vv, in dependenta de
unghiul 3, conform urmatoarelor
relatii:

dl .
Vl — 0)1 Ty A
V Vi
V, =V, -COS f;; —
Vi
Vv
V, = ——;
2 )
COS [, . o . A
| 3. r - Viteza liniara a rotii conduse V, variaza in
V, =V, -C0Sf,; 503 wF ¢ vecinatatea unor valori medii.
d, Variatia periodica a acestei viteze genereaza instabilitatea raportului
V, =, ? de transmitere si solicitari dinamice suplimentare. .



vl
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Caracteristici cinematice ale transmisiei prin lant

Raportul de transmitere se determina

cu relatia: @ _ d, -cos 53, v,
@, d,-cosp, Vi
. 360" o 4, | N
S, variaza —ﬁﬁﬂlﬁﬁ, ¢ =—, lﬁ . j , |
2 2 Z \ . ‘
360 | |

S, variaza P2 B, < ﬁ, ®,

2 2 Z,
Numarul de dinti a rotii conducatoare
Z, si conduse 7, se determina reiesind
din relatiile: Z, =29-2I, Pentru asigurarea unei durabilitati satisfacatoare se

Z,=17,-1, recomanda z, > 7 s1 z, < 120...140.
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Fortele in transmisia prin lant

e
T
- —

Schema fortelor in transmisia prin
lant este asemanatoarea transmisiei

prin curele: : -
7-7 ot N

F, —forta in ramura activa;
F, —forta in ramura pasiva;
. — forta tangentiala (forta utila). F,
R=R+F+F,,
unde: F. —forta centrifugala;

F=F+ Fg’ I:g — forta de intindere de |la greutatea proprie;
F_ ﬂ ki — coeficientul influentei sagetii de

Cod, incovoiere; unde: F, — forta care solicita arborele;
F =q V2 a — distanta dintre axe; K, — coeficientul sarcinii, depen-

0 —masa unui metru de lant; dent de pozitia transmisiei.
F, =k-a-q-9. g — acceleratia caderii libere. 70/85
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Criteriile capacitatii de functionare si de calcul a transmisiei prin lant

Pentru majoritatea conditiilor de lucru ale transmisiilor prin lant cauza principala a pierderii
capacitatii de functionare este uzura articulatiilor lantului.
In corespundere cu aceasta, in calitate de calcul de baza este luat calculul la uzura a articulatiilor

lantului, iar drept criteriu — calculul de baza:
F

d .B-m <[P].
unde: P - presiunea specifica in articulatie calculata, [N/mm?];
F, —forta deintindere de la greutatea proprie [N];
d, —diametrul osiei lantului [mm];
B —latimea bucsei lantului [mm];
M —numarul de randuri a lantului;

[P] — presiunea medie admisibila in articulatia tipica, [N/mm?], care se determina in
dependenta de viteza unghiulara a rotii conducatoare si pasul lantului.
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Criteriile capacitatii de functionare si de calcul a transmisiei prin lant
[P] — presiunea medie admisibila in articulatia tipica, [N/mm?], se determina din relatia:

-2

unde: [P,] — presiunea admisibila in articulatiile transmisiei de referinta (tipica), [N/mm?];
k., — coeficientul de exploatare,

K, =Ky -k Koy K, -k K

.
ky — coeficientul dinamicitatii;

k, — coeficientul distantei dintre axe;

Kreg — coeficientul de reglare;

k, — coeficientul metodei de ungere;

ki — coeficientul influentei temperaturii;

Kk, — coeficientul numarului de schimburi.
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Criteriile capacitatii de functionare si de calcul a transmisiei prin lant
La calculul de proiect substituim urmatorii parametri si ii inlocuim in conditia de rezistenta la
presiunea din articulatie:

FtZEZZﬂ'Tl; dlzzl-p; dO'BIO,28°p2, P 272'.T1.ke

d z-p s z,-p-0.28-p*-m
La calculul de proiect determinam valoarea orientativa a pasului lantului din relatia:
T -k
P> 2.8§/ L

z,-[Ry]-m

Calculul de verificare la rezistenta de rupere a lantului:

_Q_ @
S~ ~rp F 2[5} [s]=8

<[R];

unde: Q —sarcina de rupere a lantului;
[S] — coeficientul de siguranta.
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT
Metode de lubrifiere a transmisiilor prin lant

Ungere periodica Ungere prin picurare Ungere in baie de ulei
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4.2.9 TRANSMISII MECANICE PRIN LANT

Ordinea de proiectare a transmisiei prin lant

Date initiale pentru proiectarea 1. Determinarea numarului de dinti a rotii conducatoare
transmisiei prin lant: Z, si conduse z, .

* Puterea pe arborele conducator P;; | 2. Determinarea coeficientului de exploatare k..

* Turatia arborelui conducator n;; Determinarea presiunii medii admisibila in articulatie
* Raportul de transmitere I; [P].

 Cerinte de gabarit; Calculul pasului lantului p.

* Pozitia transmisiei. Acceptarea distantei dintre axe a=40p.

Calculul vitezei medii a lantului.

Determinarea numarului de zale ale lantului L.
Calculul fortelor in lant.

. Calculul de verificare a presiunii in articulatii P .

10. Calculul de verificare la rezistenta de rupere a lantului.
11. Calculul fortei care solicita arborii.

w

O 0N U A
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