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PREFATA

Elaborarea proiectului de an finalizeaza studiul disciplinei "Bazele pro-
iectdrii maginilor" (B.P.M.). Acest proiect contribuie la consolidarea materiei
teoretice, conceperea mai profunda a procesului calcul - proiectare - executare
a organelor de magsini §i acumularea cunostintelor necesare pentru elaborarea
proiectelor de curs la disciplinele de specialitate si a celui de diploma.

Proiectarea la B.P.M. dezvolta practica lucrului de sine stitétor, utilizarea
tabelelor indicatoare, graficelor, normativelor, standardelor etc., de asemenea
utilizarea literaturii generale si tehnice speciale la solutionarea unor probleme
ingineresti concrete.

Tinand cont de specificul proiectarii didactice, in indrumar sunt admise
unele devieri de la GOST si ESCD la intocmirea documentatiei de proiectare.
Spre exemplu, in proiectul didactic nu sunt elaborate desenele tuturor pieselor,
iar tabelul de componentd este intocmit pentru toate piesele §i include
compartimentul "Materialul" etc.

In prezenta lucrare sunt expuse in legiturd reciproci metodele moderne
de calcul i principiile de proiectare ale pieselor i ansamblurilor de uz general.
in indrumarele utilizate mai frecvent la proiectare sunt expuse bazele
proiectdrii cu anexd la manualele cursului privind modelul de calcul. La
divizarea in aga mod a functiilor manualului (partea teoretica) si a indrumarului
didactic (bazele proiectarii), studentii, care pentru prima oard elaboreaza un
proiect tehnic, intAmpind greutiti considerabile, indeosebi la primele etape ale
proiectarii, cand este necesard coordonarea calculelor de predimensionare,
dimensionare, verificare, schifei de proiect §i proiectului tehnic ale
mecanismului.

Prin bibliografia indicatd pe parcursul textului s-a inlesnit posibilitatea
studentilor de a se informa singuri §i de a putea aprofunda un anumit subiect,
singura modalitate de a obtine succese in proiectare §i cercetare.

Lucrarea se adreseaza studentilor din inginerie, cadrelor didactice
universitare, proiectantilor, constructorilor §i exploatatorilor de masini de orice
tip. Indrumarul poate fi util studentilor la elaborarea proiectelor de curs la
specializare si celui de diploma.

Cu toate straduintele noastre, suntem convingi cd lucrarea poate fi
imbunatatita atat privind structura, cat si continutul. De aceea, autorii riman
adanc recunoscatori tuturor colegilor ale caror observatii pot contribui la
ameliorarea continutului unor editii ulterioare.
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1. NOTTUNI GENERALE. PRINCIPII DE PROIECTARE

1.1. Procesul de proiectare

Proiectarea este activitatea tehnicd mintald gi grafica, desfasuratid de la
elaborarea temei (ideea de proiectare) si pand la concretizarea imaginii grafice
in desenele de executie [25].

Proiectarea are in vedere un s§ir de condifii pe care trebuie sd le
indeplineascd obiectul proiectdrii (masind, dispozitiv, sculd sau organ de
magina).Dintre acestea pot fi enumerate:

1.

b

Asigurarea functionalitatii §i sigurantei in functionare. Prin siguranta

in functionare se intelege:

= rezistenta la solicitari normale si accidentale pe durata estimata
pentru buna functionare;

= rigiditate la nivelele admise pentru categoria de utilaje §i piese

considerate;

.®  functionare silentioasa;

=  functionare in conditii de temperaturd admisa.

Asigurarea unui randament maxim.

Proiectarea cu un grad de refolosire cat mai mare. Aceasta impune ca
in componenta masinii sd fie incluse cdt mai multe piese
standardizate, tipizate sau refolosite din proiecte de masini proiectate
anterior.

Realizarea unei constructii, folosind materialele §i tehnologiile cele
mai ieftine, prin alegerea optima a semifabricatelor, metodelor de
prelucrare §i asamblare, dar care sunt accesibile intreprinderii sau
colaboratorilor directi.

Asigurarea fiabilitatii economice. Pentru fiecare tip de masind se
apreciazd o duratd de bunid functionare economici. Aceastd durata
trebuie sa fie suficient de lung3, pentru ca magina si se amortizeze in
conditii rentabile, dar in acelasi timp sa fie limitatd, astfel ca sd nu se
depédgeascd uzura morald. Se cautd ca toate plesele componente ale

‘masinii sa iasd din func;lonare datorita uzurii cam in acelasi timp. In

cazul cand nu se poate asigura acest deziderat, piesele de uzurd
trebuie astfel plasate in masina incéat sd poati fi inlocuite cu usurinta.
Respectarea normelor de protectie a muncii §i prevenirea incendiilor.
Asigurarea unei deserviri ergonomice.
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8. Realizarea unui design care si respecte principiile esteticii industriale
si modei.
Etapele procesului de proiectare cuprind:
a. Studiul aménuntit al temei de proiectare §i completarea acesteia cu
toate datele necesare.
b. Documentarea:
¢ bibliografica prin cérti, reviste tehnice, prospecte si brevetoteci ;
¢ in proiectarea unor subansambluri sau utilaje aseminitoare,
proiectate anterior, sau realizate de concurenta;

¢ in teren, la produse similare fabricate anterior, sau provenite de la
alte firme;

¢ prin discutii cu specialisti angajati la specializari, simpozioane,
expozitii, schimburi de experienti etc.

Documentarea se incheie printr-o sintezi critica in care se evidentiaza:
¢ solutii constructive demne de luat in seama;

¢ defectele si limitele solutiilor constructive cunoscute, raportate la
tema de proiectare;

¢ posibilitatea §i oportunitatea elaborarii unor solutii constructive
sau tehnologice noi.

c. Elaborarea solutiei constructive generale, concretizate prin schite la
scard §i teme (cinematice, de circulatie a fluidelor tehnologice, de
comanda si de automatizare etc.), care sd asigure functionalitatea
impusa prin tema de proiectare.

d. Calculul fenomenologic.

e. Determinarea marimilor, caracterului i punctelor de aplicatie ale

solicitarilor exterioare (forfe i momente).

Calculul cinematic.

g. Dimensionarea pieselor componente, respectand urmatorul algoritm:

1. Intocmirea unei scheme simplificate a piesei si legaturilor sale,
definirea solicitdrilor aproximative ca fiind rezultatul unor forte
concentrate sau uniform distribuite.

2. Determinarea valorilor i caracterului constant sau variabil al fortelor
si momentelor ce solicita piesa.

3. Alegerea materialului functie de:

e caracteristicile fizico-mecanice;
e executie (prelucrabilitate);
e factori economici.

-]
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4. Predimensionarea (stabileste dimensiunile caracteristice).
5. Elaborarea desenului piesei functie de:

rezultatele predimensionarii;
particularitati functionale;

legaturi (contactul cu piesele invecinate);
tehnologia de executie.

Adoptarea solutiei optime impune in special la productia de serie si masi
analiza mai multor variante.
Verificarea piesei incluzéand:

6.

determinarea coeficientului de siguranti in sectiunile cele mai
solicitate;

calculul deformatiilor;

calculul de vibratii;

calculul termic;

calculul la durabilitate etc.

h. Realizarea proiectului tehnic, care cuprinde ansamblul general si
subansambluri principale. Proiectul tehnic trebuie si asigure:

¢

* & ¢+

L 4

realizarea functionalitatii;

posibilitatea montarii si demontarii;

accesul liber pentru operatii de intretinere si reparatii;
ajustaje potrivite;

condifii de ergonomie §i protectia muncii;

o forma cét mai agreabila.

Proiectul tehnic se executa in mai multe variante asupra cirora se face:
Calculul economic pentru fiecare varianta.

2. .Calculul fiabilitatii previzionale pentru fiecare varianti.

3. Analiza variantelor de proiect tehnic tinind seama de:

1.

asigurarea parametrilor functionali impusi in tema de proiectare;
efecte economice;
posibilitatile intreprinderilor si colaboratorilor.

Pe baza analizei se stabilegte varianta acceptata.

Elaborarea proiectului de executie cuprinde:

Partea graficd obtinuta prin detalierea variantei proiectului tehnic, la
nivel de reper.

Partile scrise formate din:

l.
1.

2.
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4. Se alege unul sau un grup din parametrii functionali ca determinant i
se stabileste functia obiectiv ce-1 defineste (de exemplu pentru un
motor cu ardere intern - puterea si consumul specific de carburant).
Se cuprind in ecuatii auxiliare corelatiile cu ceilalti parametri.

6. Se combind functia obiectiv cu toate ecuatiile auxiliare astfel incét in
final si contind un numér minim de variabile independente.

7. Se concretizeaza o serie probabila de forme ale functiei astfel
obtinute §i se evalueazd variantele de proiect tehnic. Se pastreaza
varianta de proiect care conduce la costuri minime. Optimizarea se
preteaza la calculul automat.

A

1.3. Proiectarea asistata de calculator

Proiectarea asistatd de calculator formeazd una din cidile de obtinere a
competitivitatii si eficientei maxime.

Pentru un anumit produs exista nenumarate solutii constructive. Acestea
provin din: "
gama materialelor ce pot fi folosite;
valorile coeficientilor de calcul;
valorile coeficientilor de siguranta,
tehnologia de executie;
adaosuri de prelucrare;
tolerante;
solutii constructive pentru o anumité functie.

Se poate afirma ci fiecare din factorii enumerati pot introduce o infinitate
de solutii, Desigur, dintre acestea proiectantul va concretiza in proiect una pana
la trei variante, din care in final alege numai una singurd. Se poate intreba:
"Care sunt caile prin care solutia aleasd sa fie cea optima, sau apropiata
acesteia?".

In punctul 1.1 am analizat etapele elaboririi proiectului. Prin urmare,
prima conditie este aceea a respectirii tuturor acestor etape. O a doua conditie
este legata de factorul individ - privind capacitatea, talentul §i experienta sa.

Deoarece chiar in cazul proiectantului deosebit de dotat, avand o mare
experientd si lucrdnd in mod deosebit de congtiincios, teoria probabilitatilor
demonstreazd cd rimén suficiente semne de incertitudine asupra gradului de
apropiere a solutiei finale de cea optima, este legitimata pretenfia de a cauta cai
si metode de proiectare care sa fie legate cat mai putin de factorul subiectiv.
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realizirile concurentei;

manevrele politice;

crizele economice;

spionajul industrial;

reorientérile de perspectiva ale productiei;
* inventiile deosebite etc.

Studiile de marketing trebuie si conduci la cunoasterea tuturor acestor
factori, cét si la aprecieri previzionale privind directia §i ponderea influentei lor
asupra pietei la un moment dat.

Suflul pietei este impus de nivelul concurentei. Pentru a face fata
concurentei este necesar ca produsele oferite sa fie competitive.

Competitivitatea este o notiune complexa ce include:

a. Parametrii principali ca:

¢ functionalitatea;
¢+ tehnologicitatea;
¢ fiabilitatea;

¢ economicitatea.

b. Parametrii auxiliari legati de:

¢ ergonomie;
¢ design;
¢ moda.

Proiectarea unui nou produs trebuie si se faca in conditii de
competitivitate. Varianta cu cele mai multe sanse se stabileste cu ajutorul
ingineriei valorii. _

Ingineria valorii este stiinta care se ocupa de investigarea ciilor de
rafionalizare a proiectdrii noilor produse in vederea realizirii lor la un pret
minim, réspectdnd parametrii de utilizare. Ea are la bazi calculul optim.

Optimizarea proiectirii parcurge urmitoarele etape:

1. Se porneste de la un produs ce trebuie reproiectat, sau de la o prima
variantd de proiect ce satisface functionalitatea impusa prin conditiile
tehnice din tema de proiectare.

2. Se identifici parametrii caracteristici (functionali, geometrici,
tehnologici, de material etc.) ce conduc la determinarea univoci a
functionalitatii.

3. Se scriu toate relatiile care conduc la determinarea functionalitatii in
conditii normale gi limita.
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4. Se alege unul sau un grup din parametrii functionali ca determinant i
se stabileste functia obiectiv ce-1 defineste (de exemplu pentru un
motor cu ardere intern - puterea si consumul specific de carburant).
Se cuprind in ecuatii auxiliare corelatiile cu ceilalti parametri.

6. Se combind functia obiectiv cu toate ecuatiile auxiliare astfel incét in
final si contind un numér minim de variabile independente.

7. Se concretizeaza o serie probabila de forme ale functiei astfel
obtinute §i se evalueazd variantele de proiect tehnic. Se pastreaza
varianta de proiect care conduce la costuri minime. Optimizarea se
preteaza la calculul automat.

A

1.3. Proiectarea asistata de calculator

Proiectarea asistatd de calculator formeazd una din cidile de obtinere a
competitivitatii si eficientei maxime.

Pentru un anumit produs exista nenumarate solutii constructive. Acestea
provin din: "
gama materialelor ce pot fi folosite;
valorile coeficientilor de calcul;
valorile coeficientilor de siguranta,
tehnologia de executie;
adaosuri de prelucrare;
tolerante;
solutii constructive pentru o anumité functie.

Se poate afirma ci fiecare din factorii enumerati pot introduce o infinitate
de solutii, Desigur, dintre acestea proiectantul va concretiza in proiect una pana
la trei variante, din care in final alege numai una singurd. Se poate intreba:
"Care sunt caile prin care solutia aleasd sa fie cea optima, sau apropiata
acesteia?".

In punctul 1.1 am analizat etapele elaboririi proiectului. Prin urmare,
prima conditie este aceea a respectirii tuturor acestor etape. O a doua conditie
este legata de factorul individ - privind capacitatea, talentul §i experienta sa.

Deoarece chiar in cazul proiectantului deosebit de dotat, avand o mare
experientd si lucrdnd in mod deosebit de congtiincios, teoria probabilitatilor
demonstreazd cd rimén suficiente semne de incertitudine asupra gradului de
apropiere a solutiei finale de cea optima, este legitimata pretenfia de a cauta cai
si metode de proiectare care sa fie legate cat mai putin de factorul subiectiv.
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Una dintre acestea este proiectarea asistatd de calculator. Asa cum fii
aratd numele, aceasta activitate rimane pur umana; calculatorul are rolul de a
~ asista, adicd de a pune la dispozitia proiectantului:

* un volum mare de informatii din cele stocate in banca de date;

e metode rapide de calcul;

e metode rapide de proiectare;

e comparafii intre diferite variante constructive sau tehnologice in
vederea optimizarii;

e mecanizarea execufiei §i multiplicirii documentatiei.

Pentru a atinge aceste performante este necesar ca, in primul rand,

calculatorul sa fie alimentat permanent cu date. Acestea, fiind constituite

in "banci de date", trebuie furnizate maginii sub formd de programe
referitoare la:

a. Materiale (maérci, caracteristici fizico-mecanice, furnizori, sortotipo-
dimensiuni, costuri, inlocuitori posibili).

b. Tehnologii de executie (posibile in intreprindere sau optime,
parametrii de lucru, loturi de fabricatie optime, succesiuni de operatii,
locuri stramte, rezerve tehnologice, colaboratori, rapiditatea adaptarii
la 0 noua tehnologie, costuri).

c. Algoritmi de calcul.

d. Solufii constructive (subansambluri, piese standardizate si tipizate,
cu interschimbabilitate pe piese sau moduli).

e. Programe de reprezentare §i multiplicare.

Béncile de date trebuie completate permanent cu toate m.fonna;ule si

realizirile noi in domeniul respectiv pentru ca solutiile maginii si tina

pasul cu nivelul tehnicii la zi.

1.4. Generalitati privind calculul organelor de magini

In procesul de proiectare se efectueazi calcule:

a. Fenomenologice (cinematice, termice, hidraulice etc.).

b. De rezistenta.

¢. De uzura si durabilitate.

d. De fiabilitate.

e. Economice.

Calculele cuprinse la punctele (a, c) se refera la intregul produs. Calculul
organelor de magini cuprinde:
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e dimensionarea pe baza unuia din calculele prevazute la punctele

(b, ¢ sau d);

e verificarea pe baza unuia sau mai multor din calculele
nefolosite la dimensionare §i prevazute la punctele (b, c, d si ).

Calculul de dimensionare porneste de la solicitare (b, ¢ sau d) si pe baza
alegerii sau determinirii parametrilor admisibili (rezistentd, durabilitate,
temperaturd), defineste dimensiunile caracteristice ale piesei. Deoarece la
dimensionare unii parametri se adoptd functie de recomandari §i experienta
proiectantului, este necesara verificarea.

Calculul de verificare porneste de la piesa rezultatdi in urma
dimensiondrii, la care, cunoscénd solicitdrile, se determind parametrii efectivi
(efortul unitar echivalent, durabilitatea, temperatura, pulsatia) si care,
comparati cu parametrii admisibili, determina coeficientul de sigurantad pentru
calculele de rezistenta si durabilitate, conditiile admise sau supraincilzirea
pentru calculele termice §i pericolul rezonantei sau funcfiondrii zgomotoase
pentru calculele de vibratii. _

Dacd s reprezintd coeficientul de siguranta calculat si s, - coeficientul de
sigurantd admisibil, putem avea urmdtoarele situatii:

a. s<s, - piesa este subdimensionatd, deci nu corespunde cerintelor. Este
necesar sd se refacd dimensionarea in sensul reducerii dimensiunilor
caracteristice.

b. s>s, - piesa se considera satisfiacatoare.

c. s>>s, - piesa este supradimensionatd. Este necesar sd se refacd
dimensionarea in sensul reducerii dimensiunilor caracteristice.

1.4.1. Calculul de rezistenta

Solicitadrile organelor de magini sunt 0 manifestare a actiunii fortelor si

momentelor:

 exterioare - provenite din functionarea masinii §i transmise prin
intermediul pieselor sau mediului de contact (exemplu: fortele rezultate din
angrenarea a douid roti dintate sau presiunea aerului comprimat asupra
pistonului).

e masice - datoritd gravitatiei, fortelor si momentelor de inertie
. (exemplu: greutatea cu care 0 masina solicitd fundatia, sau forta de lovire a
unui proiectil). )

Din punct de vedere al comportirii in timp, sarcinile pot fi:
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s statice - marimea lor creste pand la o anumiti valoare, dupa care

raméne constanti;

e dinamice:

- cusoc - acfioneaza prin impact;
- variabile in regim (stationar sau nestationar).

S-a constatat cd rezistenta pieselor depinde de tipul solicitrilor, la
solicitari dinamice fiind mult mai mica decat la solicitdri statice. Din acest
motiv pentru fiecare solicitare s-au dezvoltat metode proprii de calcul. Pentru
alegerea metodei este necesar ca in prealabil si se determine tipul solicitarii.

1.5. Tema si volumul proiectuiui

Tema si volumul proiectului prevdd proiectarea constructiei
mecanismului de actionare universal sau cu destinatie speciala, care include:
reductor sau cutie de viteze; transmisie prin curea, lant sau frictiune: cuplaj.
Tema este inmanatd studentului in prima siptimani a trimestrului de citre
profesorul consultant. Ea se prezinti pe foaie aparte pe care este expusa
schema mecanismului de actionare si datele principale pentru proiectare:
puterea la iegire, viteza, regimul de lucru etc. Fiecare tema contine mai multe
variante, unul din ele fiind propus studentului pentru elaborare. Proiectul la
B.P.M. constd din doua parti: desenele de executie ale ansamblurilor si
pieselor; memoriul explicativ.

Volumul partii grafice a proiectului constituie 3 — 4 coli formatul Al. Pe
0 coald este elaboratd vederea generald a mecanismului de actionare, iar pe
celelalte - desenele ansamblurilor si pieselor.

Repartizarea materialului pe coli este precizati de profesorul consultant
la inmanarea temei §i poate fi corectatd (in limitele volumului de coli) in
procesul proiectdrii, mai ales la elabcrarea unui proiect real, cand studentul
propune o constructie originald, mai perfectd decit cea indicati in tema.
Volumul memoriului explicativ este de 35-50 de foi formatul A4.

1.6. Etapele principale la elaborarea proiectului de curs la
BIP-M.

Conform punctului 1.1 etapele principale la elaborarea proiectului de
curs pot fi:
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analiza temei, cunostin{d de constructia mecanismelor de actionare,
selectarea literaturii necesare;
alegerea motorului, calcule generale;
proiectarea si calculul transmisiei prin curea,
lant, frictiune;
proiectarea si calculul transmisiilor cu rofi
dintate sau melcate;
calculul de predimensionare al arborilor;
dimensionarea reductorului si calculul de precizare al arborilor;
calculul rulmentilor;
calculul asamblarilor prin pene;
elaborarea schitei de proiect a reductorului;
calculul de verificare al arborilor;
.calculul asamblérilor cu surub;
elaborarea proiectului tehnic al reductorului;
elaborarea constructiei si calculul elementelor placii sau cadrului
sudat;
alegerea si calculul cuplajului;
elaborarea desenelor mecanismului de actionare (vedere
generald);
elaborarea desenelor pieselor;
compunerea memoriului de calcul.

1.7. Structura memoriului de calcul

Conform ‘p. 1.6. structura memoriului de calcul
este urmatoarea:

1. Calculele generale.

2.

1. 1. Alegerea motorului electric.

1.2. Determinarea si distribuirea raportului de transmitere.

1 .3. Determinarea momentelor de torsiune ale arborilor.
Proiectarea §i calculul general al transmisiei prin curea (prin lant,

frictiune).

2.1. Calculul general al transmisiei prin curea (prin lant), alegerea

parametrilor curelei (lanfului).

3.

2.2. Proiectarea si calculul rotilor pentru curea (pentru lant).
Proiectarea si calculul transmisiilor cu roti dintate
3.1. Treapta conducétoare.
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3.1.1. Alegerea materialului si calculul
tensiunilor admisibile.
3.1.2. Dimensionarea angrenajului.
3.1.3. Calcule de verificare.
3.1.4. Constructia rotilor dintate.
3.2. Treapta intermediara.

32.1...32%
3.3. Treapta condusa.
3.3.L.334.

4. Calculul de predimensionare al arborilor. Alegerea rulmentilor.
5. Alcétuirea schitei de dimensionare a reductorului.
6. Calculul arborilor la rezistenta. Calculul rulmentilor.
6. 1. Arborele conducitor.
6.1.1. Intocmirea schitei de dimensionare a arborelui.
6.1.2. Determinarea reactiunilor in reazeme. Construirea
diagramelor momentelor de incovoiere
6.1.3. Calculul de precizare a diametrelor arborelui.
Proiectarea arborelui.
6. 1 .4. Calculul asamblérilor prin pene.
6.1.5. Alegerea si calculul rulmentilor.
6.1.6. Calculul de verificare al arborelui.
6.2. Arborele intermediar.

6.2.1..626
6.3. Arborele condus.
6.3.1...6.3.6

7. Proiectarea si calculul cuplajului.
7.1. Argumentarea tipului de cuplaj ales.
7.2. Descrierea constructiei si cxploatarea.
7.3. Calculul cuplajului.
8. Constructia si exploatarea mecanismului de actionare.
8.1. Descrierea constructiei mecanismului de actionare.
8.2. Constructia reductorului.
8.3. Constructia cadrului sudat (plicii) si calculul
elementelor lui (ei).
8.4. Alegerea suruburilor de fundatie. Constructia
fundatiei.
8.5. Exploatarea mecanismului de actionare.
Tehnica securitatii.
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1.8. Proiecte cu elemente de cercetari stiintifice

In unele cazuri studentii pot primi teme de proiectare, care contin
elemente de cercetari stiintifice. Asemenea proiecte sunt o forma principiald de
a atrage studentii in lucrul stiintific al catedrelor. Ele pot include:

- elemente de cercetiri teoretice §i experimentale;

- proiectarea unor transmisii mecanice de tip nou 51 a constructiilor
originale al unor standuri de cercetari sau pentru asamblarea maginilor (dupa
cerintele intreprinderilor) cu fabricarea si aplicarea in productie.

La elaborarea proiectelor cu elemente de cercetiri stiintifice se admite
micsorarea volumului elaborarii constructive pana la doui coli, in dependenta
de volumul cercetarilor (volumul complet al partii grafice trebuie si fie nu mai
mic de 4 coli §i va include graficele unor curbe experimentale , scheme si
tabele etc.).

1.9. Consultatii, termenele elaboririi

Proiectarea este condusa in timpul consultatiilor. Studentii sunt obligati
sd frecventeze consultatiile nu mai rar de o datd pe siptiména in orele si ziua
indicate in orar, avand cu ei toate calculele si desenele. Ei trebuic si se
adreseze consultantului cu intrebari concrete privind calculul i proiectarea.
Datoria consultantului este de a rispunde la intrebirile puse de student, cu
indicarea greselilor observate in calcule si in constructie si nicidecum
corectarea lor.

Consultantul recomanda literatura necesard, cu ajutorul cireia studentul
trebuie sa gdseascad solutia corectd. Observatiile consultantului trebuie si fie
luate in seama la elaborarea colilor urmatoare si la sustinerea proiectului.

Se vizeazd preliminar fiecare consultatie in coltul stdng de jos al
indicatorului desenului cu indicarea datei .

Respectarea termenelor calendaristice de elaborare a proiectului de citre
studenti este obligatorie. Dacé termenele calendaristice nu sunt respectate din
cauze nemotivate nota susfinerii este scdzuti. La sustinerea proiectului
inaintea termenului prevazut nota este ridicati cu un punct.
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Termenele aproximative de elaborare a proiectului

Continutul lucrului Numarul
sdptamanii

de la inceputul % indeplinirii
trimestrului

1. Schita de dimensionare cu

calcule preliminare 3-4 25
2. Proiectul tehnic cu calcule de
verificare:
1 coali cu calcule 5-6 50
2 coli cu calcule 7-8 75
3 coli cu calcule 8-9 90
memoriul explicativ 9-10 100
3. Sustinerea proiectului 11-12

1.10. Sustinerea proiectului

Studentul este admis la sustinere dupa indeplinirea volumului intreg de
lucru, moment indicat de semnaturile consultantului pe fiecare coald de desen
si pe foaia de titlu a memoriului explicativ. Proiectul este sustinut in fata unei
comisii din 2-3 profesori, printre care e si profesorul-consultant.

Sustinerea are loc in termenele indicate intr-un orar special alcatuit la
catedrd. Studentii care au elaborat proiectul inainte de termenul stabilit
precizeazi timpul sustinerii cu seful catedrei si profesorul consultant.

Sustinerea este un control al lucrului studentului asupra proiectului.
Studentul este dator sid explice laconic dar cuprinzitor rezolvarea unor
probleme de proiectare concrete, si demonstreze atitudinea constienta fati de
constructia aleasd §i calculul ei, intelegerea principiului de functionare al
mecanismului de actionare §i partilor lui componente, trebuie si cunoasci
tehnologia fabricarii §i asamblarii pieselor, conditiile de exploatare, si
motiveze dimensiunile alese, ajustajele, rugozitatea suprafetelor etc. .

Sustinerea proiectului este apreciatid cu o notd in sistem zecimal. In caz,
daca nota este nesatisficitoare , sustinerea este repetatd (nu mai devreme de
peste o sdptdimana). La aprecierea cu nota nesatisficétoare repetati studentului
1 se inmaneaza o temd noud de proiect.
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2. ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC. CALCULE
CINEMATICE

2.1. Calculul puterii necesare si alegerea motorului electric

Puterea necesard a motorului P, (W) se determind reiesind din puterea
necesard P, la arborele de actionare a masinii.

Conform efortului de tractiune dat F, (N) si viteza v, (m/s) bandei sau
lantului transportului, puterea necesara la arborele de actionare pentru un regim
stationar se determind cu relatia

P;=F;v. (2.1)

Dacd este cunoscut momentul de torsiune, 7 (Nm) al arborelui de
actionare si viteza lui unghiulard, @ (1/s), atunci

‘ P, =To. 2.2)
Puterea necesard a motorului electric

unde 7, este randamentul total al mecanismului de actionare, care se
determini ca produsul randamentelor unitatilor componente (7=7;72"... 7Jx)-

Valorile randamentelor diferitelor transmisii i ale altor elemente ale
mecanismului de actionare sunt indicate in tab. 2.1.

Tabelul 2.1
Valorile randamentelor transmisiilor mecanice”
Denu_mirea glemenfului Ungerea cu ulei prin barbotare. Ungerea cu unsoare
mecanismului de actionare G S consistenti
radul de precizie
1 .Angrenaj cu rofi dinate: 6-7 ' 8-9
cilindric : 0,99-0,98 0,975-0,97 096 - 0,95
conic 0,98-0,96 0,96-0,95 0,95 - 0,94
2. Transmisie planetara: '
cu sateliti intr-un rnd 0,98
cu sateliti in doua randuri 0,96
3. Angrenaj melcat Numarul de inceputuri ale melcului
| 2 3
0,7-0,7 0,75-0,82 0,87-0,92
4. Transmisie prin lant 0,96 0,98 0,92-0,94
5. Transmisie prin curea 0,96-0,97
6. Transmisie prin frictiune 0,9-0,96 0,7-0,8
7. Cuplaj mobil 0,98-0,99

*Randamentul rulmentilor de orice tip n = 0,99.
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In proiectul de curs se recomanda utilizarea motoarelor asincrone cu trei
faze [1, 11].

Conform puterii necesare si regimului de lucru 7/7,,. (vezi graficul
regimului de lucru din sarcina de proiectare) din tabel este ales motorul
necesar. -

Nu se recomandi instalarea unui motor cu o putere care depiseste
considerabil pe cea calculats, fiindcd in asemenea caz motorul cu o greutate
sporitd va avea un randament mic.

Pentru un regim de sarcini variabil 7),Ty;...T, (fig. 6.2, b) drept nominal
- poate fi acceptat unul din momentele maxime de lunga durata (7). Trebuie si
finem cont, ¢i cu mirirea turatiei se micsoreazi dimensiunile motorului si
creste randamentul lui. Din acest punct de vedere este convenabili utilizarea
motoarelor cu turatia Tnalti.

Totodatd, cu marirea turatiei motorului creste raportul de transmitere
sumar, deci si dimensiunile mecanismului de actionare.

In fiecare caz concret alegerea turatiei motorului trebuie efectuati tinand
cont de schema mecanismului proiectat, cu alte cuvinte, tinind cont de raportul
de transmitere total. Spre exemplu, daci mecanismul de actionare include afara
de reductor (cu doud sau trei trepte) transmisii prin curea si lant, atunci este
evident cd vom avea nevoie de un motor cu o turatie inalta. si invers, daci
mecanismul de actionare contine un numir mic de transmisii (un reductor
cilindric cu doua trepte), vom avea nevoie de un motor cu o turatie mai mica.

Pentru a obfine o schifd mai optimi a mecanismului de actionare, de
obicei, se recomanda alegerea a 2-3 motoare cu aceeasi putere si cu turatie
diferitd. Apoi se elaboreazi calculul dupa 2-3 variante pentru determinarea
dimensiunilor mecanismului. Se alege schifa optimi, si mai departe se
analizeazi o singura varianti.

Odata cu alegerea motorului electric, din catalog se transcriu urmatorii
parametri: P - puterea nominald a motorului (k#); n,, - turatia (rot/min); T/Tyom
$1 Dna/Thom; d, I - diametrul si lungimea capétului liber al arborelui (mm); & -
indlfimea centrului arborelui (mm); dimensiunile principale de gabarit.

2.2. Calculul cinematic al mecanismului de actionare

2.2.1. Determinarea raportului de transmitere

Raportul de transmitere al mecanismului de actionare
u,=n,/n,, (2.4)
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unde n, este turatia arborelui motorului electric, rot/min; n, - turatia arborelui
de actionare, rot/min.

Valoarea lui n, este calculati usor din datele initiale. Dacd sunt
cunoscute diametrul tamburului, D (mm) si viteza bandei sau lantului
transportului, v (m/s) atunci

_60-10°y (2.5)
*° xDp

Daci cunoastem pasul lantului, 7 (mm) si numérul de dinti ai rofii pentru

lant z, atunci _
60-10°y . 180° (2.6)
= sin ‘

Tt Z

ng

2.2.2. Distribuirea raportului de transmitere

Raportul de transmitere al mecanismului de actionare este distribuit mai
intai intre transmisiile de tip diferit, din care el este compus (reductor - up,
transmisie prin curea - u,, transmisie prin lant - ;). De obicei, se aleg conform
tabelelor indicatoare (tab.2.2) rapoartele de transmitere ale transmisiilor prin

curea si lant si se determini cel al reductorului
iy g 2.7
u.u;

Valoarea u, obtinuti nu trebuie si depaseasca cele indicate in tab. 2. 3 si
2.4. “

Distribuirea raportului de transmitere u, intre treptele reductorului (u, u;
etc.) se efectueaza conform indicatiilor tab. 2.3, 2.4, de asemenea fig.2.1. -
S Pentru cutiile de viteze raportul de
transmitere a fiecdrei trepte se determind
inmultind valoarea precedenta la ratia
progresiei geometrice @

Uy =W @ (U = Upyp s Uy = U Q5

u3 = u: '(pz etc-
Valorile standardizate pentru ¢ sunt:
0 1,125 1,25; 1,40; 1,60.




INDRUMAR DE PROIECTARE 25

2.2.3. Determinarea turatiei arborilor si momentelor de torsiune

Pentru un mecanism de actionare cu reductor:

RI=H,,; Nny=nyu;; n;=nyu; etc.

Pentru cutie de viteze ny=npmin; ny=n;@; ny=n ;(02 etc.

Momentul de torsiune la arborele motor, 7; (Nm) se determini prin
puterea P;= P,, (kW) si turatia n,=n,, (rot/min) cu relatia

Tabelul 2.2
Rapoartele de transmitere mai frecvent utilizate
' - Valoarea u
Tipul transmisiei Duritatea .
mai frecvent ——
utilizati
Reductoare cu roti cilindrice :
treapta cu turatia micd  in toate <350 HB 2.5 5 6,3
reductoarele 40... 56 HRC 2,5..5 6,3
56... 63 HRC 2.4 5,6
treaptarapidd  in reductoare <350 HB 3,15..5 8
cu schema desfisurati 40... 56 HRC 3,15..5 7.1
56... 63 HRC 2,5.4 6,3
treapta rapida in reductoarele <350 HB 4..63 10
coaxiale 40... 56 HRC 34..63 9
56... 63 HRC 3,15..5 8
Transmisie cilindrici deschisa <350 HB 4.8 16
Cutie de viteze -—— 1425 3,15
Conica  inchisi in corp <350 1..4 6,3
40 HRC 1.4 5
Conica deschisa <350 2.4 8
Transmisie melcat3 16... 50 80
Transmisie prin lang 1,55 10
Transmisie prin curea trapezoidal 2.4 8
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Tabelul 2.3
Rapoartele de transmitere ale reductoarelor cu doud trepte
Schema reductorului u*, u, u,
1215...25 U
7,1...40 u, . Conf. fig. 2.1
u;
125,25 u,
7,1...40 G Conf. fig. 2.1
12,5..22,4 u,
7,1...40 U, 08/
b 12,5..20 1 u,
7,1..315 d 23 u, u;
125.20 |  up 063 Y2
8...40 u,
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Tabelul 2.3 (continuare)

31,5...125 Uy
16..200 A uy
50...400 b o 4,0..6,3

uy
Tabelul 2.4

Rapoartele de transmitere ale reductoarelor in trei trepte

*

Schema reductorului u, u, - u,
31,5...160 u, . .
25...250 u, -uy Fig.2.2 Fig.2.2
31,5...125 i '
Zhvwres r 27| (0,9..1,0)u,
20.200 | o, (1,3..14){/u;

*Valori: indicate / limitd

T1= 9500})1/!11 .
Pentru arborele 2
I=Tmj.2uy,
unde 77,.; este randamentul mecanic al transmisiei care leagi arborii I si 2;
uj - raportul de transmitere al treptei (transmisiei) corespunzitore;
T5=TyMy3u;1-us

I=TiMau,
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3. PROIECTAREA TRANSMISIILOR PRIN CUREA

3.1. Baze teoretice

Pe baza calculelor - geometric, cinematic §i dupa capacitatea de tractiune
(excluderea alunecirii curelei) - se determina parametrii de baza ai curelelor s
rotilor cit si solicitarea arborilor. Este necesard determinarea duratei de
functionare a curelei.

Curele late pentru uz general. in constructia de masini sunt utilizate tre1
tipuri de curele late cauciucate:

¢ tipul 4 (4) - cu insertiile stratificate;

¢ tipul 5 (B) - insertiile sunt infagurate in straturi concentnce

¢ tipul B (C) - insertiile sunt infasurate in spirala.

Curelele de tipul 4 posedd o elasticitate sporitd si sunt recomandate
pentru diametre relativ mici ale rotilor (D, /8 ~ 25... 40) si viteze mari (pana la
30 mvs).

Curelele de tipul 5 sunt mai frecvent utilizate pentru un regim greu de
lucru cu o sarcini intermitenti la viteze medii (pana la 20 m/s).

Tipul B este utilizat, de obicei, pentru o sarcini de regim relativ joasa si
viteze mici (pana la 15 m/s).

Curele trapezoidale pentru uz general. Mai frecvent sunt utilizate:
curele cu element de
rezistentd din retea de

S s000
S l cord si din gnururi sau
h ~
£ M 7 .Am cabluri. In dependenta
% 2000 — |A // de raportul a/h sunt
B g / 8) executate trei tipuri:
- AEY le (@h =16
|- ./ B normale (. ~,)?
3 T // f'(D)/' inguste (a/h=1,2) si
g W 7 late (ah~ 2,5..3.5).
S ] // /I / _|A®) in constructia de
g 2002 / masini de uz general
2 35 5 8 2520 N5 5§ M0 125 200 400 sunt utilizate curele

Puterea transmisa P, kW de tip normal; cele

Fig. 3.1 late sunt utilizate In
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variatoare. Conform GOST 1284-80 (STAS 1164-67) curelele trapezoidale cu
sectiune normala sunt standardizate §i executate de sapte tipuri [0 (Z), 4 (4), 5
(B), B(C), I' (D), D (E), E (EO)], care se deosebesc dupa dimensiunile sectiunii
transversale (de la 0(Z) la E (EO) suprafata sectiunii transversale se mareste).
Pentru calcul, secfiunea necesari a cureiei poate fi determinati din fig. 4.1.
Afard de curele late si trapezoidale se mai utilizeaza si curele dintate,
care angreneazd cu dintii rofilor. Aceste transmisii combini avantajele
transmisiilor prin curele si dintate. Stratul portant este armat cu cabluri de ofel
(in ultimul timp cu cord din poliamid). Rezistenta la uzuri este sporita prin
acoperis din fesaturi din nailon. Se utilizeazi aceste transmisii pentru puteri de
pand la 200 kW, viteza pani la 80 m/s i rapoarte de transmitere pani la 20.
Metodica de calcul a transmisiilor prin curea este expusd minutios in [1, 2, 5, 6]

3.2. Calculul transmisiilor prin curea lati

l. Se alege tipul curelei reiesind din conditiile de functionare ale
transmisiei [, 6].
2. Se determind diametrul D;, mm pentru roata conducitoare (daci nu

este indicat)
D; = (1100...1300) 5,}1’1 /n;. (3:1)
Valoarea obtinuta se rotunjeste pani la cea mai apropiati conform GOST
17383-78 [1, 6]).
3. Diametrul rotii conduse (3.2)
D=Du(1-5.
De asemenea se accepta valoarea mai apropiati conform GOST 17383-
78. Se precizeaza raportul de transmitere u =D,/D;.
4. Se determina distanta dintre axe:
a=(5..3) (D+Dy) )
Pentru transmisii rapide se accepti 1,5; pentru cele cu v1teza medie -2.
Distanta dintre axe poate fi acceptati a =D,.
5. Se determina lungimea curelei
(p,-p,)
4a
$1 se rotunjeste Ppand la cea mai apropiaté valoare din GOST [, 6].
6. Se precizeaza distanta dintre axe cu relatia

£=2a+£(D,+D4,)+ (3.4)
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- 21-7(D, + D)+ J[;Tl_,r(pz +0,)J -8(,-D,)

7. Se determina unghiul de infdgurare a rofii mici
o, =180° D3 =D, e (3.6)
a

Este de dorit ca @ > 150"

8. Se defineste grosimea curelei &, reiesind din rapoartele recomandate
&Dpmin pentru curele: din piele - 1/35, cauciucate - 1/40, din bumbac - 1/30,
sintetice - 1/70...1/80. Pentru un diametru al rotii mici D; cunoscut, grosimea
curelei § = D; (8/Dmi). Grosimea curelei se rotunjeste pdnd la cea mai
apropiata valoare din standard [1, 6].

9. Pentru curele obisnuite este indicat efortul initial in curea: o, = 1,6
MPa - pentru transmisii verticale sau apropiate de vertical, cu distanta dintre
axe relativ mica si lungimea constantd a curelei; o, = 1,8 MPa - pentru un
unghi de inclinare cétre orizont nu mai mare de 60" si reglarea periodica a
distantei dintre axe; o, =2,0 MPa - pentru transmisii cu autointindere cu
actiune permanent; o, =2,4 MPa - pentru transmisii cu autointindere i regim
de functionare intermitent. _

Pentru curele sintetice: o, =4...5 MPa - pentru (&D,n)<1/80 $1 reglare
periodica a distantei dintre axe; o,= 7,5 MPa - pentru (&Dmn)>1/80 la
transmisii cu autoreglare si regim permanent; o,=I/0 MPa - pentru (&Dpmin)>
1/100 1a transmisii cu autoreglare §i regim intermitent.

10. Se determini efortul util admisibil pentru conditii tip cu relatia

[U'r]a=/4‘“’Di: G.7)

I
unde valorile 4 si w sunt indicate in [1, 6].
Efortul util admisibil pentru situatia de proiectare
* orl=lerbcic.cic,, (3.8)
unde C, este coeficient ce tine seama de metoda de reglare a intinderii curelei
si de pozitia transmisiei [1, 6]; C, - coeficient geometric [1, 6]; C, - coeficient
ce tine seama de influenta vitezei reale [1, 6]; C, - coeficient ce tine seama de
regimul de functionare [1, 6].
11. Determinam forta tangentiala (3.9)
F=2TyD;.
12. Se determina latimea curelei
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F,

- t
b= E["T] , (3.10)
Latimea b se rotunjeste pand la cea mai apropiati valoare standardizata.
Valoarea definitiva pentru & trebuie si corespunda valorii acceptate pentru b.
13. Viteza curelei

7D n;
.. i 3.11
| " =60 1000 G1D
14. Numdrul de curse
x=vA<[y]=51k. (3.12)
15. Se verifica rezistenta curelei:
f = -
a) efortul maxim in curea (3.13)
Omax = O1+0i+0¢ ,
unde oy este efortul din ramura activi (3.14)
O-I= o-a-f-(FfA’b(»; )
o: este efortul de incovoiere (3.15)

6i= E0/Dpin,
unde E - modulul de elasticitate. Pentru curele cauciucate E = 80... 100 MPa;
din bumbac E = 40... 50 MPa;
o. - efortul de la forta centripeta
o, =pvi107®, (3.16)
unde p = 1200 kg/m’
Conditia de rezistenta este Opax < /0] unde pentru curele cauciucate /o/;
=35...7 MPa; din bumbac [a]; = 4...5 MPa. :
16. Se determina forta de solicitare a arborelui
Fo=2F, sina/2, 3B.17
unde F, =g, bJ - forta de intindere initiala.
17. Durabilitatea curelelor se determini cu relatia

m 7
L,,=( % J ol (3.18)

Omax ] 2-3600y°

unde o; este limita de rezistentd; C, - coeficient ce fine cont de influenta
raportului de transmitere; C; - coeficient ce tine cont de variafia sarcinii.
Valorile ¢, C,,, Cssi m - pot fi determinate din [17].
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3.3. Calculul transmisiilor prin curea trapezoidala

Calculul transmisiilor prin curea trapezoidala este reglementat de GOST
1284.3-80.

1. Din fig. 4.1 se alege sectiunea necesard a curelei in dependentd de
puterea transmisa P; i turafia n;.

2. Din [2] alegem diametrul D; al rotii conducitoare in dependentd de
sectiunea aleas3 a curelei.

Punctele 3, 4, 5, 6 si 7 din calculul precedent sunt valabile i in calculul
prezent cu urmatoarele precizéri:

dlstan;a dintre axe

pin =0,55(D; + D)+ b; gy =2(D; + D,); (3.19)
pentru micsorarea tensiunilor de incovoiere in curea se recomanda
urmitoarele rapoarte ale distantei dintre axe catre diametrul rotii conduse a/D3;
u 1 2 3 4 6..9
a/D; 1,5 1,2 1,0 0,9 0,85

unghiul de infisurare a rotii mici ay=>120°

8. In transmisiile de uz general se recomanda pentru curele normale o, =
1,4 MPa. Pentru roti cu diametrul mare si transmisii care functioneaza rar
0,=1,6...1,8 MPa. Pentru majorarea durabilititii o, poate fi micsoratd pana la
1,2 MPa.

9. Conform GOST 1284.3-80 calculul curelelor trapezoidale conform
capacitatii de tracfiune se efectueazi in conformitate cu puterea admisibild P, a
unei curele expusi in [2] pentru 0,=1,2 MPa, a; = 180°si regim de sarcina
permanent.

Pentru a tine cont de conditiile reale de functionare in relatia de calcul
sunt inclusi urmatorii coeficienti: K4 - coeficientul dinamic al sarcinii [2]; Kq -
coeficientul influentei unghiului de infasurare a rotii conducatoare [2]; K -
coeficient ce tine cont de lungimea curelei. Valorile lui K; pentru curele
standardizate sunt expuse in dependenti de raportul lungimii de calcul a curelei
[ citre lungimea de baza /,

i1, 0,5 06 08 1,0 1,2 1,4 1,6 1,8 2,0

K, 08 0,89 095 1,0 1,04 1,07 1,1 1,3 1,15

K, - coeficient ce tine cont de neuniformitatea distribuirii sarcinii
intre curele: -

z 2.3 4.6 6
K, 0,95 09 0,85
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10. Se determina pentru transmisia datid numarul necesar de curele

0
Pk kik,’ (3.20)
unde P; - puterea transmisa.
11. Numadrul de curse ' .
z= } <[x] (3.21)

unde[ 7] - este numarul de curse admisibil. Pentru curele trapezoidale [z/< 10.

12. Durabilitatea curelelor se determini cu relatia (3.18)cu urmitoarele
precizdri in relatiile de calcul: o7=0p+(Fi/24z2); 0; = Eh/Dpin.

13. Forta de solicitare a arborilor
F. =2Fazsin§—, (3.22)

unde F, =g, 4 - forta de intindere initiala.

3.4. Constructia si calculul rotilor de curea

Rotile de curea sunt construite [1,2,6,7]: din fonti (Cy 10, Cy 15 ) pentru
viteze de péna la 30 m/s; sudate din otel sau asamblate pentru viteze nani la 60
m/s; din aliaje ugoare (ALZ, MLS etc.) [1,3,6], pentru micsorarea g (3.1)
solicitarilor inertioase, mai frecvent la viteze mari; din masa plastica cu acelagi
scop, ?i pentru marirea coeficientului de frecare dintre curea si roati [1].

nfig.3.2 sunt expuse constructiile tip ale rotilor de curea: fig.3 2,
a, b, ¢ - pentru curea latd; fig. 3.2, d - pentru curea trapezoidali; fig. 3.2, e -
pentru curea dintata.

Rofile cu spife (fig. 3.2, c) sunt indicate pentru lungimea spitelor nu mai
mare de /00 mm. Sigeata bombturii este realizati la una din roti (mai bine la

- cea mai mare) pentru stabilirea pozitiei curelei pe roatd, ceea ce este important
pentru o dezaxare esentiala a axelor. Deseori in loc de suprafete bombate sunt
fabricate roti cu doua conuri, fig.3.2, b, c.

Rotile cu diametrul mare, cu doud randuri de spite, sunt realizate pentru

lafimea obezii b mai mare de 300 mm.
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trapezoidala sunt indicafi in tab.3.1 si fig. 3.2.

a_ 0,48 =
2 =
= =

Z |

[ ]

nr//f/%’/}/‘?/f

1'.—‘: :

L=(1,5...2)dy

Fig, 3.2
Dimensiunile de executie ale rotilor transmisiilor prin curele trapezoidale
sunt indicate in [1, 11].
Sectiunea transversald a spitelor, de obicei, este eliptica. Spitele sunt
calculate la incovoiere conventional. Momentui de rezistenta al sectiunii
conventionale a spitei (in sectiunea diametrali a butucului)

Tabelul 3.1
Dimensiunile geometrice de bazd ale rotilor de curea
Elementele geometrice ale rotii | Relatia de calcul
Latimea obezii rotilor transmistilor: '
prin curea latd B=(11.. 1,15)b
prin curea trapezoidald B=(z-1)e+2f
Grosimea obezii rotilor din font3 pentru transmisii:
prin curea lata 6=0,05(D+2B) +3 mm
prin curea trapezoidald 6~(0,65... 0.75)e
Grosimea obezii rotilor din otel 8,=0,88
Diametrul butucului dy=(1,5...1,6)d
Grosimea discului - A4=(1,2... 1,3)8
Lungimea butucului I =(1,2..175)d

dici b - ldfimea curelei; z - numdrul curelelor trapezoidale; d - diametrul arborelui;
ceilalti parametri v. fig.3.
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0,5F,

Wk o
| AR )
unde tensiunile admisibile la incovoiere [o]/=30...45 MPa pentru fonta si
60... 100 MPa pentru otel.

Pentru roti din fontd =04 h, unde a §i & sunt grosimea si litimea
conventionald a spitelor in sectiunea de calcul, tindnd seami ci pentru o
suprafafi elipticd W=0, lah’ , relatia (4.21) poate fi expusi in felul urmator

F [

h=>3,35 : (3.24)
Zg |cr |,

unde: z; este numdrul de spite; F; - forta tangentiala.
Sectiunea spitei in apropierea bucsei este acceptati a; = 0,8 a; h; = 0,8h.

(3.23)

3.5. Exemple de calcul

Exemplul 1. Calculati transmisia prin curea latd de la electromotorul
asincron cu puterea P = 10 kW, n = 1440 min” la pompa cu n =720 min™ .
Lucrul intr-un singur schimb. Unghiul de inclinare a transmisiei a = 30"
Reglarea curelei - periodica. '

1. Conform indicatiilor din pag. 14 alegem curea cauciucati de tipul B.
2. Diametrul rotii conducatoare

D, = (1100..1300) 3P, [n; =( 1100...1300) {[10/1440 = 190...248 mm.
Alegem D=200 mm (tab. 3.10 [1]).
3. Diametrul rotii conduse
D, =D,u(l-£)=200-2-0,99 = 400mm.
Acest diametru corespunde  standardului.
4. Definim distanta dintre axe cu relatia
- a=2(D,+D;) =2-600= 1200 mm.
5.Lungimea curelei
(400 - 200)*

(D, +D, )2
da 4-1200

I=2a+%(D2+D,)+ =2‘1200+%(2oo+wo)+

= 3350 mm

ceea ce corespunde standardului, de aceea nu este necesard precizarea
distantei dintre axe.

6. Unghiul de infagurare a rotii conducitoare
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a;=180° - 227 D1 570 _ ygp0 _400-200 5re 479030,
- a 1200 |

a; > 150 deci satisface conditia impusd pentru transmisiile prin curea

lata.
7. Determindm grosimea curelei § conform recomandérilor din p. 8 (pag. 16).
Acceptim raportul &/D,, =1/40, atunci grosimea curelei
6=D;- e =200-?—=5mm.
D i 40

8. Conform recomandarilor din p.9 (pag.30) acceptim efortul initial in curea
o,= 1,8 MPa.

9. Determindm tensiunile utile in curea pentru conditii tip de functionare

o,=A- w-gcz,s—m—‘%: 2,25MPa

1
Coeficientii 4 si w conform [I].
10. Forta periferica specifica de calcul, acceptand C, = 1, [1]; C.= 0,97, [1]; C,
= 0,95, [1]; C, =1 (lucrul intr-un singur schimb).
[c]=0,c,C.CC, =2,25-1,0.0,97-0,95-1,0=2,07MPa .

11. Viteza periferica

aDyny _ 3,14-200-1440
60-10° 60-10°

12. Forta periferica F, = P; -10° /v=10-10° /15=667N .
13. Numarul de curse

V= =151 m/s

v 15

—_——— — — 5 < 5,

=t B sl
13. Determinim l&timea necesari a curelei
F, 667

_—ﬂ 5. 207““’"’"

Conform GOST 101-54 acceptim b = 70 mm.
14. Verificdm rezistenta curelei conform relatlel (3.12):
- efortul in ramura activa

667

{
c;=0,+——=1,8+ =2,75 MPa;;
E=2T 258 2.70.5 ’
- efortul de incovoiere
o,=E g =90-i=2,25MPa;
D, in 40
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 Omax =01 +0,+0,=2,75+2,25+0,27=5,27<[0,]=6...8MPa..

- efortul de la forta centripeti

o.=p-v?107° =1200-15,1° - 107° = 0,27 MPa ;

- efortul maxim

Conditia de rezistenta se respecta.
15. Forta de incércare a arborilor

Foy=20, A sin a/2=21,8-322-0,996=1160 N.

Exemplul 2. De calculat transmisia prin curele trapezoidale a
mecanismului de actionare a pompei centrifugale pentru datele initiale:
puterea la roata conducdtoare P = 6 kW, turatia ei n;=960 rot/min, raportul
de transmitere u=3.

. Conform fig. 3.1 in dependenta de puterea P si turatia n, alegem doui sectiuni
pentru calcul: A §i B. Pentru a determina varianta optima calculim ambele sectiuni.
Rezultatele calculului sunt incluse in urmitorul tabel

Parametrii determinati Relatia de calcul iectluneg

1 Latimea curelei by, mm Conform [1, 2] 13 17
2 | Inaltimea curelei h, mm Conform [1] 8 10,5
3 | Aria sectiunii transversale A, mm?’ Conform [1] 81 | 138
4 Diametrul rotii conducitoare D, mm Conform [1] 100 | 160
5 Diametrul rotii conduse D, mm D=D,u(I-g) 300 | 480
Apreciem valoarea D, conform GOST D 280 | 450
6 R i =(), = 2,83 | 2,88

aportul de transmitere pentru £=0,0/ u m

7 | Viteza curelei v, m/s Relatia (3.11) 5 8
8 | Distanta dintre axe a=D, 280 | 450
9 | Lungimea de calcul a curelei /, mm Relatia (3.4) 1185 | 1905
Cele mai apropiate valori conform GOST 1180 | 1900

10 | Distanta dintre axe precizati a, mm Relatia (3.5) 278 | 448
11| Unghiul de infisurare a; Relatia (3.6) 142 | 141
12 | Determinim valorile coeficientilor K, [2] 0,89 | 0,88
K [2] 0,92 | 0,96

Ks [2] 1,0 1,0

K, [2] 0.9 | 09

13 | Determinam valorile P, Graficele [2] 0,9 | 2,0

14 | Numirul de curele z Relatia (3.20) 9 4
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Din doui variante posibile alegem varianta cu sectiunea curelei B, pentru
carez = 4. :
Determindm durata de functionare pentru curelele de tipul B.
2. Numarul de curse
r=vi=8/1,9=4,2 I/s < [y =10.
3. Sarcina periferica

.. W
v 8

4. Efortul in ramura activi

=12+ .
24z 2-138-4
5. Efortul de la forta centrifuga

o, =pv2 1075 =1200-64-107° = 0,08 MPa.
6. Efortul de incovoiere

o= Eh/D,.,= 80-10,5/160 = 5,25 MPa.
7. Efortul maxim in curea
Omax = O1 + 01 + 0= 1,87 + 0,08 + 5,25 =7,2 MPa.

8. Durata de functionare de calcul

o, \"10°Cc,Cc, (9 J’ 107 -1,8-1,0
2-3600y (7,2 2-3600- 4,2

Valorile coeficientilor C, si C, sunt determinate din [17].
Durata de functionare este suficienta.
9. Forta de solicitare a arborilor

F, = ZFozsin% =2.1,2-138-4-0.979=1250 N,

op=0p+ = 1,87 MPa.

Ly = = 3500 ore.

O-MHI
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4. PROIECTAREA TRANSMISIILOR PRIN LANT
4.1. Baze teoretice

Transmisiile prin lant sunt utilizate 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 dupa constructie este lantul cu bucse. in lantul cu role pe
bucge sunt instalate role cu posibilitatea de a se roti. Aceasta contribuie la
micsorarea pierderilor la frecare, ins# atare lanturi sunt mai grele, mai scumpe
si poseda proprietiti dinamice mai rele.

In conformitate cu criteriul principal al capacititii de functionare - uzura
articulatiilor - capacitatea portanta a transmisiilor prin lant poate fi determinati
din conditia

P =[pl,
unde p este presiunea pentru conditiile de functionare; /p] - presiunea
admisibila in articulatii.

Parametrul geometric de baza al lanturilor cu role si bucse este pasul ¢,
care se alege conform GOST. Cu majorarea pasului creste capacitatea portanti
a lantului, insi astfel de lanfuri lucreazi cu solicitiri dinamice mari, iar
durabilitatea transmisiei se micsoreaza.

Sarcina de rupere Q este caracteristica principald de rezistentd pentru
lanturile cu role si bucse si este indicatd in GOST 13568-75 pentru fiecare pas,
iar pentru cele dintate - in GOST 13552-68.

4.2. Calculul transmisiilor prin lant

1. Se alege tipul lantului tinind cont de indicatiile din [1, 5, 6].

2. Se defineste numarul de dinfi ai rotii conducitoare z; functie de
raportul de transmitere [1, 5, 6].

Numaérul de dinfi ai rotii conduse z; = z; u. Se limiteazi z,. < 120
(pentru lanfuri cu role sau bucse) §i zux < /40 (lant dintat). Se recomandi
alegerea unui numdr de dinti impar ai rofilor (indeosebi pentru cea
conducitoare) ceea ce in combinafie cu numarul par de zale contribuie la o
uzurd mai uniforma [6].

3. Se determina valoarea coeficientului de functionare

K;=K,K KK, K,K, 4.1)
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unde Ky - coeficient dinamic; K, - coeficientul distantei dintre axe; K, -
coeficientul pozitiei transmisiei fatd de orizont; K,.g - coeficient ce fine de
metoda de reglare a intinderii lantului; K, - coeficient ce tine seama de metoda
de ungere; K, - coeficient ce tine seama de durata functiondrii. Valorile
coeficientilor sunt determinate din [1, 5, 6].

4. Pasul necesar al lanfului
T,k
t> z,azs,—‘[;i; , 4.2)
9]

unde 7, este momentul de risucire la roata conducitoare; [p/- presiunea
admisibila in articulatii [I] (se alege valoarea medie care corespunde turatiei
date); m - coeficient care caracterizeazi numdrul de randuri ale lantului [1, 6].

Pasul ¢ se rotunjeste pand la cea mai mare valoare apropiatd de cea
calculata [1, 5, 6].

5. Se recomanda distanta dintre axe 43)

a = (30... 50)t. )

6. Se determini lungimea lantului exprimata in pasi sau numarul de zale

ale lanfului

2
P FY au i b N (4.4)
t 2 2n a

Valoarea L, este rotunjiti pani la cel mai apropiat numdr par.

7. Se precizeazi distanta dintre axe ,
' 2 2
a=i{L,—z—'E~3—+J[Ll_z’+z3] _8{32_21) } (4.5)
4 2 2 2n
znt (4.6)

8. Viteza medie a lantului
y=——.
60-1000

9. Coeficientul de siguranta

n= g > [1]> 5...6, 4.7
K,F,+8,+8,

unde Q este sarcina de rupere, N; F;- forfa tangentialad, N :
F,=1000%; (4.8)
v

S, - solicitarea lantului de citre forfele centripete, NV:
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S, =qv? (4.9
unde g este masa / m de lant [l, 6]. Pentru v < 10 m/s valoarea S, poate fi
neglijata;

S, - solicitarea initiald a lanfului, determinati din conditia de intindere
sub greutate a ramurii pasive

S, =9,81 Krqa, (4.10)

unde a este distanta dintre axe; Ky - coeficient ce tine seama de sigeata de
curburd §i pozitia transmisiei [1];

Daci coeficientul de sigurantd n > 5...6 atunci rezistenta statici a lanfului
este asigurata.

10. Solicitarea arborelui

F, =K,F,, 4.11)
unde K este coeficientul sarcinii: pentru transmisie orizontald K;=1/,15, pentru
cea verticala - K = /,05.

4.3. Constructia si calculul rotilor pentru lant [1,3,5,6]

Rotile pentru lang sunt executate: din fonta ( Cy 28-56) pentru v < 2m/s,
din oteluri carbon i aliate (45, 40X, 35XI"CA, 40XH etc.) cu tratament termic
pénd la HRC 45...55; din ofeluri cu continut redus de carbon (15, 20X,
12XH3A etc.) cu tratament termic pind la HRC 55...60; cu coroana din
poliamide si material plastic armat cu fibre de sticld, ce asigurd functionarea
fard zgomot, pentru P <5 kW si v <8 mis.

in fig. 4.1 sunt prezentate constructiile rotilor pentru lant. De obicei, ele
sunt executate ca i rotile dintate, fig. 4.1, a. Rotile pentru lanturi cu role, ca

\\?\'

o~
SRR
PRSI,

A‘J 4 2z ; e ..4 ’
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rezultat al latimii mici, mai frecvent sunt executate din doud componente
(discul cu dinti si butuc) sudate sau asamblate cu suruburi sau nituri (fig. 4.1, b,
¢). In fig. 4.1, d este prezentati o roati de lant cu coroana din poliamide.

4.4. Exemplu de calcul

De calculat transmisia prin lant a mecanismului de actionare a
conveierului cu pldci conform datelor mmale puterea P= 4 kW, raportul de
transmitere u = 2, turatia n;= 400 min’! Transmism nu are reglare a pozitiei
axelor rotilor, unghiul de inclinare a axelor 70°, sarcina cu lovituri moderate,
ungerea periodicd, lucrul intr-un schimb.

Rezolvare.

1. Determinim din [l, 5, 6] numarul de dinti ai rotii conducétoare Z,=23.

2. Numirul de dinti ai rofii conduse

27=7;u=23-2=46.

3. Determindm valoarea coeficientului K, cu relatia (4.1). Conform indicatiilor
[1] alegem valorile coeficientilor: Ky = 1,2; K, =1; Kneg= 1,25, K, = 1,5; Ko=I; K=
123

K=K;K.K,; K, K,=1,2-1,25-1,5- 1,25 = 2,8.
4. Valoarea medie a presiunii in articulatii [1].
[p]= 28,8+257+23,7+20,6
4
5. Determinim pasul lantului conform relatiei (4.2)

Tk ;
t> 2,324—15{1 > 2,82 %%%103 = S1.98 Pomi,
2] 2 TR,

unde T; este momentul de torsiune la roata conduciatoare

Ty _9,55-—_955“_""_".¢95 5 Nrm.
400

nj
Conform GOST 13568-75 alegem lant cu role cu pasul ¢ =25,4 mm. (Lanf IIP
25,4-5670- 1 GOST 13568-73).
6. Acceptiam conform relatiei (4.3) distanta dintre axe a = 40t =1016 mm.
7. Viteza medie a lantului
_zg-t-m;  23-254-400
60-1000 60-1000
8. Numdrul de zale ale lanfului
27 +23 +2_a+[zg -2, )L= 23446 21016 +[46—23] 25,4
2 t 2r ja 2 25,4 2-3,14) 1016

= 24,52 MPa.

=39m/s.

L = =1143..
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Acceptam L, =116 zale.

9. Sarcina utild de functionare
F,=1000P/v=1000-4/3,9=1025N .

10. Presiunea in articulatiile lantului

Pe=Fky/A=1025-2,8/180=159<|p|=24,52 MPa. .

11. Coeficientul de siguranti
n=0/(K,F, +S,+5,)=5000/1,21025+39+162)= 39 > [n],
unde S, - intinderea lantului de la forfa centrifugala:
S, =qv’=257-39%=39N;
S, - solicitarea initiala a lantului:
S, = 9,81-K yqa=9,81-6-2,6-1,016 =162 N.
12. Sarcina care solicita arborii

F,, =K, F,=l,15-1025 =1178 N,
unde K = 1,15 - pentru o transmisie orizontali [1].
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5. PROIECTAREA TRANSMISIILOR CU ROTI
DINTATE CILINDRICE, CONICE $I A
ANGRENAJELOR MELCATE

5.1. Materiale utilizate in constructia angrenajelor
- cilindrice si conice :

Materialele principale care satisfac cerintele de baza ale rotilor dintate
sunt: otelurile, fontele cenusii, alfi compoziti metalici (alama, bronzul,
metaloceramica etc.) §i anumite materiale nemetalice.

Otelurile, mai frecvent utilizate sunt cele carbon (GOST 1050-74) si cele
aliate (GOST 4543-71) pentru constructia de masini.

in dependenta de duritatea flancurilor deosebim doui grupe de rofi
dintate:

I - cu duritatea HB < 350 - tratament termic normalizare sau
imbunatatire; ]

I1 - cu duritatea HB > 350 - tratament termic cdlire in adincime, cilire
cu curenti de inaltd frecventd, nitrurarea, cementarea etc.

La alegerea materialelor din I grupa se recomandi ca duritatea flancurilor
pinioanelor (/B,) sd fie mai mare decat duritatea flancurilor rotilor (HB,) cu
care acesta angreneaza. De obicei, se recomandad HB, 2 HB,+ (20...30).

Dacé duritatea flancurilor dintilor este fnaltd (HB > 350), atunci HB, =
HB,. O astfel de duritate este folosita, de obicei, in producerea in serii mari $i in
masa.

Caracteristicile mecanice ale unor oteluri de larga utilizare, preferate in
constructia rotilor dintate sunt expuse in tab.5.1. 1

Dupa alegerea otelului se transcriu din tabel limita de rezistenta la rupere
o, limita de curgere o, duritatea HB sau HRC si felul tratamentului termic
pentru pinion §i roaté.

5.2. Determinarea tensiunilor admisibile

Tensiunea admisibili la presiunea de contact pentru calculul la oboseala
poate fi determinati cu relatia

H
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Tabelul 5.1
Oteluri preferate in constructia de rofi dintate™
Proprietitile mecanice (la cilirea superficiala o, si
Tipul | Sectiunea o;sunt raportate la miez, iar HRC la suprafat) Prelucrarea
otelului 5, mm termici
Duritatea Limita de Limita de
. P rezistenti curgere
= HRC o, MPa o. MPa
Semifabricat - forjat (stanjat sau laminat)
40 | <60 192-228 - 700 400 Imbunatitire
<80 170-217 " 600 340 Normalizare
45 <100 192-240 . 750 450 fmbunititire
<60 241-285 - 850 580 imbunatatire
50 <80 179-228 - 640 350 Normalizare
<80 228-255 - 700-800 530 imbunitatire
<100 230-260 - 850 550 Imbunatatire
40X <60 260-280 - 950 700 imbunatatire
<60 500-550 | 26-30 1000 800 Nitrurare
HV '
<100 ~ 230-280 - 850 650 Imbunitatire
45X 100-300 163-269 . 750 500 fmbunitatire
300-500 163-269 - 700 450 Imbunitatire
<100 230-300 - 850 600 Imbunitatire
40XH 100-300 >241 S - - 800 580 fmbunatatire
<40 - 48-54 160 1400 Cilire
<100 241 - 90 80 [mbunatatire
35XM <50 269 = 90 80 fmbunatatire
C <40 - 45-53 160 140 Cilire
40XHMA <80 >302 - 1100 900 Imbunatatire
<300 >217 - |, 700 500 imbunitatire
<150 235 - >760 >500 Imbunatitire
35XI'CA <60 270 = 980 88 Imbunitatire
<40 310 - 1100 96 fmbunatatire
<30 = 46-53 | 1700-1950 | 1350-1600 Cilire
20X <60 - 56-63 650 400 Cementare
12XH3A <60 - 56-63 920 700 Cementare
25XI'T - - 58-63 1150 950 Cementare
38XMIOA s 852;30” 30-35 1050 900 Nitrurare

Otel turnat
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Tabelul 5.1 continuare)

45J1 2 . o 550 320 Normalizare
30XHMJI 5 * = 700 550 Normalizare
40XJ1 . * = 650 500 Normalizare
35XMI 2 * . 700 550 -Normalizare

* HB ~2,850, unde HB, MPa, c, MPa.

" Notdri: primele cifre - confinutul de carbon in sutimi, %, litere - elemente de aliere:
I'- mangan, M - molibden, H - nichel, C - siliciu, T - titan, X - crom, IO - aluminiu; cifre dupa
litere - procentul acestui element, dacd el depdseste 1%. Notarea ofelurilor de calitate
superioard se completeazd cu litera A, iar a ofelurilor turnate - cu litera JI- la sfaryit.

™" HRC - pentru ofeluri cementate, HV - pentru cele nitrurate.

unde o pymps €Ste rezistenta limita la presiunea de contact determinati conform
tab. 5.2; Sy - coeficientul de siguranta la presiunea de contact (Sy = I,1-
pentru tratamentul termic normalizare, imbunatatire si célirea in adincime; Sy
= 1,2 - pentru cilirea superficiala);

Tabelul 5.2
Valorile aproximative ale limitei de rezistentd la contact

Tratamentul termic Duritatea Tipul otelului Oyilimb. MPa
Normalizare sau HB<350 2HB+70
imbunititire Carbon
Cilire in addncime HRC 38...50 sau aliat 18 HRC+150 |
Cilire superficiald HRC 40... 56. 17 HRC+200
Cementare HRC 54 .64 aliat 23,0 HRC
Nitrurare HV 550... 750 1,5 HV

Zg - factorul rugozititii flancurilor (pentru R,=1,25...0,63um, Zp=I,
pentru R, =2,5...1,25, Zz=0,95, pentru R, = 1,0...2,5,Zg = 0,9), Zy - factorul de
vitezd (pentru duritatea HB< 350 si v=5; 10; 20 m/s - Zy = 1,0; 1,07 si 1,15.
Pentru HB>350 si v=5; 10; 20 m/s - Zy = 1; 1,04 §i 1,07); Zy - factorul de
durabilitate

(5.2)

Zy =6 Nno >1<24,
N yg
unde Nyo, Nyg sunt numirul ciclurilor de functionare, respectiv de bazi si
echivalent; Nyo - se determini din fig. 5.1, a in milioane de cicluri (in fig.5.1,
b sunt indicate dependentele dintre unititile HB, HRC si HV);
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a.

Fig. 5.1 b.

Ngg= 60 nt - pentru un regim permanent de funcfionare, (unde » - turaia rotii
dintate pentru care se efectueazi calculul; ¢ - numirul orelor de lucru in
decursul duratei calculate de functionare: t = 24K,365K,L, aici K, - factorul de
functionare zilnici; K, - factorul de functionare anuali; L - durata de
functionare in ani).

Pentru un regim de functionare intermitent (vezi fig. 5.2)

Vo

T,
Npg =60% ('}‘.’"}'t T;, (5.3)

unde 7; este unul din momentele de torsiune folosite in calculul la obo-

-1

.n' ’:'
nl
72
nl
tl4 ) £y
Fig. 5.2

seald; T - unul din momentele maxime utilizate in
calculul la oboseald (de obicei, momentul
nominal); », t, - turatia si timpul de actionare
corespunzatoare acestor momente (se determini
din graficul regimului de functionare). Totodat,
momentele de scurtd durati nu se iau in
consideratie in calculul la oboseala.

Pentru angrenajele cu diferenfa mica in
duritatea materialelor pinionului si rotii, in calcule
este folositd cea mai micd din doud rezistente
admisibile,

Rezistenta admisibila la contact pentru rotile
dinfate cu dinti inclinati, la care duritatea dintilor



48 BAZELE PROIECTARII MASINILOR

rofii <350HB poate fi majorata mirind duritatea pinionului. In asemenea caz
rezistenta admisibila

' CHp =0,45(0'Hp, +o-Hp2). (5.9)
Totodata O'Hp <1 25(0'HPJ

Tensiunea admisibila la incovoiere in calcul la oboseali poate fi
determinatd cu relatia

OF =MYRYXYN’ (5.5)

r S F
unde oFiimp este tensiunea limitd la incovoiere; S /- coeficientul de siguranti la

-incovoiere; pentru rotile dintate din semifabricate forjate sau laminate Sr =
1,7..2,2; Yg - factorul de rugozitate; la obtinerea danturii prin frezare sau
rectificare (R,=40 um), Yr =I; Yy - factorul de durabilitate

Yy=m N FO (5.6)
N FE

unde indicele mjy are valori: pentru rotile dintate cu duritatea stratului
superficial HB < 350, la fel si pentru rotile dintate cilite prin inductie i rotile
dinfate cu suprafata de trecere rectificatd mp = 6; pentru rotile dintate cu
suprafata de trecere nerectificatd cu duritatea superficiala HB >3350, mg = 9;
Nro - numarul de cicluri de bazi; Nro= 4-10° pentru toate otelurile; Ngg -
numarul echivalent de cicluri. Pentru un regim variabil Ngg se determind cu
relatia (5.3) inlocuind exponentul puterii 3 prin 6 sau 9.

< Yy <2 pentru HB <350, 511 < Yy < 1,6 pentru HB > 350. Mai
precis vezi [1].

5.3. Proiectarea angrenajului cu roti dintate cilindrice

5.3.1. Calculul de dimensionare

De obicei calculul reductoarelor cilindrice incepe de la cel mai incarcat
angrenaj, care determind gabaritele reductorului, insad calculul poate fi efectuat
s1 incepand de la prima treapta.

Calculul incepe cu determinarea diametrului de divizare al pinionului
(sau a distantei dintre axe) cu relatiile
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T)Kpg (u+1
d;=K,3 L ’ 5.7
2 \u (5.7)
WMO-HP
I,K
a=K,(ut 15—, (5.8)
U Oup¥pa
Tabelul 5.3
Valorile aproximative ale rezistentei limitd la incovoiere
Metoda de
prelucrare Duritatea dintilor
termica, sau i i
cliiinice. : . — Tipul otelului OFtims, MPa
temicl a suprafati Inima
Normalizare Carbon si aliat de tipul 40,
fmbunatatire 180... 300 HB 45,40X, 40XH, 40X®A | L,75HB
Cilire in Aliat de tipul 40X, 40XH,
adaniciine 45..55 HRC 40X DA etc. 500...550
; Aliat de tipul 38XMIOA,
Nitrurare 550...750 HV 24..40 HRC 40X, 40XDA 12HRC + 290
Aliate 20X,
Cementare 57..62 HRC | 30...45 HRC 12XH3A 25XT°T 850...950

unde 7, 7> sunt momentele de torsiune la pinion si roata dinfati; coeficientii
K4 =780 (MPa)"” i K, = 490 (MPa)'® - pentru angrenaje cu dinti drepti; Ky
=680 (MPa)'” si K, = 430 (MPa)'” - pentru angrenaje cu dinfi inclinati; Ky;s-
coeficientul repartitiei longitudinale a sarcinii. Valorile lui Ky sunt expuse in
fig. 5.3; ypa - factorul de latime al rotii raportat la diametru. Valorile lui sunt
indicate in tab.5 4.

Tabelul 5.4
Valorile factorului yq
Pozitia rotii fai de Duritatea flancurilor dintilor
TeazEng HB, < 350 sau HB,, HB, < 350 HB,, HB, > 350
Simetrica 0,8.14 0,4...0,9
Asimetricid - 0,6..1,2 0,3...0,6
Pe consola 0,3..0,4 0,2...0,25
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Fig. 5.3

La alegerea valorilor coeficientului ys, sunt mai indicate cele minime.
Valorile mai mari se aleg pentru rotile angrenajelor inalt solicitate. Pentru
transmisiile cilindrice cu dinti in V' 3, poate fi mérit de 1,3... 1,4 ori.

Factorul de latime 3, se acceptd din valorile girului standardizat: 0,1;
0,15; 0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63 in dependentd de amplasarea rotilor fata
de reazeme:
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Amplasare simetricd
Amplasare pe consold 0,2...0,25 Angrenaje cudintiin V. 0,4...0,63
Cutii de vitezd

Valori spre limita inferioara sunt acceptate pentru transmisii cu duritatea

HB >350.

04..05

01..02

Lagimile rotilor dintate:

by, =y -d;, sau b, =y,, -a.

Modulul angrenajului:

Mm=b, /Y.

Amplasare asimetricd

Angrenaje interioare

0,25..04

0,2(u+1/u-1)

(5.9

(5.10)

unde y;, este coeficientul de lifime al danturii raportat la modulul

angrenajului. Pentru angrenajele reductoarelor obisnuite cu arborii si reazemele

destul de rigide y;, = 25...30 (HB <350) si w, = 20...15 (HB >350). Valorile

mai mici ale lui y;, se utilizeaza pentru regimuri intermitente de functionare,

- suprasolicitdri esentiale i viteze medii; valorile mai mari - pentru regimuri
permanente de functionare, solicitdri mijlocii si viteze mari. Valoarea de calcul

a modulului este standardizati conform valorilor indicate in tab. 5.5

Conform valorii modulului sunt determinafi ceilalti parametri geometrici

al transmisiei:

¢ numadrul de dinti §i diametrul de divizare al rotii
d,= (ng)/casﬁ,

;= (d, cosﬁ)/m; 2 =z;m;
unde / este unghiul de inclinare al dintilor, valoarea minima a ciruia poate fi
determinatd prealabil cu relaia f,,, =arcsin(3,5m)/b,,. Pentru a evita

solicitari axiale inalte se recomanda de a accepta valorile unghiului § =8...20°
Pentru angrenajele cu dinti in V unghiul S,,;, poate fi marit péna la 25 .

(5.11)

Tabelul 5.5
girurile de moduli mai frecvent utilizati (prioritate se dd primului sir)
irul Modulul 71, mm
1 1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 3 4 5
2 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 3.5 4.5 5,5 .
1 6 8 10 12 16 20 25 32 40
2 ) 9 11 14 18 22 28 36 45

Numdrul de dinti obtinut z; > z,;, = 17 (mai bine ca z; > 21). Pentru

rotile cu dinfi inclinati z; > Zpi+ 2;
rotunjite pana la cifre intregi;

z; = zju. Valorile obtinute pentru z; , sunt
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diametrele exterioare d,; =d; +2m; d,;=d,+2m;
diametrele interioare dfl _—‘df -2,5m;df2 -‘:dz —2,5m;
distanta dintre axe a,, =@, +d, )/ 2;
valoarea precizati a unghiului de inclinare
B =arccos m, (7-1 +2; )/ 2a.
Actiunea fortelor in angrenajul cilindric este expusa in (fig. 5.4). in fig.
5.4, a sunt indicate fortele in angrenajul cilindric cu dinti drepti si inclinati, iar
infig. 54,b -cudintiin V.

* & & <

[17%

o fortatangentialda F=27/d;
o fortaradiala F, = F,igo. /cosB;
+ fortaaxiala F, = F,zga , unde a=20"

LY

5.3.2. Calculul de rezistenti la contact (calculul de verificare)

Calculul se efectueaza pentru angrenajul cu oy, mai mic. Relatia de calcul

w utl
6y =ZyZyZ, dm[ : ]ggﬂp, (5.12)
1
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unde Zy este factorul zonei de contact; pentru angrenaje necorijate cu unghiul
de angrenare @, = a = 20, Zy = 1,76 cosf; Zy - factorul de elasticitate al
materialului rofilor. Pentru angrenajele cu roti dintate din otel Zy = 275 MPa;
Zg - factorul gradului de acoperire. Pentru angrenajele cu dantura dreapta Ze
=1, pentru angrenajele cu dantura inclinati Z, = 0,8; wy,- forta specifica pe o
unitate de latime a rotii

F,
Wae = Ky K, » (5.13)

unde F, b, si Kyp au fost analizafi mai sus; K j, - coeficientul dinamic al
. sarcinii
Ky, =1+] 220 | (5.14)
WHp
unde wy, este forta specifica dinamica

’a
Wy =0 yq,v 7"’, (5.15)

iar wy, este forta specifica de calcul in zona cea mai concentrati a ei
F,
Wiy =" Kpp , (5.16)
b,

unde g, - factorul influentei erorilor pasului in angrenaj, tab. 5.6; &y - factorul
influentei erorilor angrenajului asupra sarcinii dinamice, tab. 5.7.

Tabelul 5.6
Valorile factorului q,
Modulul m Gradul de precizie
6 7 . 8 9
Péni la 3,55 3,8 4,7 5,6 7,3
De la 3,55 péni la 10 42 53 6,1 8,2
Peste 10 4,8 6.4 7,3 10

5.3.3. Calculul de rezistenti la incovoiere

Efectudnd acest calcul, mai intdi, se apreciazi cel mai slab element in
angrenajul pinion - roatd. In acest caz sunt determinate rapoartele o,/ -
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Tabelul 5.7
Valorile factorului 8y in calculul de rezistentd la contact
Duritatea flancurilor Forma dintilor S

Drepti fara modificare - 0,006
Pentru HB < 350 a uneia Drepti cu modificare 0,004
dintre roti Inclinati 0,002
Drepti fard modificare 0,014
Pentru HB,>350 si HB,>350 | Drepti cu modificare 0,010
inclinati 0,004

Tabelul 5.8

Gradul de precizie al angrenajelor

Viteza periferici
Gradul de precizie nu in limitele A
mai jos de dinti dinti
drepti | inclinati
Transmisii cu turatia inalti, mecanisme
6 15 25 cinematice precise de divizare, sau de
(precizie inalta) referinta
s 10 17 Transmisii cu turatia inalta
(precise) si solicitdri medii (sau invers)
Transmisii pentru constructia de
8 6 10 magini ce nu necesitdi un grad de
(precizie medie) precizie inalt
Transmisii cu turatia mic3d cu cerinfe
: 9 2,0 3,5 joase fatd de precizie
(precizie joasd)

pentru pinion; ox,»/Yr> . pentru roatd, unde Yr;, Vg - factorii de formi ai
dintilor pentru pinion si roatd (vezi tab. 5.9). Calculul se efectueazi pentru
angrenajul cu valoarea raportului mai mica.

Pentru angrenajele cu dinti inclinati Y» se determinid in dependentd de

Relatia de calcul

(o =YFY£Yﬁwﬂ/m£an’

numdrul de dinti ai rotii echivalente, calculat cu relatia z, = z/cos’ 8.

(5.17)
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unde Y, este factorul gradului de acoperire, Y= 1/(K,£,). De obicei, in calculul
de proiect K, =/, iar gradul de acoperire &,= [1,88 - 3,2 (1/z; + 1/43) cos B Yp
- factorul unghiului de inclinare al dintilor Yz = 1-(82140).

Tabelul 5.9
Valorile factorului Yr

zsauz, | 17 20 22 24 26 28 30 35 40
Ye 4,26 4,07 3,98 3,92 3,88 3,81 3,79 3,75 3,70

zsauz, | 45 50 65 80 100 150 300 Cremalieri
Yr 3,66 3,65 3,62 3,61 3,60 3,60 3,60

_ Tabelul 5.10
Valorile factorului & in calculul de rezistentd la incovoiere

Tipul angrenajului O
Cu dantura inclinatd sau in V 0,006
Cu danturd dreaptd modificata 0,011
Cu dantura dreapti fard modificare 0,016

Valoarea lui wr, se determina asemenea valorii wg, schimband indicele
coeficientilor din A in F, in relatiile (5.13 - 5.16).

Valorile factorilor Krs si d- se determina din fig. 5.3. si tab. 5.10.
5.4. Proiectarea angrenajului cu roti dintate conice
5.4.1. Calculul de dimensionare

in calculul de dimensionare al angrenajului cu roti dintate conice, in
primul rand, se determind diametrul median de divizare al pinionului cu relatia

T, K ygNu® +1
0.85v34(0p, fu'

unde ez = by/dm; - coeficientul longitudinal de litime al danturii: ypy
=0,3...0,6, cu satisfacerea conditiilor 4,/R, <0,3 si b,<10m,. Parametrii b,

dy;=K43 (5.18)
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si R, vor fi analizati mai jos. Valorile mai mici ale lui y3, se recomanda pentru
angrenajele cu HB >350.

Ceilalti parametri din relatia (5.18) se determind ca si in cazul
angrenajelor cilindrice.

Parametrii geometrici ai angrenajului:

¢ _latimea danturii §i unghiurile conurilor de divizare:

by =Vl 1802 =15 6;=90 —52;
¢ diametrul de divizare exterior d,; si lungimea generatoarei exterioare
a conului de divizare R,

(5.19)

de]

d,;=d,;+b, sind,;; R, =————.
el ml w 1 e 23!."51

(5.20)

Se verifica b,R. < 0,3;
¢ modulul frontal exterior m,, si numirul de dinti z; sunt determinati ca
si pentru angrenajele cilindrice
i 50 g g (5.21)
Y m my,
Valoarea modulului se precizeazi conform tab. 5.5, iar a coeficientului
Wm se determind ca §i pentru angrenajele cilindrice;
¢ se precizeaza d,;=z; m $1 R, cu relatia (5.20), apoi se determini-
22=Z1 U3 da=MypZ2 dpy=d,y —bysindy; My, =dpy /Z;;  (5.22)
¢ indltimile exterioare ale capului §i piciorului dintelui
hoe= My hfe = 1,2my,. (5.23)
Se determina fortele in angrenaj (fig.5.5).
¢ forta tangentiald F,=2T//d,.;
¢ forta radiala Fr=F tgacos Jy; (5.24)
¢ forta axiald Fa =Ftgasino,.

5.4.2. Calculul de rezistenti la contact si incovoiere a
angrenajelor conice

Relatii de calcul:

WH(‘J";""} WH

oy=ZyZ <o op =¥p —2—
H=CHEM\ 0 85d,,u ~ " “F "Fo8sm,,

<O (525)
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| . .
‘P

Fig. 5.5

Aceste calcule se efectueaza la fel ca si pentru angrenajele cu roti dintate
cilindrice. Coeficientul formei dintelui Yz este determinat din tab. 5.10 in
dependentd de numaérul echivalent de dinti z, = z/cos &

5.5. Proiectarea angrenajelor melcate

5.5.1. Materiale utilizate si tensiuni admisibile

Pentru construirea melcilor sunt indicate otelurile cu continut mediu de
carbon (GOST 1050-74) si otelurile de cementare - I18XT7T, 20X, 12XH3A,
15X® (GOST 4543-71) etc., cu duritatea dupa tratamentul termic 56...63 HRC.

Coroana rotii melcate pentru viteza de alunecare v > 5 m/s se construieste
din bronz cu continut de staniu §i fosfor BpOIOHI®1, BpOI0®I, sau cu
confinut de staniu §i zinc Bp0SI[5C5 (GOST 5017-74). Necesitatea utilizarii
bronzului cu un continut inalt de staniu cu atit este mai mare cu cit mai inalte
sunt viteza de alunecare i durata de functionare.

Pentru transmisiile cu viteza 2...5 m/s sunt folosite bronzuri de aluminiu
cu adaos de fier BpAIO)K4H4JI, BpA9XK3JI (GOST 18175-74). In acest caz
melcul trebuie sa aibd duritatea nu mai mica de 45 HRC.

Pentru viteze de alunecare <2 m/s si diametrele rotilor mari poate fi
utilizata fonta Cy15-32 sau Cy18-36 (GOST 1412-79).
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Caracteristicile mecanice ale materialelor pentru construirea rotilor
melcate sunt expuse in tab. 5.11.

Rezistenta admisibila la contact (MPa) pentru bronzuri cu continut de
staniu si fosfor se determind din conditia rezistentei materialului la oboseala
superficiala in conditiile uzurii inevitabile

7
THp = (0,75...0,9)5,ch : (5.26)
Nyg

unde (0,75...0,9)0; este rezistenta admisibild pentru numdrul de cicluri Ny =
107 (valori apropiate de limita inferioard pentru melci cu /B < 350, de cea
superioara - pentru ARC = 43).

Valoarea coeficientul C, depinde de viteza de alunecare §i caracterizeaza
uzura:

Vg 1 2 -3 4 5 6 7 >8
C; 1,33 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,8
Viteza de alunecare poate fi apreciata prealabil cu relatia
v, ~0,45-107 n,3T,. (5.27)

Tabelul 5.11
Caracteristicile mecanice ale materialelor pentru construirea rotilor melcate

Rezistenta admisibili la
Caracteristicile presiunea in contact oy, MPa
_ . | Metoda de mecanice pentru viteza de alunecare
Materialul rotii S vy, M/S
¢, Op, Ty,
mPa | MPa | MPa 025 05 | 1,0 2 3,4
Bpolod1 in nisip 140 220
BpOIOH 101 centrifugald 170 290
BpA9X3J1 in nisip 200 400 250 | 230 [ 210 | 180 | 160
BpAIOK4H4TT 280 | 270 | 250 | 220 | 200
Cu 15-32 320 | 190 | 160 | 130 | 115 | 90
Cy 18-36 - 360

Numarul echivalent de cicluri

4
N,,E=60£(TT" ] nt, <25-107 (5:28)

max
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unde T;, n;, & este momentul, turatia i durata de functionare in ore pentru
regimul i de functionare; Tim. - momentul maxim de lungi durata, in
conformitate cu care se efectueazi calculul (Typax = 7).
Daci din calcule rezulti cd Nyg> 25 - 107, se acceptd Nyg=25-1 0.
Rezistenta admisibili la incovoiere

6
oy = (0,255, + 0,085, )| 22, (5.29)
NFE
Numadrul echivalent de cicluri
9
Ny = a»:(i] Hity. (5.30)

Daca din calcule rezultd ca Npg < 10° se acceptd Npg= 1 0° iar Kpp = 1
daci insa Ngg> 25-107 atunci se acceptd Npg= 25.10’ iar Kr1=0,54.

Rezistenta admisibila la incovoiere pentru rotile din fontd 65, = 0,220,
(o4 - limita de rezistentd la incovoiere).

5.5.2. Dimensionarea angrenajului melcat

Distanta dintre axe, in mm, poate fi apreciata cu relatia

T
a,, =613J%—’YK“ (5.31)
Hp

unde K este factorul de sarcind. In calculele de proiect putem accepta
K=1,1..14 [5].

Numirul de inceputuri ale melcului z; depinde de valoarea raportului de
transmitere

u 8...14 14..30 peste 30

z 4 2 1
Numarul de dinti ai rotii z,= z;u. (5.32)
Modulul angrendrii m = (1,5...1,7)a,/z2 (5.33)
Coeficientul diametral al melcului ¢ = (2a,/m)-z2. (5.34)

Se standardizeaza m §i g conform tab. 5.12 astfel ca valoarea a,, sa fie cat
mai apropiata de cea calculata cu relatia (5.31). Dupa aceasta precizim distanta
dintre axe cu relatia

a,=05mg+z). (5.35)
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Tabelul 5.12
Valorile m (mm) si q conform ST SAV 267-75
m 2, 2.5,3,15 4 5,63
q 20, 16, 12,5, 10, 8 20,16,12,510, 8 20 16;12,5; 10; 8
m 8 10 16
q 8, 10, 12,5,16, 20 8,10, 12,5, 16, 20 8, 10,125, 16

Dimensiunile de bazi ale angrenajului.

Melcul:

¢ diametrul cercului de divizare d; = mgq; (5.36)
¢ diametrul exterior d,; =d;+ 2 m; (5.37)
¢ diametrul interior dy=d; - 2,4m; (5-38)
¢ lungimea danturati a melcului b, > (11 + 0,06z, )m pentru z, = 1...2;

b, = (12,5 +0,09Z,)m pentru z; = 4. La melcii supusi rectificarii by
se mareste: pentru m < 10 mm cu 25 mm; m=10...16 - cu 35 - 40 mm;
¢ unghiul de inclinare 2! elicei de referinta fgy = z,/4. (5.39)
Roata melcata :

) o e . (5.40)
¢ diametrul cercului de divizare d; = mzz; (5.41)
¢ diametrul exterior al danturii da;= d; + 2m, ’
¢ diametrul interior dpp = d; -2,4m. (5.42)
¢ latimea rotii b, i diametrul de strujire d,, care este mai mare decat
da,pot fi determinate din tab. 5.13.

Tabelul 5.13
Valori recomandate pentru dgsz §i b2

z) 1 2 4

dasz <dg+2m <dp+1,5m <d,+m

Buz <0,75d, <0,67dy,
ndn;

Viteza de alunecare v, = v/cosy, unde v; =

- viteza perifericd a
60-10°
melcului. Daci v, < 10 m/s in calcule nu se introduc nici un fel de schimbari.

5.5.3. Calculul de rezistenti al angrenajelor melcate

Fortele in angrenajul melcat (fig. 5.6):
¢ forta tangentiald a melcului, egala cu forta axiala a rotii
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Fop=F,=2T,/4d;, (5.43)

¢ forta tangentialdi a rofii, egaldi cu forfa axialdi a melcului
P =F, 22T, /8y (5.44)

. for;a radiald (5.45)

F.=F,;=F, elgao
Relafia pentru calculul de rezistenti la contact

_480 [K,T, _ | (5.46)

unde K este coeficient de sarcini: Ks =/ pentruv, <3m/s; Ks=1,1...1,3
pentru v; >3 m/s. -

Relatia pentru calculul de rezistenti la incovoiere

op=07Yp 82 <o (5.47)
nb2

unde Y7 este coeficientul formei dintelui (tab. 5.14), in care z, = z,/cos’ Y

mH:

m cosy - modulul in sectiunea normala.
Tabelul 5.14

Coeficientul formei dintelui

20 24 26 28 30 32 35 37 40 45 50 60 80 100 150 300

1,98 1,88 1,85 1,80 1,76 1,71 1,64 1,61 1,55 1,481,45 1,40 1,34 1,30 1,27 1,24
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5.6. Exemple de calcul

Exemplul 1. De calculat transmisiile reductorului conic-cilindric
(fig. 5.7) conform urmdtoarelor date initiale: P1=7,5 kW, n;=960 rot/min,
raportul de transmitere u, = 20. Regim de sarcind variabil conform graficului
din fig. 5.2 . Durata de functionare a reductorului L=10 ani, coeficientii
utilizarii zilnice §i anual K,=0,6, Ka=0.7.

1. Calcule cinematice

¢ Efectudm distribuirea raportu-

; = lui de transmitere, in conformitate cu
I 3E indicatiile tab. 2.3.
P, | | / Raportul de transmitere al treptei
}-—,..-,.,"‘lf—'_—_:",.,‘ -+ 1 : conduse
I TE g!{ uy = 0,63{/;:;" =0,63320° =4,64.
Raportul de transmitere al treptei
Fig. 5.7 conducitoare (transmisie conica)
u, 20
u’I =—=—=4,3.
u, 4,64

¢ Turatiile arborilor :
n, =960 rot/min; ny =n; [u; =960/4,3 = 223,25 rot/ min;
n; =n;/u, =960/20 = 48 rot/min.

¢ Momentele de torsiune .
T;=9,55P;[n; =9,55- 7500/960 =75 Nm.
T,=T;-n;-u; =75-4,3:0,96 = 310 Nm.
T;=T;-1n;-m; 4, =75-0,96-0,97-20 = 1397 Nm.

2. Alegerea materialului si calculul tensiunilor admisibile
¢ Conform tab. 5.1 acceptim pentru executarea rotilor dintate otel 40XH

(prelucrare termica imbunatitire) cu urmétoarele caracteristici: rotile dintate o, = 850
MPa, o.= 550 MPa, HB 240, pinioanele o, = 950 MPa, o. = 700 MPa, HB 270.
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¢ Determinim tensiunile admisibile de contact cu relatia (5.1). Limitele
rezistentei la contact conform tab. 5.2:

pinioanele ) = 2HB +70=2.270+70 = 610 MPa.
rotile dintate ") = 2HB +70 = 2. 240 + 70 = 550MPa .

Fime
¢ Numirul echivalent de cicluri de functionare este determinat in

conformitate cu relatia (5.3) 5i fig.5.2 (T;=T, Ty=0,75T; t;= 0,415, t,= 0,6ty.
Pentru arborele cu turatia n;

3 3
Ng% =60[[-;-J n3-0,4L, +[0'—?£J "H3 'ﬂ"ﬂmJ =

=60-48-36792-(0,4+0,75% .0,6)=6,9- 107,

unde durata de functionare in ore L, = 365-L K, -24 Ky =365-10-07-24-06 =
= 36792 ore.

¢ Numirul de cicluri de bazid conform fig. 5.1 Nyo = 14-10°. Asa cum
N ;,'E >N po acceptim factorul de durabilitate Zy = /. Factorii Z; §i Zy conform
indicatiilor din pagina 31- Zz=1 2Z,= 1.

¢ Tensiunile admisibile in contact:

(p)
pentru pinion crj(;’)=g—‘f—"M£u'ﬂ,r -Zgp-Zy =@1-1-1=550MP¢1;
¢ Sy 1,1
() _ T ms 550
pentru roata dintatd o, =S—”"-ZN Zp-Zy=—"—1-1-1=500 MPa,
H ’

unde Sy =1,1 conform indicatiilor din pag. 46.
¢ Limitele de rezistenta la incovoiere conform tab. 5.3 :
pentru pinion

o8 —175SHB=175-270=472,5 MPa;
pentru roata dintati

o) =17SHB =175 240 = 420 MPa.

¢ Numidrul echivalent de cicluri de functionare

6 .
Ngg = 602(%} nit; =60-48- 36792 [0,4 .0,75% -0,6]=

=5,3-10" >Ny =4-10°.
Asa cum Nig > Npo, - Yy = 1. Conform indicatiilor din pag. 48 - S¢ = 2.
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¢ Tensiunile admisibile la incovoiere conform relatiilor (5.5)

472,5 ;) 420
o) = o5 = 278MPa; off) = == 210MPa.

3. Calculul treptei conduse (transmisie cilindricd cu dinfi inclinati)

3.1. Calculul de dimensionare al angrenajului

¢ Diametrul de divizare al pinionului:
Trkpglu+1) 75,]310- 1,05 (4,64 +1)
V 0,8-500% 4,64

=84,7 mm,

unde y3,=0,6 (tab. 5.4); kyp=1,05 (fig. 5.3)

¢ Latimea pinionului b, ; =¥,y -d; =0,8-84,7 = 68mm.

¢ Determinim valoarea modulului. Coeficientul modulului
indicatiilor din pag. 51 ym = 30.

¢ Modulul angrenajului m=b,;/y, =68/30=2,26 mm.
standardului acceptim m=2,5 mm (tab. 6.5).

¢ Numirul de dinti ai pinionului si rotii dintate
23 =d;cos f/m=84,7-09916/2,5 = 33,8. Acceptaim z; = 34;
24=2; -Uu=34-4,64=158.

¢ Determinim valoarea minima a unghiului de inclinare al dintilor

Bomin = aresin L L arcsinM =810,
N 68

¢ Precizam dimensiunile rotilor dintate
diametrele de divizare

- m-z; _ 2,5-34 _ 857 mm;
cosff 09916
ity = m-zy _ 2,5-158 = §98,3 w3
cosfp 09916

diametrele exterioare si interioare

d,; =d; +2m=2857 + 2-2,5=90,7mm;
dyy=dy+2m=398,3+5=403,3 mm;
dpy=d3—2,5m= 85,7 —6,25=79,45 mm;

dey=dy -2,5m_=398,3—6,25=392,05mm;

conform

Conform
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distanta dintre axe
_d;+d, 857+3983

i =242 mm,
2 2
¢ Precizam valoarea unghiului de inclinare cu relatia
p= arccosmz—) = arccos 2’5(34 L =8°12',
2a _ 2-242
3.2. Calculul de rezistenti la contact
; 103
o Forta periferica F, =232 2:310-10" _,,., N
d; 85,7
¢ Viteza perifericd v = o W L 1,02m/ s.
60-1000 60-1000

¢ Conform tab. 5.8 acceptam gradul de precizie 9. Din tab. 5.6 g, = 7,3, iar
conform tab. 5.7. &y = 0,002.

¢ Sarcina dinamica in angrenaj conform relatiei (5.15)

Wy =§Hq,v“%" =0,002-73-1,02 % =1,07 N/ mm.

¢ Sarcina periferica specificd in punctul cel mai concentrat al ei conform
relatiei (5.16)

F, 7234
wHtp =b—kHﬂ =F1,05‘—'111 N/mm,
w

¢ Coeficientul sarcinii dinamice conform relatiei (5.14)

Ko P SO7 s,
¢ Sarcina periferica specifica de calcul conform relatiei (5.13)
Wi =tk ki, =2t 1,08 101= 113,10 N /mm;
b, 68

¢ Tensiunile in contact conform relatiei (5.12)
112,1-(4,64 + 1)
85,7 - 4,64

unde valorile coeficientilor Zy, Zy, Z,. sunt acceptate conform indicatiilor
din pag. 38.

opy =z75-1,75-0,8vl =485 MPa> oy, = 500 MPa,
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3.3. Calculul de rezistenti la incovoiere

¢ Determinim numarul de dinti ai angrenajului echivalent

Z,3 Z3 34 =35; Zye= 4 158 —163.

o’ B 0,9916° cos’ B 0,9916°
Conform tab. 5.9 valorile coeficientilor formei dintelui sunt: ¥g; = 3,75, Yr; = 3,6.
¢ Determinam elementul cu rezistenta mai mica (pag. 54)

L SO VA
Yes 378 77 Yy 38

deci calculul la rezistenta de incovoiere il vom efectua pentru roata dintata.
Din fig.5.3 kpg=1,12, iar din tab.5.10 determinim &7=0,006.
¢ Conform relatiei (5.15) determindm wp,

’ 2
va-:5quv %20,006731,02 %:9r6 N/ mm.

s’
Pentru gy, v, a,, acceptam aceleasi valori ca si in calculul la contact.

¢ Conform relatiei (5.16) W Fp =—£—Lk,,-ﬁ :%-1,12 =119,5 N/ mm.
W

¢ Coeficientul sarcinii dinamice

WF\. =i 9,-6

= = 1,08.
Wry 119,15

kF\’=I+

¢ Sarcina specifici de calcul

F,
W e =b—rkFﬂka =%1,}2.1,08=128,6 N/mm.

w

¢ Tensiunile de incovoiere

W
op=Yr—L=36
ml’l
Rezistenta la incovoiere este asigurati.
4. Calculul treptei conducitoare (transmisie conica)

4.1._ Calculul de dimensionare

¢ Determinim diametrul cercului de divizare al pinionului in
sectiune mediand
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T,K you? +1 75 . o
dy =K 32 :7704 3142 18’52'” = 68 mm,
0,85y 340y, f 1 0,85-0,56-500° - 4,3

unde kyg= 1,12 (fig.5.3), ysa = 0,56 conform indicatiilor la relatia (5.18).
¢ Latimea rotilor dintate b,= Wpydp; = 0,56-68= 38 mm.
Unghiurile conurilor de divizare
G=arctg u=arctg 4,3 =76 54" 5,=90%5,=90-76 54 = 13 06.
¢ Diametrul exterior §i lungimea generatoarei exterioare a conului de
divizare _
de;= Ay + bysind; = 68+38- 0,0,224 = 76,5 mm.
R.=d,;/2s5ind, = 76,5/2- 0,224 = 170,75 mm.
Verificim b,/R.=38/170,75 = 0,22 < 0,3.
¢ Conform relatiei (5.21) determindm m=b,./ = 38/28 = 1,35 mm.
Acceptam m,,= 1,5 mm.
¢ Numarul de dinti ai rotilor
21=d,/my=76,5/1,5 = 51 mm; z;=z;-u=514,3=220.
¢ Precizam diametrele:
dy=z;m,=51-15=76,5 mm;
dey=my 2= 1,5-220 = 330 mm;
d,,,; =d,rb,sind= 330 - 660,974 = 265,7 mm.
=dny/z;=68/51= 1,33 mm.
* Inalnmea capului si piciorului dintelui h,e=m,=2,5 mm; he=1,2m,~3mm.
¢ Fortele in angrenaj:
Fy=Fy=2Ty/dp =275 10°/68 = 2205 N;
F,;=F,= Fitga cosé;=22050,364-0,974 = 782 N;
Foy=F,=F,tgacosd,=2205-0,364-0,226 = 181,4 N.

4.2. Calculul de rezistenti la contact

Calculul se efectueazi in aceeasi succesiune ca i pentru transmisia cilindrica.

ity _ 3,14 -68-960 =5

60-1000 60 - 1000

¢ Acceptam clasa de precizie 8. Conform tab. 5.7 & =0,006, iar din tab. 5.6 -
go= 5,6 Sarcina periferica specifica

7
o =B leV 1/ =0,006.56.3,4 ‘Z";S = 7,2 N/mm.
u

¥

¢ Viteza periferica v =
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F,
¢ Conform relatiei (5.16) w gy, —'kHﬂ = 4905 1,12=65 N/mm.

W

¢ Coeficientul sarcinii dinamice kg, =1+ L T PN Lo 1,11
¢ Conform relatiei (5.13) determinim valoarea sarcinii periferice specifice de
calcul
F, _ 2205

W
¢ Tensiunile de contact

15
ox=275-177 72I5VI8,5 + 1 _ 498 MPa <o) = 500 MPa.
: 68-4,3 Hp

Deci conditia de rezistenta se respecta.

4.3. Calculul de rezistenti la incovoiere

¢ Determinim numarul echivalent de dinti

" 5 __£=53’, L= Z; - 220 =

coso; 0,98 cosé, 0,2249

Coeficientii formei dintelui conform tab. 5.9 Yp=3,73; Y2=3,6

Zyp =

¢ Conform indicatiilor din pag. 54 determindm elementul cu rezistenfa mai

mica.
(p) (r)
lej leg
T8 = 265 =710; o 35@- =69,4. Deci elementul cu rezistenta mai
Yp, 373 Yp, 3,6

mica este roata dintata.

¢ Din fig.5.3. coeficientul kgg= 1,3, iar conform relatiilor (5.13 - 5.16)

*‘51-'89”.1,—— 0,026-56- 3425085 33 I,
u 4,3

; mm

aici sa adoptat conventional pentru transmisia conicd a, = (1 +dn2)/2 =
(68+265,7)/2 =166,85 mm.
F, 2205 N
Weyp =—kpg=—"1,3=75,4 —;
Fo =y, TP 38 mm
PO S JE T

Wrp 754
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F,
Wi =3 kepkp, =23 13- L04=78 MPa
W

¢ Verificam rezistenta la incovoiere cu relatia (5.25)

Vi ess T =00 MPa.< o p, =247 MPa.
0,85m, 0,85-2,5

Conditia de rezistentd la incovoiere se respecta.

or2=Yp;

Exemplul 2. De calculat transmisia melcatd (fig. 5.8) pentru
urmdtoarele conditii de functionare: puterea aplicatd la arborele conducdtor
P; = 7.5 kW, turatiile n, = 48 min” | n; =1440 min”’ . Transmisia este
reversibild, sarcina permanentd. Durata de functionare Ly = 7500 ore.

1. Calcule cinematice

¢ Raportul de transmitere
L LI
n, 48

¢ Momentele de torsiune

& = 9.‘:‘.‘»’M =51 Nm;
1400

T, = 9,55

n,
T, =T,un,n? =51-30-0,85-0,99°
=1274 Nm.

2. Alegerea materialului
Fig. 5.8 si calculul tensiunilor admi-
-sibile

Determindm valoarea prealabil a vitezei de alunecare

v, ~045-107n, [T, = 0,45.107 1440 Y1274 = 7,02 nmvs.

¢ Acceptam conform tab. 5.11 materialul rotii - bronz O®I0 -1, (o, =300
MPa, 0,=200 MPa ), melcul otel 40X, HRC 45... 50. Spirele sunt
rectificate.

¢ Tensiunea admisibild de contact
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7 7
oy =090, 1122 ~0,9.3009|—L _ 245 MPa,
Nz 21610

unde Nyg-numirul echivalent de cicluri: Nyg= 60L;n;= 60-7500-48 =2,16-1 0

3. Calculul angrenajului melcat
3.1. Calculul de dimensionare

¢ Distanta dintre axe

- 3-
ot LK, _ 1274 1021.0 184 .
o F (245)

¢ fn corespundere cu raportul de transmitere u =30 , conform indicatiilor din
pag. 59 alegem numarul de inceputuri ale melcului z;= 2.
¢ Numarul de dinti ai rotii z;= uz; = 30-2 = 60.
¢ Modulul angrenajului m = (1,5...1,7)a,/z; = (1,5...1,7)184/60 = 4,6...5,2.
Conform standardului acceptim valoarea modulului m = 5 nmm .

¢ Determindm valoarea coeficientului diametral cu relatia

q = (2a,/m)-z; = (2-184/5)- 60 = 10,6.

Acceptam valorile standard m = 5, g = 12.

¢ Distanta dintre axe precizati a,, = 0,5m(q+z;) = 0,5-5(12+60) = 180 mm.
¢ Dimensiunile de bazi ale angrenajului

diametrele cercurilor de divizare

di=mg=35-12=60mm; d,=mz,=560=300mm;

diametrele cercurilor exterioare

dy=d;+2m=60+2-5=60+10= 70 mm;

dyy=d>+2m = 300+10 = 310mm;

lungimea danturata a melcului

by =(11+ 0,062, )m > (11+0,06-60)-5 = 73 mm;

diametrul de strujire si lafimea rotii conform tab.5.13
dos; = <dgy+1,5m = 310+7,5 = 318,5 mm;

b, <0,75 dyy =45 mm;

unghiul de inclinare a elicei de referinta

y=arctg 7,q=arctg 2/12=930.

3.2. Calculul de rezistenta la contact

¢+ Fortele in angrenaj:
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e forta tangentiala a melcului egali cu forta axiali a rotii
F,; =F,, =2T, /d, =2-51-10°/60=1700 N;
e forta tangentiald a rotii egala cu forta axiald a melcului
F,3 =Fg =2T, /d, =2-1274-10°/300=8493 N:
o fortele radiale )
F,;=F,=Fptga. =9300-0,364 = 3091 N.
¢ Determindm valoarea coeficientului de sarcind K; conform recomandirilor

din pagina 61. Viteza periferici v, = mdny/60-10° = 0,75 m/s. Deci K, =1,0.
¢ Tensiunile de contact

K -1274-10°
o, =480 [K.T; _ 480 ‘/1,0 BT s s o1y = 245 MPa
d, \ d; 300 60

3.3. Calculul de rezistenti la incovoiere

¢ Numirul echivalent de dinfi z,=zycos’y =60/0,96’ = 62,5.

¢ Valoarea coeficientului formei dintelui conform tab. 5.14 - ¥,=1,39.
¢ Tensiunile de incovciere
K _F, ‘
0Fp=07Ygp b sall - P 0,7 - 1,39M=36,7 MPa < o =37 MPa.
mb,, , 5-45
Rezistenta angrenajului la incovoiere este asigurati.
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6. PROIECTAREA TRANSMISIILOR PRECESIONALE

6.1. Notiuni generale. Cinematica transmisiilor
precesionale

In acest capitol vom analiza calculul transmisiilor precesionale K-H-V si
2K-H cu angrenaj multiplu.

Schema cinematica a transmisiei precesionale K-H-V, fig.6.1, a este
compusi din patru elemente - portsatelitul H, roata satelit g, roata centrald b si
corp. Satelitul g si roata centraldi & au angrenaj interior, iar prelungirile
generatoarelor dintilor se intersecteaza intr-un punct, numit centru de nutatie.
Roata satelit g este instalatd pe sectorul inclinat al portsatelitului H, axa ciruia
formeazd cu axa rotii centrale unghiul de nutatie @ Portsatelitul A, prin
migcarea sa de rotatie, comunicd o migcare sferico-spatiald satelitului g fati de
centrul de nutatie. In exemplul examinat roata centrald este uniti rigid cu
corpul, iar satelitul g, prin cuplajul dintat, cu arborele condus ¥ . in acest caz
la o rotafie a portsatelitului H roata g, iar impreuni cu ea, prin intermediul
cuplajului dintat si arborele condus se vor roti cu un grad de reducere

z

Uy =——2—.
HV Za _ Z'
In aceasti transmisie corelatia dintre numarul de dinti poate fi Z, =Z, + 1.

Totodata, pentru Z,=Zy+l, Uy, =-Z,,iar pentru Zy=Z,-1, Uy, = Z,.

| [ w
H - o
8 I
&7 U
Z;\j Zs
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Transmisiile precesionale 2KH, fig. 6.1, b includ o roati satelit g
compusa din doud coroane cu role (sau danturate) Z; si Zg> , care angreneazi
cu rotile centrale fixa b si mobila ¢ corespunzitor.

Astfel, roata satelit g, angrenand cu roata fixa b, se roteste in jurul axei
proprii cu viteza unghiulard @, Totodats, altd coroani a rotii satelit, angrenand
cu dinfii rofii centrale mobile ¢, 1i comunici ultimei o miscare cu viteza
unghiulard a@,.

Raportul de transmitere
@y _— z el Zr
@, Z,Z,,-2,,Z,

Analizand relatiile (6.1, 6.2) putem face concluzia ci transmisia
precesionald 2K-H are posibilititi cinematice cu mult mai largi ca transmisia
K-H-V. Efectul cinematic maxim:

Ultmas =Z3; -1 pentru 2, =2,,, 2, =Z,, +1, Z, = Z,, - I;

b
Ué =~

U e =22, pentru Z, = 28y =24 L2y =2 1,
6.2. Dimensionarea reductorului precesional 2K-H

6.2.1. Calculul cinematic

Numirul de dinti, in dependentd de semnul si valoarea raportului de
transmitere al reductorului, este ales conform anexei [4].

Corelatia dintre numérul de dinti Z;, Z,;, Z, si Z. influenteazi forma
profitului dintelui, unghiului de angrenare o, unghiului axoidului conic &,
unghiului conicitéfii rolelor £ si multiplicitatea angrenajului. Mai indicat este
diapazonul numarului de dinti Z = (20...40). Numairul de dinti ales trebuie si
fie aprobat de profesorul consultant. Precizim raportul de transmitere cu relatia
(6.2).

Vitezele unghiulare @ $i ., la fel i momentele de torsiune T si T, se
determina ca si pentru transmisiile clasice conform metodicii expuse in p. 2,
acceptind randamentul reductorului #=0,7...0,95 (valorile mai mici sunt
indicate pentru U > 250). '

Alegerea motorului electric se efectueazi la fel ca si pentru reductoarele
clasice (v. p. 2).
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6.2.2. Alegerea materialului rotilor si determinarea tensiunilor
admisibile

Pentru asigurarea unei multiplicitdfi inalte a angrenajului, este indicata
rectificarea profilului dintilor dupi tratamentul termic. In legaturd cu aceasta,
este indicata utilizarea pentru fabricarea rotilor dintate a otelurilor cu o duritate
inalta, ce asigura o rezerva considerabila pentru marirea capacititii portante.

Pentru fabricarea rofilor dintate mai frecvent sunt utilizate otelurile:
I18XIT, 25XI'T, 20XHP, 18X2H4MA, 20X, 12XH34 (tratament chimico-termic
- cementare); 40X, 40XH, 35XM (tratament termic - cdlirea in adancime
sau superficiala cu curenti de inalta frecvent3).

Pentru fabricarea rolelor si axelor mai frecvent utilizate sunt otelurile
LIIX15, XBI', 40X si metaloceramica.

Tensiunile admisibile se determina conform metodicii expuse in p. 5.2.
La determinarea lui Ngg, n; = n;.

6.2.3. Calculul de dimensionare
6.2.3.1. Alegerea valorilor unghiurilor, care determinia forma
profilului dintilor si calculul prealabil

¢ Unghiul de nutatic ®. Se recomandd valorile in urmitorul interval
@=2°...2°30" Mai frecvent utilizat este unghiul ® =2° 30"

¢ Unghiul axoidului conic & pe suprafata cdruia sunt amplasate axele
rolelor. Cu scopul asigurdrii unei multiplicititi inalte a angrenajului, unghiul
axoidului conic este indicat in intervalul 6=1/8... 25° . Pentru Z>30 unghiul
axoidulul conic poate fi > 25° insi nu mai mare decdt 35°. Mai frecvent
utilizat este unghiul 6 = 22°30".

¢ Unghiul conicitdtii ralelor f . Unghiul f este ales conform nomogramelor
din fig. 6.2, in dependen{d de numarul de dinfi Z; ai rofii centrale, unghiul de
nutatie @ , unghiul axoidului conic & gi multiplicitatea angrenajului &
Diagramele prezentate sunt construite pentru multiplicitatea angrenajului ¢
=100, 80, 60 si 40% si unghiurile de nutatie @ = 2° 5i 2° 30" La un numar
stabilit de dinti Z valoarea unghiului A poate fi maritd peste limitele
diagramelor prezentate, insa se micgoreaza multiplicitatea angrenajului &

¢ Unghiul de angrenare o, . Unghiul de angrenare in punctul de contact
maximal solicitat al cuplei dinte-rola, se alege din nomogramele (fig. 6.3) in
functie de numaérul Z, de dinfi ai rofii centrale, unghiul axoidului conic & si
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unghiul de nutatie @ E determinat, cd unghiul conicitafii rolelor nu
influenteaza asupra unghiului a,.

¢ Coeficientul de proportionalitate v al razelor dintilor racordati. Valorile
razelor de curbura ale dintilor racordati depind de diametrul rotilor. Aceasta nu
permite introducerea parametrului curburii p.q in relatia calculului de proiect,
fiindcd in asemenea caz trebuie cunoscute valorile razelor p; $i p; pentru

o B grad% I =0 , B ‘% 5=15
5 é\ é o 5; -‘X Al

: - // \< \"%Z | : %@x %}"—

. l X = l ,
Rl TR
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2.0
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Fig. 6.3

fiecare valoare concreti a diametrelor rotilor, ceea ce in practici este greu de
realizat. Pentru simplificarea relatiei de calcul se introduce coeficientul de
proportionalitate al razelor de curburd v, bazat pe proprietitile sectiunilor
aseminitoare ale dintilor. Includerea in calcule a coeficientului de
proportionalitate v permite aprecierea valorii razei de curburid a dintilor py
pentru orice diametre ale rotilor, folosind raportul razelor ps; si p; determinat
pentru un diametru concret al rotilor. Coeficientul de proporfionalitate v se
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Fig. 6.4

determini conform nomogramelor expuse in fig. 6.4.

in continuare calculul este efectuat pentru roata cu un numar mai mic de
dinti, deoarece ea este mai solicitata ca rezultat al numarului mai mic de dinti
ce poarta sarcina.

Diametrul mediu al rotii conduse

P IT‘ (Z- v)cas(é' + @)k‘.,pkﬂﬁkm
sl V (J,,,)’yr”zgtgﬂcosa,,

unde KH;, - factorul de distributie a sarcinii intre dintii Z, Experimental a fost
stabilit Kg,= (1,45... 1,93); Kup - factorul de distribuire al sarcinii pe

’
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lungimea dintelui, ca rezultat al deformirii axei manivelei sub actiunea
cuplului de forte ce actioneazi in angrenaj. Experimental este stabilit ca Kyp
=L2... 1,4; Ky, - factorul dinamic. S-a stabilit cd K, =1,0...1,05 (pentru
profilurile aproximate la cel rectiliniu Kp, = 1,05... 1,1). ysa - coeficientul
lungimii dintelui raportat la diametrul
mediu. Valorile recomandate se gasesc

= § 30
% 1 = . |_.r/_ﬁﬂ—-——-“"’- 3
in intervalul wss = 0,07.. 0,15; Z; - O p—= f\'—(m

numarul perechilor de dinti solicitati ’ Ta
concomitent 2
: S
Z — Z‘ - 1 . ...._g
2 100

Parametrii geometrici de bazd sunt

prezentati in fig. 6. 5.

¢ Lungimea dintelui b,4s1 a rolei by,
bw; “Vpa dm.g ; ij' = bw4 ke (2"'5)"""'

+ Diametrul rolei in sectiunile medie
si periferica

dm=d,, 180/ cos(5+8);

de=d,, b, gp.

¢ Diametrul axei rolei
d=(0,7...0,8)(dy - buigf).

6.2.3.2. Calculul de dimensionare

Se precizeazi rezistenta admisibild in contact, tindnd cont de viteza de
alunecare. Interactiunea dintilor §i rolelor in angrenaj se realizeazd cu o
alunecare neinsemnati. Rezistenta admisibild in cazul rostogolirii cu alunecare
se determini cu relatia

ohr=0,, (0,28+0,727'%),
unde gyp este tensiunea admisibild in contact la rostogolire fara alunecare;
K; - coeficient dimensional, pentru otel K3 = 31,5; ¥V - viteza de alunecare in
contactul cuplului dinte-rola aplicabil la angrenajul cu role

S max
fm-“;_{-[f§,+0!5f(df,+du)‘s-'inaws'i"(a-'.ﬁr )cosa.l-zxj/dﬂb

mr

Va=K;ln

k]
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unde f'=arcig(d,, sina,,/d,,) este unghiul care determini pozifia liniei de
contact in raport cu axa rolelor; K; = 2,463 coeficientul care depinde de onditiile
~de lucru ale cuplului dinte-rold; fn..= 0,04...0,05 - coeficientul de frecare
maxim; K=0,005 - coeficientul de frecare de rostogolire; f = 0,04 -
coeficientul de frecare de alunecare.
Diametrul mediu 4,,, al rotii dinfate (cu considerarea frecrii de alunecare

la rostogolire)

lT;(J V)CDS(5+9)KHPKH,3KHV

.v (U'HP)Z Voa Ze 18P COSa,,
Lungimea medie a generatoarei conului coroanei cu role
ij dﬂh‘
2cos(5+0)[1-1tgfsing,, tg(o+ 8)]
Luligimea dintilor p,,, siarolelor p,, 4

dm4=53

by =Vpardmys bys=by, +(2...5)mm .
Diametrul rolei in sectiune medie d,,, §i frontala ds
dp,=2Rp38Prd s, =dpm, t by, 180
Lungimea medie a generatoarei conului rotii dintate

R Sy
L 2cos[6+6 +arctg(d,, smaW/Zij]

Lungimile generatoarelor conurilor exterior ge, $i interior Rj, ale rotii
dinfate _ -

Unghiurile conurilor de fund 5, si varf §,, ale dintilor

857,=90-(6+0+p); 5,=67,126.
Raza suprafetei de sprijin a danturii cu role
Ryy=+(Rey*+m )’ +(0,25D )%,

unde D, m sunt diametrul si grosimea saibei de sprijin, care se adoptad

constructiv .
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Forta normald F, se descompune in forta axialdi F. (actioneazi in planul
perpendicular pe linia de contact a dintilor) si periferici - F,. La randul siu forta
F! se descompune in forfele axiala F, si radiald F,. Astfel, pentru roata dintati

T id e L

XX

6.2.4. Calculul de verificare al angrenajului la rezistenta de
contact

Calculul este efectuat cu relatia

SOup-

_ 2T4(1-v)Kup Kug K v
on=275
gy by ZCOSt,y,

Parametrii inclusi in relatie au fost analizati mai sus.

6.3. Calculul fortelor in angrenajul precesional 2K-H

Schema de calcul al fortelor in angrenajul 2K-H este prezentati in fig. 6.6.

o7} 3

Rz

Fig. 6.6

centrald obfinem:

F - 2L
d

;
md
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F,,=Fgcos(8 +ﬁ’+9¢z)=Frtgawco.S(c5 +ﬁ'+9¢z);
F,,=Flsin(6+B'+6, )=F,1ga, sin(6+p'+4, ).
Pentru roata satelit cu role, admitand ca Ff, R Fj; ,» obtinem:
Fo™ Filcos(6+ﬂ1)= F,tgawcas(5+ﬁ1);
F,3=F},sin(6+p')=Fiig aysin(6+ '),
unde @, este unghiul de inclinare al punctului D al rolei amplasatd sub
unghiul ¢ fafa de planul Z,0X, - @, = arcsinltg@cos(120°2,/2,); 5 -

W ’
unghiul care determina pozitia liniei de contact a dintilor in planul YOZ - g =

arctg(dmy/dmy)sinc,.

in transmisia 2K-H, unde rolele sunt amplasate pe conurile a dou roti cu
unghiul la véarf (7/2)- &, trebuie si determinam si forta axiald care actioneazi
asupra rolei, paralel cu axaei F, =F, cos .

6.4. Particularitatile calculului transmisiilor precesionale
K-H-V (fig. 6.5, b)

6.4.1. Calculul de dimensionare .

Transmisiile cu roati-satelit §i unghiul axoidului conic §>0 pot fi
construite conform schemei K-H-V (fig. 6.1, a). Parametrii geometrici sunt

prezentati in fig . 6.7. Ordinea & ap=D

calculului de dimensionare este > - |

urmatoarea: 'éi f H s

¢ alegerea unghiurilor § @ S si =

o, se efectueaza conform p. 6.2.3.1. & g &

Se determind . prealabil diametrul 90’ S e

mediu d,; §i parametrii geometrici it %

principali. S / N

¢ diametrul mediu al rofii dinfate % 5= ] gaié_ o
H

se determina cu relatia Fig. 6.7
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T2(1-V)Kup Kup K uv
(0' Hp)z Ve Z: 188 COS @y cos’S ’
¢ Diametrele rolei in sectiunile medie i periferica:
d, =d,8f cosd,
ds;=d,,*b,185;
¢ Se precizeazi valoarea tensiunii admisibile conform p. 6.2.4. si se
determina parametrii geometrici:
diametrul mediu
4. =5 ‘l T:KupKugKuv(1-v)
™ oBpVsaZe18B oS, cos”5
lungimile generatoarelor medii ale conurilor rotilor dinfate

dwcosti-? -dmsina,,sin o

Rmz= 2cosd g

4, casf?
Roni = 2cos[S - arr:tg(d, sin a,,,/ZRMr)]
unghiurile conurilor de fund &, si de varf &, ale dintilor
Sf,=90°-p-6+5,
_5a1=5f1+20'
Parametrii by, bys, da Rez Ri, Res Riz sunt determinati cu aceleasi
relatii ca si pentru transmisia 2K-H .

d,.,=533l

6.4.2. Calculul fortelor in angrenﬁj

Schema actiunii fortelor este prezentata in fig. 6.8.

¢ fortatangentiala  F, = -j-&';
md
¢ fortele radiala si axiala:
pentru coroana cu role: Fuz = F{g(ow-Op)cosf’, Fry= Fi1g(on-Onysinf’;
pentru roata dinfati: Fy; = F{g(0w~Op)cos Op,; Fr1 = Fi1g(wOpJsin Oz,
unde unghiul®, este determinat cu relatia @,=6 9@. Determinarea

valorilor @, si H vezi punctul 6.3 .
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Fig. 6.8.

6.5. Exemplu de calcul

Calculul transmisia precesionald conform urmdtoarelor date initiale:
puterea transmisa P,=37 kW, turatia arborelui conducdator n;=750 rot/min
turatia arborelui condus n,=35,2 rot/min .

1. Alegerea materialului si calculul tensiunilor admisibile

Pentru executarea rolelor alegem otel HHIX 15, calire in ulei pana la duritatea 60
HRC.

Pentru rotile dintate - otel 20X, prelucrare chimico-termicd cementare , duritatea
56...62 HRC.

Tensiunile admisibile in contact sunt determinate cu aceeasi relafie ca gi in cazul
transmisiilor clasice (cilindrice §i conice)

o "f;"‘mb Ky =M-1=mo&’ MPa.
H

»

unde Sy = 1,2 - coeficient de siguranta; Ky, = / - coeﬁment de durabilitate
pentru duratd lunga de functionare.
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2. Calculul cinematic
Raportul de transmitere necesar # = n, /n, = 750/5,2 = 144,2.
Conform anexei [4] corespunzator raportului de transmitere necesar alegem
corelatia dintre numarul de dinti: Z,=29, Z,=30, Z;=25, Z;=24.
Precizam raportul de transmitere conform numarului de dinti ales
R 717 _ 30-24 - 144,
2123 — 2324 29-25-30-24

Viteza unghiulara a arborelui condus

& :m‘ =3,I4'5!2=0'545 s-f'
{30 30
Momentul de torsiune la arborele condus
3
_ P 107085 cho1s Nom

‘ 0,545
unde 7=0,85 - randamentul reductorului.

3. Calculul de predimensionare
Alegerea unghiurilor care determina forma profilului dintilor angrenajului Z;- Z,.

- unghiul de nutatie @ Conform recomandarilor [4] acceptam @ =27 30

- unghiul axoidei conice 8. Acceptim 6=22° 30,

- unghiul de conicitate al rolelor §. Conform fig. pentru Z,=24; §-22°30" @
=2°30"si £=100% acceptim f=3°30;

- unghiul de profil al dintelui a,. .Conform fig. i parametrilor alesi mai sus

a.=36"; :
- coeficientul de proportionalitate al razelor de curburd v. Conform

nomogramei din fig. §i parametrilor alesi mai suc v=-0,0/.
Diametrul mediu al rofi conduse

T,(1-v)cos(8 + O yk gk,
3 —
pr ]2 VeaislgPcosa,,
3 o ! ° d
) 53#50917 10° (1+0,00)cosl22°30' +2°30')- 14 -1,5-105 _ ..

d,,=53

mdé =

10087 -0,11-11-1g3°30" - cos 36°

. Z, -
unde Z, - numirul de dinti solicitati simultan ZS=J~—1L = 3; -1=11,5

Acceptim Z=11.

Valorile coeficientilor kyp, kny» ki, se accepta conform recomandarilor din pag.
Calculim dimensiunile prealabile ale angrenajului:

- lungimea dintelui b, si a rolei b,,,
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2,463In

bui = Wpa- dp=0,11- 630=70 mm. b,,= b,+5 mm = 75mm;

- diametrul rolei in sectiunile medie si periferica

dp,=d 180/ cos(5+0)= 630tg3°30' /cos(22°30' +2°30 ): 43 mm.
df,=dp,*h, 88 =43+ 75t23°3 =47.5 mm.

- diametrul axei rolei

d.=(07.08 )Nd,, -bstgf)=(0,7.. o,s)(43 ~751g3°30 )= 28 ,4 mm.

Acceptam d,=30 mm.
Precizim tensiunile admisibile tinind cont de alunecarea relativa a elementelor
angrenajului. Viteza de alunecare

- - S max
S e - - -[fd, +0,5f(d; *+d,)sing, sin(6+p' )cosd+2K)/ d,,,
0,005 = =
0045-= —[o,os- 30+0,5-00547,5 + 30)sin30 si:{}?.?(j +I57 Jcos2230 +2- 0,0051/43

unde A’ - unghiul ce determini pozitia liniei de angrenare in raport cu axa

p'=arctg(d,, sina,,,/ dp,) :arag(43sin 36° /630): 1°57';
K,=2,463 - factor ce depinde de conditiile de lucru ale cuplei cinematice,

propriettile fizico-mecanice ale materialelor §i alfi factori, care nu pot fi inclugi in
calcul separat;

Jmax~ coeficientul de frecare maximal pentru materialul cuplei date.
Tensiunile admisibile in contact tinind cont de alunecare
0,8

=0 yp (0,28+0,72 ¢V al’%3) = 10008 0,28 + 0,72¢ 35 | = 988,3 MPa.

4. Calculul de precizare a parametrilor geometrici de bazi
Diametrul mediu al rotii conduse

3 ° ¥ ° !
i, 2#5091-10 (1+001)cosl22°30" +2°30 4 1,5-105

988,32 .0,11-11-1g3°30 cos 36°

Acceptam d,,, =640 mm.
Lungimea medie a generatoarei conului coroanei cu role conform relatiei
B N 640 )
™ 2cos(22°30" + 220" |1 —1g3°30" sin 36°1g(22°30" + 2° 20°
Lungimea dintilor si rolelor
bye=0,11-640=70 mm; b,,=70+5=75 mm.

R )]=359mm.
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Diametrele rolelor in sectiunile medie si periferica

d,;=2R,;tgB=2-359-1g3°30 =43,8 mm.
dg=d,;+b,1gf =438+ 751g3°30 =48 mm.

Lungimea medic a generatoarei conului rotilor dinfate conform relatier

640

=359,3 mm.

- 43,8 sin36°
2cos| 22°30' +2°30'+arctg =220
2-359

Lungimea exterioara §i interioara a generatoarei conului coroanei cu role
R.s=R,s+b,,/2=359+75/2=396,5 mm.

Ris=R,.;- b,3/2=359-75/2=321,5 mm.

Lungimea exterioara §i interioard a generatoarei conului rofilor dintate
R.=Rpitb,/2=359+35=394 mm.

R,=R,.+b,/2=359-35=324 mm.

Unghiurile conului de fund i de varf ale dintilor rotii centrale
5.=90'-(5+0+B)=90"~(22°30 +2°30' +3°30)=61'30.

8.8, +20=61"30 +5'=66"30.

Raza suprafetei de reazem a corpului rofii satelit

Ry; = Jo,zsyz +(R,; +m) =10,25-48° +(396,5 + 5) = 402 mm.

5. Calculul de verificare la rezistenta de contact

21,(1-v .2-1,01-14-1,5-1,05-10°
o, =275 Ti(1-v)KurKupKuv _ . |50917-2-101-14-1,5 1,05a 19° _
dp,dpb,,ZCOSa,, 640-43,8-70-11-cos 36
=99IMPa <oy, = 1008 MPa.

Rezistenta angrenajului este asigurata.
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7. CALCULUL ANGRENAJULUI ARMONIC

7.1. Notiuni generale (Calculul este expus conform [13])

Transmisia armonicd este o transmisie mecanici in care migcarea intre
elemente se transmite prin deplasarea undei de deformatie a elementulu
flexibil. Transmisia armonici (fig. 7.1) include roata flexibila z; cu dantura
exterioard, construita in forma de cilindru cu pereti subtiri, montat pe arborele
condus; z; - roata rigidd cu dantura exterioard, montati in corp; / - generator
de unde, compus din dou#
role cu diametrul mare
(discuri), instalate pe un
arbore excentric, sau dintr-
un rulment elastic presat pe
0 cama ovala.

Numaérul de dinti ai
rotii flexibile este mai mic
ca a celei rigide, z,-z; = 2.
. Diferenta diametrelor pri-

Fig. 7.1 mitive d>-d; este egala
cu valoarea dubla a deformatiei radiale a rotii flexibile (fig. 7.2,)
Wo= 0,5(d>dy)= 0,5m (z2-z;) cosa/cos (7.1)
unde m - modulul angrendrii (pentru z;- z; = 2, a=a, Wy=m).

sm

Fig. 7.2

Dimensiunea generatorului D, pe axa mare este mai mare decét
diametrul interior al rotii flexibile D, cu valoarea 2 W, (fig. 7.3). La
montarea transmisiei roata flexibild este deformatd de generatorul de unde.
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Scopul deformirii - obtinerea unui numar mare de dinti angrenati simultan si
mirirea capacitatii portante a transmisiei.

LLa asamblarea transmisiei roata flexibild este montatid pe generator.
Dintii rotii flexibile sub actiunea fortelor radiale F, (fig. 7.2, b) se deplaseaza
pe o razd de la centru §i angreneaza cu dintii rotii rigide la o indltime de lucru
completd A, Pe axa micd la montaj dintii se deplaseazi spre centru i sunt
iesiti din angrenaj. Pe arcul ¢, (fig. 7.1) dintii angreneazd pe adincimi
diferite. Pentru asigurarea unei angrendri multiple se aleg: o cami de o forma
anumitd, valoarea deformarii radiale §i geometria profilurilor dintilor
corespunzatoare.

Parametrii enumerati se afla in
legatura reciproca. Este cunoscut ci
pentru o transmisie cu angrenaj interior
gradul de acoperire este aproximativ
egal cu 2, adicd numirul de dinti care s
contacteazd simultan in doud zone =
constituie aproximativ 2 % din numarul
de dinti ai roti flexibile. La alegerea Fig. 7.3
corespunzitoare a parametrilor putem
obtine numarul de dinti solicitati simultan egal cu 25... 40 %, insd majoritatea
vor avea un contact pe muchie si nu liniar. in timpul lucrului dintii cu
duritatea mai micd, din cauza uzarii, vor cipita o forma bombata si vor
contacta pe suprafatd. Alegereca parametrilor rationali se reduce la aceea ca
valoarea uzirii de rodaj pentru sarcina dati si fie minimd. De aceasta se tine
cont in relatiile expuse mai jos. :

Principiul de lucru al transmisiei armonice poate fi ldmurit examinand
interacfiunca de fortd a elementelor. Dupd asamblarea transmisiei vectorul
rezultant al forfelor de deformatie F, (fig. 7.1, b) actioneazd asupra rofii
flexibile pe axa mare a generatorului de unde. Asupra generatorului de unde
actioneaza aceleasi forte, insd in directie opusad. La rotirea generatorului de
unde in sensul acelor de ceasornic vectorul rezultant al fortelor F, se roteste
in aceeasi directie, marindu-se dupd modul. Dintii rotii flexibile, deplasdndu-
se in directie radiald, actioneaza asupra dintilor rotii rigide cu forta F' normala
la profilul lor (fig. 7.1, b). Aceasta fortd se descompune in componentele

- tangentiald F; si radiald F, . Dintele rotii flexibile este solicitat de aceleasi
forte, insd indreptate in directie opusa. Dacd roata rigida este fix4, atunci sub

~

actiunea fortelor F, roata flexibild se va roti in directie inversd rotirii

L qona; /WQMMJ

r o o e e o v

=d,
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generatorului. Daci roata flexibila va fi fix3, atunci sub actiunea fortelor F,
roata rigida se va roti in aceeasi directie cu generatorul de unde.

Sa analizim lucrul transmisiei in regimul multiplicatorului, cind este
fixata roata flexibila. La rotirea rotii rigide in sens antiorar apare un sistem de
forte asemiandtor F, F, F, . Asupra generatorului, prin intermediul rotii
flexibile, actioneazi cuplul de forte F, (fig. 7. 1,) cu bragul 2e, impunand si se
roteasca arborele excentric al generatorului de unde in directia rotirii rotii
rigide. Putem construi graficul deplasirii punctelor obezii rotii flexibile W

- functie de unghiul @, considerat de la axa mare a generatorului de unde (fig.
7.2, b, ¢). Graficul ne aminteste o functie undulara. La unghiul 27 sunt depuse
doud unde, de aceea transmisia este numiti cu 2 unde. La rotirea
generatorului unda se deplaseazi (fuge) de-a lungul axei absciselor (pe cercul
rotii flexibile).

Pentru rapoarte de transmitere mari sunt folosite transmisii cu 3 unde.
Avantajul constd intr-o echilibrare mai buni a generatorului de unde, care
contacteaza cu roata flexibild in 3 zone, (dezavantaj - valori inalte ale
tensiunilor de incovoiere in roata flexibila). Rezistenta rotii flexibile poate fi
asiguratd numai la rapoarte de transmitere fnalte sau la fabricarea ei din masa
plastica.

Schemele cinematice ale celor mai raspandite transmisii sunt prezentate

in fig. 7.4.

In transmisia din fig. 7.4, a este fixati roata z», iar roata z; este montata
2, 2, h ., h pe arborele condus. in fig. 74, b
- roata flexibila este fixatd in corp,
__— n, iar cea rigidd - pe arbore. In fig.
- —— 4 74, c¢ este prezentatdi o
transmisie ermetica, la care roata
L flexibild este executatd in forma
de pahar §i separd spatiul de
@ A < mediul inconjuritor, insa
(AP Y pf angrenajul  functioneazi  in
condifiile mediului inconjuritor.
ne In fig. 7.4, d este ilustrati o
> e transmisie cu roata flexibild
scurtd farda membrand cilin-

drica.
& Rapoartele de transmitere

Fig. 7.4
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pentru schemele prezentate in ﬁg 7.4, a, b, ¢ se determind corespunzator:

i B S5 om o % (7.2)
it "c ZJ_ZJ’ " ISR
Pentru schema din fig. 7.4, d
(2) _Mu _ 113'2 :
“Hé’ =i (73)

R, Z;2;—-2;%;
unde z2-27=2; 2, -2;=2; z; -2, =tL.+ 2 (7.4)
in continuare pentru calcule este acceptat raportul de transmitere al unui
angrenaj dupi valoare absoluta
f=—L— s =
%4 ;-2
Numirul de dinti in transmisia armonicd se alege la fel ca i pentru
o transmisie planetard din conditiile asigurarii raportului de transmitere §i
asamblirii. Diferenta numirului de dinti ai rotilor trebuie sa fie multipla cu
numdérul de unde:

(7.5)

Z2-2; _
e (7.6)
unde #,, este numirul de unde; K, - numar intreg ( K; = / pentru u > 70,
pentru u < 70, K; = 2).

Substituind in (7.5) z;-z; = Kznw, obtinem relatiile pentru determinarea

numarului de dinti:
Ju=—

Pentru transmisii cu 2 unde n,=2,K,=1, z; = 21ul; z;=z;+2.

Daca K,=2, atunci z; = 4/w/, z; = z;+4 , adica cu marirea lui K, creste
numirul de dinti ai rotilor §i se micgoreazd modulul, pentru acelasi diametru
de divizare constant. Totodata, raportul de transmitere §i valoarea deformatiei
radiale raimén neschimbate (din dependenta Wy = 0,5mn,K; si relatia a,=mz,
cosa/cosa, = const.), cici de céte ori se mareste K, tot de atitea ori se
micgoreazi m. Valoarea deformatiei radiale W este determinata de raportul
de transmitere. Excluzand din relatiile (7.1) §i (7.5) z2- z;, obfinem

W, = 0,5mz;cosa _ d;
¢ Mcosaw 2|u| ' (7-8)

Pentru acelasi diametru, odatd cu micgorarea raportulm de transmitere

se maresc deformapa necesari si tensiunile de incovoiere in roata flexibila. In

;z1=‘u|n,,Kz;z;=z;+nwKz- (7.7)
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transmisiile armonice, de obicei, raportul de transmitere minimal este egal cu
80. Utilizdnd o scula speciald, pot fi realizate transmisii cu raportul de
transmitere 60... 30, insa capacitatea lor portanta este redusa.

Generatoarele de unde pot fi mecanice, electromagnetice si hidraulice.
Mai utilizate sunt cele mecanice: de tip cama (rulment cu inele flexibile,
montat pe o camd cu profil corespunzitor) si disc (doud role cu diametrul
mare, montate pe un arbore excentric).

Constructiile reducatoarelor, generatoarelor §i rofilor flexibile sunt
expuse in [18, 19].

7.2. Algoritmul calculului transmisiilor armonice

Calculul transmisiilor armonice este efectuat drept calcul de verificare,
fiindcd multi coeficienti depind de dimensiunile transmisiei. De aceea, in
prealabil este determinat diametrul aproximativ al rotii §i apoi este verificat
conform diferitelor criterii. Daci acest diametru nu ne convine, trecem la
urmétorul mai mare.

In continuare sunt expuse relafiile pentru calculul transmisiilor
armonice cu generator dublu. Rotile sunt constrnite din ofel cu angrenaj in
cvolventa. Rotile cu dinti exteriori sunt danturate cu o frezi-melc, cele cu
dinfi interioti - cu un cuit de mortezat. Conturul de referinti al sculei pentru

moduli m > 1 - GOST 13755 - 68 (h,=1, C" = 0,25, a=20°), pentrum <1 -

GOST 9587-68 (h,=1, C"=0,35, a=20°).

Relatiile de calcul permit utilizarea unui contur de referintd modificat,
pentru care se obtine un gol larg intre dintii rotii flexibile cu scopul micsorarii
tensiunilor [19]. Freza-melc este construitéi cu dintii mai grosi, iar ai cutitului
de mortezat - mai subtfiri, cu aceeasi proportie. Astfel, tensiunile in roata
flexibila se micsoreaza aproximativ cu 20 %. In relatiile de calcul de aceasta
se tine cont prin includerea coeficientului 4;, egal eu raportul dintre grosimea
dintelui frezei-melc §i latimea golului pe dreapta de divizare. Pentru o sculd
fard modificare A,=1.

Calculul capacitatii portante este efectuat conform diferitelor criterii:
rezistentei la oboseald a rotii flexibile; duratei de functionare a rulmentilor

- generatorului, sau momentului de torsiune limitd pentru care are loc mersul
in gol (patinarea) generatorului. Totodati, se tine cont de abaterea
dimensiunilor elementelor de la nominal in limitele cAmpului de tolerante, de
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maleabilitatea elasticd a elementelor la transmiterea momentului de torsiune,
adica de solicitarea transmisiei.

Dimensiunea transmisiei se caracterizeaza prin diametrul alezajului rotii
flexibile D, (fig. 7.5), care corespunde aproximativ diametrului de divizare
d} =mzjy.

Pentru generator de tip
camd D, trebuie sa fie egal cu
diametrul exterior al rulmentului
flexibil standard D, = 42; 52, 62,
72, 80, 100, 120, 125, 150, 160,
200, 240, 300, 320, 400, 420,
480). Pentru alt tip de generator
D, se alege din sirul cifrelor
prioritare R, 40.

Date initiale pentru pro-
iectare: 7,- momentul de tor-
siune la arborele condus, Nm;
ny - turatia generatorului, min’';
u - raportul de transmitere; L —
durata de functionare, ore; or, —
rezistenta de rupere la oboseala Fig. 7.5
(pentru oteluri imbundtatite HRC 30...35, or, =420 MPa, pentru oteluri de
nitrurare - or, =480 MPa

a$ b. b1

7.3. Dimensiunile prealabile ale transmisiei

Turatia admisibild a generatorului de unde n,q §i cea criticd n,,, la care
~apare rezonanta, se determin cu relatia

K./ Dys Dy =T , (7.9)
V(0,03u-1)o o 42"
unde K,= 3700...3800 mm- min” - pentru turatia admisibild n,<n.s K, =
6200...7800 mm- min” - pentru turatia critici ., Nu se recomanda utilizarea
transmisiilor armonice pentru m;>n,. Pentru un regim de functionare de
scurtd duratd putem accepta n,=0,8 n, . Turatia admisibild §i cea criticd
depind de precizia de executie a organelor (coaxialitate si abateri). Valorile
mai mici ale lui K,, corespund organelor executate conform cvalitetelor 6 §i 7.
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Dimensiunea de gabarit a transmisiei D, (prealabila) este determinati
~din calculul rotii flexibile la oboseald conform tensiunilor echivalente la
durata de functionare cunoscuta a rulmentilor generatorului

D, =155D, /(1-250n2D, 1071 ), L)
P
D, [I_ELL L} , (7.11)
A fc Ki

unde 4 este coeficient; p - exponentul puterii; f, - coeficient in calculul
rulmentilor [20]; K, - coeficientul sarcinii radiale la rulmentul generatorului
(intr-o zona a angrenajului); K, K7 - coeficientii de siguranta si temperaturd;
K; - tine cont de probabilitatea functiondrii firad refuz (de obicei, pentru
probabilitatea nedistrugerii 90 %). In calcule acceptam pentru D, < 280 mm,
A=0,022, p= 0,357, pentru D, >280mm, A=0,21, p= 0,417. Valorile K,K,/f.
=1/8 - pentru rulmenti flexibili; K,Ky/f. =1/7,3 - pentru rulmenti obignuiti ai
generatorului; K, - are aceleasi valori ca §i pentru rulmenti obisnuiti.
Relatia (7.10) a fost obfinuta pe baza analizei calculelor rotii flexibile
- prin metoda elementelor finite [21]. Relafia (7.11) este obtinuta din egalitatea
capacitatii dinamice de incarcare necesari cu cea reald a rulmentului flexibil.

Tabelul 7.1

Probabilitatea 90 94 96 98 99 99,4 99.8
nedistrugerii
K; 1 0,92 0,85 0,75 0,66 0,6 0,5

Cel mai mare din doua diametre calculate D, sau D,, se rotunjeste pana
la cel mai apropiat diametru standard al rulmentului flexibil D, sau dupa sirul
R, 40, care in continuare va fi de calcul. Sunt alesi parametrii transmisiei si se
verificd capacitatea portanti conform criteriilor expuse anterior.

7.4. Parametrii transmisiei si ai angrenajului

Grosimea obezii coroanei dintate flexibile 4;, mm pentru care vom avea
cea mai mare rezerva de rezistenta la oboseald, se determina cu relatia

10,5T.10°

+ 0,007JD, <0,016D,. (7.12)
o roD;
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Ea este justd pentru #=60... 320.

Pentru momente nominale, la care rezerva de rezistentd la oboseald a
rotii flexibile Sy=1,5...1,6 grosimea obezii poate fi calculati cu relatia

h; =(0,007 +5-10° u)D, <0,016D,.

Grosimea tubului rotii flexibile (vezi fig. 7.5) h, = 0, 7h,.

in prealabil numarul de dinti ai rotii flexibile pentru o transmisie cu
~doud unde se determind astfel: z;=2uK, (se rotunjeste panad la un numér
intreg). :

La alegerea valorii deformatiei radiale W, trebuie s tinem cont de
micsorarea ei pe baza: tolerantelor executidrii pieselor & in lantul de
dimensiuni "arborele generatorului - roata rigida", deformatiei elastice a
pieselor dzs; uzurii in procesul exploatirii &, . De aceea, sunt determinate
doud valori ale deformatiei radiale: nominalda W (conform careia se
determind parametrii angrenajului) si Wy=Wo+AW, care este utilizatd la
executarea generatorului (AW - suma tuturor abaterilor lantului de
dimensiuni indicat). Valoarea nominala a deformatiei radiale este determinata
cu relaia:

(7.13)

W _
O o .54+ 0,000u+0.06-2=28
L u+ 140

unde K; = 1,8...2 este coeficient ce tine seami de marimea momentului de
torsiune la pornire. Raportul W,/mK, nu trebuie sa depageasci valoarea 1,35.

Geometria angrenajului este determinatd din condifia neinterferentei
vérfurilor dintilor la inceputul angrendrii si varfurilor dintilor cu suprafati de
trecere. Se fine cont de deformatia unghiulara a dintilor din cauza deformatiei
rotii flexibile i de la risucirea ei.

Relatiile pentru determinarea coeficientilor deplasirii x;, x; si addncimii
angrendrii dintilor A, sunt indicate mai jos. Ele au fost obtinute in rezultatul
calculului la calculator al transmisiilor incarcate conform algoritmului [22] .

Coeficientii deplasirii de profil

1,35-W,(mK, ) /4 O def
=70 86 = mempwepelelry B

~ 0,04 z mK
3z
unde Jyr este apropierea inelelor rulmentului generatorului si deformatia
obezii rotii rigide de la sarcina aplicatad, mm

K, +0,0001(u-20K,;), (7.14)
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3
T K‘l rz
4 =3000‘—(—J ; 216

unde E= 2,5-10° este modulul de elasticitate; ry/h; - raportul dintre raza
medie a rotii rigide cétre grosimea obezii (vezi fig. 7.5, b). Mai frecvent
ro/h; =3,8...0,0005 D.,..
Grosimea obezii rotii rigide
0,5D,

i, = : Doy =dy + 2h;. 717
2 W ) 2 +2h; (7.17)

Valoarea h; include si grosimea corpului, dac3 roata este presati in

- corp.
P Modulul de calcul al angrenirii m,, mm se determin cu relafia
m.= (D, +2h; )/(z; -2h,- 2¢ +2x;,), (7.18)
unde h; =1; ¢" =0,25, dacam,>1; ¢ =0,35 pentru m, < I; ¢ = 0,5 pentru
m,<023.

Modulul se aproximeaza cu cel mai apropiat conform GOST 9563-
68 (0,25; 0,3; 0,4; 0,5; 0,7; 0,8; 1,0; 1,25; 1,5; 2; 2,5).
Sunt precizate valorile finale
2=[(D+h)/ m +2(h, +c*) - 2x,];
2=21 +2K;; u=0,5z /K, ; : (7_19)
x1=0,5[(Dr+2h)/mz; + (h,+ C¥)J;
Wo=mK, [1,35 -x;(0,86/:ﬂ; -0,04)];
d;=mz;.
Dacd W,>1,35mK, atunci se acceptdi Wp=1,35mK,; daca
- W,<0,92mK,, atunci Wy= 0,92 mK..
Adincimea de angrenare a dintilor este determinati din conditia lipsei
interferentei dintilor (fig. 7.2, b).
w, (46-4w,) z,
h; =mK - —-2,45|.
‘ z[sz [ mK, Jmoa } (7.20)

Aceasta valoare este limitata: m <h; <2m.
Diametrele de fund si de varf ale rotii flexibile, lungimea tubului
flexibil si latimea coroanei dinfate se determini corespunzitor

dpp=m(z; —2h, —-2C" +2x, ); (7.21)
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dyy=d s +2C m+2hy; (7.22)

l;=D,y;; by =D, w5 by =1,2b, | (7.23)

unde y1=0,8... 1, wp= 0,18... 0,22.

Diametrul de varf al rotii cu dinti interiori

daz =dﬂf +2W0 "‘hd.

El trebuie si fie mai mare sau egal cu cel nominal ( cu contul
tolerantelor de executie, TE) determinat cu relatia

dosn =mlz; - 2 + 2x,)-T,, (7.25)
unde TE = (0,453d,, +0,001d,,)0,016.

Daci d,; < dazn, atunci dy> = daan

Diametrul cercului de fund depinde de dimensiunea sculei si se
determina cu relatia

dsy=m(z; —29)cosa/cosa; +d,, (7.26)

unde zp este numirul dintilor sculei conform GOST 9323-60 sau conform
GOST 10059-62 (de obicei, zp <04 z3); ax = 20" - unghiul conturului de
referin{i; @ - unghiul angrenajului de referinta; dg, - diametrul cercului de
varf al sculei, mm. '

Unghiul angrenajului de referintd se determina prin involuta unghiului

(7.24)

@;,

X2 —Xp
2%
unde xy - coeficientul deplasarii conturului de referintd a sculei; xo = 0 pentru
o sculd cu uzura medie.

Diametrul cercului de varf al sculei

dyp=m(zp+ 2h, + 2C* + 2xp ).

Se verifici jocurile in golurile angrenajului dingilor rotii

cr2=05(dygy—dgy)-Wp20,I5m.

Daci i < 0,15 m, atunci se micsoreaza h, cu diferenta 0,15 mep, si se
repetd calculul, incepidnd cu relafia (7.23), sau se mareste valoarea

deformatiei radiale Wo, in cazul cdnd u > 100 si se repeta calculul incepand
cu relatia (7.16).

Valoarea deformatiei radiale a generatorului se determind tindnd cont
de abaterile dimensiunilor pieselor de nominal si deformatiilor elastice ale
elementelor

Wy =Wyl +0p +0uzs (7.29)

inva; = 2tga + inva, - (7.27)

(7.28)
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unde &, este abaterea probabild, mm a lanfului dimensional "arborele
generatorului - roata flexibild": &= Cp (Omax = & min) (Omax -0 min - abaterile
maxima §i minima ale lantului dimensional, mm. C»=0,8 pentru transmisiile
precise; Cp = 0,7 pentru transmisiile de uz general; &, - valoarea uzurii
radiale a pieselor, mm.

Pe baza analizei lanturilor dimensionale la executia pieselor "arbore"
conform cvalitetului 6, "alezaj" - cvalitetului 7 (GOST 3047-66 - clasa 2 de
precizie) J,, ,;mm poate fi determinati astfel

B =€ (0,006 d, - 0,01) (7.30)
Marirea jocului radial in rulment in rezultatul uzarii cailor de rulare 201
Sy =0,7-107° [Lyn, D, (7.31)

in conformitate cu valoarea deformatiei Wg este calculat generatorul.

7.5. Calculul de rezistenti la oboseala a rotii flexibile

Coeficientul de sigurantd §i probabilitatea de nedistrugere pot fi
determinai definind céteva valori ale momentului de torsiune, spre exemplu
=081, T=7T, ., T=15T,

Conform rezultatelor calculului putem construi graficul si determina
momentul admisibil pentru coeficientul de sigurantd dat, sau pentru
probabilitatea nedistrugerii cunoscutd. Dependentele expuse mai jos sunt
obtinute conform analizei rezultatelor studiului rotii flexibile a transmisiei
solicitate prin metoda elementelor finite [21]. Calculul este efectuat conform
tensiunilor locale maxime in urmitoarea succesiune: se determina iniltimea
dintelui 4, a rotii flexibile §i raza minimd R, a curbei de racordare, unde are
loc concentrarea maxima a tensiunilor (sectiunea periculoasi)

hy=05(d,; —d sy ): (7.32)

m(h; +C’ - X —p})
d ~ "« - *
ke +C —x;-ps+0,5z

+pym, (7.33)

unde py - coeficientul razei de curburd a varfului dintelui sculei (pentru m >
0,5, pr= 0,44, pentrum < 0,5, pr = 0,33).

Coeficientul maririi tensiunilor in zona razei minime a curbei de
racordare la transmiterea momentului de torsiune se determin astfel:



98 BAZELE PROIECTARII MASINILOR

hy Tn?
0,5+-L7 1+——2 —
hy 38.10°a?

J = R

unde A,= 7; ny - turatia generatorulm min ; Weg= Wo + Oy - deformatia
calculata a rotii flexibile.

Gradientul tensiunilor G si coeficientul teoretic @, de concentrare a
tensiunilor sunt determinati cu relatiile

PV A e (7.35)
R, +0,05 1 \h

a, =1+07 : + z i (7.36)
(Ry /1g)+ 0,05 (Sy,/ps)+0,05 )\ d

unde A4,=I pentru un contur de referintd modificat; Sp,/pr - raportul dintre
latimea efectiva a golului §i pasul dintilor pe diametrul cercului de fund al
rotii flexibile

S 0,9R
ﬂ:L.E'i_z_ {z't" +1)tga —a-tgas+as+ 21 (7.37)
Py A 2,4, dyi

Ky=1+ (7.34)

unde oy = arccos(mz cosa/dy).
Coeficientul efectiv de concentrare a tensiunilor este determinat cu
relatia

ko= aagi ’ (7.38)
F(gw’L/Gr;’a') ’
FlewrL/G 7 )= 60 +(1- &, 23;3) T (139)

unde &, este coeficientul influentei dimensiunilor absolute ( pentru
transmisia armonicd &£,= I); &, = 0,5 - valoarea limita cétre care tinde &,; v,
= (0,08 - coeficientul sensibilititii materialului (pentru otel aliat v, =
0,04... 0,12); L= b, - perimetrul distrugerii probabile.

Amplitudinea tensiunilor variabile in secfiunea periculoasd, findnd cont
de valorile tensiunilor normale si tangentiale
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2
AW Ehk k .10°
(‘Dr + hl) AC’I’ Ao'chEkI

unde A, = 7; A = 2 - pentru forma deformirii indicate (vezi calculul
generatorului).
Coeficientul de sigurantd conform rezistentei la oboseald a rotii
flexibile si probabilitatea nedistrugerii sunt determinate cu relatiile
Sp=0py /0y, (7.41)

u, =(1—SF)/1}S§-.9_,p + o » (7.42)

unde u, este cuantila, conform careia se determina probabilitatea nedistrugerii
Ppr; 8_44 - coeficientul de variatie a limitei de rupere a coroanei dintate;
34 - coeficientul de variatie a tensiunilor de varf.
Conform incercdrilor transmisiilor armonice cu diametrele (62, 80; 100;
120) mm la durabilitate sunt construite curbele de oboseald, dupi care se
‘determind 9_ = 0,09...0,12; 3,=0,15.. 0,18. Pentrud. = 0,115, 9, =
0,18 probabilitatea nedistrugerii in dependentd de coeficientul de siguranti
poate fi determinati din tab. 7.2

Tabelul 7.2
F 1,8 1,7 16 1,55 1,5 | 145 1,4 1,3
_If'ﬂ_, % 99,8 99.6 99 98,5 97.8 96,1 95,1 90

7.6. Calculul capacititii de inciircare a rulmentului
generatorului

Conform momentului de torsiune dat si resursei de functionare se
determind capacitatea dinamica de incarcare necesard C, si se compari cu cea
de calcul C. a rulmentului flexibil al generatorului. Forta aplicata
generatorului transmisiei solicitate in fiecare zonid a angrendrii, este
determinati cu relafia, obtinuta pe baza incercérilor si calculului

3
F. =% 21¢ (7.43)
d;
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Coeficientul sarcinii radiale K= 0,7 pentru un moment de torsiune mai
mare ca 0,4 T.
Sarcina echivalenta §i capacitatea dinamica de incircare necesare ale
rulmentului generatorului sunt determinate conform relatiilor cunoscute
P = F.VK.K:, (7.44)

3
c, = [601,,,:,, P esoL,,:,, VK K K,T107 (148)
10° K 10 K,d,

unde V- coeficient cinematic. Se ! ‘ N o2
acceptd VKK, = 0,78. o |

Pentru un generator disc (fig.
7.6, b), conform valorii C,, din
catalog este selectat rlmentul.
Fiecare disc este montat pe doi
rulmenti. In calcule mai frecvent se A
considera ca  toatda  sarcina Fig. 7.6
actioneaza asupra unui rulment.

Capacitatea dinamica de incarcare de calcul pentru un rulment flexibil
(fig. 7.6, a) se determind la fel ca §i pentru unul obignuit, insa folosind un alt
coeficient fc [20].

dy <280 mm; C.=f.(icosa)”” 725" D1? (7.46)
d,>280mm; C, =3,647 f.(icosa)’” z}°DL*, (7.47)
unde f. = 5...5,2 - pentru o constructie cu un rulment flexibil; / = | - numarul

de randuri ;
z,= 23 - numarul de bile pe un rand;
D,= 0,09D,. Din egalitatea C, =C. putem determina 7 sau D, = d|.

7.7. Momentul de torsiune admisibil conform
deformabilititii elastice a elementelor

Este stabilit, ca pentru unele momente de torsiune transmisia armonica
functioneazi ca un ambreiaj cu sigurantd (are loc patinarea generatorului).
Asupra valorii limitd a momentului de torsiune influenteazd deformabilitatea
elastici a elementelor §i tolerantele de executie. Momentul limita este
determinat cu relatia [23]
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0,01(W; — 09K m— A +0,64hyp {1,75 s 0’—001"_‘}’5’"
" he Nd1 (748

T, =
‘ (s +a3) (g m)’ +(5, + 4, )/ (1000,
unde a; i a; sunt coeficientii deformabilitatii rotilor flexibila si rigida; &, -
deformabilitatea generatorului, mm; A4,, - bitaia radiald a generatorului,
mm; A, -jocul lateral in angrenaj, mm;
hag - adancimea reald de angrenare a dintilor.
Parametrii enumerati se determini astfel:

3
.= ;iob, \ s =L(2J , (7.49)
dihyg d;b,E\ h;

Pentru un generator cu rulment

57 | 4]
10° \z{D,
unde E, G sunt modulii de elasticitate, MPa; rj, h; - raza medie si grosimea
obezii rotii rigide.

Numirul bilelor z; in generatorul cu discuri este acceptat egal cu

numdrul bilelor rulmentului amplasat in apropierea planului mediu al
generatorului.

Bitaia radiald a arborelui generatorului se determind din lantul
dimensional "arborele generatorului - roata rigidi". Cercetarile arati ca

valoarea probabild Aj, este egald aproximativ cu cea admisibild pentru
rulmenti conform GOST 520-55.
Bitaia radiala a generatorului, mm

1o =0,004.[d; . (7.51)
Bitaia laterald a angrenajului se determini din lanful dimensional
"arborele generatorului - roata rigidi".
Pentru precizia de executie indicatd anterior, jocul probabil si cel
maximal lateral in angrenaj, mm, se determina cu relatiile
4,=4 _[27+63J_+0029 d, - 40)- W, Wd)za“]z 10°1ga;  (7.52)

Ay = Ay = [44+ 7,8\/d, +0,037(d, -40)]2-103:ga. (7.53)

Adéancimea probabild si cea minimald a cuplarii dintilor se determina
astfel:

5y = (7.50)

hag =hy pr = hy — 1,6(TD)+ gy + 8,/ 2; (7.54)
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8. CONSTRUCTIA ROTILOR DINTATE

8.1. Roti dintate cilindrice cu angrenaj exterior

Rotile dintate cu dimensiuni mici (in mod obignuit pinioanele), la care d,
< 1,8 dpy  (dm - diametrul arborelui pe care se monteazd) se executd din

aceeasi bucatd cu arborele, nefiind necesard fixarea axiald §i tangentiald a
acestora pe arbore. Semifabricatul in
acest caz este o bard laminati sau se a.
obtine prin forjare (matritare) fig. 8.1. a,

b, ¢. Dintii pot fi danturati pe un sector cu 4
diametrul mai mare decdt diametrul jl "
arborelui (fig. 8.1, a), partial (fig. 8.1, b) =" | 3
sau complet in arbore (fig. 8.1, ¢). Pentru 5 j-—‘f- —%( 4
cazurile b si c trebuie prevazute sectoare -
pentru iesirea frezei. Diametrul frezei este \

acceptat in dependentd de valoarea > y_{
modulului m conform tab. 8.1. &

Roata dintati poate fi plana (fig. 8.2, e e —'-“4—“1—

a, d) sau cu butuc deplasat in afara rofii e o, i e
dintate (fig. 8.2, ¢, €). In reductoarele cu o il
singuri treaptd butucul este de reguld \
deplasat simetric in ambele parti. Forma o
constructiva a rotilor prezentate in fig. 8.2
estc cea mai simpld. Asemenea rofi sunt
utilizate in productia individuald si in Fig.8.1
serii mici.
Tabelul 8.1
Diametrele frezelor pentru danturarea dintilor pinioanelor
m, mm .22 | 25.275 | 3.375 | 4.45 | 5..58 | 6.7
Dy pentru 7 90 100 112 125 140 160
gradul de precizie | 8...10 70 80 90 100 112 125

Pentru diametre mici asemenea rofi pot fi executate din bard laminata.
Rotile dintate cu diametrul d, < 150... 200 mm se executd in functie de
materialul folosit din semifabricate obtinute prin forjare liberd, matrifare cu
prelucrare mecanica prin agchiere. Pentru micsorarea volumului de lucru prin
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agchiere a suprafefelor cu precizie inalti, pe partile frontale ale rotilor sunt
prevazute adancituri cu litimea de (1...2) mm. '

Rotile dintate au trei elemente distincte: coroana dintati (obada), butucul
si discul care face legatura intre coroana §i butuc. Lungimea butucului /5 este
de reguld egald sau mai mare de cit latimea coroanei dintate b, Aceasta
dimensiune este acordata cu lungimea penei sau a canelurilor. Dimensiunile de
bazi ale elementelor constructive:
¢ diametrul butucului dj = (1,5...1,7) d, (valorile mai mici pentru asamblari

prin strangere §i caneluri);
. b

bs " ¢ lungimea butucului /, =

b. el ii' ~ (1,0...1,5)d.;

AT oA ¢ grosimea discului ¢ = 0,56, ,
< %// N/ unde b; este latimea coroanei;
A2 1. s G
.S AT ¢ grosimea obezii s = 2,5m + 2
i / 3 mm, unde m este modulul.
7' [ / Pe  muchiile  partilor
. / / frontale ale coroanei si butucului
® /A % 7 sunt prevdzute tesituri cu
dimensiunea f = (0,5...0,7)m
: S ) "I S °||  care pot fi rotunjite pani la valori
= : - standard.
In productia individuali si
- . in serii mici sunt utilizate fre-
2 fusse T pus cventrofi dintate asambla-
™ N te prin sudurd sau prin su-
= e ruburi, ceea ce permite
P ' economisirea materialelor
scumpe din care se executa
numai coroana dintata.

in productia in serii
" < mici §i mari semifabricatele
T rofilor dinfate sunt obtinute

prin forjare liberd sau in
matritd  (inferioard sau
> { ||| bilaterald). Forma rotilor
dintate este acceptatd in
asemenea caz conform

Fig. 8.2
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fig. 8.2, d, e. Cu linii subtiri este aratat semifabricatul dupd forjare. Pentru a
usura eliberarea matrifei pe semifabricat sunt previazute unghiuri de forjare y 2
7° si raze de racordare R > 6 mm. Pentru a evita deformarea rotilor dupa
tratamentul termic se recomanda de a efectua discul cu grosimea miritd: C =
(0,35...0,4)b>.

' Rotile dintate mari cu d, = 500... 1000 mm 1 b <. 200 mm gi foarte mari
cu d,> 1000 mm si b > 200 mm se executd din

semifabricate obtinute prin turnare. Pinid la = -
diametrul d, = 900 mm mai frecvent sunt =Kol -
utilizate rofi cu un singur disc, iar pentru ol I ¢
diametre mai mari - cu doua discuri. s
Rotile cu dinti in ¥ se deosebesc de cele
cilindrice prin lajimea mai mare a coroanei Z “
dintate, fig. 8.3. De regula, ele sunt executate ¥ »
cu un canal la mijloc previzut pentru iesirea '
frezei. Latimea aproximativd a canalului a
poate fi determinatd conform raportului a/m
m.mm. ..o 2 3 4 5 6 Fig. 8.3

am .. ... 15 14 13 12 10
Celelalte dimensiuni ale elementelor constructive pot fi acceptate: s = 4m + 2
mm; C =(0,3...035) (ba+ a); lsy=hy+a; dy=15du+ 10mm; h=2,5mm.

8.2. Roti dintate conice

Rotile dintate conice cu diametrul dg < /20 mm s$1 unghiul conului de
divizare al pinionului 6 <30° sunt executate conform fig. 8.4, a, iar pentru
unghiul de divizare §2>45° - in conformitate cu fig. 8.4, b. Pentru

30° <& < 45° sunt acceptate ambele constructii.

Pentru diametre d, > 120 mm si productie individuald sau in serii
mici rotile sunt executate conform fig. 8.4, c. In productia in serii mari si in
masa sunt utilizate semifabricate obtinute prin matritare (fig. 8.4, d).

Diametrul §i lungimea butucului sunt determinate cu aceleasi relatii ca si
pentru rotile cilindrice. Grosimea discului C = 1,5 S, unde S = 2,5m,, + 2 mm.

Pentru rotile cu d,. > 120 mm trebuie prevazuta o suprafatd plana cu
litimea b > 2,5m,, , necesard pentru instalarea semifabricatului la prelucrare
(fig. 8.4, c, d).
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nLam. /

Fig. 8.4

N
i |
Fig. 8.5 Fig. 8.6

In ultimul timp rotile dinate
conice sunt executate din oteluri de
calitate inaltdi. De aceea in scopul
economiei materialului rotile cu
diametrul d,. > 180 mm deseori sunt
executate asamblate prin suruburi sau
nituri (fig. 8.5). Pinioanele conice,
de obicei, se executi din aceeasi
bucati cu arborele (fig. 8.6).

8.3. Forme constructive pentru angrenaje melcate

a. b.

Frést

=458

C.

Din conditiile de
functionare ale angre-
najului melcat partea
danturatd a rofii trebuie
executatd din materiale
de antifrictiune. De
obicei, roti-le melcate se

A

Fig. 8.7

¢ [
{ b . L exqf:utfz't compuse: corpyl
S $ : rotii din fontd sau din
| 2l g otel, iar  coroana
o . .
I 3 a melcatd —din material
mmxzm%

antifrictiune. Ajustajul
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corpului cu coroana dintatd trebuie sa transmitd un moment de torsiune mare si
forta axiald. Forma constructivd a rotii melcate si metoda de asamblare cu
corpul rotii depind de metoda de productie.

in productia individuala i in serii mici coroana este asamblati cu corpul
rofii prin presare (fig. 8.7, a) sau prin suruburi de ajustare (fig. 8.7, c). Pe
suprafata de ajustaj a corpului este previzut un umir de sprijin care va prelua
forta axiald. Asamblarea poate fi realizatd fard umir de sprijin (fig. 8.7, b). In
asemenea caz este necesar calculul ajustajului conform metodicii [5, 11].

in productia in serii mici, in serii mari si

in masa deseori coroana este depusi pe un corp i h
din fontd sau din ofel. Pentru aceasta corpul S
rotii este incalzit pana la 700... 800 °C, este L H

asezat in cochild, care inainte de turnarea
bronzului topit este incilzitad pana la 150... 200
o Dupa turnare §i ricirea piesei intre corp si
coroand apare o legdtura mecanicd, datoritd
contractdrii metalului lichid ce se solidificd
(fig. 8.8). Pe obada corpului rofii sunt
prevazute 6...8 gauri de forma diferitd; dupi
turnare ele sunt umplute cu bronz formand un
element suplimentar de rezisten{d, care poate
prelua sarcinile axiald si tangentiala.

Grosimea obezii pentru rotile melcate in
locul cel mai subtire S = 2,5m. Alte elemente

4 5 d=(04.25)

{0,3..04)a

——

o P

constructive: Sp = (1,2... 13)S;; C = (1,2.. %\{\\;\i el
1,3)Sp ; h = 0,15 by t = 0,8h. Dimensiunile
ce]o_rlaltc eIerqente_ .constructive sunt aceleasi Fig. 8.8
ca si pentru rotile cilindrice.
b.
a. 20° 20°
!
Fig. 8.9

Melcii, mai frecvent sunt construif1 dintr-o bucati solidari cu arborele.
La proiectarea melcului trebuie prevazuta iesirea liberd a sculei la agchierea si
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rectificarea spirelor (fig. 8.9, a). Dimensiunile capatului de iesire se acordd cu
dimensiunile corespunzitoare ale arborelui electromotorului sau cuplajului.

Pentru diametre mici melcul se construiegte conform exemplului din
fig. 8.9, b.

8.4. Montarea rotilor dintate pe arbori

La montarea rotilor dinfate pe arbori trebuie asigurati o centrare sigur3 a
rotilor pe arbore, transmiterea momentului de torsiune cu solutionarea

problemei fixdrii axiale, iar in caz de necesitate - prevederea posibilitatii
reglarii pozitiei axiale a lor.

8.4.1. Asambliri de tipul arbore — butuc

8.4.1.1. Asambliri prin pene

Pentru transmiterea momentului de torsiune mai frecvent sunt utilizate
penele paralele i disc. GOST 23360-78 si prevede pentru fiecare diametru al
arborelui dimensiuni concrete ale sectiunii transversale ale penei. In calculele
de proiect dimensiunile b §i & ale penei sunt alese din GOST iar prin calcul
este determinatd lungimea penei /,. Lungimea penei / = [,+ b este aleasi din
sirul standard. Lunglmca butuculm este acceptats cu 8.. 10 mm mai mare ca
lungimea penei. Dacd in rezultatul calculului obtinem lungimea butucului
d> 1,5d atunci este indicatd o asamblare prin caneluri.

La transmiterea momentului prin asamblare cu pana utilizarea ajustajelor
cu joc nu este indicatd. Asemenea ajustaje sunt indicate numai in cutiile de
vitezd in cazul cénd rotile sunt montate pe arbori in interiorul reductorului.
Pentru montarea rofilor pe arbori in reductoare sunt recomandate ajustaje cu
strangere, care pot fi alese conform urmitoarelor recomandiri:

rofi cilindrice cu dinfi drepfi... ......... ... cee e n. .. .. H7/p6 (H7/76)
rofi cilindrice cu dr'n;i inclinati §i melcate.... ... ... ......H7/r6 (H7/56)
rofi conice.. S RPRSIVSDSRSINSNY o /4« X f 7 /4 (1))
roti in cutii de vn‘eze e . H7/k6 (H7/mé6)

Ajustajele cu strangere mare sunt pentru transmxsn revers1b ile.

Ajustajele sunt indicate de GOST 23360-78 pentru pene paralele si de ST
SAV 647-77 - pentru penele disc. Sunt indicate urmitoarele campuri de
tolerante ale dimensiunilor:
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ldtimea canalului in arbore pentru pane paralele... ... ... ... ... P9
latimea canalului in arbore pentru pane disc... ... ... ............ N9
latimea canalului in alezaj:
pentru o asamblare fixd in transmisii ireversibile ... ... ... Js9
pentru o asamblare fixd in transmisii reversibile... ... ...... P9
pentru o asamblare mobild cu pand paraleld...... ......... DI0

8.4.1.2. Asambliri prin caneluri

Sunt utilizate pentru asambliri fixe, mobile fird sarcind si mobile cu
sarcind. Mai frecvent sunt utilizate canelurile cu profil dreptunghiular cu
centrare pe diametrul exterior D, sau pe cel interior d. Standardul ST SAV 188-
75 prevede trei serii ale asamblarilor prin caneluri: ugoard, medie §i grea. La
trecerea de la o serie la alta pentru acelasi diametru d creste diametrul D si
numarul de dinti z, astfel asamblérile seriilor medie si grea deosebindu-se prin
capacitate portantd ridicata.

In ultimul timp o utilizare tot mai larga gisesc asamblarile prin caneluri
in evolventd, care sunt mai tehnologice §i posedd o capacitate portantd mai
inalta. fn asemenea asambliri centrarea este efectuatd pe flancuri, mai rar pe
diametrul exterior D. Drept diametru nominal este indicat diametrul exterior D,
in dependenti de care si sunt determinate dimensiunile asamblérii. Pentru
asigurarea capacitatii de functionare necesare a asamblarilor prin caneluri
evolventice se efectueazid calculul de verificare [6, 11]. Asamblirile prin
caneluri sunt principalul tip de asamblare mobild pe arbore, de asemenea fixa
pentru rotile dintate a cutiilor de viteze.

Ajustajele elementelor asamblarilor prin caneluri sunt indicate de ST
SAV 187-75 pentru caneluri dreptunghiulare (tab. 8.2) si de ST SAV 259-76 —
pentru caneluri evolventiice (tab. 8.3).

8.4.1.3. Asambliri presate

In ultimul timp pentru transmiterea momentului de torsiune de la roati la
arbore tot mai frecvent sunt utilizate asamblarile presate. in aceste asamblari
ca rezultat al stringerii apar tensiuni, care sunt distribuite pe suprafati, iar

- fortele si momentele care actioneazi in asamblare contribuie la redistribuirea
tensiunilor pe suprafata de ajustaj.

Calculul asamblarilor presate se face in ipoteza deformatiilor elastice ale
arborelui si butucului si se reduce la determinarea strangerilor minime i
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Tabelul 8.2
Ajustaje pentru caneluri dreptunghiulare
Ce’ntrare pe Kidiblie T Ajustajele suprafetclo_r
diametrul de centrare flancurilor
Fixa Ireversibild H7/i.6 D9/e8
D Reversibila H7/n6 F8/7
Mobila Ireversibild H7/7 D9/e8
Reversibila H7/h6 F8/,7
. Ireversibila H7/f7 DY/e8
4 Mubia Reversibila H7/h6 H8/j,7
Tabelul 8.3
Ajustaje pentru caneluri in evolventd
Ce.ntrare pe Asariblags R ——— Ajustajele suprafefelor
diametrul de centrare celelalte
Fixd Ireversibila H7/j,6
D Revers?b!!a H7/mé6 H11/H6
Mobila Ireversibila H7/g6
Reversibila H7/h6
Fixa Ireversibila 7H/7n
& Reversibild 7H/9r D..HI6/hi2
Mobila Ireversibila 9H/8f d..Hl1/h16
" Reversibila 9H/9g

maxime conform cérora se alege din standarde tipul ajustajului si tolerantele
de executie a arborelui si butucului ce compun asamblarea. Metodica de calcul
este expusd in [2, 11].

8.4.2. Fixarea axiali a rotilor dintate

Pentru asigurarea unei functionari normale rotile dintate trebuie instalate
pe arbori fara dezaxare. Ajustajele rofilor dintate cilindrice, conice si melcate
au fost expuse mai sus. Aici vom analiza cele mai rispandite metode pentru
fixarea axiala a rotilor dintate pe arbori.

Dac3 butucul rotii are o lungime destul de mare (raportul dintre lungimea
butucului si diametrul arborelui //d 2> 0,8), atunci suprafata alezajului va
determina complet pozitia rotii pe arbore. In acest caz este suficients asigurarea
rotii de la deplasidri axiale prin una din metodele cele mai simple.
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Pentru rotile cu raportul //d < 0,8 pe arbori sunt previzute umere de
sprijin (fig. 8.10, b). Daci arborele nu are umere de sprijin, atunci toate rotile
instalate pe acest arbore trebuie si fie executate cu raportul /y/d 2 0,8.

Rotile dinfate se fixeazi pe arbori prin una din metodele indicate in
fig. 8.10: -

a. b.

NNNNNN
C=1

d e.
K g
oy
¢ prin fortele de frecare (fig. 8.10, a, b), care apar in ajustajele cu
strAngere mare. In ultimul timp aceasti metoda are o utilizare tot mai largi
pentru fixarea rotilor dintate cilindrice cu dinti drepti si inclinati. Fixarea axiald
conform fig. 8.10, a este asiguratd de fortele de frecare, iar in fig. 8.10, b — cu
umdrul de sprijin.

In cazurile cind rotile dinfate sunt instalate pe arbori cu ajustaje cu
stringere micd sau intermediare este necesara fixarea lor axiald prin una din
metodele indicate in fig. 8.10, c-f: _

¢ cu surub de ajustare (c) cu capat cilindric sau conic care intrd in

- géurile corespunzitoare prevazute in pene sau pe arbore. In asemenea caz pana
trebuie sa fie instalatd in canal cu precizie inaltd pe lungime. Suruburile nu se
insurubeazi pe toatd lungimea filetatd si se asigurd de la autodesfacere cu un
inel elastic. Pentru aceasta pe butucul arborelui se executd un canal §i cu el se
orienteaza canalul surubului, apoi se instaleaza inelul elastic I;

¢ cu un inel de siguranti 1 (d) . Pentru excluderea jocului intre inel §i
roati este instalat un inel compensator K :

¢ cu o plicutd 1 (e), instalatd la montaj in canalul prevdzut in pana.
Plécuta este fixatd cu gurubul 2; :
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¢ cu umdrul de sprijin (f) al arborelui §i o bucsd distantierd instalati
intre butucul rotii si inelul interior al rulmentului. in acest caz butucul rotii va
avea 0 lungime mai mare decit sectorul arborelui pe care se instaleazi cu
mérimea C 2 I mm.

Metode pentru fixarea rotilor dintate pe sectoarele canelate ale arborilor
sunt ilustrate in fig. 8.11, a, b. In ambele cazuri inelul canelat se monteaz pe
arbore cu iesire Intr-un canal, apoi se roteste la jumiitatea pasului unghiular si
se fixeaza cu un surub ingurubat in butuc (a) sau in arbore (b).

ZAl
Fig. 8.11

Dacd constructia arborelui nu prevede umere pentru sprijin, sau
dimensiunile lor nu asigura fixarea axiald a rotilor dintate, atunci umerii cu
dimensiunile necesare pot fi formati artificial, prin una din metodele indicate in
fig. 8.12.

b

Fig. 8.12

Pe arborii netezi astfel de umere pot fi formate prin instalarea inelelor
elastice (fig. 8.12, b). Pentru mérirea suprafetei de contact, intre inel si roati
poate fi instalat un inel distantier 1(fig. 8.12, c). in fig. 8.12, d este ilustrati
metoda de formare a umarului de fixare prin instalarea in canalul arborelui a
doud semiinele, care se fixeaza cu roata dintati.
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In cutiile de
vitezd pe un arbore pot
fi instalate mai multe
roti dintate. In acest
caz fixarea axiald a
rotilor dintate poate fi
realizatd dintr-o parte
cu umdrul de sprijin al
arborelui, iar din cea
opusdi - cu  bucse
distantiere, instalate
intre roti §i inelul
interior al rulmentului .
(fig. 8.13,a). Jocul C Fig. 8.13
este previzut pentru contactul flancurilor pieselor. In varianta din fig. 8.13, b
fixarea axiald este realizatid prin bucse instalate intre inelele interioare ale
rulmentilor si rotile dintate.

Pentru un arbore canelat fixarea axiali se efectueazd conform uneia din

& metodele ilustrate in

o fig. 8.14. Pentru evita-

rea micro deplasarilor

‘ b \ si micgorarea uzdrii

b. ' asambldrii prin caneluri

este necesard fixarea

f=ged . rotilor cu aplicarea unei

forte axiale. Totodata,

pe diametrul de cen-

trare este prevazut un

Fig. 8.14 ajustaj cu strﬁngere.

Forta axiald creatd de

piulits se transmite completului de roti prin bucsele distantiere (fig.8.14, a) sau
prin inelul interior al rulmentului §i bucse (fig. 8.14, b).

In constructiile diferitelor masini i mecanisme sunt frecvente cazurile de
instalare a rotilor dintate, de curea sau lant pe capetele arborilor. Capetele
arborilor in acest caz pot fi cilindrice sau conice. In aceste constructii roata
poate fi fixatd pe arbore cu o piuliti canelatd (fig. 8.15, a), o saiba frontala i
doua suruburi (fig. 8.15, b). In fig. 8.15, c este ilustrata fixarea axiala a rotii cu
un complet de inele tronconice. Aceastd metodd permite reglarea pozifiei
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unghiulare a rotii. In primele variante momentul de torsiune este transmis de la
roatd la arbore prin asamblarea cu pand, iar in ultima — prin intermediul fortelor
de frecare, care apar la strAngerea inelelor tronconice.

i b.
& d.

{ S

L////

Fig. 8.16

conice ale arborilor (in fig. 8.16, a cu saiba frontald /, surub 2 si stift 3;
in fig. 8.16, b cu saiba frontald /, suruburile 2 protejate de la autodesfacere prin

brogare cu sirmd, sau cu placa 6; in fig. 8.16, c, d - prin stringere pe con cu
piulite).
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9. PROIECTAREA SI CALCULUL ARBORILOR

9.1. Materialele utilizate in constructia de arbori

Materialul mai frecvent utilizat in constructia arborilor este otelul carbon
si aliat din bare laminate sau forjate, mai rar - otelul turnat. Arborii obignuiti se
executd din ofel 5, 20, 30. Constructiile cu cerinfe mai inalte - din otel 45, 40X,
iar cele greu solicitate - din oteluri 40XH, 30XI'T, 40XHMA si altele cu
prelucrare termicd. Arborii cu turatia inaltd, instalati in lagire cu alunecare,
sunt construiti din oteluri 12X2H3A, 20X, 18XI'T sau din otel de
nitrurare 38X2MIOA supunandu—le cementirii §i cdlirii pentru a obtme o
duritate inalti a cuplului arbore - cuzinet.

9.2. Calculul de proiect (predimensionare)

In tab. 9.1 sunt expuse caracteristicile mecanice ale unor oteluri utilizate
in construirea arborilor.

Tabelul 9.1
Oteluri utilizate in constructia de arbori
Diametrul | pyrita-
Marca | Scmifabrica- s Caracteristicile mecanice, MPa
otelului (“;‘;‘) (HB)
pand la peste Or O T ot (5] Vo 43
Crs . 190 520 280 | 150 220 130 0 0
45 . 120 240 800 550 | 300 350 210 0,1 0
80 270 900 300 | 3% 380 230 0,1 0,05
40X 200 240 800 650 | 390 360 210 0,1 0,05
120 270 900 | 750 | 450 | 410 | 240 0 0
40XH 200 270 920 750 | 450 420 250 0,1 0,05
20 60 145 400 | 240 | 120 | 170 | 100 | 0,05 0
20X 120 197 650 | 400 | 240 | 300 160 0,1 0
12XH3A 120 260 950 | 700 | 490 | 420 | 210 | 0,15 0,05
18XT'T 60 330 1150 | 950 | 660 | 520 | 280 | 0,15 0,1
40XHMA 50 300 1000 | ®80 | 580 | 450 | 270 | 0,15 0,1

Predimensionarea arborilor se efectueazi pe baza calculului de rezistentd
numai la risucire, iar neglijarea incovoierii se compenseazd prin micgorarea
corespunzitoare a rezistentei admisibile. In acest sens
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oS

dz_a’o_;[;], ©.1)

unde 7 este momentul de risucire, N-mm; [7] - tensiunile admisibile la
rasucire, [7/= 15...25 Mpa.

Pentru arborii conducétori ai reductoarelor mai indicat3 este determinarea
cu relafia (9.1) a diametrului capatului de iesire. Pentru arborii intermediari cu
relatia (9.1) se determind diametrul arborelui sub pinion (sectiunea cea mai
periculoasd), micsordnd /7] pana la 15 MPa .Valorile determinate sunt rotunjite
pana la cele recomandate de GOST 6636-69; 10; 10,5; II; 11,5; 12; 12,5; 14;
15; 16; 17; 18; 19; 20; 21; 22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 34; 36; 38; 40, 42; 45; 48;
50; 52; 55; 60; 63; 65; 70; 75; 80; 85; 90; 95; 100;...

Dupd aceasta este elaborati constructia arborelui (fig. 9.1), acceptind
diametrele celorlalte sectoare din considerente constructive. Elaborand

55

s

- ko> I

1,25d, | | +1,2d
=052

O
d,|
Oy
dira
dy .
d,

i)
l-.l I I E -
: e i |
= -.u‘l'-' E o~ 6 k-] 1:10 =
Y
I T

\ =0,15d

Fig. 9.1
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constructia arborelui, trebuie si tinem cont de modalitatea instaldrii pe arbore a
rulmentilor, rotilor dintate, gamiturilor, 1nele]or de protectie, de asemenea si de
fixarea acestora in directie axiala.

Diametrul capatului arborelui conducdtor nu trebuie sa se deosebeasca
considerabil de diametrul arborelui electromotorului d,, sau al cuplajului. Daca
ele se vor deosebi considerabil, va fi greu de selectat cuplajul necesar. De
aceea, diametrul acesta, cind este necesar, se prcc1zeaza cu relatia d = (0,8...
1,2) d
Diametrul umerilor pentru fixarea axiala a rulmentilor dj _d + 3r Acest
diametru deseori este acceptat drept diametru de instalare a rotilor dintate.
Diametrele umerilor pentru fixarea rotilor dintate dss = djp + 4f . Inaltimea
umarului de sprijin #, coordonata razei rulmentului-r si dimensiunea tesiturii in
alezajul rotii dintate f (mm) sunt acceptate in dependentd de valoarea
diametrului 4 al suprafetei de ajustaj:

17...24  25..30 32...40 42..50 52...60 62...70 71...85

d
t 2 225 2.5 28 3 33 35
r 1.6 g 25 3 3 3,5 3.5
f ] ) 12 1,6 2 2 2,5

Nota. Coordonata razei rulmentului este indicatd aproximativ. Valoarea exactd vezi
tabelele rulmentilor.

Valoarea conicititii capitului arborelui se alege conform standardului,
alegand cea mai apropiata valoare mai mare.

9.3. Elaborarea schifelor de dimensionare ale
reductoarelor :

Dupa efectuarea etapei precedente este elaborata schita de dimensionare
a reducatorului. Sub schitd de dimensionare se subintelege amplasarea relativa
in plan a elementelor reductorului. In procesul elabordrii schitei de
dimensionare a reductorului este determinatd o atare amplasare a elementelor
componente ale reductorului pentru care, avand gabarite minime, vom crea cele
mai bune conditii pentru asamblarea §i exploatarea lui.
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Elementele constructive necesare proiectérii reductoarelor cu roti dintate
cilindrice si conice sunt prezentate in fig. 9.2 si fig. 9.3, iar in tab. 9.2 sunt
expuse relaii de calcul pentru elementele cotate pe aceste figuri.

&y Qes Reductorul si ele-
g 4 mentele lui componente

: : 1 sunt schitate schematic
13 | | "El“ ‘ I fard a lg reda complet

e | constructia., intr-o scarad
[ n £ anumitd. De obicei, schi-
S —

L3

sw!

ta de dimensionare este

ﬁj
ar
|

| o elaborati in scara 1:1 sau
1 +3 1:2 in doua, trei vederi.
% Pe foaia de hartie mili-
L metricd sunt trasate dis-
tantele dintre axe, dupa
Fig. 9.2 ' aceasta este trasat con-
turul rotilor conform dimensiunilor exterioare. Toti rulmentii in prima etapa
sunt alesi conform diametrul corespunzitor al arborelui din seria usoara. In

preliminar putem accepta grosimea peretelui corpului reductorului & = 8...10
mm.

ba

ag

4

La etapa aceasta
vom elabora si metoda
\J a de ungere a rulmen-

- =1 - tilor. Daca rulmentii se
1?‘ — =T T vor unge cu ulei din
g_ 5 """". s |

i baia reductorului,

[+F]

L

H

e

L - atunci ei se instaleazi

o : L 5 direct la marginea pe-

a | a f retelui  interior  al

Fig. 9.3 corpului reductorului.

Daca rulmentii vor avea

un sistem independent de ungere, atunci ei se instaleazi la distanta de 8... 10

mm de la marginea peretelui interior, pentru instalarea inelelor de refulare a
uleiului.

Elaborarea schitei de dimensionare a reductorului precesional (fig. 9.4)
incepe cu trasarea a doua axe, inclinate una fati de alta corespunzitor
unghiului de nutatie @. Aceste doua axe se vor intersecta intr-un punct (centrul
de nutatie), apoi vom trasa altele doua perpendiculare corespunzitor primelor.
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Fig. 9.4

De la axa inclinata verticald se depune in ambele parti unghiul de amplasare a
coroanelor cu role . La urmatorul pas vom depune din centrul de nutatie
lungimea medie a generatoarei conului coroanei cu role R,3; corespunzator
unghiului 8 . Utilizind dimensiunile dn. f §i by), se construieste conturul rolei,
care formeaza coroana.

Construirea corpului coroanelor cu role, amplasarea rulmentilor arborelui

inclinat si a arborelui condus se efectueazi tindnd cont de cotele indicate in

tabelul 9.3.
Tabelul 9.2
Dimensiuni constructive pentru reductoare cilindrice
Dimensiunile constructive
Cota Denumirea Valoarea
a Distanta de la roata dintatd | a,=(8.../0) mm. Se alege functie de precizia de
la peretele reductorului executie §i montaj a reductorului {indnd cont de

a;

dimensiunile de gabarit.

Distanta de la rulment la a;=(2...3) mm in cazul ungerii lagirelor cu ulei
marginea interioard a din baia reductorului. Pentru alte sisteme de
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Tabelul 9.2 (continuare)

carcasei reductorului

ungere se va alege functie de constructia
sistemului ales (in medie a,= 8... /0 mm).

a; Distanta de la elementul | a;=(5...10) mm
rofilor la capacul lagirului
din carcasd
a | Distanfa intre rotile dinfate | @=5.../0 mm. Sunt valabile indicatiile date la
montate pe aceeasi axa cota a,.
ay ‘Distanta de la sectiunea | Rezults prin insumarea cotelor in fig. 10.2
medie pind la centrul
lagarului
as Distanta  intre  lagirele | as=(1,5...2)a,
arborelui cu consoli
a, a,; | Distantele dintre axe Se determind din calculele angrenajului
i reductorului
by1,bys | Latimile rotilor dintate -
by3,b,y Se determina pe baza calculului rotilor dintate
ale reductorului
I, I, I;, | Distantele de la organele de
I 1s antrenare ale arborilor la
punctul de reazem ~ Se determind prin masurare de pe desen
Tabelul 9.3
Dimensiunile constructive ale reductorului precesional 2K-H
Cota Dimensiunea Valoarea
a, Distanfa de 1la elementele | @,=(5...10) mm. Se alege functie de precizia
rotative la peretele carcasei | de executie si montaj a reductorului
reductorului
a;~0,8...1,2)R,,. Se precizeazi prin calculul
a, Diametrul exterior al lagarelor | rulmentilor.
satelitului
a; - | Distanta intre parfile laterale ale | g,~(1,3...1,6)a, Se precizeaza prin calculul
lagirelor satelitului rulmentilor
ay Distanta de la punctul de | Rezulta prin insumarea cotelor date 1in fig.

aplicare al fortelor la punctul de
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Tabelul 9.3 (continuare)

reazem al arborelui conducitor

as Distanta intre reazemele as=(1,4...1,6)R,. Se precizeaza prin calculul
arborelui cu consold rulmentilor
b Grosimea elementelor b=d, (d,- diametrul axei rolei)

constructive ale satelitului

b, Grosimea peretelui arborelui | p,> 5 mm
condus

I, 1, 15 | Distanta de la punctele de | Se determini prin maisurare de pe desen
1, 15 aplicare al fortelor la punctele

de reazem

dmnﬂ: e, :

d, D, 5 | Parametrii geometrici ai | Se determina prin calculul angrenajului
R,; m |.angrenajului precesional

9.4. Calculul reactiilor in reazeme si construirea
diagramelor momentelor de incovoiere

La prima etapa este elaborata schema de calcul a arborelui. La intocmirea
schemei de calcul se efectueazi schematizarea sarcinilor, reazemelor si
constructia arborelui. In schemele de calcul sunt utilizate trei tipuri de reazeme:
articulat fix, articulat mobil si incastrare (pentru axe incastrarea nu se admite).

Dacd rulmentul este solicitat in directiile radiald §i axiald el se
inlocuieste printr-un reazem articulat fix. Rulmentul solicitat numai radial se
inlocuieste printr-un reazem articulat mobil. Exemplu al unei scheme de
calcul este prezentat in fig. 9.5.

La construirea diagramelor momentelor de incovoiere trebuie sd tinem
cont de erorile de montaj, de executie si de uzarea neuniformi a elementelor
cuplajului [5, 8].

Factorii enumerati contribuie la aparitia in locul ajustajului cuplajului a
unei sarcini radiale de incovoiere. In calculul arborilor este indicat
F.=(03...0,5) F, 9.2)
unde F; este forta tangentiald pe cilindrul de calcul (cu diametrul D;) al
cuplajului
F=2T/D, (®.3)
unde 7 este momentul de torsiune.
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3 Dacd nu este cunoscutid destinatia

reductorului, se recomandi aplicarea unei
forte radiale F,. la consola arborelui de
P : kr iegire, care se determini cu relatia:

¢ pentru un reductor cilindric sau

e :
_.-ﬁj‘-"'_ ; . conic cu o singura treapti

7

b, |, el F, =126\T; (9.4)
L ¢ pentru un reductor melcat cu o
e singurd treapti, de asemenea pentru
‘V/T reductoarele cilindrice si conice-cilindrice
i ! 6!;” ( | F,=2521. (9.5
: r Construirea diagramelor §i deter-
% . £ " %H 5 minarea reactiunilor de la solicitirile de
| l f baza si a cuplajului se efectueazi separat.
5 sl B g In  continuare, pentru asigu{area
"ff fg | "oy rezervei de fiabilitate a calculului se
o .__Mqﬁ admite, ci reactiunile in reazeme de la
| £, ' solicitérile F; si F,.au aceeasi directie ca si
Rax % Rex - reactiunile in reazem de la actiunea
B M solicitérilor de bazi. In fig. 9.5 forta F.
5"‘# este aplicatd astfel ca ea si mireasci
‘momentul de la forta F,.
0 In fig. 9.5 fortele F, F, gi F, sunt
My reduse la axa arborelui §i sunt ilustrate
'W separat pentru planurile vertical i
- orizontal. Actiunea lor este fnlocuitd prin
e L0 Fec cuplurile de forte: Fi(d)/2) =T i
J Fo(di/2)= M,
s g Sub schema de calcul sunt construite
d diagramele momentelor de incovoiere si
Fig.9.5 celui de torsiune.

Cu aceste diagrame ugor putem
calcula momentele sumare de incovoiere pentru orice sectiune a arborelui.
Reactiunea sumari in reazem

R=\RZ+R? +R,, (3:5)
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unde R, si R, sunt componentele reactiunii in reazem de la solicitérile de baza,
R - componenta reactiunii in reazem de la forfa radiald a cuplajului sau de la
solicitarea pe consola.

Momentul sumar de incovoiere in sectiune

M; = 1/M£ + M} + My, 9.7)

unde M, si M, sunt momentele de incovoiere in sectiunea analizatd, in
planurile vertical §i orizontal, de la solicitarea de bazi; M, - momentul de
incovoiere, de la actiunea cuplajului sau solicitérii pe consola.

9.5. Calculul arborilor la rezistenti

9.5.1. Precizarea dimensiunilor constructive ale arborelui

Conform momentului echivalent de incovoiere

M, = 1jMf +0,75T?, (©.8)

se precizeazd valorile diametrelor diferitelor sectiuni ale arborelui cu
relatia
M

d £, 9.9
am 9.9)

Tensiunile admisibile /o se determina conform tab. 10.4.

In unele cazuri se admite modificarea neesentiali a diametrelor arborilor
din considerente constructive i tehnologice in locul montirii rotilor dintate, de
- curea, de lant in raport cu cele calculate.

Sunt precizate diametrele fusurilor si dimensiunile liniare - grosimea
umerilor, lungimile sectoarelor de montare a pinioanelor, inelelor de distantare
etc.; lungimile sectoarelor de montare ale rulmentilor sunt coordonate cu
dimensiunile rulmentilor, verificati la capacitatea staticd §i dinamicad de
incércare.

Pentru ilustrarea etapei prezentate in fig. 9.5 este expusa constructia unui
arbore condus. Ajustajele si dimensiunile obtinute definitiv sunt indicate la
etapa proiectului tehnic al reductorului. Constructia §i dimensiunile arborelui
depind de constructia §i dimensiunile organelor asamblate §i metoda lor de
fixare. La etapa schitei de proiect si proiectului tehnic constructia si
dimensiunile arborilor trebuie sa fie coordonate cu constructia reductorului,
sistemul de ungere etc.
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Tabelul 9.4

Tensiunile admisibile nominale pentru arbori §1 axe rotative [of, MPa

Materiale, prelucrare termici, caracteristicile mecanice,

Factorul de Diametrul
concentrare a arborelui, MPa
tensiunilor mm Otel 5,35 | Otel 6, 45 45, cilire 40X, calire
62500, a=2600, 2500, c:21000.
0.,2220 0,2260 012340 0.,2400
Organ montat cu 30 80 85 90 95
stringere mici 50 65 70 75 80
3 100 60 65 70 75
Organ montat prin 30 58 63 67 70
presare (fard 50 48 50 55 60
durificarea arborelui) 100 45 48 50 55
Racordare 30 60 70 80 90
50 55 65 75 80
100 50 55 65 70
Expunem unele
i cerinte generale, de
TE care trebuie si tinem
cont in  procesul
] elabordrii constructiei
Z arborilor.
3yl N S ' 1_. ) Cu _scopu}
3_ ~ asiguraru re‘_z.lsten;el
— ['; : necesare, arborii trebu-
3 R ie construiti cu confi-
& guratia apropiati de
S corpurile  echirezis-
] tente, adici cu secti-
unea variabild cores-
Fig. 9.6 punzitor diagramelor

momentelor de inco-

voiere si rasucire. Pentru comoditatea asamblarii, de obicei, ei sunt executati in
trepte, ceea ce simplifica fixarea axiali a organelor montate pe ei.

2. Criteriul de baza al capacitatii de functionare a majoritatii arborilor
(oboseala) in mare misuri este determinat de influenta concentririi tensiunilor
in racordari, canale, gauri, in locul asamblirilor prin strangere etc. Micsorarea
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efectului de concentrare a
tensiunilor se realizeazd prin P
diferite masuri tehnologice si g} -

constructive [6, 9]. Unele miasuri | § 5
constructive de mdrire a rezistentei ‘__: . |
arborilor prin micgorarea ’
concentratorilor de tensiuni sunt < v
prezentate in fig. 9.7. Metode ARBRL

(L]

efective de durcisare tehnologica
sunt: rularea cu role, durcisarea cu
get de alice. Trebuie si evitim .
fixarea pieselor prin suruburi, Fig. 9.7

piulite si inele, care miaresc concentrarea tensiunilor. In cazurile cind aceste
metode nu pot fi evitate trebuie sd micgordm influenta concentrarii tensiunilor,
de exemplu, prin tesirea gaurilor, durcisarea tehnologica a filetului. Micgorarea
rugozitdfii suprafetelor concentratorilor de tensiuni, de asemenea, este o
metoda eficientd de marire a rezistentei la oboseald a arborilor.

3. Dimensiunile arborilor (in particular, lungimea lor, alegerea locurilor
de asamblare a organelor), in mare masurd, sunt determinate de cerintele de
rigiditate, cét la incovoiere atat si la rasucire. Rigiditatea insuficientd a arbori-
lor poate contribui la concentrarea inadmisibila a sarcinii in angrenaje si lagare.

4. Pentru momente de torsiune mari §i cerinte inalte fafd de centrare sunt
recomandate asamblari prin caneluri; pentru momente medii §i nu prea mari
putem uttliza asamblari prin pene.

5. Dimensiunile umerilor pentru fixarea axiald a rotilor §i rulmentilor
trebuie sa fie coordonate cu tegiturile organelor asamblate pe arbore etc.

9.6. Calculul arborilor la oboseala

Aceste calcule sunt elaborate tinidnd cont de regimul de sarcind variabil
[6, 9]. Arborii sunt verificati la oboseald conform tensiunilor care apar in
elementele cu concentratori de tensiuni. Aceste elemente nu sunt obligatoriu s
se gaseascd in sectiunile periculoase din punct de vedere al rezistentei statice.
Mai intai se determini coeficientii de sigurantd conform tensiunilor normale si
tangentiale (in calcule la oboseald dupi factorii de fortd de lungé duratd, iar la
rezistenta staticdi — de varf), mai apoi §i coeficientul global de siguran{d si
rezistenta statica.
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Pentru o schemi simplificata de calcul si lipsa verificarii experimentale
acesti coeficienti trebuie sa aibad valori nu mai mici ca 1,5...1,8. Valorile mai
mari ale coeficientilor rezistentei statice nu trebuie si depdseasca 2,5... 3, iar la
oboseald - 4... 5 (excepfie fac cazurile cind diametrul arborelui este mirit
constructiv sau din alte considerente speciale).

In cazuri de raspundere trebuie verificata rigiditatea arborelui (sigeata de
incovoiere, unghiul de risucire), pentru a evita abaterile in functionarea
transmisiilor, rulmentilor, micgorarea preciziei cinematice, aparitia
autooscilatiilor ansamblurilor actionirii etc.

in cazul necorespunderei coeficientilor de sigurantid determinati celor
admisibili trebuie s schimbidm diametrele arborilor sau materialul lor, sa
introducem schimbirile necesare in constructia elementelor arborelui, in
tehnologie etc., apoi recalculdm coeficientii de siguranfd. Coeficientul de
sigurantd la oboseal la solicitarea compusa

5= o8 2 [s] (9-10)

2 2
\$2 +s?

Coeficientul de sigurant3 la solicitarea de incovoiere

s, = 2l : 9.11)
0, tY,O '
gdg.' a Wﬂ m
Coeficientul de siguranti la solicitarea de rasucire
W)
Lo K, ’ 9.12)
rd + Wf z‘ﬂ

PP

unde o, z; sunt limitele de rezistentd la oboseald pentru solicitari alternative
(tab. 9.1); K, K: - coeficientii efectivi de concentrare a tensiunilor in sectiunea
consideratd, corespunzitori solicitirii de incovoiere, respectiv de torsiune.
Pentru cazuri mai frecvent utilizate v. tab. 9.5. Mai pe larg [1,5,8]; & - factor
dimensional (fig. 10.8); & - coeficient de calitate al suprafetei (fig. 9.8); o (),
Om (%) - amplitudinea i, respectiv, efortul unitar mediu, ale ciclurilor de
solicitare la incovoiere si rdsucire; y, y, - coeficienti ce caracterizeazi
sensibilitatea materialului in raport cu asimetria ciclului de solicitare (wo=0,1;
~ ¥=0,05 - otel carbon; y,=0,15; w.=0,1 - otel aliat).

Pentru un ciclu alternativ simetric Ou=0;0,=0;= g ;
i
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2 . 1 1T
pentru un ciclu oscilant 7, =7, = — 7, ——»
2 ™aW,
unde M; T sunt momentele de incovoiere §i torsiune in sectiunea verificatd; W;
W, - momentele de rezistenta ale sectiunii la incovoiere si torsiune respectiv.

a. b. .
&y i
10 3 f
E I {0
a8 NSNS 2
2 \ ““I\N \\h u --1;_*.‘1‘ v
o "‘h\.
™ \ P ——
g5 T ~d 3
N-j. 2 { a‘
4 r=
W 5200 0N KD Bidmm W00 600 80 w00 O, mPa
Fig. 9.8
Tabelul 9.5
Valorile coeficientilor efectivi de concentrare a tensiunilor
C;’““"“?a“." r/d vr o, MPa K, K,
e tensiuni
0,02 1 1,45...1,60 | 1,35...1,40
0,05 1 1,60...1,90 | 1,45...1,55
{ 3 0.02 5 | M1 g ps | 160170
L 0,05 2 1,75...220 | 1,60...1,75
0,02 1 2,05...2,5
0,05 1 1,85...2,25
: {{ } 0,02 2 | 5001200 mIN | 1622
2 0,05 2 2,05...2,50
b= 0 2,0...2,3
<0,1 Mg,y
>0,15 500...1200 18..2.1 1,75...2,0
500 1,8 1,4
700 1,9 1,7
1200 2,3 2,2
500 1,45 2,25...1,43
700 1,60 2,45...1,49
1200 1,75 2,80...1,60
500 1,80
700 2,20
1200 2,90
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9.7. Exemplu de calcul

Efectuati calculul deverificare la oboseald al arborelui din fig 9.5. Momentul de
torsiune M = 645 Nm, n = 200 rot/min, diametrul de divizare al pinionului d, = 200
mm (z =40, m =5, B =8). Pe capdtul arborelui este instalat un cuplaj compensator.
Materialul arborelui - otel 45, normalizat. Limita de rezistentd o, = 650 Mpa.
Tensiunile limitd la incovoiere gi rdsucire o= 0,450,= 0,45 - 650 = 260 Mpa. =
1=020,=0,2650 = 130 Mpa.

1. Determinam diametrul arborelui sub cuplaj cu relatia (9.1)

1n3
dz>3; 4 > M:Wﬁ mm,
0,2|r.l 0,2-25

unde conform indicatiilor din pag. 102 sa acceptat /7] = 25 Mpa. Conform
dimensiunilor din sirul standard [11] acceptdim d = 53 mm./
2. Elaborim constructia arborelui conform fig. 10.8 tinand cont de indicatiile
din pag. 103:
¢ diametrul arborelui sub rulmenti d, =d + 2t = 53 + 7= 60 mm;
¢ diametrul ajustajului pinionului dy,=d.+ 5 =65mm.
Din schita de dimensionare determinam: / = /20 mm;a=b=80mm; c=170
mm,; D), = 140 mm.
3. Determinim sarcina radiald de incovoiere aplicatd arborelui de Ia
dezechilibrul cuplajului. Tin4nd cont de indicatiile din pag. 107
2T _0,6-645-10°
D, 140
4. Determindm valorile forfelor in angrenaj
_2T _2-6450-10° ‘
“d, 200
iga _ 6450 0,364
cos f 0,9903
5. Determinim reactiunile in reazeme:
Reactiunile de la fortele F, si F, care actioneazd in plan vertical. Suma
momentelor fortelor in raport cu reazemul A:
Ry, -1=F,-l/2-F, -d,/2; Ry, =F,|2-F,-d,/21=120~45-200/160 = 600 N.

R, =F,— Ry, =2400 - 600 = 1800 N,

Reactiunile de la forgele F, si F. care actioneaza in plan orizontal. Suma
momentelor fortelor in raport cu reazemul 4:

F,=03 = 2750 N.

=6450 N; F, = F,ig3 = 6450 - 0,1405 = 900 Nm;

= 2400 N.

F, =F,
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! F, c 170
Ry l=F,—-F, [); Ry, =—-—F, 3230 - 27500 — + 1 |=—-2400 N.
Bx t 2 c(c + ) Bx 2 [l ) [ 160 ]
R, =F,—-F, - Ry, =6450—-2750 + 2400 = 6100 N.
6. Conform diagramelor momentelor de incovoiere cea mai periculoasa este

sectiunea / — I in locul instalarii pinionului. Momentul de incovoiere pentru aceastd
sectiune

M= JMﬁ +M; = (280080 + (6100 -80) =510 Nm.

Momentele de rezistentd ale sectiunii conform relatiilor din [11] W; = 23132
mm’; W,=46265 MPa.

3
7. Efortul unitar la incovoiere o; =0, _E__M_gg MPa.
W; 23132
3
8. Efortul unitar la torsiune 7 =17, I x = 64,310 =14 MPa.
"3 W, 46265
9. Cocficnentu de siguranti la incovoiere si torsiune respectiv
g_jp 260
S, = = =
¢ o, +V,O A48 2
£t S |
- - T_g = - 130 ik
Tg + W Tm =14+ 0,05-14
E &g [}
unde k, = 1,75, k. = 1,4 conform tab. 9 5; Wo=0, y.=0,05; e,= &= 0,72 - fig.9.8, a;
&=1-1ig9.8,b.
Coeficientul global de siguranta
SoSe _ _ 5-46.

=3,4>[s]=15..2,5.

J 52 4857 J 5% 14,6°
Rezistenta arborelui este asigurata.
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10. CALCULUL SI PROIECTAREA MONTAJELOR CU
RULMENTI

10.1. Calculul rulmentilor

In conformitate cu GOST 18854-73 si GOST 18855-73 alegerea
rulmentilor conform catalogului se efectueazd dup# capacitatea dinamica de
incarcare '

c=(F,L)", de unde L=(C/F,)’, (02
unde L este durabilitatea in milioane de rotatii; F, - sarcina dinamica
echivalentd; p - indicele puterii. p = 10/3 - pentru rulmenti cu role; p =3 -
- pentru rulmenti cu bile.
Durata de functionare necesari in ore

6 6 p -
g, =g A0 (O] (10.2)
60n 60n |\ F,

Sarcina dinamica echivalenta:
pentru rulmenti radiali axiali i radiali cu bile:

Fo= (XVF,+ YRy) kiki; (10:3)
pentru rulmenti radiali cu role
Fe= XVFkki, U
unde X si ¥ sunt coeficientii sarcinilor radiald §i axiald ale rulmentului (tab.

10.1); ;
V- coeficient cinematic; ¥ = 1, dacd inelul interior este rotativ, iar cel
exterior fix; ¥'= 1,2, daci se roteste inelul exterior, iar cel interior este fix;

F; si R, - componentele radiala i axiala ale solicitérii rulmentului (nu se
confunda forta R, cu forta axiald F, exterioara din angrenaj);

ks — coeficientul regimului de sarcini (tab. 10.3)

k, - coeficient ce depinde de regimul termic (pentru ¢ pani la 125 °C -k,
= ], pentru t= 125...250°C -t = 1,05... 1,4.

Relatiile (10.1-10.2) sunt valabile pentru n 2> 10 rot/min; pentru n de la 1
la 10 calculul se efectueaza acceptand n = 10 rot/min.

Pentru rulmentii radiali - axiali sarcina radiald F, va avea o componenta
axiala, numita frecvent fortad axiald interioard. Valoarea acestei forte: S = eF, -
pentru rulmentii radiali - axiali cu bile; S = 0,83 eF, - pentru rulmenti radiali -
axiali cu role (unde e este coeficientul solicitarii axiale. Se determina in prima
aproximatie functie de raportul F,/C, din tabelul 10.1 pentru rulmenti radiali §i
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radiali-axiali cu bile, iar pentru cei radiali - axiali cu role se transcrie din
tabelul rulmentului; F, - forfa axiald in angrenaj). Determinarea solicitarii
axiale a rulmentului R, - rezulti din fig. 10.1 si tabelul 10.2.

in tab. 10.1 sunt indicate relatiile pentru determinarea solicitérilor axiale
Raa §i Ras ale rulmentilor pentru directia fortei axiale din angrenaj indicatd in
fig. 10.1. Pentru directie inversd, reazemele A si B se schimbd cu locul.

Tabelul 10.1

Coeficientii sarcinilor radiald §i axiald X gi Y pentru rulmenti radial-axiali

Tipul ralmentuhui o R/Co RNF)=<e (RAVF,)>e
e
X Y X Y

0,014 23 0,19

0,028 1,99 0,22
0,056 1,71 0,26

0,084 1,55 0.28

Rulment radial cu 0 0,11 1 0 0.56 1,45 0,3
bile 0,17 1,31 0,34

0,28 1,15 0,38

0,42 ' 1,04 0,42

0,56 - 1,00 0,44

0,014 | - 1.81 0,3
0,029 1,62 0,34
0,057 1,46 0,37

0,086 1,34 0,41

12° 0,11 1 0o |o045 1,22 0,45

0,17 1,13 0,48

Rulmenti radiali - 0,29 1,04 0,52
axiali cu bile 0,43 1,01 0,54
0,57 1,00 0,54

26° - 1 0 |o041 0,87 0,68

36° - 1 |. 0o |037| 066 0,65

. Din Din

Rl i - - 1 0 | 04 | tabelul tabelul
rulmentilor | rylmentilor
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Tabelul 10.2
Relatii pentru calculul solicitdrii axiale a rulmentului

Conditu de solicitare Solicitarea axiald
S,=>8g F,20 Ry=84u Rpg=S+F,
SA <SB,' F.QSB- SA RIA=SAJ'R¢B=SA+F¢
S <Sp; Fu<Sp-Su R.4=Sp- Fu; Rip=Sp
A B A B Deci calculul rul-

mentilor parcurge urma-
toarele etape:

/ . s | 1. Prealabil este

1 e " Fa acceptat tipul rulmen-

gz@ T 4 tului g1 schema lui de

) K&y 5 instalare in conformitate
cu indicatiile din p. 9.

2. Pentru rulmen-

tul selectat se transcriu

=

- |

Fig. 10.1
urmatorii parametr:

¢ pentru rulmenti radiali §i radiali - axiali cu bile cu unghiul de
contact @ < I8 ° din tabelele rulmentilor se transcriu valorile capacitatilor
dinamice C, si statice Cy, de ncarcare;

¢ pentru rulmenti radiali - axiali cu bile cu unghiul de contact a >
18 " din tabelul rulmentului se transcrie valoarea C,, iar din tab. 10.1 valorile
coeficientilor X, Y si e;

¢ pentru rulmenti radiali-axiali cu role valorile coeficientilor C,, Y
§i e se transcriu din tabelele rulmentilor, iar valoarea coeficientului X se
acceptd X = 0,4.

3. Se determind componentele axiale S (acceptand valoarea prealabila a
parametrului e din tab. 10.1 conform raportului F,4/Cy,) si solicitarile axiale ale
rulmentilor R, (fig. 10.1, tab. 10.2).

4. Pentru rulmenti radiali §i radiali — axiali cu bile cu unghiul de contact
a < 18" se precizeazi valoarea parametrului e din tab. 10.1 cu raportul Ry/Co.

5. Se determind valorile coeficientilor X s§i Y din tab. 10.1 in
conformitate cu valoarea precizata a parametrului e.

6. Se calculeazi sarcina dinamicd echivalenta cu relatiile (10.3 — 10.4).

7. Se determind durata de functionare reald in ore cu relatia (10.2).
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Tabelul 10.3
Valorile coeficientului ks

Nr, Masini, utilaje si conditiile de exploatare ks
crt.

1 | Masini cu regim de functionare de scurtd durati sau
intermitent: utilaje casnice, macarale pentru constructii si | 1,0...1,1
montaj, tractoare

2 | Mmasgini si utilaje din p.1 dar cu cerinte ridicate fatd de
fiabilitate: mecanisme de ridicat §i macarale pentru 1112
greutdti cu bucata, automobile, combine, utilaje agricole

3 | Masini cu regim de exploatare intr-un schimb, exploatdte

cu regim de sarcini incomplet ; motoare electrice, | s )
reductoare, motoarele avioanelor
4 | Masinile din p.3 ins3 cu regim de sarcini complet; 13.. 14

magsini unelte, de prelucrat lemn, de imprimat, de tesut

Pentru un regim variabil de funcfionare in relatia (10.2) trebuie
substituitd sarcina echivalenti F, conform variatiei treptate a sarcinii $i turatiei
(cu regimuri date)

F. :\)FfL, +FiLy + ot L,
L .
unde n este numarul regimurilor de functionare; L - numdrul sumar in
milioane de rotatii, in timpul ciruia rulmentul este solicitat de fortele F}, F>, ...,
F,, adicd L=L;+L,+...+L,.

10.2. Proiectarea montajelor cu rulmenti

10.2.1. Scheme caracteristice de montaje cu rulmenti

Pentru buna functionare a arborilor §i a organelor de magini fixate pe
acestia, este necesar ca montajul cu rulmenti sa realizeze atat fixarea radiala,
cit si fixarea axiali, in ambele sensuri (chiar si atunci cdnd pe arbore nu
actioneaza forte axiale).

_ Fixarea axiald se poate realiza in conformitate cu doud scheme distincte
de montaje cu rulmenti [11], fig. 10.2:
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I - fixarea axiala a arborelui in ambele sensuri, intr-un reazem: /, a - cu
un singur rulment; /, 4 - cu doi rulmenti asemenea, sau cu un rulment cu doud
randuri. :

Schema 1, a Schema 2, a
_ | - (instalare in X, r
L ) L / 5 a
I T \ /
= SR |
=6,..8
Reazem fix Reazem mobi <t
Schema 2, b
Schema 1, b '(instalare in 0)
| [ / //——_-—-w-——-\*
1 ]
B ,
° L
i L/d=4...10
Fig. 10.2

Il - fixarea axiald a arborelui in ambele reazeme: 2, a - instalarea
rulmentilor in "X"; 2, b - instalarea rulmentilor in "0".

10.2.2. Fixarea rulmentilor pe arbori

In fig. 10.3 sunt expuse metodele de fixare a rulmentilor pe arbori, care

sunt folosite atunci cind asupra arborelui actioneazi forte axiale considerabile
in ambele directii.

O fixare sigura

A — a rulmentului se

realizeazd cu o piulita
canelati conform
GOST 11871-80 (fig.
10.3, a), care se
asigurd de la desu-
rubare cu o gaiba spe-
ciala (GOST11872-
80). Prin simplicitate
se deosebeste fixarea cu saibe fixate cu surub si stift (fig. 10.3, b, ¢) sau cu
doud suruburn (fig. 10.3, d). Dimensiunile lor sunt indicate in [11].

]
e

| T A
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In fig. 10.4 este prezentats fixarea inelului interior al rulmentului cu un
inel elastic (fig. 10.4, c) conform GOST 13942-80.

Fig. 10.4

Latimea b a inelul interior al rulmentului (fig. 10.4, a) este executatd cu
abateri in limite largi. Dimensiunea e a arborelui se executa cu aceeasi precizie.
Grosimea inelului elastic s are toleranta la litime — 0,12 mm. in lantul de
dimensiuni, in majoritatea cazurilor, apare jocul z in limitele 0...0,3 mm [11].
Pentru excluderea lui se recomandi instalarea unui inel compensator 2
(fig. 10.4, b).

E necesar de mentionat cd inelele elastice contacteazi cu inelul interior al
rulmentului pe o Indl{ime mica (sectorul ingrosat din fig. 10.4, c). Astfel, inelul
compensator 2 va imbunatati, de asemenea, §i contactul inelului elastic cu
inelul rulmentului.

Firma Germand “SEEGER” si altele utilizeazi inele elastice de tipul

“celor prezentate in fig. 10.4, d, care contacteazi cu rulmentul in 6 puncte. Tot
aceastd firma de rand cu altele utilizeazi inele elastice incovoiate (fig. 10.4, e).
Posibilitafile compensatoare ale acestor inele pot fi apreciate prin compararea
dimensiunilor: m = 3,4...6,3; Wy = 3,5...6,9.

O particularitate a constructiei rulmentului este deformabilitatea inelului
interior. Pentru evitarea dezaxdrii inelului interior, la montaj el trebuie sa fie
strans bine de umarul de sprijin al arborelui, sau de piesa instalati pe arbore cu
care el contacteazi. Dimensiunile umarului de sprijin vor permite montajul
corect al rulmentului, cat si demontajul lui. Dac3 este imposibild formarea unui
umdr de sprijin cu iniltimea necesara, atunci se aplicd urmatoarele variante de
asamblare: :
4+ intre umarul de sprijin al arborelui gi inelul rulmentului se instaleaza un inel
distantier cu indlfimea necesard (fig. 10.5, a);
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+ se formeazd umarul de sprijin prin instalarea unui inel elastic in
canalul arborelui (fig. 10. 5, b);
¢ sc instaleazd un

& i inel intermediar 1, cu

a.
' L iniltimea care asigurdi un
contact mai bun al arborelui
( - L cu inelul elastic (fig. 10.5, c).

Fig. 10.5

10.2.3. Fixarea rulmentilor in corp

in ﬁg. 10.6 sunt expuse metodele mai frecvent utilizate pentru fixarea

a c d. e.
N A
. Y
AN
o
\\
- K

Fig. 10.6

rulmentilor in corpuri. Este pe larg folositd metoda de fixare cu capac cu flanga
(fig. 10.6, a), sau ingropat (fig. 10.6, b). Rulmentii cu canal pe inelul exterior se
fixeaza simplu cu un inel elastic (fig. 10.6, c). In fig. 10.6, d inelul exterior al
rulmentului este fixat cu un inel elastic. Pentru excluderea jocului axial deseori

- intre inelul exterior si cel elastic se instaleazi un inel compensator K. Pentru a
nu utiliza inel compensator, rulmentul poate fi fixat cu un inel elastic incovoiat
(fig. 10.6, e).

Pentru o fixare sigurd a inelului exterior in corp sunt formate umere de
sprijin. Ele pot fi formate direct in corp (fig. 10.7, a) sau prin utilizarea unor
piese suplimentare: pahare (fig. 10.7, b), inele elastice (fig. 10.7, c) sau inele
distantiere (fig. 10.7, d).
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Fig. 10.7

10.2.4. Reglarea jocului in rulmenti

Schema 1, a (fig. 10.2. La fixarea arborelui intr-un singur reazem cu un
rulment, reglarea nu este necesard. Jocul axial necesar este asigurat de

constructia rulmentului.
Schema 1, b (fig.
10.2). In acest caz in
reazemele fixe sunt
utilizati rulmenti ilustrati
in fig. 10.8, a - d. Umerii
de sprijin sunt construiti
conform uneia din
variantele expuse in fig.
10.5, 10.6 si 10.7.
Rigiditatea unghiu-
lara a reazemelor fixe
construite conform sche-
melor din fig. 10.8, a, b, d
este mai 1naltd ca a celui
din fig. 10.8, c.
~ In unele tipuri de
rulmenti (radiali i radial -

-] '\\%\Q

da. b.

s NS P
’39 //.%

"M// 8 ;449
l \&\\\

I‘l

\\u\\%

'x\\\\\

////’ ! *\\\\\l

\. \\ % /////

Fig. 10.8

axiali cu bile, radiali cu bile sau role pe doua randuri) jocurile intre corpurile de
rulare si inele sunt asigurate de constructia rulmentului. In altii (cu role conice)
jocurile necesare sunt formate la montaj. La proiectarea reazemelor cu rulmenti
sunt prevazute diferite metode de formare a jocurilor optime, iar la necesitate $i

a pretensiondrii lor.
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Reglarea rulmentilor radiali sau radial-axiali ai reazemului fix in schema
1, b poate fi realizati prin deplasarea axiali a inelului exterior sau interior.

in fig. 10.9, a este prezentatd reglarea cu ajutorul unui set de garnituri 7,
instalate sub flansa capacului. Setul este format din garnituri subtiri din otel

a b. . .c.

NN

|

Fig. 10.9

(~0,1 mm). Reglarea conform acestei metode este comoda, folosind un set de
garnituri cu grosimi diferite.

Reglarea poate fi realizatd, de asemenea, cu un surub insurubat in corp
(fig. 10.9, b), insd in asemenea caz este joasi precizia bazirii. Ridicarea
preciziei de bazare poate fi obtinuta la montajul din fig. 10.9, c. Aici saiba 2 se
autoinstaleazd pe suprafata frontald a rulmentului, datoritd contactului cu
suprafata sferica a surubului /. Este recomandati utilizarea suruburilor cu filet
fin, ceea ce permite efectuarea unei regliri mai precise. _

La reglarea prin deplasarea inelului interior este folositi una din
schemele prezentate in fig.10.10. Reglarea conform fig. 10.10, a este realizati
prin strdngerea saibei frontale 1. Intre arbore si saibd este instalat un set

Fig. 10.10
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din garnituri subtiri.

Reglarea conform schemelor din fig. 10.10, b, ¢ este realizati cu ajutorul
unor piulite  speciale: in
fig.10.10, b - cu piulitd
canelatd, iar in fig. 10.10, c -
cu o piulitd cu gat deformabil.
in ultimul caz pe capatul filetat
al arborelui sunt previzute
doud canale, in care dupd
reglare se deformeaza gatul
piulitei.

Reazemele mobile din
schemele 1, a, b sunt construite
conform unuia din exemplele
prezentate in fig. 10.11, a - f.
In aceste constructii intre
suprafata de reazem a
-capacului  si  rulment este Fig. 10.11
prevazut un joc b. Valoarea
jocului conform schemelor din fig. 10.11,a-c poate fi acceptat b =>0,01
(! este distanta dintre partile frontale ale rulmentilor). In reazemele conform
fig. 10.11, d - fjocul poate fi acceptat b ~0,5...0,8 mm.

Pentru fixarea inelului exte-

4, ] ____3 rior al rulmentului poate fi folositd

una din metodele expuse mai sus.

$ _ Rigiditatea reazemului mobil

poate fi maritd folosind diferite

procedee  constructive.  Firma

1L "SKF" (Suedia) propune metode

de reglare a jocului cu ajutorul
Fig. 10.12 arcurilor elastice (fig. 10.12).

10.2.5. Reazeme cu pretensionare

Rigiditatea reazemelor cu rulmenfi poate fi maritd considerabil la
formarea unei pretensiondri a rulmentului. Pretensionarea poate fi realizata prin
deplasarea axiald a ambelor inele.
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Pretensionarea rulmenilor reazemelor fixe. in fig. 10.13 sunt ilustrate

.

7 ,W

:@/\_

Roertifirat

Fig. 10.13

principalele metode de formare a pretensiondrii in rulmentii reazemelor fixe
conform schemei /b. Pretensionarea conform fig. 10.13, a este realizatd prin
rectificarea partilor frontale ale inelelor interioare, la o valoare suficientd
pentru formarea pretensiondrii necesare. Pentru aceasta pot fi utilizate, de
asemenea, inele (fig. 10.13, b) sau bucse de distantare (fig. 10.13, ¢) cu
dimensiuni axiale diferite.

é Pretensionarea

rulmentilor reazeme-lor

: mobile poate fi realizata

B cu arcuri de com-

S primare instalate in

m “=l| inelele de distantare

b g _ (fig. 10.14, a), sau prin

utilizarea bucselor cu

Fig. 10.14 dimensiuni axiale dife-
rite (fig. 10.14, b).

10.2.6. Instalarea rulmentilor in “X” conform schemei 2, a

La fixarea axiala a arborilor conform schemei 2, a ambele reazeme sunt
construite asemenea. in fig. 10.15, a - e sunt prezentate exemple de construire a
unui reazem, al doilea este asemenea.

Reglarea rulmentilor este realizatd prin deplasarea axialda a inelului
exterior (fig. 10.15), instaland intre flansa capacului §i corp un set de garnituri.

- Pentru reglare setul de garnituri poate fi instalat sub flanga unuia din capace.
Daca insad suplimentar se cere reglarea pozitiei axiale a arborelui setul de
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Fig. 10.15

garnituri se imparte in doud §i se instaleaza sub ambele capace. Aceastid metoda
de reglare asigurd o precizie destul de inaltd gi este utilizatd atat pentru
rulmenti radiali, cat si pentru cei radial-axiali.

in cazul capacelor ingropate este utilizat un inel compensator 1
(fig. 10.16, a) pentru reglarea jocului rulmentilor radiali. Rulmentii radial -

a.

\‘“\\\
/,%/

7 1
/
4||

I .

Fig. 10.16

axiali se regleazi conform schemei din fig. 10.16, b, utlllzand un surub 1 si 0
saibd oscilanta 2.

10.2.7. Instalarea rulmentilor in “0” conform schemei 2, b

La fixarea axiglé a arborilor conform schemei 2b ambele reazeme au
aceeasi constructie. In fig. 10.17, a - d sunt expuse exemple de construire a

a - b. . d.

- J i ’. r PI\\), — +__JTI -
e L |

Fig. 10.17
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unui reazem al arborelui.

Fixarea axiald a arborelui este realizata prin umerii de sprijin din corp, pe
care se sprijind inelele exterioare. O solutie originali este ilustrata in fig. 10.18,
d, care nu necesitd formarea umerilor de fixare in corp. Rulmentii cu role
conice cu umdr de fixare pe inelul exterior gisesc o utilizare tot mai largd in
constructia de masini.

Reglarea jocului in acest caz se realizeazid prin deplasarea inelelor
interioare ale rulmentilor cu ajutorul piulitelor de reglare. De obicei, este
instalatd o singura piulita (fig. 10.18, a). In cazul cand constructia necesiti o

.b.

Fig. 10.18

reglare suplimentard a pozitiei axiale a arborelui, sunt utilizate doua piulite
(fig. 10.18, b).

10.3. Constructii de montaje cu rulmenti pentru transmisii
cilindrice, conice si melcate

10.3.1. Reductoare cilindrice si cilindro-melcate

in fig. 10.19 sunt prezentate constructiile arborilor pinion ai
reductoarelor cilindrice, construite conform schemei desfisurate. in aceste
constructii pinionul nu este instalat simetric fatd de reazeme. El este mai
apropiat de reazemul indepirtat de capétul de intrare al arborelui. Dupd cum

“capatul de intrare al arborelui poate fi solicitat cu o sarcind consold, o
asemenea instalare contribuie la o distributie mai uniforma a sarcinii intre
reazeme §i pe lungimea dintilor.

Pentru instalarea rulmentilor mai frecvent este aplicatd schema in "X".
Jocul axial necesar poate fi format cu un set de garnituri 3 (fig. 10.19, a), un
inel compensator 4 (fig. 10.19 ,b) sau cu un gurub de reglare 5 (fig.10.19, c).
Rulmentii conici in asemenea constructii sunt utilizati pentru marirea rigiditatii
s1 micgorarea gabaritelor reazemelor. Rulmentul din apropierea pinionului este
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Fig. 10.19

inchis cu o saibd deflectoare de protectie de ulei in exces. Daca saiba este
executatd din foaie subtire, atunci intre ea si pinion se instaleaza un inel 2
(fig. 10.19, a, b) cu ldtimea mai mare decét latimea canalului arborelui.

Arborii pinion ai reductoarelor cilindrice cu o treaptd sunt construiti
asemenea, insa pinionul este instalat simetric fata de reazeme.

In fig. 10.20 este prezentatd constructia arborelui conducitor din

4 2

2

B
[ == 4
Fig. 10.20

reductoarele cilindrice coaxiale. Pinionul este instalat simetric fati de reazeme.
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Pentru formarea jocului axial sunt folosite procedeele constructive examinate
anterior (inelul 2). Unul din rulmenti este instalat in peretele exterior al
corpului reductorului, iar celdlalt - intr-un corp interior, in vecinitate cu
rulmentul arborelui condus, instalat coaxial.

In reductoarele cilindro-melcate conducitor este arborele pinion al
transmisiei cilindrice (fig. 10.21), care se instaleazi in corp dupi instalarea rotii
cilindrice pe arborele intermediar. Peniru instalarea in corp a arborelui pinion
asamblat trebuie prevazut jocul C. Pentru aceasta se micgoreazd dimensiunile

|y,

T-T

G
N

o) |
77 Amtate=s
.== =?’ 7

Fig. 10.21

rulmentului din stidnga (fig. 10.21, a ), sau sunt folositi rulmenti demontabili
(fig. 10.21,b).
In fig. 10.22 este expusd o constructie mai frecvent utilizata a unui arbore
2 : 2

“

—

vy

N

Fig. 10.22

conducator a transmisiei cilindrice cu dinti in V. Arborele pinion este mobil in
directie axiald, iar pozitia lui fata de roata este determinata de dintii Inclinati in
directii opuse. Rulmentii arborelui condus sunt fixati in corp.
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10.3.2. Reductoare conice §i G
conico - cilindrice a. 77y Y /

In fig. 10.23, a, b sunt ilustrate P %
constructii de arbori pinion ai -
reductoarelor conice cu instalarea £°
rulmentilor in "0". Aceste constructii

permit reglarea rulmentilor §i a - b - -
angrenajului conic. In conformitate cu al. e
schema constructivd la inceput se .

regleazd jocul in rulmenti, apoi in 7 ’

angrenajul conic. Jocul in rulmenti se b.

regleazi cu ajutorul piulitelor canelate,
iar angrenajul conic - prin deplasarea
axiali a paharului, schimbédnd
grosimea pachetului de garnituri I.
Pentru asigurarea rigidititii necesare

dr

este recomandat raportul b/a = | .
2,0...2,5. 4 b

10.3.3. Reductoare melcate Fig. 10.23

In reductoarele melcate elementul conducitor este melcul. Exemple de
constructii sunt prezentate in fig. 10.24 — 10.25. In fig. 10.24 rulmentii sunt

RS '

\

L B
7 9!.. = A
7 Pestata |

¥

I : {
Fig. 10.24
instalati in "X", iar jocul axial este format cu ajutorul setului de garnituri,

instalat sub flanga capacului.jn fig. 10.25 este prezentatd schema unui melc cu
un reazem fix si altul mobil. In reazemul fix sunt instalati doi rulmenti conici in
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% ) 1

b,
dar

Fig. 10.25

A

"X", care preiau sarcina axiald din angrenaj, iar cel mobil (rulment radial cu
role cilindrice) va fi solicitat numai cu sarcini radiali. De asemenea, in
reazemul fix pot fi instalati doi rulmenti radiali - axiali cu bile.

10.3.4. Arbori intermediari

=1

Fig. 10.26

==

In reductoarele ci-
lindrice cu doui trepte pe
arborele intermediar este
instalat pinionul treptei

- conduse si roata din

treapta conducatoare.
Directia liniei dintelui
trebuie sa fie aceeasi la
ambele roti, pentru ca
fortele axiale s3a se
echilibreze partial. In
reductoarele  cilindrice
cu schemad desfasuratd
distanta [/ dintre roti,
de obicei, este mica
(fig. 10.26, a) si roata
poate fi sprijinita in
directie axiald direct in
pinion (fig. 10.26, b). In

cazul cind diferenta diametrelor d,; §i d. este mare, pe arbore (fig. 10.26, a)
este prevazutd o suprafati de trecere. Jocul axial necesar se formeazi folosind

una din metodele examinate mai sus.
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in reductoarele
coaxiale distanta din-
tre pinion §i roatd L
(fig. 10.27) trebuie sa
fie mai mare decét
litimea  reazemului
intermediar. Rulmen-
tii radial - axiali se
-instaleazd in "X", iar
jocul necesar poate
fi format cu un set
de gamituri I, in-
stalat sub flansa ca-
pacului, sau prin altd
metoda.

in reductoarele
conico-cilindrice  ar-
borele . intermediar
este instalat in rul-
menti conici, de obi-
cei, in "X" (fig.
10.28).

Particularitatea
constructiei constd in
faptul ca, afard de
formarea jocului axi-
al, mai este necesard
si reglarea angrena-
jului conic. Aceasta

Fig. 10.27

' \

I Axa de simetrie 1
a corpulul

da 17 =dfr

Fig. 10.28

se realizeazd cu un set de garnituri / (fig. 10.28, a), sau cu doud guruburi
ingurubate in capacele ingropate (fig. 10.28, b).

10.3.5. Arbori condusi

Exemple de constructii ale arborilor condusi ai reductoarelor cilindrice
sunt prezentate in fig. 10.29. De obicei, acesti arbori sunt executafi cu un
numdr redus de trepte, iar fixarea axiala este asigurati de ajustajul cu strangere
(fig. 10.29, a), sau cu o bucsi distantierd (fig. 10.29, b). Un neajuns al acestei
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constructii este incomoditatea instaldrii axiale exacte a rotii. De aceea, este cu

Fig. 10.29

succes utilizata schema arborelui cu umar de sprijin (fig.10.29, c).

In reductoarele coaxiale arborele condus poate fi executat asemenea celor
din fig. 10. 30. Momentul de torsiune este transmis prin ajustajul cu strAngere.
Roata dintata este instalatd simetric fad de reazeme. Jocul axial este format cu
ajutorul seturilor de garnituri 1 instalate sub capacele cu flange ale arborilor
conducator si condus, asa cum pentru o astfel de constructie a reazemului
intermediar acegti arbori formeaza un ansamblu monobloc.
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Arbore
intermediar conducdtor
2

Fig. 10.30

In reductoarele cilindrice cu o singura treapti roata este instalata simetric
fatd de reazeme, iar fixarea ei axiald este asigurata prin ajustaj cu strangere, sau
prin bucse de distantare. : ‘

Arborii condusi ai reductoarelor conice, de obicei, sunt instalati in
rulmenti conici in "X" (fig. 10. 31). Varful conului de divizare al rotii trebuie

S

™ .E..r//‘z

N

i

Fig. 10.31

sd coincidd cu varful conului de divizare al pinionului, deci trebuie si
intersecteze axa arborelui conducator. De aceea, roata conicd condusd este



INDRUMAR DE PROIECTARE 151

instalatd mai aproape de reazemul situat mai departe de capatul de iesire. Asa
cum la capétul arborelui poate fi aplicatd o sarcind consola, o astfel de instalare
contribuie la o repartifie mai uniformd a sarcinii intre reazeme. Formarea
jocului axial in rulmenti §i reglarea pozitiei axiale a arborelui poate fi efectuata
conform metodelor examinate mai sus.

In reductoarele melcate arborele condus este instalat in rulmenti conici in
"X". Roata este simetricd fati de reazeme (fig. 10.32). Formarea jocului axial

Fig. 10.32

in rulmenti si reglarea angrenajului conic se efectueazi prin una din metodele
examinate. In fig. 10.32 cu un set de garnituri /, instalat sub capacele cu flanse,
poate fi format jocul axial in rulmenti si reglatd pozitia axiald a rotii (prin
alegerea grosimilor necesare ale seturilor de garnituri 7).

10.3.6. Arbori cu reazeme in diferite corpuri

Deseori constructia mecanismelor necesitid instalarea reazemelor in
diferite corpuri. Asemenea sunt constructiile arborilor de actionare ai
conveierelor si transportoarelor (fig. 10.33). Corpurile reazemelor sunt instalate
pe cadrul mecanismului de actionare sau pe rama transportorului. Erorile
inevitabile de executie si montaj contribuie la dezaxarea suprafetelor de ajustaj
ale corpurilor reazemelor.

De obicei, aici predomind erorile de montaj: deplasarea radiald a axelor
suprafetelor de ajustaj ale corpurilor dupd montarea lor pe cadru; abaterea de la
paralelism a acestor axe in plan orizontal.
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Fig. 10.33

Afard de aceasta, in timpul functionarii se deformeazid constructia
metalicd a cadrului si insdsi arborele, fapt care genereaza aparitia erorilor
suplimentare,

Reiesind din cele spuse, in asemenea constructii este indicata utilizarea
rulmentilor oscilanti cu bile pe doud randuri (fig. 10.40). Tinand cont de
erorile de executie si montaj in aceste constructii arborii sunt fixati axial intr-un
lagar. De obicei, lagarul mobil este cel mai putin Incércat.

10.4. Exemple de calcul

Exemplul 1. Arborele din exemplul 9.7 este instalat in doi rulmenyi
radiali-axiali cu bile. Efectuati calculul acestor rulmenti. Durata de functionare
a rulmentilor L, = 40000 ore.

1. Tinand cont de faptul cé forfa axiala din angrenaj nu este mare, alegem
conform diametrului arborelui sub rulment d,=60 mm, rulmentul radial nr. 312
(dxD x B=60x 130 x 31), pentru care C, = 81900 N; Cy, = 48000 N.

2. in conformitate cu rezultatele obtinute prin calcul in exemplul 9.7
(pag. 129) determindm fortele radiale sumare in reazeme:
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F,, =R, + R}, =61007 + 1800° = 6360 N;

F,y =y R3, +R2, =2400° + 6007 = 2474 N.

3. Verificdm durata de functionare a rulmentului instalat in reazemul 4,
fiind cel mai solicitat.

Determinam valoarea raportului £ ... P 0,018. Conform tab. 10.1
C,, 48000
e=0,19.
Raportul Pe 2N ———=0,14 <e, deci conform tab. 10.1 X=1I, Y=0.
F,, 6300

Sarcina echivalentd pentru un regim de sarcind cu impulsuri
moderate
F,=R, -k, -k ,=6300-1,3-1=8268 N.
Durata de functionare a rulmentului

_19° [3}’_ 10° '[31900 :

y = = 80997 ore.
60n\ F, 60-200\ 8268
Durata de functionare este satisfacatoare.

Exemplul 2. Verificati rulmentii conform conditiilor din exemplul
anterior, insd cu o for{d axiald mdrita pand la F,=3000 N.

1. In acest caz acceptam rulmentul radial-axial cu bile nr. 46312, pentru
care C, = 100000 &, Cp, = 65300 N.
3000

2. Determindm raportul i‘-‘—:—=0,046. . In acest caz parametrul
C,, 65300

solicitarii axiale e = 0,26.
Componentele axiale de la fortele radiale
Si=eR4=0,26-6360 = 1654 N. Sp=eRp=0,26-2474 =643 N.
Conform tab.10.26 si fig. 10.1 determinam fortele axiale care actioneaza
asupra rulmentilor: R,y =S4 = 1654 N. Rz =S4+ F,= 1654 + 3000 =
4654 N.
R, 4654 _
C,, 65300
solicitarii axiale precizate conform acestui raport va fi e = 0,29.

Determinam raportul 0,071. Valoarea parametrului
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Determinam valoarea raportului ~# = 1654 _ 4 56 < ¢, Conform
F,, 6360
tab. 105 - X=1; ¥ =0,
Conform raportului X2 _ 4654 _ ;5 o x-056 Y=155
F,, 2474

3. Determinidm sarcinile echivalente pentru aceleasi conditii de
functionare

Fey = (XVR4 +YRoy) kski = 630- 1,3- 1 =8268 N.

Fep= (XVRg+YRap) ko= (2474-0,56+1,55-4654)-1,3 = 11178 N.

4. Determinim durata de functionare a rulmentului instalat in
reazemul B

_10°(cY  10° (100000

" 6on\ P, ) 60-200\ 11178
Durata de functionare este satisfacatoare.

3
J = 59665 ore.
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11. PROIECTAREA PAHARELOR DE RULMENT SI A
CAPACELOR LATERALE

11.1.Proiectarea paharelor de rulment

Constructia paharului de rulment depinde de schema de instalare a
rulmentilor. in fig.11.1 sunt prezentate variante constructive de pahare, mai
frecvent utilizate in constructia de reductoare. De obicei, paharele de rulment
sunt constructii turnate din fonta CH15. Grosimea peretelui 6, in dependenta de
diametrul rulmentului D, estre expusi in tab. 11.1.

: Tabelul 11.1
Grosimea peretelui paharului

D, mm <52 52...80 80...120 120...170
o, mm 4..5 6..8 8...10 10...12,5

&

b.
-
= 4 g
w| o
] N Z
e
3
S
S S o

[

d.
| fq;‘: 3
I |’77 = <
%/II_. 7R i
: - {9 e =1
=) q o

Fig. 11.1

Grosimea flansei & ~ 1,25 . Iniltimea umirului de sprijin 7 este acordata
cu tesitura inelului exterior al rulmentului. Diametrul d §i numarul de suruburi z
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pentru fixarea paharului sunt indicate in tab. 11.2, in dependentd de diametrul
exterior al rulmentului D.

Tabelul 11.2
Numdrul de suruburi, z i diametrul lor d;
D, mm 40...62 63...95 100...145 150...220
d,, mm 6 8 10 12
z 4 4 6 6

Acceptind ¢ ~d, h = (1,0...1,2)d, obfinem diametrul minim al flangei Dy
= D+(4..4,4)d

Pentru o ajustare mai buni a flangelor paharului si corpului pe suprafata
cilindrici a paharului este previzut un canal. Asemenea canale sunt prevazute
si la umerii de sprijin ai rulmentilor.

Deseori, pe suprafata exterioard a paharului este prevazut un sector cu
lungimea / drept dimensiune de ajustaj (/ se acceptd egal cu lafimea
rulmentului).

De obicei, in pahare sunt instalati rulmentii reazemului fix al melcului
sau al arborelui pinionului conic. Paharele pentru arborii pinion ai reductoarelor
conice sunt mobile in directie axiald pentru reglarea angrenajului conic. Pentru
ele este indicat ajustajul in corp H7/j6. Celelalte pahare sunt nemigcate in corp,
iar pentru ele sunt indicate ajustajele H7/k6 sau H7/m6.

11.2. Proiectarea capacelor laterale

2] * & Capacele laterale
H=d pentru inchiderea rul-
mentilor sunt constru-
ite din fonta CY21.
Deosebim capace cu
flanse si ingropate. In
fig. 11.2 sunt prezen-
tate constructii  de
capace laterale oarbe
= cu suruburi.
Forma construc-
Fig. 11.2 ' tivdi a capacului de-
pinde de constructia
reazemului arborelui. Mai frecvent capatul arborelui nu iese in afara

oy
(4

Dy

D.dit

RN
D.d11
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rulmentului. De aceea, suprafata exterioarid a capacului este plani. In caz
contrar capacul are
forma din fig. 11.3, b.
Capacele se bazeazi pe
suprafata frontald a
flangei, de aceea braul l
cilindric pentru cen- :
trare, / este mic, de
obicei se  acceptd
I=(1,2...1,5)b (unde b

6} '8

este latimea canalului). =
Daca in capac a
este instalatd o mangeta s — e

(fig. 11.3, a), atunci to-
leranta diametrului de
centrare a capacului
este mai stricta.

De asemenea, pentru o ajustare mai buni a flangelor pe cilindrul de
centrare al capacului este prevdzut un canal cu latimea b.

Dimensiunile capacului sunt determinate de dimensiunea D a alezajului
rulmentului. In tab. 11.3  sunt expuse dimensiunile principale pentru
construirea capacelor.

. Tabelul 11.3
Dimensiunile de bazd ale capacelor laterale

D, mm 50...62 62...95 100..145 150...220
& mm 5 6 7 :
d mm 6 8 10 12

z 4 6 6

in varianta constructivi din fig. 11.2, b capacul este insurubat cu suruburi
cu capul cilindric. In asemenea caz grosimea capacului este acceptatd d3 = H +
0,86 (unde H este inaltimea capului gurubului).

Suprafetele de sprijin ale capurilor suruburilor sau a piulitelor necesita
prelucrare. Sunt prelucrate direct locurile pe care se sprijind capurile
suruburilor, sau un brdu pe partea frontald in zona de sprijin a capurilor
suruburilor. Varianta a doua este mai indicatd din punct de vedere tehnologic.
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Celelalte dimensiuni ale capacului: & = 1,26, & = (0,9..1,006; Dy = D +
(4,0...4,4)d; c ~d.

In capac trebuie previzute 2 - 3 giuri cu & 3...4 mm pentru demontarea
mangetei. .

La distante dintre axe mici flangele a doud capace se pot suprapune. in
acest caz ambele flanse sunt tegite asiguridnd un joc intre capace de 1...2 mm
(fig. 11.4).
tin=(110.2)d De obicei, flangele capacelor

-t a sunt rotunde (fig. 11.5, a). Dimen-

- siunea a este determinatd din

conditia instaldrii capului surubului

pentru fixarea capacului. in scopul

economiei de material flansele

capacelor deseori sunt executate de

forma indicati in fig. 11.5, b sau

patrate (fig. 11.5, ¢ ). Insa asemenea

forme sunt indicate in productia de
serii mari si de masa.

In fig. 11.6 sunt expuse cele

(11..12)d

Fig. 11.5

mai uzuale constructii de capace ingropate oarbe (fig. 11.16, a, b) §i patrunse
(fig. 11.16, c). In fig. 11.16, d este ilustrat un capac ingropat cu filet pentru
surub de reglare. Aceste capace sunt utilizate pe larg in constructia de
reductoare cu plan de separare pe axele arborilor. Constructia lor nu necesita
fixare prin suruburi; sunt fixate printru-un brau cilindric, pentru care in corpul
si capacul reductorului este prevazut un canal inelar. Pentru o ajustare mai buna
a capacului pe suprafata lui de ajustaj este prevazut un canal cu latimea b.
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% s.HI/h

D...H7/h8

S..H/hi
-

}

N
>

Ly |

D...H7/h8
o
|

D...H7[h8

Fig. 11.6

Grosimea capacului & este acceptati conform tab. 11.3. Dimensiunile
celorlalte elemente constructive: & = (0,9...1,006, S= (0,9 ..1,0)6 C »
0,58, 1 ~2,5b (unde b este litimea canalului).

Deseori partea frontald a capacului, care contacteazi cu rulmentul, nu
coincide cu partea frontald a braului de fixare (fig. 11.6, b). In asemenea caz
diametrul acestui sector se face mai mic, pentru a nu micgora precizia de
centrare a capacului.

De obicei, capacele sunt construite din fontd. Pentru marirea rezistentei
filetului surubului de reglare, capacul poate fi construit din otel.



160 BAZELE PROIECTARII MASINILOR

12. PROIECTAREA SI EXPLOATAREA
REDUCTORULUI SI A MECANISMULUI DE
ACTIONARE

12.1. Etapele de elaborare a documentatiei tehnice

Conform GOST 2.103-68 proiectul didactic la cursul B.P.M. include
urmitoarele etape de elaborare a documentatiei tehnice:

¢ inmanarea temei de proiectare;

¢ claborarea propunerii tehnice de proiectare (etapa de conceptie a

constructiei);

¢ claborarea schitei de proiect;

¢ claborarea proiectului tehnic;

¢ claborarea proiectului de lucru (documentatiei tehnice de lucru).

Propunerea tehnica de proiectare, schita si proiectul tehnic includ calcule
si insusi procesul de proiectare Etapele propunerii tehnice si schitei de proiect
este rational sa fie elaborate pe hartie milimetricd. Constructia mecanismului,
verificatd prin calcule (proiectul tehnic), este elaborata pe foi standard.

Etapa propunerii tehnice de proiectare include un sir de documente, care
trebuie sd cuprindd argumentarea tehnico-economica a elaborarii unitafii date
pe baza analizei diferitelor variante posibile de constructii aseméndtoare, prin
compararea lor, {indnd cont de particularitifile constructive si de exploatare a
unitdtii elaborate §i a celor existente. La aceasta etapd se executd schitele de
dimensionare ale unititilor de asamblare si a mecanismului (deseori citeva
variante).

In procesul elaboririi schitelor de dimensionare mai intdi sunt rezolvate
intrebarile alegerii schemelor cinematice rationale, formelor constructive si
dimensiunilor pieselor, analiza diferitelor variante constructive si alegerea celei
optime. Schita de dimensionare este insotitd de calcule preliminare (de proiect)
pentru determinarea dimensiunilor de bazi, fird care nu putem trece la
proiectare.

Propunerea tehnicd aprobatid este baza pentru elaborarea schifei de
proiect. La aceasta etapa se determina in forma generald componenta unitatilor

-asamblate, constructia pieselor si mecanismului de acfionare, ceea ce ne
permite sd judecim despre modul lui de functionare; sunt determinati
parametrii de bazi de functionare §i1 gabaritele mecanismului.
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Schifa de proiect este baza pentru elaborarea proiectului tehnic, care
prezintd imaginea completd a constructiei cu elaborarea finala a tuturor
elementelor unitatii de proiectare §i include date referitor la elaborarea
proiectului de lucru. _

in baza proiectului tehnic este elaborat proiectul de lucru, in care sunt
executate toate desenele (de asamblare, de montaj, de executie ale pieselor), cat
si alte documente, necesare pentru executarea mecanismului de actionare. in
proiectul didactic ne limitdm, de obicei, cu intocmirea desenelor de executie
pentru 3 - 4 piese.

12.2. Proiectarea reductorului

La etapa propunerii tehnice de proiectare este elaborata schita de
dimensionare a reductorului. Aceasti etapa a fost expusa in capitolul 9 (p. 9.3).

Scopul principal al acestei etape - determinarea pozitiilor elementelor
reductorului (rofilor dintate, de curea, de lant, rulmentilor) pe arbori,
asigurarea instaldrii lor optime unul fatd de altul §i fatd de peretii corpului
reductorului. Trebuie sa tindem citre o constructie de o compacitate maximal
posibila.

Schita de proiect a reductorului este elaboratd pe baza -schemei de
dimensionare. La aceastd etapd sunt elaborate constructiile rotilor dingate si
melcate, arborilor, rulmentilor, capacelor, corpului reductorului, rotilor de
curea, de lant etc. Tot aici sunt elaborate calculele de precizare ale diametrelor
arborilor, tindnd cont de solicitarea compusd, constructia arborilor, calculul
rulmentilor, verificarea rezistenfei la oboseald a arborilor etc., adicd toate
calculele necesare.

in schita de proiect sistemul de ungere al transmisiilor si rulmentilor
trebuie sa fie elaborat preliminar, iar in cel tehnic — definitiv ( vezi p. 14). In
dependenti de instalarea si dimensiunile relative ale rotilor conduse din fiecare
treaptd, puterea transmisd si viteza, trebuie rezolvati o problemd de principiu -
alegerea metodei de ungere a transmisiilor - prin scufundare in baia
reductorului sau prin ungere cu get (sub presiune). In primul caz trebuie
determinat volumul si nivelul necesar al uleiului din baia reductorului.
Volumul recomandat constituie 0,35 - 0,7 /'la 1 kW de putere transmisa (valo-
rile mai mari pentru uleiuri cu viscozitatea mai inaltd). In dependenta de
volumul uleiului este determinati distanta de la rotile dintate pand la fundul
reductorului, apoi dimensiunea de gabarit a reductorului dup inalfime.



162 BAZELE PROIECTARII MASINILOR

Scufundarea rationala a rotilor dinfate in ulei este de 3-4 moduli ai
angrenajului (pentru rotile cu turafia mici - pana la 1/3 din diametrul rotii).
Trebuie asigurati scurgerea uleiului §i a depunerilor de pe fundul lui la
desurubarea dopului de scurgere (fir4 ridicarea reductorului).

Se argumenteaza tipul indicatorului de nivel al uleiului din baia
reductorului. Dac# diametrele rotilor conduse in reductoarele cu doui si trei
trepte diferd esenfial, atunci la ungerea prin scufundare in baia reductorului
trebuie asigurati aducerea uleiului la toate transmisiile, folosind inele de
ungere, roti suplimentare etc., iar la ungerea fortati trebuie elaborat un sistem
de distributie al uleiului, care ar asigura ungerea tuturor angrenajelor, iar in
multe cazuri §i a rulmentilor.

Proiectul tehnic al reductorului este elaborat pe coli formatul A7 (1-1,5)
pe baza schitei de proiect. Sunt ilustrate atitea vederi ca si fie redata
constructia complet. Desenul este insofit de tdieturi si sectiuni pentru a
descoperi complet particularitafile constructiei fiecdrei piese din componenta
reductorului.

Pentru a expune constructia corpului, capacului §i a altor piese pe
vederea generald a reductorului, sunt ilustrate: vederea in plan fara capac si
tiieturd dupa suprafafd de separare (vederea principald), vederile frontala,
laterald si cdteva sectiuni. Pe vederea frontals, la necesitate, se executd citeva
secfiuni pentru a explica constructia elementelor capacului si a corpului (in
particular, nervurile interioare sub corpurile rulmentilor in reductoarele
coaxiale).

Trebuie elaborate amanuntit (si ilustrate pe desen fara simplificiri)
racorddrile pieselor: inelul rulmentului cu umarul de fixare al arborelui §i cu
bucsa de distantare, de asemenea pentru pinion etc. O atentie deosebitd se
acorda fixdrii axiale stricte a pieselor instalate pe acelasi arbore.

in fig. 12.1 este prezentati constructia unui reductor conic cilindric, iar In
fig. 12.2 - a unui reductor precesional. Din aceste figuri se vede cat de
amanunfit sunt elaborate pe aceastd foaie toate elementele constructive ale
ansamblului.

Pe desenul proiectului tehnic al reductorului (fig. 12.1 - 12.3) trebuie
indicate toate ajustajele (inclusiv ale sectoarelor arborilor cu elemente
demontate de pe ele, de exemplu: cuplajele de pe capetele arborilor, rotile de
lang etc.), de asemenea dimensiunile de gabarit, de asamblare i de montaj, cat
si alte dimensiuni de bazi (distantele dintre axe, coordonatele géurilor de fixare
ale corpului de cadru sau placi etc.).
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Fig. 12.3
12.3. Proiectarea mecanismului de actionare

Proiectarea mecanismului de actionare in proiectul didactic include doua
etape: propunerea tehnica i proiectul tehnic. Propunerea tehnica este elaborata
pe hartie milimetrica, iar proiectul tehnic - pe foaie standard, in scara 1:2;
1:2,5, 1:4, 1:5 sau 1:10. Desenul trebuie sid prezinte clar constructia
mecanismului fird o detaliere amanuntitd, fiindca toate ansamblurile lui (in
particular, reductorul) sunt incluse ca unitifi asamblate. Totodatd, unele
elemente, care sunt importante pentru asamblarea mecanismului, trebuie
prezentate pe desen evidentiat, cu ajutorul tdieturilor necesare. Este necesara
evidentierea locurilor strangerii reductorului si a motorului pe cadru (placa), de
asemenea ale cadrului (plicii) de funda;ne cu ajutorul suruburilor de ancorare sl
coordonarea lor reciproca.

Suruburile sunt indicate prin axe, afard de acelea cu care ansamblurile
sunt fixate pe cadru, iar cadrul pe fundatie, podea, coloani etc. Deoarece toate
suruburile de ancorare sunt asemenea, trebuie ilustrat un singur surub, iar
celelalte sunt indicate prin axe. La fel sunt ilustrate si suruburile pentru fixarea
reductorului pe cadru.
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Trebuie verificatd aminuntit asamblarea mecanismului de actionare,
pentru excluderea suprapunerii ansamblurilor, si determinati pozitia prin care
el se leagd cu alte ansambluri pentru a asigura montajul.
Trebuie respectati comensurabilitatea ansamblurilor; constructia trebuie
sa corespundi cerintelor esteticii tehnice i sa fie destul de compacti; trebuie s
fie determinate pozitiile axelor arborilor fatd de suprafetele de baza etc.
Pe vederea generaldi a mecanismului de actionare sunt indicate
dimensiunile de gabarit, pozitia rotilor de curea, de lant, cuplajelor si alte
dimensiuni de bazi, de asemenea cerintele tehnice fati de asamblare, in
particular deplasirile admisibile in directiile axiald si radiald ale arborilor,
precum $i dezaxarea lor.
In majoritatea temelor pentru proiectare la B.P.M. mecanismul de
actionare include: motor electric, reductor (cutie de viteze), cuplaj, transmisie
prin curea, lant sau frictiune.
Constructiile cadrului si ale cuplajului sunt elaborate pe foi aparte,
totodatd cadrul, mai frecvent constructie sudatd, nu este detaliat; pentru a
inlesni fabricarea elementelor cadrului dimensiunile lor sunt indicate atdt in
tabelul de componentd, cét si pe desen ca unitate asamblati. Afard de aceasta,
pe desen sunt indicate dimensiunile care determind pozifia reciprocd a
elementelor si pozitia suprafetelor prelucrate (de exemplu a gaurilor).
Recomandiri améanuntite pentru proiectarea cadrului sunt expuse in lucrarile
[5,11,12].
Numdrul suruburilor de ancorare §i pozitia lor se determind in
dependentd de dimensiunile §i configuratia suprafetei de fixare a cadrului. in
lucrarea [5] este indicatd distanta dintre guruburile de ancorare de 300-1000
mm (in dependentd de dimensiunile cadrului), iar diametrul lor se determina
dupa forta de stringere necesara pentru asigurarea asamblarii.
Daci vom recapitula cele expuse mai sus, trebuie sd menfiondm ca
desenul mecanismului de actionare trebuie sa includa (fig.12.4):
¢ vederea generald a mecanismului de actionare;
¢ vederea partiald sau completd a dispozitivului pe care este instalat
. mecanismul de actionare (fundatie, rama transportului, podea etc.),

¢ dimensiunile: de gabarit, de asamblare (a suprafefelor de reazem,
coordonatele si diametrele gaurilor de fixare etc.), de montaj (dintre
axele unitifilor de asamblare, pozitia rotilor de lant, de curea,
tamburului etc.);
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¢ cerintele tehnice fatd de montajul mecanismului; sunt expuse
deplasirile admisibile radiale §i axiale ale arborilor si unghiurile lor
de dezaxare:
Arborii I §i II

Abaterea radiald pand la .... mm

Abaterea axiald pand la .... mm

Abaterea unghiulard pand la .... mm/mm

Arborii I1I §i IV

¢ caracteristica tehnici (datele de iegire - puterea, sarcina, viteza,

rapoartele de transmitere ale treptelor, momentele de rasucire etc.).

In tabelul 12.1 sunt expuse deplasirile limitd admisibile pentru diferite
variante de asamblare, determinate pe baza probabilitéfii sumarii tolerantelor
dimensiunilor, care determind abaterile axiale, radiale §i unghiulare ale
arborilor mecanismului. In tabel si in conditiile tehnice ale asamblérii, pentru
comoditatea controlului, dezaxarea axelor arborilor este indicata prin deplasari
pe o lungime anumitd, astfel semnificagia 0,05/100 mm/mm inseamnd
(deplasarea 0,05 mm in directie radiald pe lungimea arborelui 100 mm.

Pe policioarele liniilor ajutitoare sunt indicate numerele pozitiilor
unititilor de asamblare si a pieselor mecanismului.

In tabelul de components sunt incluse unititile de asamblare (reductor,

Tabelul 12.1
Deplasarile admisibile ale arborilor

Asamblare cu gamituri pentru precizia
Parametrul Asmublare fird asamblérii
gamituri Aa—
normald inalta
Abaterea radiald, mm 0,85; 1,7 03; 07 0,05; 0,15
; ; wia Cu verificarea pozitiei axiale
Abaterea axialid, mm Fara verificarea pozitiei axiale +3 +(0,01...0,5)
Abaiesy anghii, 0,6/100 0,05/100...0,25/100
Lim/mm

*Pentru distanta de la axele arborilor reductorului i motorului electric pand la suprafata de
fixare a placii - 250 mm. .
**Pentru distanta indicatd de la 250 pdna la 630 mm.

cuplaj, placd sau cadru, arborele de actionare etc.), articole standardizate
(suruburi, piulite etc.), de asemenea piesele §i materialele necesare pentru
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montaj (saibe, garnituri etc.) i alte articole (motor electric).
Elaborarea desenului mecanismului de actionare este expusd in [5, 11].

12.4. Exploatarea mecanismului de actionare. Tehnica
securitatii

Exploatarea mecanismului de actionare prevede, in primul rand,
asigurarea fiabilitdtii functiondrii reductorului. Alegind sistemul de ungere si
tipul lubrifiantului este necesar, pe baza experientei de exploatare a unor
instalatii de acelasi tip, de a fixa periodicitatea innoirii lubrifiantului;
pentru ungerea in baia reductorului sunt determinate volumul si nivelul
lubrifiantului, iar pentru cea fortatd - presiunea si viteza pompdrii lui. Acesti
parametri sunt verificati periodic in procesul exploatarii.

In proiect trebuie elaborate amanuntit si expuse in memoriul explicativ
toate regldrile angrenajelor, rulmentilor, strangerca periodicd a asamblarilor
filetate, schimbul elementelor uzate etc.

In general, este necesar de a asigura functionarea mecanismului de
actionare chiar §i la un nivel jos de deservire, ce va confirma nivelul de
elaborare al lui destul de inalt. Cu alte cuvinte, trebuie exclusi, in misura
posibilitatilor, influenta factorului subiectiv asupra asigurdrii fiabilitatii de
exploatare. Constructia trebuie proiectatd astfel ca sa fie reduse la minim
operatiile pentru deservire. De exemplu, strangerea periodicad a asamblarilor
filetate poate fi evitatd folosind constructii moderne cu autostrangere; trebuie
evitatd ungerea periodica a rulmentilor, folosind constructii moderne cu durata
de functionare practic nelimitata.

Conditia principala de asigurare a fiabilititii in exploatare a

-mecanismului de actionare, ca §i.a altor agregate de masini, constd in
solutionarea complexa a problemelor constructive, tehnologice si tehnice.

O atentie deosebitd in proiect necesiti expunerea si solufionarea
problemelor tehnicii securitafii la exploatarea dispozitivelor mecanice, electrice
etc. Necesitd o descriere amanuntitd in memoriul explicativ acele cazuri, cand
conditiile asigurdrii securitafii muncii au influentat asupra parametrilor unor
sau altor elemente ale mecanismului.
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13. PROIECTAREA UNITATILOR DE ASAMBLARE

Unele recomandari pentru proiectare sunt expuse in p. 12, mai amanuntit
vezi [1,5,11,12,]. In capitolul de fatd sunt expuse cerintele de bazad pentru
intocmirea desenelor unititilor de asamblare.

13.1. Reductorul

Proiectul tehnic al reductorului (vezi p. 12.2) este elaborat pe o foaie sau
1,5 foi formatul Al In fig. 12.1, fig. 12.2 si 12.3 sunt prezentate vederile si
sectiunile reductoarelor cu dimensiunile necesare.

In partea grafici a proiectului desenul vederii generale a reductorului este
elaborat primul. Pe baza lui sunt elaborate desenele de executie ale pieselor si
vederea generald a mecanismului de actionare. De aceea, toate elementele
reductorului trebuie elaborate minutios, analizate si executate amanunfit fara
simplificari. Proiectul la B.P.M. este primul proiect tehnic in care trebuie
prezentate clar constructiile tuturor pieselor reductorului, interactiunea
elementelor lui, de asemenea este necesara coordonarea constructiei cu
tehnologia de executare si asamblare a reductorului. Din aceste considerente se
explica s1 necesitatea ilustrdrii aménuntite pe desenul reductorului a acestor
elemente (inclusiv si a acelor standardizate, de exemplu a asamblarilor filetate),
care conform GOSTului pot fi reprezentate simplificat.

Conform celor expuse desenul reductorului va include (fig. 12.2 — 12.3):

1. Vederile necesare cu tédieturi si sectiuni;

2. Ajustajele tuturor imbinarilor fara exceptie;

3. Elemente constructive - tesituri, racorddri, canale pentru iesirea
sculelor;

4. Tlustrarea clara a elementelor (parti frontale, tesituri etc.) si a pieselor
instalate pe arbori (pinioane, rofi de curea, de lant etc.) cu elaborarea metodelor
fixdrii axiale a acestora;

5. Reprezentarea angrenajelor dintate si melcate conform standardelor;

6. Reprezentarea constructivé a asamblarilor filetate;

7. Reprezentarea rulmentilor in sectiune; '

8. Dimensiunile (de gabarit, de asamblare, distantele dintre axe) cu
abaterile recomandate de standard, coordonatele gaurilor de stringere etc.;

9. Caracteristica tehnicé a reductorului conform modelului din tab. 13.1.
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Tabelul 13.1
Caracteristica tehnicd a reductorului
Parametrul Notarea Treapta
1 11
1. Distanta dintre axe a,
2. Tipul angrenajului
3. Numirul de dinti ai pinioanelor Zn 23
4, Numirul de dini ai rotilor In
5. Rapoartele de transmitere My, u;
6. Modulul normal m
7.  Unghiul de inclinare B
8. Momentul de torsiune T
9. Raportul de transmitere total u

10. Indicatii privind operatiile suplimentare la asamblare;
11. Indicatii privind nivelul maximal §i minimal al uleiului;
12. Cerinte tehnice, spre exemplu :
¢ Jocul axial al rulmentilor radiali ai arborelui intermediar sd fie
asigurat in limitele 0,5 ...0,7 mm.
¢ Arborii reductorului asamblat trebuie sd se roteascd usor de la
mana.

¢ Suprafetele exterioare neprelucrate sd fie acoperite cu email
sur.

¢ Rodajul fird sarcind la turafia arborelui motor ny=... min"' | in
timpul .. . ore;

13. Numerele pozifiilor tuturor unititilor asamblate si pieselor
reductorului (ele trebuie aranjate paralel indicatorului, grupndu-le in coloani
sau pe o linie; méarimea cifrelor pozitiilor va fi cu un numar-dous mai mare ca a
dimensiunilor de pe desen).

13.2.Cuplajul

13.2.1. Recomandiri privind alegerea si calculul cuplajelor

Toate cuplajele mecanice pot fi divizate in trei grupe de baza:
¢ cuplaje permanente;
¢ cuplaje intermitente (ambreiaje);



172 BAZELE PROIECTARII MASINILOR

¢ cuplaje automate, la care intreruperea sau stabilirea legaturii intre
arbori se face automat, la anumite wvalori ale unui parametru
functional (moment, vitezi etc.).
Clasificarea mai aminuntiti este expusa in [6, 10].
Dupa ce este determinat tipul necesar al cuplajului, pentru elaborarea
constructiei lui este necesara efectuarea urmitoarelor etape:
¢ alegerea materialelor elementelor cuplajului;
¢ determinarea momentului de calcul (7, = K, 7. unde K, este
coeficient de regim (tab. 13.1); 7 - momentul de torsiune nominal);
¢ determinarea preliminard a dimensiunilor elementelor de lucru ale
cuplajului, iar in cuplajele intermitente - §i a organelor de antrenare;
¢ eclaborarea schitei de dimensionare, schitei de proiect §i a proiectului
tehnic ale cuplajului cu calculele de verificare necesare.
Datorita faptului ¢i constructiile principalelor tipuri de cuplaje sunt bine
cunoscute, aceste etape pot fi efectuate direct pe curat.

Tabelul 13.2
Valorile coeficientului de regim K,

Nr. i E 2

o Domeniul i regimul de functionare K.

| Masini §i mecanisme cu mase de antrenare mici; regim de sarcini 1.0...1.5
permanent e

2 Masini si mecanisme cu mase de antrenare medii; regim de 15..2.0
sarcind intermitent (compresoare, sepinguri, mori) ik

3 Masini si mecanisme cu mase de antrenare mari; regim de sarcind 2530
de soc (laminoare, ciocane pneumatice etc.) T

Expunem date succinte referitor la calculul si proiectarea unor cuplaje.

Cuplajul cu bolturi §i bucge elastice este standardizat STAS 5982 — 81
(GOST 21424-75). Aceste cuplaje perrmt compensarea abaterilor radiale AR =
0,3...0,6 mm, unghiulare, Aa < 1°, si a unor abateri axiale, in limitele
mentinerii contactului dintre elementul elastic si alezajul in care acesta este
montat, pe o lungime suficient de mare.

Este ales conform diametrului arborelui i momentului de torsiune
admisibil, apoi se verificd bolturile la incovoiere si bucsele elastice la strivire
dupi momentul de torsiune maximal. Este recomandat spre utilizare la unirea
arborelui electromotorului cu elementele antrenate (arborele reductorului, cutii
de viteze etc.).
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Cuplaj compensator dintat STAS 6589/2-81 (GOST 5006-55). Este
"recomandat cdtre utilizare pentru legdturd intre arborele de iegire al
reductorului §i arborele de actionare. Momentul se transmite prin angrenarea
danturii exterioare a butucilor cu dantura interioard a mangoanelor. La fel se
alege conform diametrului arborelui si momentulvi admisibil. Spre deosebire
de alte cuplaje, la determinarea momentului de calcul al cuplajului
compensator dintat este introdus un coeficient, care asigurd siguranta
cuplajului, dar este micgorat coeficientul de suprasarcind K. [6].

Cuplaj compensator cu arc serpuit (de tip Bibby), Permite compensarea
abaterilor combinate: axiale, A/ = 4...20 mm, radiale, AR = 0,5 ...0,3 mm,
unghiulare, 4a < 1,15". La proiectarea acestui cuplaj trebuie asigurata
rezistenfa §i rigiditatea spirelor arcului §i exclusd functionarea dintilor
semicuplajelor pe muchii la transmiterea momentului maximal. Numaérul de
dinti este ales 1n intervalul 50... 100. Dintii si arcul sunt inchise intr-un corp
umplut cu ulei.

Gabaritele cuplajului D = (3... 3,5)d L = (2... 2,5) d, unde d - diametrul

_arborelui.

Ambreiaj multidisc cu fricfiune . Grosimea discurilor este determinata de
rezistenta asamblarilor prin caneluri ale corpului si butucului cu discurile (in
unele constructii butucul lipseste, iar discurile sunt montate direct pe arbore).
Calculul cuplajului se efectueaza la rezistenta ambreierii, rezistenta la uzuri i
rezistentd termicd. Este utilizat frecvent §i in varianta constructiva drept
element de siguranta.

13.2.2. Elaborarea desenului cuplajului

Mai sus au fost expuse unele recomandari privind alegerea, proiectarea si
calculul unor cuplaje.

Desenul cuplajului este elaborat, de obicei, in doud proiectii pe formatul
A3; o constructie compusd care necesita citeva vederi suplimentare, taieturi gi
sectiuni, este elaborata pe formatul Al.

O atentie deosebiti se acorda ajustajului si fixarii axiale a semicuplajelor
pe capetele arborilor. Partea frontald a butucului cuplajului trebuie instalatd
conform cerintelor tehnicii securitatii la distanta nu mai mic# de 10... 12 mm de
la elementul mai apropiat al corpului reductorului (capac sau suruburile de
strangere ale capacului etc.).
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Pentru fixarea cuplajelor pe capetele arborilor sunt utilizate aceleasi
metode ca i pentru rofile dintate ( vezi p. 8.4). Iniltimea umarului de fixare a
butucului cuplajului trebuie s fie nu mai mica de 2,5... 3 mm.

Pe desen sunt indicate dimensiunile de gabarit, de asamblare si de ajustaj
(tab. 13.3).

. Tabelul 13.3
Recomanddri pentru alegerea ajustajului cuplajelor
Tipul asamblirii Ajustajul

Asamblare prin pana H7/k6, H7/n6
Asamblare prin caneluri cu profil dreptunghiular; centrare pe | H7/, 6 (pe flancurile
cilindrul exterior ‘canelurilor F&8/18)
Asamblare prin caneluri evolventice; centrare pe cilindrul H7/j6 (pe flancurile
exterior canelurilor H9/h9).

13.3. Proiectarea carcasei reductorului

Cele mai caracteristice constructii de carcase in proiectul didactic sunt
corpul si capacul reductorului.

Carcasele in producerea de serii mari sunt, de obicei, turnate din font,
iar in producerea de serii mici i individuali - sudate din table de otel.

La proiectarea carcasei trebuie asigurate capacitatea ei de functionare
conform criteriilor principale: rigiditatea, rezistenta la uzurd si etangeitatea.
Trebuie sd tinem cont §i de unele cerinte suplimentare, de exemplu,
comoditatea montajului §i exploatarii etc. Date referitoare la proiectarea
carcaselor sunt expuse in lucrarile [1, 5, 11, 12, 16, 17].

Carcasele reductoarelor moderne sunt descrise cu suprafete plane;
elementele masive, care, de obicei, se aflau in afara corpului reductorului sunt
ascunse in interiorul lui (bosajele rulmentilor, nervurile de rigiditate, talpa
reductorului etc).

Forma si dimensiunile carcaselor sunt determinate la etapa dimensionarii
reductorului. In fig.13.1 este prezentata carcasa unui reductor cilindric, planul
de separare a cireia este executat pe axa arborilor. Suprafata de separare pentru
comoditatea prelucrarii mecanice este, de obicei, paraleld cu baza de agezare.
Suprafata exterioara a capacului, care serveste ca baza la prelucrarea mecanica
a suprafetei de separare, este de asemenea plana.
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Determinarea dimensiunilor principale ale carcaselor..

¢ Elaborarea constructiei carcasei incepe cu trasarea contururilor
corpului §i capacului (fig. 13.2). Pentru aceasta din centrele rotilor sunt trasate

A " B-B  A-A "
LA R=1,50 a
s =~ ] r=g50\ _TH 5 i
: 6:1 .7 S N a i
s 4/’, : = _J miniy
5 det ? &
o H _/ Z N 7K
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Fig. 13.2
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Fig, 13.3
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unde d,;, d,; sunt diametrele exterioare ale rotilor dintate; a — distanta
pand la peretele interior al corpului reductorului (vezi tab. 9.2).

¢ Se determind grosimea peretelui corpului reductorului si a capacului
cu relatiile

s>112A4T ,5,=095, _ (13.1)

§i se traseaza peretii corpului si capacului.

¢ Pentru asamblarea capacului cu corpul sunt previzute flanse pe
perimetrul reductorului. Pe partile frontale flangele sunt ascunse in interiorul
corpului si capacului. Pe pirtile laterale flanga capacului iese in exterior, iar a
corpului - in interiorul lui (fig. 13.3, A-A, B-B). Dimensiunile flanselor:

f=(004...0,5)6; b=155 b=156; [~24

¢ Distanta de la roata dintat3 la fundul reductorului by = 4a.

¢ In fig. 13.4 sunt prezentate variante de asamblare ale corpului cu

a.
b.
i 105a
o L1d L5 | 7,
»
i 154 e
] “‘"
- - : § 4
i ‘-a g . * - — =
af™ Ll e
= 4, = ™ 'F| ™ 7 "=
A Z
L 1d yra Al d
-
SRR N EREE
NN\ E
1 § Fig. 134

capacul: prin suruburi cu cap hexagonal si cilindric. In majoritatea cazurilor
ele sunt amplasate pe flangele frontale cit se poate de aproape de alezajele
rulmentilor. Diametrul acestor suruburi poate fi determinat cu relatia

d =1,25YT > 10 mm, (13.2)
sau poate fi accéptat conform indicatiilor [11].

Surubul dintre bosajele rulmentilor este instalat la jumatatea distantei
dintre axele lor. Celelalte suruburi sunt instalate, astfel incat distanta dintre
peretii gaurilor apropiate si fie 3...5 mm, fig. 13.3, a. Pentru capacele
ingropate distanta de 3...5 mm este mentinuti intre peretii gaurii cu diametrul
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D, si gaura cu diametrul d, sub surubul care asambleaza capacul cu corpul,
fig. 13.3, a.

Corpul si capacul sunt asamblate cu suruburi de acelasi diametru,
mentindnd distanta dintre ele = 10 d. Daca reductorul are o lungime mare,
atunci pe partile lui frontale sunt instalate guruburi cu lungimea mai micd
conform fig. 13.4, b.

¢ Indltimea 4 (fig. 13.3, a) a flangei capacului in locul instalirii
suruburilor se determina grafic, reiesind din posibilitatea amplasarii capului
surubului pe suprafata pland in afara bosajului rulmentului cu diametrul mai
mare. Suprafetele de reazem pe flansa capacului sunt prelucrate in dependenta
de forma capului surubului, conform fig. 13.4.

¢ Dimensiunile bosajelor rulmentilor sunt determinate de dimensiunea
D a rulmentului §i constructia capacului. in fig. 13.3 (A-A) este expusa
constructia pentru capace ingurubate, iar in fig. 13.3, b - pentru capace
ingropate. Diametrul bosajelor este acceptat:

¢ pentru capace ingropate D, = 1,25D + 10 mm;

¢ pentru capace insurubate D,= D+ (4...5) mm,

unde Dy este diametrul flangei capacului.

h Lungimea bosajelor
este determinatd construc-
tiv, tindnd cont de: litimea
2 I rulmentului 1, litimea ca-
: pacului 2, ldtimea inelului 3

si dimensiunile gsaibei de
_l"" i reglare 4 (fig. 13.5). Deoa-

rece dimensiunile acestor
£z piese si numdrul lor in
17 diferite  constructii  este
%%% [ diferit, diferite pot fi si
§\_\: & = lungimile bosajelor corpu-

—
\\\\
o

)]
D

hr h}

!
| lui (infig. 13.2 [;<ly).
Pentru  comoditatea
—?‘f prelucrdrii mecanice bosa-
jele pe partea exterioard a
_ corpului reductorului sunt
Fig. 13.5 situate in acelasi plan.
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Tabelul 13.4

Dimensiuni constructive pentru instalarea guruburilor carcaselor

Diametrul filetului d | 8 |10]12]14)16| 1820|2224

Diametrul lamirii pentru suruburi

hexaedrice cu cap micgorat D | 15|18 22|24 |28 |30 |34]|36]|40
Adéncimea lamirii t 0,5...1,0
Diametrul gaurii pentru surub cu cap
cilindric d, | 15|18 ({2024 (26|30 |34 |361|40
Adéancimea giurii pentru capul
surubului t, |11 |13 (16| 18 |21 |23 | 26 | 28 | 31
Diametrul gaurii: '
sub surub de asamblare do (9 |11 [14 (16|18 ]20]22 24|26
sub surub de fixare a corpului de cadru - |12 115 [ 17 [ 19| 21|24 | 26 | 28
. a.
¢ Corpul si capacul sunt
. RIS b

centrate cu doud stifturi, fig.

13.6, a. Stifturile asigura fixarea 'F;
strictd a capacului §i corpului la , :.# /
% J

< .
alezarea gaurilor sub rulmenti, & % =) <}
asigura pozitionarea lor exacti g N N 1 ]
la  montari §i demontdri repe- SISy NERNY 5 N
tate. De. obicei, sunt utilizate " 3

stifturi conice, care sunt instalate - A

la colturi, fig. 13.1, D-D. in N\ !

cazul cadnd nu este posibild

instalarea stifturilor conice, sunt Fig. 13.6

utilizate stifturi cilindrice. Patru

stifturi cilindrice sunt instalate in planul de separare (fig. 13.6, b) in fiecare din
peretii corpului reductorului. Diametrul stiftului poate fi determinat cu relatia

dg = (0,7...0,8)d (unde d este diametrul surubului pentru stringerea carcasei).

e Constructia locurilor de fixare a tilpii corpului reductorului de placi
sau cadru este ilustraté.jn fig. 13.7. Dimensiunile unor elemente constructive
sunt expuse in tab./13.3 Diametrul suruburilor pentru fixare de placa sau cadru
poate fi determinateuTtelatia [11]

df =§/le2mm.

Numarul suruburilor pentru fixarea corpului reductorului dr de placi sau
cadru pentru a,, <250 mm este de 4, iar pentru a, > 250 mm - 6. Locasurile

(13.3)
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pentru suruburile de fixare sunt executate, de obicei, in colturile corpului, sau
daci aceasta nu este posibil - in peretele lui ( fig. 13.8). In reductoarele
moderne corpul este fixat de cadru prin suruburi instalate din partea de jos
(fig. 13.9). Aceasta este cea mai rafionald metoda din cele descrise mai sus.

¢ in reductoare este utilizatdi metoda de ungere in carter. Uleiul este
turnat in reductor prin orificiul de vizitare. Pentru golirea uleiului in partea de
jos a corpului este previzut un orificiu special (fig. 13.10), care se inchide cu
un dop de scurgere (vezi p. 14) cilindric sau conic. In cazul dopurilor cilindrice
este necesard instalarea unei garnituri pentru etangare. Pentru scurgerea
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completd a uleiului fundul reductorului este executat cu inclinare 0,5 - 1° spre
orificiul de golire. In interiorul corpului este previzuti o adanciturd pentru
iesirea sculei, cu care se prelucreaza orificiul de golire. Daca este comod in
exploatare, orificiul pentru golire este executat in fundul reductorului (fig.
13.10, b): in ambele cazuri, inainte de burghiere, bosajul in corp se frezeazi, de
aceea el trebuie s se géseascd in afara corpului la distanta h;= 0,58

¢ Pentru transportarea reductorului sunt previzute urechi de prindere,
care sunt turnate solidare cu capacul (fig.13.11) sau cu corpul reductorului.

reg O T

4y =

d=34;; §=(2..3)6,; a=(16..18)5;b~30;;

Fig. 13.11

Pentru reductoare masive pot fi previzute giuri filetate pentru inele de ridicare
GOST 4751-73, (fig.13.12), dimensiunile cirora sunt indicate in tab. 13.5

v
e a
x 120°
<
A5
= 5 N
oA~ 4 &
L)
B1
Iy ':":‘\l
r s
(4

Fig. 13.12

¢ Orificiul pentru vizitare este utilizat nu numai pentru alimentare cu
ulei, ci §i pentru revizia angrenajelor. Dimensiunile lui sunt alese maximal
posibile, iar forma mai frecvent dreptunghiulara. Orificiul este inchis cu un
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Tabelul 13.5
Dimensiunile suruburilor pentru ridicat
Masa,
d |d |d | d|d |ds | b | B | B | k| 1 K mlm' L | Y
M8 36| 20| 8 |20 | 13 |10 12| 6 | 5 |18 1219 2] 4 005
MIO [45| 25| 10 | 25 | 15 | 12 | 16 | 8 | 6 [21 [ 15|22 |2 4| 012
MI2 |54 | 30 | 12 | 30 | 17 14 | 18 | 10| 6 25 19 | 26 | 2] 6 0,19
Mi6 |63 35| 14 | 36 | 22 [ 16 | 20 | 12 | 7 [ 32 [ 25 [33 ]| 2] 6| 031
capac. In productia indi-

bl 60’ =

Fig. 13.13

viduald este utilizat un capac
simplu din tabla (fig. 13.13, a),
grosimea caruia este & =
0,01..0,012L > 3 mm. In
productia in serii mari §i in
masa sunt utilizate capace
stantate (fig. 13.13, b). Sub
capac este instalatd o garniturd
de etansare din carton presat
sau cauciuc. Diametrul surubu-
rilor pentru prinderea capa-
celor este indicat in tab. 13.3.
Capacul stantat poate fi
combinat cu o rasuflitoare si

filtru, fig. 13.13, c. In acest caz capacul este compus din placa superioara cu
gofre, prin care interiorul reductorului comunica cu exteriorul. Capacul inferior
stantat are 2...4 giuri cu diametrul ~ 5 mm. Filtrul din sdrma subtire de cupru,
sau fire sintetice, umple spatiul dintre cele doud capace. Sunt posibile
constructii de capace turnate din fontd, aluminiu sau mase plastice [11].

13.4. Constructia cadrelor si placilor

13.4.1. Indicatii generale

Pentru instalarea ansamblurilor mecanismului de actionare sunt utilizate
placi si cadre. Ele trebuie sa asigure: coaxialitatea arborelui motorului electric
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si a arborelui motor al reductorului; bazarea agregatelor, pozifia reciproca a
cdrora nu trebuie sa se schimbe nici in timpul transportarii, nici la exploatare;
comoditatea montajului si demontajului.

Placile si cadrele suportd solicitdri statice si dinamice considerabile, de
aceea trebuie asigurata rezistenta i rigiditatea lor.

In maginile moderne sunt utilizate, de obicei, patru tipuri de constructii
ale placilor §i cadrelor: turnate, turnate-sudate, matritate-turnate, sudate. Ca
rezultat al costului inalt primele trei tipuri sunt folosite in productia in serii
mari si in masi. In productia in serii mici si individuali sunt mai frecvent
utilizate .cadrele sudate, executarea cdrora nu necesitd folosirea utilajului
costisitor.

In dependent de constructia mecanismului de actionare si dimensiunile
lui, cadrul si placa sunt elaborate pe formatul A2 sau Al

i_ Im ﬂ‘ L,
| 1}_1 | ‘
: 1 L
J"LU‘ ‘ ’
TP | LT
J A 8. r — 1
t'ﬁ z!r
. : = 3§
ﬂ/ < ‘ #;—‘ = ‘I
e o & o e b | b
" Com | bm & S| frr___g'r Csr ‘ ) |
o . . . 1 <l g
J S } CH S ! u:‘ |
x + |
ér “é} — - J—E— —é— < i
b Lam [ 7 Co Lar 5

Fig. 13.14
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13.4.2. Constructia cadrelor sudate

Constructia si dimensiunile cadrului sunt determinate de dimensiunile
electromotorului, reductorului si cuplajului, de aceea este rajional inainte de a
elabora constructia cadrului si trasim contururile acestor ansambluri unite prin
cuplaj (fig. 13.14). Desenul incepe cu trasarea conturului cuplajului, astfel
putem determina jocul @ dintre arbori. Apoi sunt trasate cu linii subtiri
contururile electromotorului §i ale reductorului, totodatd determinind si
-indicind pe desen dimensiunile I, /;, I, ;. Aici se determind unul din
parametrii de bazi ai cadrului - diferenta de inilfime intre suprafetele de
instalare a motorului electric i a reductorului .

in fig. 13.14 este prezentat desenul celui mai sunpiu cadru cu indicarea
dimensiunilor pentru instalarea electromotorului si a unui reductor conic-
cilindric. Pe vederea de sus, in primul rdnd, sunt trasate axele electromotorului
si ale reductorului, apoi sunt indicate giurile pentru fixarea lor pe cadru d,, si d,
si coordonatele lor C,, Cin C, Ca, Cs. La faza aceasta sunt determinate
dimensiunile suprafetelor de sprijin b,, b, Cj., si I ale electromotorului si b,
bir Cyp, si 13 ale reductorului.

Desenul cadrului sudat mai frecvent este elaborat in doui pronecpl
deseori - cu taieturi suplimentare (fig. 13.15).

Suprafejele de bazd pentru instalarea motorului si reductorului sunt
obtinute prin prelucrarea (pana la R, = 3,2 sm) a suprafetelor de instalare, exe-
cutate in forma de banzi, sau plici dreptunghiulare 3, 4, sudate pe constructia
de bazd. Dupi prelucrarea finald grosimea placilor nu trebuie sa fie mai mica
de h=35mm (fig. 13.15). Litimea si lungimea acestor elemente pe cadru
(fig. 13.14 - 13.15) este mai mare decét a elementelor corespunzitoare de pe
electromotor si reductor, cu dimensiunea 2Cp: Cp = 0,05b,(b,) + 1 mm (b, b,
sunt latimile elementelor corespunzitoare ale electromotorului si reductorului).

Pe desenul cadrului trebuie sa fie indicate urmitoarele dimensiuni: de
gabarit; de asamblare, care determind ' pozitia reciproci a elementelor
constructiei sudate; de montaj, care determini pozitia unititilor de asamblare
pe cadru §i dimensiunile gaurilor suruburilor pentru fundatie.

Mai frecvent cadrul este sudat din profil in U. Suprafetele de bazi si
gaurile trebuie prelucrate dupd operatia de sudare. Policioarele profilului
trebuie sa se giseascd in afard pentru comoditatea stringerii agregatelor. In
apropierea unirii pofilurilor, pentru marirea rigidititii, se monteazi guseuri. Pe
suprafetele interioare ale policioarelor, in locurile instaldrii suruburilor, sunt
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sudate saibe inclinate pentru asigurarea perpendicularititii (la montaj) a
suprafefelor de reazem ale capurilor suruburilor si piulitelor fati de axele lor

AR,

Fig. 13.15

(fig. 13.15, d, f). Dimensiunile acestor saibe sunt indicate in [11].

Cadrul este fixat pe fundatie cu suruburi de ancorare. Daci este posibil
suruburile de ancorare sunt instalate prin ambele policioare ale profilului
(fig. 13.15, h), iar piulitele sunt instalate pe policioara de sus. Pentru a asigura
rigiditatea constructiei, in asa caz, intre policioare sunt sudate plicute
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(fig. 13.15, h, vederea B, sectiunea A-A). Diametrul §i numdrul acestor
suruburi poate fi acceptat:

Lungimea cadrului L, mm... ... ... pand la700 de la 700 la 1000 de la 1000 /a 1500
Diametrul suruburilor, mm... ..... 1618 20-22 24
Numdarul minim de suruburi... .... 4 6 8

Cadrul trebuie sa aiba ochiuri si goluri pentru comoditatea transportarii i
montajului agregatelor.

In incheiere sunt determinate dimensiunile de gabarit B i L, acceptand by
= bom=bo, = 8...10 mm. Aceste dimensiuni sunt rotunjite panid la valori
standard.

fnaltimea cadrului H este determinati cu relatia

H >(0,09...0,11)L, (13.4)
unde L este lungimea cadrului, cu alegerea mai apoi a unui profil
standard.

Pe desenul de lucru al cadrului trebuie expuse urmaétoarele cerinte
tehnice: _

1. Planietatea suprafetelor de bazd pentru instalarea ansamblurilor (in
intervalul 0,05/300...0,1/300 mm/mm),

2. Abaterea admisibild pentru diferenta de indltimi ale suprafetelor de
bazd (drept componentd a lanfului de dimensiuni, ce determind precizia
instalarii axelor arborilor motorului i reductorului;

3. Paralelismul suprafetelor de baza.

13.4.3. Constructia placilor turnate

Placile (fig. 13.16 - 13.17) sunt turnate din fontd CY 12-28 sau CY 15-

32. inaltimea plicii H este determinati cu relatia (13.1). Dimensiunile Z, Ay

sunt determinate constructiv, in dependentd de dimensiunile ansamblurilor care

se instaleazi pe ea. Grosimea peretilor placii 6 este determinata din tab 13.5 si
este aceeasi in toate sectiunile.

Tabelul 13.6

Grosimea peretilor pldcii &

H m 0,4 0,75 1,0 1,5 1.8
8 mm 6 8 10 12 14
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La proiectarea  plicii  sunt
prevazute gauri cu diametrul de 25. ..30

mm in peretii verticali pentru
comoditatea transportérii (fig. 13.17).
Din cauza porozitatilor si

golurilor nu este indicatd formarea unor
suprafete orizontale mari. De aceea, in
peretele orizontal sunt prevazute ochiuri
mari. In asemenea caz, pentru
restabilirea rigiditdtii pe marginea
ferestrelor sunt prevazute niste nervuri
conturate.

Placa este fixatd cu ajutorul su-
ruburilor de fundatie, care sunt instalate
pe bosaje (adaosuri turnate, fig.3.17,

‘ . I -
)
&&—%
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Fig. 13.17
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B-B). Pentru simplificarea prelucrarii bosajele trebuie sa fie de aceeasi

inaltime.

Dimensiunile suprafetelor de instalare (fig. 13.16) se determind cu

relatiile.

B=(2,5..3,5) & t=1,5 &
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Suprafetele placii, care servesc ca bazéd pentru instalarea ansamblurilor,
sunt prelucrate cu precizie inaltd. Cerintele tehnice sunt aceleasi ca §i pentru

cadrul sudat.

13.5. Fixarea cadrelor si placilor

b.

Fig. 13.18

Pentru fixa-
rea cadrelor si pla-
cilor sunt utilizate
suruburi pentru
fundatii. Expunem
cateva metode mai
rispandite pentru
fixare.

in fig. 13.18, a
este prezentat un
surub pentru fun-
datie cu capdt co-
nic, dimensiunile
caruia sunt indicate
in tab. 13.7.
Suruburile sunt in-
stalate 1n gauri,

apoi sunt acoperite cu ciment, care este presat si umezit. Umezirea se
efectueaza timp de trei zile, odata in zi.

In fig. 13.18, b este ilustrat un surub pentru fundatie cu capit conic si
bucsa elasticd de distantare 1. Fixarea  initiald este realizatd prin
contractarea bucgei pe capitul conic al surubului, lovind-o cu ciocanul

Tabelul 13.7

Dimensiunile surubului pentru fundatie

d D ! H D,
M6 23 40 130 25...35
M20 29 50 160 30...40
M24 35 60 200 40...50
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printr-un dorn. Fixarea finald este realizati la stringerea surubului. Capitul
conic si bucsa sunt cilite pand la duritatea HRC 40 . Dimensiunile surubului

sunt expuse in tab. 13.8.
Tabelul 13.8

Dimensiunile surubului pentru fundatie

d dy d, d, L ] I H
MI6 22 21 17 43 30 6 110
M20 26" 25 21 62 30 8 140
M24 32*! 31 25 68 42 8 170

in fig. 13.18, c este ilustrat cel mai simplu surub pentru fundatie cu
capatul incovoiat. Dimensiunile surubului in dependenti de diametrul d:
1=(2,5..3,0)d; [;=(5...6)d;
b=(5...7)d; H=15d.
Alte metode de fixare sunt expuse in [14].
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14. DISPOZITIVE PENTRU UNGERE SI ETANSARE

Pentru micgorarea pierderilor la frecare si a intensitatii uzirii suprafetelor

“in contact, de asemenea pentru protejarea lor contra gripdrii i coroziunii §i

pentru evacuarea mai eficientd a céldurii din zona frecarii, trebuie asigurata o
ungere eficienta.

14.1. Ungerea transmisiilor cu angrenaje

In constructia de masini moderni este utilizatd cu succes metoda de
ungere a angrenajelor prin barbotare in baie de ulei. La rotirea rotilor dintate
uleiul improgcat de rofi se scurge pe suprafata interioara a corpului.
interiorul’ corpului se formeazid o ceatd din picdturi de ulei, cu care sunt
acoperite suprafetele tuturor pieselor din interiorul lui.

Metoda de ungere prin barbotare in baie de ulei este utilizata la viteza
rotilor dintate sau a melcului de la 0,3 pana la 12,5 m/s. La viteze mai mari
uleiul este aruncat de pe dinti de cétre fortele centrifugale, iar pierderile la
amestecarea uleiului se méresc considerabil.

Alegerea tipului lubrifiantului se bazeazi pe experienta de expioatare a
maginilor. Principiul de alegere al uleiului este urmitorul: cu cAt sunt mai inalte
tensiunile in contact, cu atit mai inaltd trebuie si fie viscozitatea uleiului.
Viscozitatea uleiului se va mlcsora o datd cu cresterea vitezei periferice.
Reiesind din aceste principii, -sunt indicate uleiurile pentru ungerea
angrenajelor cilindrice §i conice (tab. 14.1), melcate (tab.14.2), armonice
(tab.14.3). Simbolul uleiurilor industriale contine patru semne, care inseamna:
I - industrial, litera a doua - apartenenfa la grupe dupa destinatie (G - pentru
sisteme hidraulice; T - pentru sisteme greu solicitate), litera a treia -
apartenenta la subgrupe conform indicilor de exploatare (A - ulei fara aditivi;
C - ulei cu aditivi antioxidanti, anticorosivi §i antiuzurd, D -ulei cu aditivi

Tabelul 14.1
Uleiuri pentru ungerea angrenajelor cilindrice §i conice

Tensiunile in contact, Viteza periferic3, m/s

oy, N/mm® Pani la 2 Dela2la$ Peste 5
Péni la 600 H-I'-A-68 U-T-A-46 H-T-A-32
De la 600 la 1000 H-I'-C-100 H-I-C-68 H-I'-C-46
Peste 1000 U-I'-C-150 H-I-C-100 H-I'-C-68
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antioxidanti, anticorosivi, antiuzurd si antigripanti), prin cifre - indicele
viscozitatii uleiului.

Tabelul 14.2
Uleiuri pentru ungerea angrenajelor melcate
Tensiunile in contact Viteza perifericd, m/s
oy, N/mm’ Péni la 2 Dela2la$s Peste 5
Péani la 600 U-T-O-220 H-T-A-100 HU-T-[1-68
De la 600 la 1000 U-T-I-460 H-T-71-220 H-T-A-100
Peste 1000 U-T-J1-680 H-T-J1-460 H-T-11-220
Tabelul 14.3
Uleiuri pentru ungerea angrenajelor armonice
Tensiunile in contact Diametrul rotii flexibile
oy, N/mm’ 80 160
Pani la 800 '
U-T-JI-68
Dela 890 la 1600 H-T-A-68 H-T-J1-100

Pentru ungerea angrenajelor precesionale pot fi folosite uleiurile indicate
in tab. 14.3. Pentru reductoarele submersibile alimentate cu ulei in plin volum
sunt indicate uleiuri cu viscozitatea mai joasd. Reiesind din conditiile de
exploatare: adidncimea de scufundare 5000...6000 m, temperatura apei
t=-2..+4"Csi presiunea hidrostaticd p = 50...60 Mpa, sunt recomandate
uleiurile AMI™-10 sau AVII.

_ Din unsorile consistente mai frecvent sunt utilizate TIATIM — 202 si
LITOL 24. : -

Nivelul maximal admi-
sibil de scufundare al rotilor
X cilindrice in ulei este expus in
TAS < - fig. 14.1. Aici 2Zm<h, <0,25d;
= unde m este modulul angre-
najului. In transmisia cu doui
= trepte la viteza rofii treptei

conduse v > I m/s este sufici-

Fig. 14.1

entd scufundarea fin ulei numai a rotii conduse a acestei trepte (fig. 14.1, a).
Pentru v <1 m/s in ulei sunt scufundate rotile ambelor trepte (fig. 14.1, b).
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a b. in reductoarele coa-

o=y xiale la amplasarea arborilor
/ : - \- | in plan orizontal in ulei sunt
; AR — e 2 x

B scufundate rotile ambelor
[ trepte (fig.14.2, a). La
S s <| | amplasarea arborilor in plan
SRS = vertical in wulei sunt
= scufundate pinionul si roata,
Fig. 14.2 situate in partea de jos a
corpului. Dacéd adancimea de
scufundare a rotii este prea mare, atunci nivelul uleiului se micgoreaza, iar in
corp se instaleaza o roatd supllmentara 1 pentru ungere (fig. 14.2, b).
in reductoarele conice sau conico-cilindrice roata comci se scufunda in
baia de ulei la lungimea dintelui.
In reductoarele precesionale toate rotile se scufundi in ulei la lungimea
“dintilor.
Adancimea de scufundare a elementelor reductorului melcat:
hn=(0,1...0,5) dq; (fig.14.3, a) - pentru reductor cu melcul in partea de jos;

a. b.
v
N\ /4 [\
= S"
ST <} =<
EE e = =
Fig. 14.3

hm =2,2m + 0,25d, (fig. 14.3, b) - pentru reductor cu melcul in partea de sus.
Dacéd in reductorul melcat trebuie micgorate pierderile la frecare (la viteze
circulare inalte ale melcului), nivelul uleiului in reductor se micsoreaza, iar
pentru ungerea angrenajului pe melc se instaleazi paletele 1 din ambele parti
pentru improscarea uleiului (fig. 14.3, c).

Normele de scufundare a rofilor cutiilor de vitezd sunt aceleasi ca si
pentru reductoare.
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14.2. Ungerea rulmentilor

Rulmentii se ung cu acelasi ulei ca si elementele transmisiei. Alt sistem
de ungere este indicat numai in cazul cénd rulmentii trebuie protejati de
produsele de uzura din ulei.

La viteze v> I m/s picaturile de ulei improgcate de roti se depun pe toate
piesele din interiorul corpului reductorului i pe peretii lui. Uleiul care se
scurge in acest caz patrunde in
rulmenti, asigurdnd ungerea lor.

In cazul cind in ulei sunt
scufundate pinionul cu dinti inclinati,
in V sau melcul, uleiul este pompat
in rulmentul apropiat, supunindu-l
supraincilzirii. In asemenea caz
rulmentul se inchide cu un inel de
protectie (fig. 14.4).

A

Fig. 14.4

Pentru ungerea reazemelor cu
rulmenfi, in care patrunderea uleiului
este ingreuiatd, sunt utilizate diferite
metode §i dispozitive pentru ungere. In
fig. 14.5 este prezentati metoda de
[~ Jr= ungere a rulmentilor arborelui pini-

=) onului conic prin canalele din flansa
corpului. Aici este previzuti o con-
structie a capacului, care nu va inchide
aceste canale. Deseori, pentru orien-
tarea fluxului de ulei pe suprafata
Fig. 14.5 intericard a carcasei sunt prevazute

A-A
VILSTISIIISD VPSS ISIITILY,

[N
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nervuri (fig. 14.6, a), pe care se scurge uleiul §i prin gdurile din bosaje patrunde
in rulmenti.

Dacd ungerea rulmentilor este imposibild sau nu este indicatd prin
metodele expuse, atunci in reductor sau cutia de viteze este montatid o pompa,
care va pompa uleiul intr-un dispozitiv de distribuire, iar din el, printr-un
sistem de tuburi, va fi transportat la rulmenti.

Dacd utilizarea unei pompe nu este indicatd, rulmentii la care este

& A_A b 28,7  48°

ey - LAK

T
3
= iy
18

M0
12

Fig. 14.7

imposibila aducerea uleiului se ung cu unsoare consistenti. in acest caz
rulmentul se inchide din interior cu un inel 1 de refulare al uleiului (fig. 14.7.
a), lar unsoarea plasticd se pompeaza prin ungatoare (fig. 14.7, b) in corpul
rulmentului cu un pistol de ungere. in asemenea caz in corp este prevazuti o
gaura filetatd, iar pe suprafata laterald a capacului — canale cu adancimea de
2.3 M. _

Reazemele arborilor verticali se ung cu ajutorul pompelor, sau cu unsori
plastice. In asemenea caz reazemul de jos al arborelui vertical se va separa de
la baia de ulei.

14.3. Dispozitive pentru ungere

La functionarea tran-

P:1%7'\  smisiei lubrifiantul cu tim-
% pul se va impurifica cu
produsele = uzdrii angrena-
jelor. Pe parcursul timpului
lubrifiantul se invecheste si
isi pierde capacitatea de un-
t ~— gere. De aceea, periodic
- > lubrifiantul  este  innoit.

Fig. 14.8

D,
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Pentru aceasta, in corp este previzut un orificiu pentru evacuarea uleiului, care
se inchide cu un dop cu filet cilindric sau conic (fig. 14.8). Dimensiunile
dopurilor sunt expuse in tab. 14.4.

Tabelul 14.4.
Dimensiunile dopurilor cilindrice §i conice
d ] 1 L b D | D | D t
U2 12 | 22 +—3 - -= 19.6 20 2.5
M16x1,5 13 24 3 21,9 25 25
M20x1,5 15 28 3 25.4 30 2,5
K1/4" 9,5 73 13,84
K1/2" 13,5 219 21,54
K3f‘4" 14 7,5 26,89

Dopul cilindric necesitd instalarea unei garnituri sau a unui inel de
etangare. Dopul conic nu necesitad element pentru etansare.
Pentru controlul nivelului uleiului in corp este montat un indicator

&8
& @12
@5 l
w 1+ ;
L7 TN | bl
* A3
y |
| R3y |
=
! I

T
i it .i.f__q o }
MiZ .g =

-+

‘F> |
+ i
conform fig. 14.9 - 14.10: indicatoare cu tub (fig. 14.9), indicatoare rotunde din

sticla (fig. 14.10, a: D = 60, d = 30, D, = 48, L = 12), dopuri pentru scurgere
cu filet conic (fig. 14.10, b).

Fig. 14.9 .
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La functionare indelungatd din cauza supraincilzirii uleiului, se ridica
presiunea in interiorul reductorului, ceea ce poate contribui la scurgeri de ulei

a b.

Nivel maxim el
) >
\\/
(N
%

_Nivel minim

- |

—_— V1
i

MEx14 1 1

o ki prin etansari si suprafe;ele

b de separare. Pentru evitarea

acestui fenomen nedorit,

3] interiorul ductorului

1 @f mteno::u reduc 0%'11 ul

comunicd cu exteriorul

i printr-o rasuflatoare, care,

M | de obicei, se asambleazi cu

ot6n6| | M16x _ capacul  orificiului  de

o 2z, vizitare. Mai frecvent sunt

Fig. 14.11 utilizate d?pwile pentru

scurgere, iIn care sunt

gaurite canale speciale,

fig. 14.11, b. Rasuflatoarea din fig. 14.11, a poate fi combinatid cu un tub
pentru controlul nivelului lubrifiantului.

14.4. Dispozitive pentru etansare

Dispozitivele pentru etansare sunt utilizate atdt pentru evitarea
scurgerilor de ulei, cdt i pentru protejarea ansamblurilor cu rulmenfi de
actiunea mediului exterior (praf, umezeala).
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Vom analiza in continuare cele mai utilizate in constructia de magini

dispozitive de etangare.

14.4.1. Etansiri cu mangeti de rotatie

Se folosesc atunci cand se

impun conditii de etansare stricte. Viteza

perifericd a arborelui pe suprafata de contact poate atinge 10 m/s. Dimensiunile
mangetelor de rotatie si a canalelor aferente sunt standardizate conform GOST
8752-79 (STAS 5907-71), in dou# forme constructive: forma 1 §i forma 2 - cu

Fig. 14.12

L M

buzi suplimentara 4 pentru refinerea
prafului (fig. 14.12, b, tab. 17.24).
Manseta este construitd din corpul 1,
carcasa 2 in formi de inel din otel, si
arcul 3. Se folosesc atit fin cazul
lubrifierii cu ulei, cat i in cazul folosirii
unsorilor  consistente. = Pentru o
functionare corect3 - fara pierderi de ulei
si cu pierderi prin frecare minime - este
necesar ca suprafata fusului arborelui sa
fie prelucrata fin (R, = 0,2...0,4 um) si
s3 aibd o duritate minimum de 45 HRC.

La lubrifiere cu ulei manseta este instalatd cu muchia de lucru in
interiorul carcasei, fig.14.13, a. La presarea unsorii consistente presiunea in

15

C.

] M

[

1@ | =
I
Fig. 14.13

camera rulmentului poate creste considerabil. Pentru a nu deteriora mangeta, ea
se instaleazi cu muchia de functionare in exterior, fig. 14.13, b. Pentru un nivel
inalt al uleiului pot fi instalate dous mangete (fig. 14.13, ¢). La functionare
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intr-un mediu poluat pot fi instalate tot doud mangete sau una cu buzi
suplimentara.

14.4.2. Etansari frontale

Sunt etansdri speciale, folosite in conditii extreme de temperaturi (intre
-200°C st + 650°), la presiuni (pani la 50 MPa) si viteze mari (pana la 100
m/s). O construcfie mai frecvent utilizatd este prezentatd in fig. 14.14. Este
construitd din doua inele de etansare fix 1 si mobil 2, arcul 3 si inelul din
cauciuc 4, care asigurd o etansare suplimentard a inelului 1. Inelul 1 este
executat din material antifrictiune (AMC-1, 2II-100®), iar inelul 2 - din otel
40X, IIX15 calit pand la o duritate
inaltd. Latimea b a suprafetei de frecare
1 /_z a inelului 1 este acceptatd pentru

diametrul arborelui de la 20 la 40 mm - 3

mm, de la 40 la 80 - 4 mm, peste 80 - 5
¥ mm. Suprafata de frecare a inelului 2
—; este cu 2...4 mm mai mare. Suprafetele
<l ' de lucru ale inelelor trebuie si aiba
abateri de la planeitate 0,9 wum, iar
rugozitatea R, < 0,16 um. Presiunea pe
suprafata de contact este creati de arcul 3
in limitele 0,05 - 0,15 MPa. Inelul 4 este

Fig. 14.14 ales conform GOST 9833 - 80.
Pentru  etansarea  rulmentilor
reductoarelor precesionale submersibile au fost elaborate etangari frontale

|

@..ynfan

@..K6/k6

™ ]

Fig. I4.15 Fig. 14.16
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duble, prezentata in fig. 14.15.

Firma "Tziller" (Germania) utilizeazd pentru etangare saibe elastice din
otel, la lubrifiere cu orice tip de lubrifiant si viteze de alunecare pani la 6 m/s,
fig. 14.16 (tab.17.28). Grosimea saibelor in dependentid de dimensiunea de
gabarit este de a = 0,3...0,6 mm. Dimensiunea axiald ¢ = 0,5... 0,6 mm,
asigurd o forta de strangere suficientd la montaj a suprafetei de lucru a saibei cu
partea frontald a inelului exterior al rulmentului.

14.4.3. Etangari cu canale

Forma canalelor este prezentatd in fig, 14.19. Latimea canalului b este

a3 | 5] lass lass] | 5 126

Fig. 14.17

acceptatd in dependenta de diametrul arborelui d: pentru d de la 20 pana la
S50 mm -2 mm;de la50 pand la 80 mm -3 mm; de la 80 pénd la 120 mm —
4 mm. Canalele sunt umplute cu unsoare consistenti, ceea ce reduce
‘posibilitatea expulzarii unsorii §i impiedica patrunderea impuritatilor.

14.4.4. Etansari cu labirinti

Se folosesc la functionare in medii impurificate. Etangarea se realizeaza
prin  intermediul  unui
spatiu  sub forma de
labirint, creat intre piesele
rotitoare i cele fixe.
Labirintul este  format

l dintr-o serie de stran-

guldri, urmate de spatii
care se largesc brusc in
directie axiala, fig. 14.20.

@_Hifdn
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Jocul radial este obfinut la prelucrarea mecanica a suprafetelor H11/d11. Jocul
axial este format mai greu. Valoarea lui depinde de dimensiunea de montaj a
rulmentilor, “jocul” axial al arborelui, grosimea garniturilor pentru reglare si
dimensiunile axiale ale pieselor labirintului. De aceea, jocul axial este acceptat

1,0...2,0 mm.

14.4.5. Etansiri cu inele de centrifugare si combinate

. HIan

Fig. 14.19

a

Etangdrile care funcfioneazd pe baza
fortelor centrifugale sunt foarte simple in
executie. Sunt folosite la viteze circulare
v2> 0,5 m/s. Sunt foarte efective pentru
arborii instalati mai sus de nivelul uleiului
(fig. 14.19).

Pentru mdrirea eficientei etansérilor
sunt combinate diferite variante ale lor.

In cazul unsorilor consistente se
etanseazd ambele parti ale rulmentului: din
partea interioard a corpului sunt instalate
inele de refulare a uleiului, iar in capac -
mangete de rotatie (fig. 14.23, a). Inelul de
refulare a uleiului trebuie sa fie deplasat in

Fig. 14.20

interiorul corpului reductorului, pentru ca uleiul fierbinte care cade pe el si fie
aruncat de fortele centrifugale n interiorul corpului reductorului (fig. 14.20, a).

Sunt eficiente la turatia intr-un singur sens a arborelui canalele elicoidale
de pe suprafata exterioari a inelului (fig. 14.20, b), prin care uleiul este orientat
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in interiorul corpului reductorului (directia canalului elicoidal este inversa
sensului de rotire).

Este destul de eficientd si etangarea cu saibe elastice (fig. 14.23, c).
Pentru centrarea exactd a saibei intre ea §i umdrul de fixare al arborelui se
instaleaza inelul de distantare 1.

14.4.6. Exemple de etangdri moderne ale arborilor

In fig. 14.21 sunt expuse exemple de etansiri moderne ale arborilor.

@ b. c.

Fig. 14.21

in fig. 14.21, a este prezentati o etansare cu mangetd de rotafie si canal
elicoidal cu adancimea de 0,02 mm, utilizatd de Firma Germana “Haidrosil”.
Numirul de inceputuri ale canalelor poate fi 3...6. Canalele elicoidale au o
astfel de orientare incét lubrifiantul este transportat in interiorul corpului.

O etansare eficientd pentru arbori la turatii §i presiuni inalte este propusa
de Firma “Goetze”, Germania , fig. 14.21, b. Aici etangarea statica a inelului 2
este realizatd prin inelul de cauciuc 3; alti etansare este obfinuta prin silfonul
(tubul ondulat) 4, strins cu arcul elastic 5. Silfonul 4 este vulcanizat cu inelul
din otel 6 in care este incleiat inelul de etangare 1.

in fig. 14.21, ¢ este expusa constructia unei etangdri propuse de Firma
“Burgman”. Etangarea este un set autonom inclus in mangonul stantat 1. Se
caracterizeaz3 prin simplicitatea montajului §i siguranta in exploatare.
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15. ELABORAREA DESENELOR DE EXECUTIE ALE
PIESELOR

15.1. Cerinte comune fatid de elaborarea desenelor de
executie ale pieselor

Desenele de executie sunt elaborate pentru 4-5 piese (inclusiv un arbore,
o roata dintata §i corpul sau capacul reductorului).

Piesele pentru elaborare sunt coordonate cu profesorul - consultant. Toate
desenele de executie sunt elaborate pe 1-1,5 coli formatul Al. Fiecare piesa este
elaboratd pe un format mai mic A2, A3, A4. Pentru o constructie mai
complicatd a corpului reductorului desenul (vederile principale, sectiunile etc.)
se elaboreazi pe un format Al. Cerintele principale fatad de elaborarea desenelor
pieselor sunt expuse in [12].

Toate piesele de tipul corpurilor de rotatie (arbori, roati, manson etc.)
sunt prezentate pe desen cu axa paraleld indicatorului, independent de pozitia
lor in unitatea asamblatd. Celelalte piese sunt prezentate in pozitie functionala,
afard de cea inclinatd; in ultimul caz piesa poate fi prezentatd vertical sau
orizontal.

Desenul piesei trebuie sa includa toate datele necesare pentru executarea
s1 asamblarea ei: dimensiunile, abaterile limiti, tolerante de forma geometrici,
si de pozitie, rugozitatea, marca materialului, duritatea etc.

Daca unele gauri pentru ingurubare sunt prelucrate in ansamblu (gaurile
din corpul §i capacul reductorului), atunci pe desenul piesei aceste gauri nu
sunt indicate si date pentru gaurirea lor nu sunt expuse. Ultimele sunt expuse
doar pe desenul de asamblare, in care este inclusi aceasti piesa.

Fata de desenul piesei sunt expuse urmatoarele cerinte tehnice:

l. Cerinte speciale fatd de materialul piesei, prelucrarea termici,
proprietdtile materialului si ale piesei executate,

2. Inclindri de formare si de matrifare, raze etc..

3. Abateri limit ale dimensiunilor, toleranfe de forma si de pozitie, care
nu sunt indicate pe desen.

4. Cerinte fata de finisare §i acoperire.

5. Trimiterea la dimensiunile "Pentru referintd" este indicatd cu asterix;
titlhul "Cerinfe tehnice" nu este scris, dacid pe desen lipseste caracteristica
tehnic. In caz contrar sunt scrise ambele titluri.
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15.2. Indicarea dimensiunilor

Dimensiunile trebuie indicate conform GOST 2. 307-79.

Ne vom opri la recomanddrile de bazé pentru indicarea dimensiunilor pe
desenele de executie ale pieselor.

l. Toate dimensiunile pe desenul piesei se Impart in trei grupuri:
dimensiuni ce intrd in componenta lanfului de dimensiuni de asamblare;
dimensiuni de asamblare care se referd la doud sau mai multe suprafete
racordate; dimensiuni libere, care nu se referd la primele doua grupe.

Dimensiunile in lanf sunt determinate din schema lantului de dimensiuni.
In fig. 15.1 este prezentat v & Y.
un lant de dimensiuni #“Z#2
pentru determinarea di-

mensiunii ~ dintre sup- f’$ : \'q}'f i
-

rafata frontald a umdarului
mangonului arborelui con-
ducdtor al reductorului
coaxial si suprafata fron-

tald a inelului exterior al ' E‘}‘
rulmentului arborelui con-
dus. Dimensiunea 2’ este

lanfului B;, B, ...,By sunt l"_mj Se ol |2 4
numite componente, iar .J
abaterile lor determini

Fig. 15.1

precizia dimensiunii de
baza (initiale).

Pentru o tolerantdi mare a dimensiunii initiale §i un numir mic al
componentelor, pentru asigurarea preciziei finale a ei este folositd metoda
interschimbabilitatii; in caz contrar este mai acceptabild metoda compensarii
folosind in calitate de compensator seturi de garnituri, inele, cupla gurub -
piulita. In cazul nostru este utilizat un set de garnituri, grosimea totald a caruia
este determinatd de dimensiunea componentei B, Celelalte elemente
componente: B; - dimensiune raportati la corpul reductorului; Bjs -
dimensiunea axiald a capacului rulmentului din dreapta; B, - dimensiunea lui
de montaj; Bs - grosimea inelului de rebord; Bs - lungimea butucului rotii; By -
grosimea umirului de fixare a arborelui; Bs - dimensiunea de montaj a
rulmentului din stinga; Bs - grosimea umdrului de fixare a mangonului.
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Din calculul lantului de dimensiuni sunt determinate dimensiunile limita
ale compensatorului, care asigurd precizia datd a dimensiunii initiale. Pentru
calculele preliminare putem folosi valorile abaterilor elementelor componente
ale lanturilor de dimensiuni cu compensator, expuse in tab. 15.1.

Pentru schema din fig. 15.1 dimensiunile limita ale compensatorului sunt
determinate cu relatiile:

BIF = S R P R

B =g 0y BT e

unde Z™ ™" sunt dimensiunile limiti admisibile ale elementului
initial; B "™ gmeomin . dimensiunile limitd ale elementelor componente
afard de compensator.

Dimensiunile de ajustaj sunt determinate de pe desenul unitatii de
asamblare, pe care sunt indicate ajustajele , si se indica pe desenele de executie
ale pieselor corespunzitoare.

Pe desenele de executie din proiectul didactic, la indicarea abaterilor
limitd ale dimensiunilor de asamblare ne putem limita cu notdrile
conventionale ale cdmpurilor de toleranta conform normelor ISO (de exemplu

D40 k6, 255 f8 etc.), fara a indica valorile numerice ale lor. Studentul trebuie
sa poata argumenta alegerea ajustajului, sistemului (alezaj sau arbore unitar) si
sa aiba o imaginatie clard privind distribuirea cAmpului de toleranta fata de axa
zero, care corespunde dimensiunii nominale.

Expunem unele notiuni din recomandérile ISO R 1829-70. Distribuirea
campului de toleranti este determinati de valoarea numericd a abaterii
principale, adicd a uneia din cele doud (superioara sau inferioara), care se afla
mai aproape de axa zero.

- Tabelul 15.1
Valorile abaterilor elementelor componente ale lanturilor de dimensiuni

; : Pentru suprafete
L s eponpueen cuprinzitoare | cuprinse celelalte
Piesa prelucrata la asamblare H1l h11 +IT11/2
Set de garnituri Hi12 h12 +IT12/2
Joc; surub - piulita H 14 h14 +IT14/2

Abatere de bazi pentru campurile de tolerantd distribuite mai jos de axa
zero este consideratd cea superioard, iar pentru cele distribuite mai sus - cea
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inferioard. Sunt previdzute serii
asemdndtoare ale abaterilor
principale pentru arbore si alezaj
unitar, expuse in fig. 15.2. Prin
hagurare este indicatd directia

campului de toleranti. A doua

abatere limitd depinde de
valoarea tolerantei dimensiunii
notate prin /B. In fig. 152
fiecare distribuire a abaterii
principale este notatid printr-o
literda a alfabetului latin: mica
pentru un arbore unitar si mare
pentru alezaj unitar. Abaterea
superioard a arborelui, egala cu
zero (arbore unitar principal)
este notatd prin litera h, abaterea
inferioard a alezajului, egald cu
zero (alezaj unitar principal) -
prin litera H. Prin literele j; si J;
sunt notate campurile de
toleranta distribuite simetric fata
" de linia zero. Pentru ele, drept
caz exclusiv, abaterea principala
(constantd) pentru orice
toleranta este indicatd cea
medie, egala cu zero. Afara de j;
si J; in recomandarile ISO este
inclus3 distribuirea aproximativ
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Fig. 15.2

simetricd pentru cimpul de toleranta, notata prin literele j $i J.

A

Dimensiunile libere sunt indicate in corespundere cu tehnologia de
fabricare 'si comoditatea de control a piesei. Fata de abaterile limita ale acestor
dimensiuni, ca si pentru dimensiunile de precizie joas, incepand de la gradul
de precizie 12, in cerintele tehnice este inclus incd un punct: "Abaterile limitd
neindicate ale dimensiunilor: alezaj H14; arbore hl4; celelalte HTI 4/2. Sau
alezaj + t, arbore - 1, celelalte £1/2 ale clasei medii de precizie".

2. La elaborarea desenului de executie al piesei trebuie argumentata

metoda indicérii dimensiunilor: in lant, dupd coordonate sau mixt (fig. 15.3).
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" Prima metoda (fig. 15.3, a) este
. % ) 5 e 5 mai utilﬁ_ la indicarea dimen-
d - siunilor distantelor dintre axe, la
prelucrarea pieselor cu un set de
scule de aschiere etc.; a doua (fig.
& 15.3, b) - cand este necesara
e pozifionarea precisi a elemen-
4 telor piesei fatd de o bazi
bs anumiti. Mai frecvent este uti-
¢ . lizatd metoda mixta (fig. 15.3, ¢),
: ; care corespunde mai mult teh-
1) s nologiei de fabricare a piesei.
(2 o g . T
La indicarea dimensiunilor,
—t— lantul de dimensiuni trebuie sa fie
intrerupt: ca dimensiune de
Fig. 15.3 inchidere, care pe desen nu se
indicd, este aleasd o dimensiune
cu precizia joasd. Dacd din considerente constructive sau tehnologice ca
dimensiune de inchidere este aleasd o dimensiune de gabarit, atunci pe desen
ea este indicatdi cu asterix , iar in ceringele tehnice trebuie sa fie inclus un punct
"* Dimensiune de referinta".

3. Dimensiunea, care determind pozitia suprafetei elementului piesei
date, ce se prelucreazi in ansamblu cu o suprafatd analogica a altei piese (de
exemplu diametrul alezajului rulmentului care se prelucreaza concomitent in
corp si capacul reductorului), este indicatd in paranteze patrate cu mentiunea in
conditiile tehnice: "Prelucrarea dupd dimensiunile in paranteze padtrate se

" executd in ansamblu cu piesa..."

4. Dacii pe desenul piesei trebuie indicate abaterile limita ale filetului,
atunci se utilizeaza (ca si pentru dimensiunile liniare) ajustajele notate pe
desenele unitatilor de asamblare. Dacd pe desenul unitifii de asamblare este
indicatd o imbinare filetatdi M20-7H/6g, atunci pe desenele pieselor gaura
filetatd se noteazi M20-7H, iar arborele M20-6g.

Daci campurile de toleranti ale diametrelor mediu si exterior nu coincid,
atunci la notarea filetului sunt indicate ambele ajustaje. Primul - pentru
diametrul mediu, al doilea - pentru cel exterior (de exemplu M20-6H7H/6g7g -
pe desenul unititii de asamblare; M20-6H7H - pentru gaura filetatd, M20-6g7g
- pentru arbore).

AN

AR RN

b
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5. Cerintele comune fatd de indicarea dimensiunilor pe desenul piesei
sunt:

13 numarul minimal de dimensiuni, insa desenul pentru executarea
si controlul piesei trebuie sa excluda dublarea lor;
¢  localizarea dimensiunilor, care sunt raportate la un eclement
concret, scoaterea liniilor de dimensiuni dupd posibilitate in afara
conturului piesei,
“ respectarea distantelor egale (6..10 mm) intre liniile de
dimensiuni paralele sau concentrice;
¢  daca predomind vreo razi oarecare de racordare, se recomanda
includerea in cerintele tehnice a punctului: "Razele de racordare
necotate vor fi... mm".

15.3. Tolerante de forma si de pozitie

La prelucrarea organelor de masini apar erori nu numai dimensionale dar
si abateri macrogeometrice ale formei, de asemenea abateri de la pozifia
relativi a axelor céit si ale elementelor constructive ale lor. La proiectarea
piesei pentru toate aceste abateri se prevad valori limitid admisibile, alese astfel
ca piesa sa-si poatd indeplini functiunea, iar executia si fie posibild si
economica.

In acest sens periculoase sunt diferite feluri de dezaxari care pot cauza:

¢ abateri de la coaxialitatea suprafetelor alezajelor arborelui si corpului;

¢ abateri de la perpendicularitatea suprafetelor frontale de baza ale
arborilor si corpului;

¢ Incovoierea axei arborelui in reazeme sub sarcina.

Pentru limitarea abaterilor numite pe desenul piesei sunt indicate
tolerantele de pozitie ale suprafetelor arborilor si corpului.

Precizia cinematici a angrenajelor §i precizia conform normelor de

- contact depind in mare mésurd de precizia pozitiei alezajelor si suprafetelor
frontale de baza ale arborilor, alezajelor si suprafetelor frontale de bazi ale
rotilor. In acest sens pe desenele arborilor, rotilor dintate si melcate sunt
indicate tolerantele de pozitie ale suprafetelor de baza.

Suprafetele si axele de baza sunt indicate pe desen in conformitate cu
GOST 2. 308-79 cu un triunghi echilateral vopsit, unit cu un dreptunghi, in
care este indicatd baza cu o literd mare a alfabetului latin. Inal{imea 4 a acestui
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triunghi este egald cu indlfimea cifrelor dimensiunilor, iar a dreptunghiului —
2h. :

Tolerantele de forma si de pozitie sunt reprezentate §i notate pe desen
prin simboluri (tab. 15.2) care sunt incluse intr-un dreptunghi impartit in doua
sau trei pérti. In prima parte este inclus simbolul tolerantei de forma sau de
pozitie, in a doua — valoarea numerica a toleranfei, iar in a treia parte este
indicatd baz in raport cu care este indicati toleranta.

. Tabelul 15.2
Simboluri pentru reprezentarea §i notarea pe desene pentru tolerantele
de formd si de pozitie

Toleranta Simbolul Toleranta Simbolul
. 2h
La perpendicularitate
La circularitate S E}: ;I—
ﬂ-‘
: 3 45°
La cilindricitate QEZZf La bitaia radiala si i
frontala
La coaxia!il;late si @ 00 La simetrie % T
concentricitate S _
6g°
La paralelism /, £ La pozitia nominald -é- 4

In GOST 2.308.79 sunt previzute urmitoarele reguli de notare pe
desenele de executie a simbolurilor bazelor, toleranfelor de formi si de pozitie:

¢ .dacd baza este o suprafafd, atunci triunghiul se amplaseazi la o

o
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distantd maritd de la capatul liniei

: A
de dimensionare (fig. 15.4, a); RE3rd =i
¢ dacd baza este axa sau |
planul de simetrie, atunci triunghiul T

NS

este amplasat la capatul liniei de

dimensionare (fig. 15.4, b). Dese-
ori, pentru a nu complica desenul,
este comoda indicarea bazei pe o
sectiune. In asemenea caz, linia
dimensionala fara indicarea
dimensiunii, este repetata (fig. 15.5);

Fig. 15.5

¢ daci nu este necesara indicarea bazei, triunghiul este inlocuit cu o
sdgeatd (fig. 15.4, ¢ — exemplu de notare a tolerantei paralelismului supra-

fetelor);

¢ daci toleranta se referd la o suprafafd si nu la axa elementului, atunci
sageata este amplasati la o distantd marita de la capatul liniei dimensionale; in
caz cind toleranta se referd la axa sau la planul de simetrie - sdgeata trebuie sd
coincidi cu prelungirea liniei dimensionale (fig. 15.4, d - exemple de notare a

tolerantelor la cilindricitate si coaxialitate).

15.4. Rugozitatea suprafetelor, acoperiri, tratament termic

si alte feluri de prelucrari
15.4.1. Rugozitatea suprafetelor

In constructia de masini cu destinatie
generaldi  pentru  indicarea  rugozitdtii
suprafetelor organelor de masini sunt utilizati
parametrii de rugozitate R, §i R,.

Pentru indicarea rugozitatii pe desen sunt
utilizate simbolurile (fig. 15.6). Inaltimea & este
egald cu inaltimea cifrelor dimensiunilor, iar
indltimea H = (1,5...3,0)h in dependentd de
dimensiunile desenului.

Daci metoda de prelucrare a suprafetelor de proiectant nu este stabilita,
rugozitatea este indicati cu semnul din fig. 15.6, a. In caz cénd suprafata este
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obtinutd prin prelucrare mecanicd (strujire, rectificare etc.), rugozitatea se
indicad cu semnul din fig. 15.6, b. Daca insa suprafafa piesei este obfinuta fara
prelucrare mecanica (rulare cu role) rugozitatea este indicatd cu semnul din
fig. 15.6, c. Tot cu acest semn, in desenul dat, este indicatd rugozitatea
suprafetelor neprelucrate.

Mai frecvent este normat parametrul rugozitifii R,. Valorile numerice ale
acestui parametru pot fi acceptate:

¢ pentru suprafetele de ajustaj ale alezajelor §i arborilor conform tab.
15.3:

+ pentru altfel de suprafete ale pieselor conform tab. 15.4.

Tabelul 15.3
Parametrul rugozitdtii R, pentru alezaje
Alezaj ] Arbore
Intervalul de Treapta de precizie
dimensiuni 67 | 8 | 9 | 67 | 8 T 9
R, um
Peste 18 la 50 0,8 1,6 3,2 0,8 0.8 1,6
Peste 50 la 120 1,6 1,6 3,2 0,8 1,6 1,6
Peste 120 la 500 1,6 3,2 3,2 1,6 3,2 3,2

Tabelul 15.4
Parametrul rugozitdfii R, pentru diferite suprafete

R, R,
Tipul suprafetei um Tipul suprafetei i
m
Pirtile frontale ale umerilor de sprijin: Profilurile dintilor rotilor dintate si
pentru rulmenti clasa 0 1,6 | melcate in conformitate cu gradul de
pentru rofi dintate §i melcate cu precizie:
raportul dintre lunglmea alezajului si 6 0,4
diametru 7 0,8
/d<0,8 1,6 8 1,6
I/d=C,8 3,0, 9 3,2
Suprafete pentru mangete de rotatie 0,2 | Spirele melcilor pentru gradul de
Canale, tesituri, razele racordarilor precizie
pentru arbori 6,3 6 0,2
Suprafetele canalelor pentru pani pe 7 0,4
arbori: 8 0,8
de lucru 32 9 1,6
restul 6,3 | Suprafetele exterioare ale dintilor
Suprafetele canelurilor arborilor: rotilor dintate, spirelor melcului, rotilor
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Tabelul 15.4 (continuare)

flancurile asamblérii:
fixe

mobile
Suprafete cilindrice pentru centrare
Suprafete cilindrice fira centrare
Suprafetele frontale ale butucilor rofi-
lor dintate i melcate care se bazeazi
pe umirul arborelui, pentru raportul
dintre lungimea butucului i diametru:

1/d<0,8

l/d>08
Suprafetele frontale ale butucilor rofi-
lor dintate §i melcate pe care se bazea-
z4 rulmenti cu clasa de precizie 0
Suprafetele frontale nefunctionale ale
rotilor dintate §i melcate

1,6

6,3

de lant
Tesiturile i degajarile pe roti
Suprafetele canalelor pentru pand in
butucii rotilor:
functionale
nefunctionale

Suprafetele canelurilor in butuci:
Flancurile dintilor pentru o asamblare:

fixa

mobild

Suprafetele functionale ale rofilor de
curea
Suprafetele functionale ale rotilor de
lang
Gauri pentru suruburi
Suprafete de reazem pentru piulite si
capurile suruburilor

6,3
6,3

1,6
32

1,6
0.8
32

3,2
12,

6,3

Rugozitatea suprafetelor neindicate in tab.15.4 poate'ﬁ determinatd cu
relatia R, = 0,05 ¢ (¢ este toleranta dimensiunii).

15.4.2. Notarea diferitelor prelucriri ale suprafetelor

Expunem regulile notirii pe desen a diferitelor prelucréri ale suprafetelor

pieselor.

1. Daca acoperirii sau tratamentului termic le este supus numai un sector
al suprafefei piesei, atunci el trebuie indicat pe desen cu o linie intrerupta,
- ingrosati la distanta 0,8... 1 mm de la conturul piesei (fig. 15.7), cu indicarea

dimensiunilor lui.

2. Pe desen sunt expusi
indicii proprietatilor materialului,
care trebuie obtinuti in rezultatul
tratamentului: - duritatea (HRC,
HB, HV), rezistenta de rupere
(o;). limita de curgere (o) etc.

3. Adancimea tratamentului
(h) cu indicarea caracteristicii

a. hl0.13 b p
ARC 48...53

=0 |

Fig. 15.7

mecanice este expusd in forma urmatoare: "h=1,0...1,3; HRC 48...53" direct
pe policioarele liniilor ajutitoare, trasate de la aceste suprafete (fig. 15.7, a),
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sau In cerintele tehnice, dacd piesa este supusd tratamentului termic in
intregime.

4. Daci o parte a piesei este supusa unui fel de tratament, iar restul - altui
fel (sau ele trebuie apérate de tratamentul dat) in cerintele tehnice este indicat
"HRC 60-64, afard de suprafata C", sau "HRC 60-64, afard de locurile
indicate deosebit".

5. Daci sectoarele piesei sunt supuse diferitelor acoperiri, atunci in
cerintele tehnice este inclus punctul: "Acoperirea suprafetelor A..., B...,
celorlalte...".

6. Daca un sector al piesei se supune acoperirii, atunci pe desenul ei sunt
indicate dimensiunea §i rugozitatea panad la acoperire; dacd insa acesti
parametri trebuie indicati dupa acoperire, atunci dimensiunea §i rugozitatea
sunt indicate cu simbolul * sau **. Corespunzitor in cerintele tehnice este
inclus punctul " * (**) Dimensiunea si rugozitatea dupa acoperire...".

15.5. Notarea cusaturilor de sudura

A (2:1) Desenele de executie

ale pieselor sudate sunt

a. intocmite la fel ca si ale
unitdtilor asamblate. Ele-

4 mentele piesei sudate 1in
secfiune sunt hasurate in
directii diferite (fig. 15.8, a).
7T In cazul cind piesa sudati
este ilustratd in ansamblu cu

p alte piese, atunci toate ele-
w 7 l mentele ei sunt hasurate in
Q . ; - aceiagi directie (fig. 15.8, b).
Ja B Cusiiturile de sudurd pe

-~ ; desene sunt ilustrate §i notate

A conform GOST 2.312-72.
Cusdturile de pe partea
vizibild a piesei sunt ilustrate
cu linii continue, iar de pe

L L
Zn

Fig. 15.8

cea invizibila - prin linii intrerupte.
Cusaturile de suduri sunt notate:



INDRUMAR DE PROIECTARE 213

¢ pe policioara liniei ajutitoare trasati de la cusitura de suduri
(fig. 15.9, a) aflata pe partea vizibila a piesei;

¢ sub policioara liniei ajutitoare trasatd de la cusitura de suduri aflata
pe partea invizibila a piesei (fig. 15.9, b). '

Notarea conventionald a cusaturilor de sudurd in caz general trebuie s
includa in ordinea indicat# prin dreptunghiuri in fig. 15.9, urmatoarele:

- DE-EEE ¢
/'} BEGEGRG

Fig. 15.9

1. Simboluri ajutitoare pentru cusiturilor executate pe linie inchisa ;

2. Notarea standardului tipurilor g§i elementelor constructive ale
cusaturilor de sudura: .

¢ GOST 5264-80 — tipuri de bazi §i elemente constructive ale
cusiturilor realizate prin suduri cu arc manual;

¢ GOST 8713-79 — idem cu GOST 5264-80 insad cusdturile de
sudurd sunt executate cu sudura semiautomat sau automat;

¢ GOST 11533-75 — tipuri de bazi, elemente constructive si
dimensiunile cusiturilor la instalarea elementelor sudate sub unghiuri ascutite
sau obtuze; cusiturile sunt realizate prin sudura automatd sau semiautomata
sub strat de flus;

¢ GOST 11534-75 — idem cu GOST 11533-75, insa cusiturile sunt
realizate cu sudura manuala cu arc;

¢ GOST 15878-79 — pentru asambléri realizate cu sudura prin
contact.

3. Notarea cusiturii conform standardelor p. 2 contine o literd, care
indica tipul asamblarii §i o cifra, care indica forma pregatirii muchiilor (C8 —
cusdtura asamblarii cap la cap, ¥4 — de colt, T3 — in T, H2 — prin suprapunere).

In tab. 15.5 este expus un extras al notirilor cusiturilor mai frecvent
utilizate in desenele proiectelor didactice, in conformitate cu GOST 5264-80.

4. Semnul [\ si dimensiunea catetei cusiturii pentru cuséturile de colt;

5. Simboluri auxiliare:

/- cusdturd intreruptd sau prin puncte situati in lang;
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/ - cusiturd intrerupta sau prin puncte aranjati in sah;
—1 - cusaturi pe linie deschisa.

- Tabelul 15.5
Notarile cusaturilor mai frecvent utilizate
Forma sectiunii Grosimea Forma sectiunii Grosimea
cusiturii tablelor, mm Notarea cusiturii tablelor, mm i

A 1..4 c2 @ 1...30 va

N\T7777% 2.5 C7 é 2...40 Ti

(ZA2X3 3...60 c8 . % 2..40 T3

7 NN 3...60 crz | A 2...60 HI

ém 1.6 V4 = 2...60 H2

in cazul mai multor cusaturi de acelasi tip pe desen este notatd numai
una; de la celelalte sunt trasate linii ajutitoare cu policioare pe care este indicat
numdrul de ordine al cusaturii, (fig. 15.10).

T |

)

T1-DE-40/80 )

i
b
=
>
»
>
»
~
>
»
b
]
)

X
i
!
x
; &

e
T by

T]-Lag

N3

y
n
n
N
N
3
3
N
x
»

(L

o AT

Fig. 15.10

Daci toate cusiturile piesei sudate sunt de acelasi tip §i sunt ilustrate pe
desen pe partea lui vizibild se admite de a nu le indica numarul de ordine; in
asemenea caz notarea cusaturii de suduri poate fi indicata in cerintele tehnice.
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Exemplu de notare a cusaturii de sudurd in T fard pregitirea muchiilor,
efectuatd pe ambele parti, intrerupta cu aranjare in sah, realizatd cu sudura cu
arc manuala, cateta 8 mm, lungimea cusiturii 50 mm, pasul 100 mm:

GOST 5264-880—~T3 -- 850 - 100. ;

15.6. Amplasarea notarilor dimensiunilor, bazelor,
tolerantelor de forma, rugozititii si cerintelor tehnice pe
desenul piesei

Pentru comoditatea citirii desenului toate datele privind executarea piesei
trebuie indicate respectand unele reguli expuse mai jos. _

Pe desenul piesei de tipul corpului de rotatie (arbori, arbori-pinion, melci,
roti, pahare de rulment, capace laterale etc.) trebuie indicate (fig. 15.11):

B ] 71 178 &A1
[©le_T28] | [dI_T78] | [©l 28] Fe [48) | | ©_148]

= [

T

Fig. 15.11

¢ dimensiunile liniare axiale — in partea de jos a conturului piesei in
2...4 nivelurt;

¢ simbolurile bazelor - in partea de jos a conturului piesei;

¢ simbolurile notdrii tolerantelor de forma si de pozifie — in partea de
sus a conturului piesei in 1...2 niveluri;

¢ simbolurile rugozitafilor suprafefelor — pe partea de sus a liniilor
conturului piesei, iar pe cele frontale — in partea de jos a conturului. In ambele
cazuri simbolurile sunt situate in vecinitatea liniilor dimensionale;

¢ policioarele liniilor ajutitoare care indica suprafetele pentru tratament

“termic si alte prelucréri — in partea de sus a conturului.
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Cerintele tehnice sunt amplasate in partea de sus a indicatorului; daci
aceasta este imposibil — in partea stAnga a lui.

Cerintele tehnice sunt indicate in ordinea urmitoare:

1. Cerinte catre material, semifabricat, tratament termic (HB...,
HRC...).

2. Indicafii referitor la dimensiuni (dimensiuni pentru referint3, raze de
racordare, unghiuri etc.)

3. Abateri limita ale dimensiunilor (abateri limita neindicate etc.).

4. Tolerante de forma si de pozitie care nu au simboluri conform GOST
2.308-79.

5. Cerinte referitor la calitatea suprafetelor (indicatii privind finisarea,
acoperirea, rugozitate).

15.7. Indicatii privind intocmirea desenelor de executie

Constructia pieselor, care fac parte dintr-o unitate de asamblare, este
finalizatd la etapa proiectului tehnic. De aceea, problemele principale la
intocmirea desenului de executie a unei piese concrete constau in indicarea
corecta a dimensiunilor, tolerantelor de forma si de pozifie ale suprafetelor,
rugozititii, acoperirilor, tratamentului termic, iar in piesele sudate - notarea
- cusaturilor de sudurd, de asemenea, expunerea clari a cerintelor tehnice.

Mai sus au fost expuse cerinte generale cu privire la elaborarea desenelor
de execufie ale pieselor. Mai jos expunem informafii suplimentare privind
unele piese tip de uz general. '

15.7.1. Arbori, arbori-pinion si melci

In punctul 8 s-a mentionat ci dimensiunile de ajustaj sunt determinate de
pe desenul unitidtii de asamblare, unde sunt indicate ajustajele lor. Date mai
amanuntite pentru calculul si alegerea ajustajelor sunt expuse in lucrarile [11,
15]. Prezentim unele ajustaje recomandate pentru asamblarea organelor de
masini pe arbori.

1. Ajustajul rotilor dinfate la asamblarea prin pani (tab. 17.6 — 17.7):

¢ cilindrice cu dinti drepti - H7/p6, H7/r6;
¢ cilindrice cu dinti inclinati §i melcate - H7/r6, H7/56;
¢ conice - H7/s6, H7/16.

2. Ajustajul penei - longitudinale:
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¢ in canalul arborelui - P9/h9;

¢ in canalul butucului: pentru o imbinare fixd la transmisii
ireversibile - J9/h9; pentru o transmisie reversibild - P9/h9;
pentru o imbinare mobild - D10/h9.

Ajustajele rotilor dintate pe arbori pentru o imbinare prin caneluri
dreptunghiulare si in evolventd sunt indicate in tab.8.2 — 8.3. _

Pentru alegerea ajustajului inelului interior al rulmentului (clasa de
precizie 0, mai frecvent utilizat in constructia de masini) ne putem folosi de
recomanddrile tab.15.6.

Recomandiri pentru determinarea ajustajelor bucselor §i inelelor de
distantare sunt expuse in lucrarea [15], pentru alegerea ajustajelor cuplajelor -
vezi tab. 13.3.

Tabelul 15.6
Cdmpul de toleranta al arborelui la montarea rulmentilor (solicitare circulard
a inelului interior)

Regimul de functionare al rulmentului Céampul de toleranta
Usor si normal, 0,07C <F <0,1C k6
Normal sau greu (rulmenti cu role), 0,07C < F £0,15C mb
Greu cu sarcini de soc F = 0,15C né

Notd. F este sarcina dinamicd de calcul; C - capacitatea dinamicd de incdrcare (dupd
catalog); regimul ugor de lucru corespunde duratei de functionare peste 10 000, normal
-3000...10 000, greu - 2500. ...5000 ore.

Cum a fost mentionat mai sus, dimensiunile in lant sunt determinate din
schema lantului de dimensiuni, iar cele libere sunt indicate in corespundere cu
tehnologia de executie §i comoditatea controlului piesei. Trebuie sa fie
argumentatd metoda indicdrii dimensiunilor (in lant, dupd coordonate sau
mixt), care depinde de metoda de productie.

Sa analizim aceste intrebari, examinidnd indicarea dimensiunilor pe
desenul de executie a arborelui condus a unui reductor cilindric coaxial
(fig. 15.1).

Presupunem fabricarea arborelui in conditiile productiei individuale sau
in serii mici. Prelucrarea se executi la o masina unealti universald cu
rectificarea locurilor de instalare a rulmentilor, rotii dintate §i a cuplajului.
Dimensiunile axiale liniare trebuie si corespundd prelucrérii de finisare. Pe
baza principiilor generale sunt necesare:

¢ indicarea dimensiunilor in lant i a tolerantelor lor;
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¢ alcatuirea schemei (succesiunea trecerilor) prelucririi mecanice a
piesei;
¢ indicarea dimensiunilor libere.

Din vederea generald a ansamblului si schema lanfului de dimensiuni
rezultd, cd arborele confine numai o dimensiune axiald in lant - grosimea
umarului de sprijin - 5 mm. In legituri cu prezenta compensatorului dintre
capacul drept si corpul reductorului putem executa aceastdi dimensiune
conform treptei de precizie 9 (v. dimensiunea 5/9 din fig. 15.12). Toate celelalte
dimensiuni liniare ale arborelui sunt libere.

Sa ne oprim la cea mai rationald succesiune de executare a arborelui
(fig. 15.12). La prima trecere prelucram prin strunjire (cu adaos pentru
rectificare) suprafata @40 mm; la aceastd trecere este rational de indicat
dimensiunea axialad 20 mm de la partea frontald de stdnga pana la suprafata de
i bazid a umarului de sprijin.
1 Celelalte suprafete sunt
prelucrate din altd parte.

- ; . Dupa  degrosare, este

E E finisatd suprafata @45 mm,

pentru care se indica

- 24 dimensiunea axiald - 62

! - 190 —| mm. La trecerea urmatoare

- 1% se prelucreaza suprafata cu

50 mm, pentru care este

Fig. 15.12 ' indicatd dimensiunea axiala

100 mm de la aceeasi baza.

In sfarsit, la prelucrarea suprafetei @55 mm trebuie asiguratd dimensiunea

axiala - grosimea umarului de sprijin 5/9. Dacd acum vom indica dimensiunea

de gabarit a arborelui 172 mm, atunci lungimea de 47 mm a sectorului cilindric

cu D55 mm este cota de inchidere. Dimensiunile libere 20, 62, 100 si 172 mm
- se executd conform hl4.

Afard de dimensiunile axiale numite, pe desenul arborelui trebuie
indicate lungimea canalelor pentru pene si pozifia lor fatd de suprafetele de
baza. Pe desenul arborelui examinat trebuie indicate tolerantele (fig. 15.13) la:

¢ cilindricitatea suprafetelor D, J, E si [;

¢ coaxialitatea suprafetelor D gi J fatd de axa comund;

¢ bitaia radiald a suprafetei T

¢ paralelismul si simetria canalelor pentru pene.

P55
045
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Presupunand ca rulmentii sunt executati in conformitate cu clasa de
precizie 0, determinam conform recomandarilor [15] toleranta la cilindricitate,
pentru suprafetele D si J

T=~0,3t, (15.1)
unde 7 este toleranta la dimensiunea ajustatului rulmentului.

Rulmentul din stdnga este instalat pe arbore cu @40 k6, iar cel din
dreapta - cu @50 k6. Acestor dimensiuni, conform ajustajului (treapta de
precizie 6), le corespunde toleranta 0,016 mm. Deci vom obtine 7 = 0,3- 0,016
= 10,0048 mm. Acceptim T = 0,005 mm. .

Pentru calculul tolerantei la cilindricitate a suprafetelor E si / de instalare
a rotii dintate si cuplajului poate fi folosita aceeasi relatie (15.1). Roata dintat
este instalatd pe arbore cu @55 H8/u8. Pentru @55 u8 - t = 0,046 mm, adici
T~ 0,3-0,046 =0,0138. Acceptaim T = 0,014 mm.

Diametrul de instalare a cuplajului este &45 m6, pentru el t = 0,016, 7" =
0,005 mm.

Desenul trebuie sa includa cerinte citre coaxialitatea suprafetelor D, J, E
si / fatd de axa comuna a suprafetelor de ajustaj ale rulmentilor.

In tab. 15.7 pentru rulmenti clasa (0 sunt expuse tolerantele la
coaxialitatea suprafetelor de ajustaj ale arborelui 7y, si ale corpului 7}, care se
raporta la diametrul arborelui d §i diametrul alezajului in corp D, in locul
instaldrii rulmentului, de asemenea, toleranta perpendicularititii partilor
frontale de bazd T, §i Tg, raportate la diametrul umarului de fixare a arborelui
dp $1 diametrul alezajului din corp D. Toti rulmentii sunt mpar{ifi in trei grupe:
I - radiali si radiali axiali cu bile, radiali cu role butoi; II - radiali cu role
cilindrice scurte; III — radiali-axiali cu role conice.

Conform tabelelor, toleranta la coaxialitate a suprafetelor D si J - T,
alcatuieste pentru rulmentii grupului 1 la diametrele 40 si S0 mm conform
treptei de precizie 7 - 0,025 mm.

Tabelul 15.7

Valorile indicate ale tolerantelor la coaxialitate a suprafetelor de ajustaj

§i perpendicularitate a partilor frontale de bazd ale arborelui §i corpului

reductorului
Grupa rulmentilor y Ty Tou L
1 1T7 IT8 IT7 IT8
11 IT6 IT7 IT6 1T7
111 IT5 1T6 IT5 IT6
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Tabelul 15.8
Valorile indicate ale tolerangelor la coaxialitate a suprafetelor
arborelui pentru ajustajele rofilor dintate si melcate

Tipul roilor Gra(tiiul preciziei cinemat'i;:es'il} angrenajului 5
Cilindrice si conice ITS IT6 1T7
Melcate IT6 1T7 IT8

Pentru suprafata E (tab. 15.7-15.8), cu gradul preciziei cinematice 8,
toleranta la coaxialitate conform treptei de precizie 6 vafi 0,019 mm.

Pentru cuplaj toleranta la coaxialitate a suprafetei de ajustaj se
determina cu relatia

T=46/n, (15.2)
unde 7 este turatia arborelui, min™.

Aceastd tolerantd are ca scop limitarea dezechilibrelor posibile ale
arborelui §i pieselor instalate pe el. Pand la turafia » =1000 min” aceasta
toleranti nu este indicatd. De aceea, pentru suprafata / a arborelui condus (cu
n < 1000 min ') toleranta la coaxialitate nu este indicata.

Toleranta batiii radiale a suprafetei 7, in locul etansarii cu mangetad de
rotatie, asigurd micsorarea amplitudinii batdii suprafetei functionale a
mangetei. Aceasta toleranta poate fi determinati cu relatia (15.2) pentru n =2
1000 min™, de aceea ea tot nu este indicata.

Pe desen trebuie indicate tolerantele la perpendicularitatea suprafetelor
frontale de bazi. Pentru suprafata frontald de stdnga, pe care se sprijind
rulmentul, toleranta la perpendicularitate este indicatd pentru diametrul
exterior al umarului de sprijin conform tab. 15.2. In cazul nostru (rulmentul
din grupa 1, cu @65 mm conform treptei de precizie 7) Ty = 0,030 mm.
Toleranta la perpendicularitate pentru suprafata frontald de dreapta a
umirului. de sprijin a rotii dintate cilindrice este determinata la fel pentru
diametrul exterior conform tab.15.5 (pentru roti inguste cu b/d < 0,8). Pentru
b/d > 0,8 cerinte citre precizia suprafetelor frontale de bazi nu sunt
previzute. in cazul nostru b/d = 47/55 = 0,85 > 0,8, de aceea toleranta la
perpendicularitatea suprafetei frontale de dreapta nu este indicata.

Tolerantele la paralelismul si simetria canalelor pentru pene sunt
determinate cu relatiile

T=0,6 tean; (15.3)
T, =04t (15.4)
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unde 7., este toleranta la Jitimea canalului pentru pana [24].
Pentru ajustajul rotii dintate la ldtimea canalului 1629 conform relatiilor
(15.3) - (15.4) obtinem
T_=0,6-0,043=0,0258 mm;
T.=04-0,043=0,172 mm.
. Tabelul 15.9
Valori recomandate ale tolerantelor la perpendicularitatea pdrtilor
frontale de bazd ale arborelui pentru fixarea rotilor dintate

Tipul . Gradul preciziei cinematice al angrenajului

rotilor 6 7,8 9
Cilindrice i conice 1T3 1T4 IT5
Melcate IT4 ITS IT6

Dupé aproximare obtinem: 7_ = 0,026 mm; T, = 0,17 mm.

Pentru ajustajul cuplajului la ldtimea canalului 14P9 vom obtine aceleasi
tolerante.

In fig. 15.13 este prezentat desenul de executie al arborelui condus, pe
care sunt indicate tolerantele de forma, de pozitie ale suprafetelor de ajustaj si
rugozitatea lor.

Pe desenele de executie ale arborilor - pinion §i melcilor in partea dreapti
de sus a desenului este expus un tabel cu parametrii danturii (fig. 15.14)
pinioanelor sau spirelor melcului (vezi desenele de executie ale acestor piese,
fig. 15.15 51 fig. 15.16).

A
S 8
1

4 — z >
s ] ‘Sl
= &

1 J5
. i us 0], 35 |, 35
a. b.

Fig.15.14
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Tabelul, de reguld, contine trei parti separate prin linii ingrosate. in
prima parte sunt expuse date pentru danturarea dintilor sau spirelor melcului, a
doua parte contine date pentru control (in proiectele didactice, de obicei, nu se
completeaza), iar partea a treia — date de referinta.

Daci roata dintatd include doua sau mai multe coroane de acelasi tip,
atunci valorile parametrilor sunt indicate pentru fiecare coroand in parte
notandu-le cu litere mari ale alfabetului latin (fig. 15.14, b).

in cazul cand roata dintati include doud sau mai multe coroane de tip
diferit (de exemplu cilindrica §i conicd), atunci pentru fiecare coroanid este
completat un tabel aparte. Coroana si tabelul corespunzitor sunt notate cu
aceeasi literd a alfabetului latin.

Tabelul in partea dreaptd coincide cu chenarul desenului, iar in partea de
sus este situat mai jos de chenar cu 20 mm.

In calitate de exemplu expunem datele necesare pentru completarca
tabelului ronlor dintate cilindrice.

In prima parte a tabelului sunt incluse: modulul m; numirul de dinti z,
unghiul de inclinare f; directia liniei dintelui; conturul de referin{d cu trimitere
la GOST 13755-81; coeficientul de deplasare x; gradul de precizie.

Partea a doua a tabelului (1 — 2 randuri) nu se completeaza.

In partea a treia este expusi valoarea diametrului de divizare d.

15.7.2. Arbore inclinat

Si analizim o construcfie a unui arbore inclinat din reductorul
precesional 2K-H.

Presupunem fabricarea arborelui in conditiile productiei in serii mici.
Prelucrarea se executdi la o masini unealtd universald cu rectificarea
suprafetelor pentru instalarea rulmentilor i a cuplajului. Dimensiunile axiale
liniare trebuie sd corespunda prelucririi de finisare.

Si examinam succesiunea operatiunilor de executare a arborelui conform
fig. 15.17:

¢ la prima etapa se preiucreazé suprafetele frontale in dimensiunea 210
+ 0,1 si se pregitesc bazele tehnologice — gaurile de centrare pe axele C i D;

¢ se efectueazi operatiunile de strunjire a suprafetelor cu & 25, D30 si
@25 din partea dreapts, pe axa giurilor de centrare C, cu adaos pentru
 rectificare;
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¢ se efectueaza strunjirea suprafetei &35 pe axa gaurilor de centrare D
cu adaos pentru rectificare;

¢ sstrunjirea suprafefei @33 pentru filetare cu indicarea dimensiunii
axiale 15 mm.

¢ cxecutarea canalelor pentru inelele de rulment in dimensiunile axiale
1801 i 24*0.1, _

¢ dupd strunjire sunt efectuate operatiunile de finisare in gaurile de
centrare pe axele C si D: suprafata cu diametrul de @25 k6 cu indicarea

- dimensiunii axiale 50 mm; suprafetele cu @30 48 si @30k6 pentru care este
indicata dimensiunea axiald 85 mm de la aceeasi bazi; suprafata cu diametrul
D25k6 din partea dreapta cu indicarea cotei de 37 mm; suprafata cu diametrul
@35k6 cu mentinerea cotelor axiale 78 + 0,3 si 90 £ 0,1.

Afard de dimensiunile axiale numite, pe desenul arborelui trebuie
indicata lungimea canalului pentru pand si pozitia lui in raport cu axa C. Pe
desenul arborelui examinat trebuie indicate tolerantele la:

¢ coaxialitatea suprafefelor de ajustaj in raport cu axele C si D;

¢ bataia radiald a suprafetelor de ajustaj in raport cu axele C si D;

¢ paralelismul si simetria canalului de pani.

Aceste tolerante sunt determinate cu relatiile expuse in p. 15.7.1.

15.7.3. Roti dintate si melcate

In constructiile rotilor cu bandaj cu scopul economiei de material partea
centrala a rofii, de obicei, este executati din fonti sau otel carbon, iar coroana -
din ofel aliat pentru rotile dintate si bronz - pentru cele melcate. Bandajul in
productiile individuala si in serii mici este instalat pe centru prin ajustaj cu
strangere (H7/r6, H8/u8, H8/z8, H8/x8) si suplimentar este fixat prin suruburi.
in productiile in serii mari si de masa obada din bronz este turnati pe un centru
din fonta sau otel.

Daca roata dintatad este matritatd atunci pe desen trebuie indicate doua
sisteme de dimensiuni axiale - dupd rezultatele matritirii §i prelucririi
mecanice. Aceste sisteme trebuie si fie in legatura reciproca. in fig. 15.18 atare
dimensiune axiald de legiturd este distanta (14 mm) intre partea stingi a
discului i, corespunzitor, cea frontald a butucului. Dimensiunea 12 mm a
grosimii discului este asiguratd in procesul obtinerii semifabricatului. Daca
vom indica dimensiunile axiale: 40 mm (latimea coroanei) si 45 mm (lungimea
butucului - dimensiune de gabarit), vom obtine doui dimensiuni de incheiere -
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45 distanta dintre partea dreaptd a discului si partile frontale de
y.._?.. dreapta a coroanei si butucului corespunzitor. Dimensiunea
45 mm este 0 componentd a lanfului dimensional; se executi
conform treapta de preciziel?2.

La prelucrarea de finisare a suprafetei exterioare, celor
frontale si la danturarea dintilor bazi de asezare este alezajul
cu @55 mm i partea frontala a butucului.

Pe desenele rotilor dintate (fig. 15.21-15.23) trebuie
indicate tolerantele la:

¢ cilindricitatea alezajului;

T ¢ coaxialitatea cilindrului exterior i alezajului
(pentru micsorarea dezechilibrului);

¢ perpendicularitatea partii  frontale a butucului
(utilizatd ca bazd pentru instalarea rulmentului) cu axa
{zg alezajului (pentru //d < 0,8) sau paralelismul in raport cu

cealaltd parte frontala (pentru //d >0,8),
L ¢ paralelismul §i simetria canalului pentru pana.
Toleranta la c111ndn01tatea alezajului se determini cu
Fig.15.18 relatia (15.1).
Toleranta la coaxialitatea cilindrului exterior cu
alezajul, pentru rofile prelucrate complet, se determina cu relatia (I 5.2) daca n
> 1000 min”. Pentru rotile turnate sau matritate, de asemenea si pentru cele

255

b. c d —

at Mg

o 2t
f T R

IK

NNTINNE

Fig. 15.19

partial prelucrate, daci n > 500 min”, este indicatd toleranta dezechilibrului,

determinati cu relatia:
T =623m/n, (15.5)
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unde m este masa rotii, g.

Aceste date sunt indicate in cerintele tehnice printr-un punct:
"Dezechilibrul admis... g/m".

Tolerantele la perpendicularitatea axei sau la paralelismul partilor
frontale ale butucului, utilizate ca baze pentru instalarea rulmentilor, sunt
asigurate prin tolerantele indicate in tab. 15.9. Conform acestora se alege
treapta de precizie pentru determinarea tolerantei la diametrul butucului d.

Pentru rotile fard butuc toleranta paralelismului este indicatd pe un
diametru conventional: d' = (1,5... 2,0) d, unde d este diametrul alezajului.

In partea a doua a semnului conventional al paralelismului este indicat
raportul T;;/d’.

Tolerantele la paralelismul si simetria canalului pentru pana (fig. 15.19,
b) sunt determinate prin relatiile (15.3) si (15.4).

Pe desenele rotilor conice afara de dimensiunile care determina forma i
gabaritele piesei, sunt indicate si dimensiunile coroanei dintate (fig. 15.20):
diametrele exterioare dg, si d%.; litimea coroanei b; unghiul conului exterior
& unghiul conului exterior suplimentar (90°-6). Cu asterix sunt indicate
dimensiunile de referinta.

C'

cl—

Ty

£

= (

Fig. 15.20

Desenele rotilor dintate conice i melcate sunt prezentate in fig. 15.22 s
15.23. Aceste desene sunt insotite de tabelele parametrilor conform fig. 15.14.
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15.7.4. Roata precesionala

Cerintele fati de desenele rotilor reductoarelor precesionale sunt
asemenea celor din reductoarele conice. Desenul rotii este prezentat in fig.
15.26.

Semifabricatul prezintd o piesd stantatd prin forjare liberd. Trecerile
tehnologice includ strunjirea de degrosare si de finisare. Pentru fiecare
operatie este necesard cite o agezare. In fig 15.24, a este ilustrat semifabricatul

100

a. 13 b. 102 C.

, 12,6
L1l ]

e~ .
5 & g L/*

65.23*

e

225

Y
Sy,

70

% - :
5|8 & 2
N |8 S

113

Fig. 15.24

la prima agezare pentru operatia de degrosare, iar in fig. 15.24, b, ¢ — agezdrile
la strunjirea de finisare cu mentinerea cotelor indicate cu adaos pentru
rectificare. Dupa tratamentul termic se efectueazi rectificarea dimensiunilor de
ajustaj si a bazelor de agezare pentru prelucrarea danturii. Dantura este frezata
cu adaos pentru rectificare inainte de tratamentul termic. Aceastd operatie se
efectueazi cu un dispozitiv conform schemei din fig. 15.25. Dispozitivul este
elaborat la catedra “Teoria mecanismelor §i organe de magini” de cétre un
colectiv de autori sub conducerea academicianului lon Bostan.

Dupa tratamentul termic se efectueazi rectificarea danturii, baze de
asezare fiind @570h8 si suprafata frontald. Schema constructivd a
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dispozitivului pentru rectifi-
carea danturii este asemenea
dispozitivului pentru frezare

Pe desenul rotii prece-
sionale  trebuie  indicate
tolerantele la:

¢ coaxialitatea  dia-
metrului @570A8 cu suprafata
de bazi;

¢ perpendicularitatea

suprafetelor frontale de ageza-
re cu suprafata de baza;

¢ bidtaia radiala a
Fig. 15.25 coroanei dintate.

15.7.5. Pahare de rulment

Elaborarea constructiilor capacelor laterale §i paharelor a fost expusi in
p. 11.

In fig. 15.27 sunt ilustrate céteva constructii de pahare de rulment mai

frecvent utilizate in constructia de masini cu destinatie generala.

Pentru excluderea deplasarii radiale a paharelor, care poate contribui la
dezaxarea arborilor, ele sunt montate cu ajustaje intermediare: H7/k6, H7/m6 -
pentru paharele, care nu se regleaza in directie axiali, si H7/j6 - pentru cele
reglabile.

Campul de tolerantd al alezajului in pahare se executi conform tab.
15.10 pentru rulmenti clasa 0.

Indicarea dimensiunilor axiale o vom examina pe exemplul paharului din
fig. 15.28. :

Paharul se executd dintr-un semifabricat turnat din fontd. La operatiile de
degrogare prealabil sunt prelucrate toate suprafetele lui. Prelucrarea de finisare
in conditii de serii mici i individuala se executi la strung.

La primele operatii de finisare (fixarea in mandrind) baze de instalare
sunt suprafata exterioara a flangei (&75) si suprafata frontald (fig. 15.28).

in procesul acestor operatii este prelucrati definitiv partea frontali din
dreapta, suprafata cilindricd a flangei cu @ 110 , suprafata cilindrica interioara
cu 62 si suprafata frontald interioard, care serveste drept umir de sprijin
pentru inelul exterior al rulmentului. Baza de mdsurare este partea frontald din
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Fig. 15.27

dreapta, de aceea la aceste operatii trebuie mentinutid dimensiunea axiala - 44
mm.

Urmatoarea operatie de finisare este executatd avind ca baze de asezare
suprafata cilindrica cu diametrul @110 mm si suprafata frontala de dreapta; se

Do

Tabelul 15.10
Campul de tolerante al alezajelor in corp pentru ajustajul rulmentilor

Tipul solicitarii . ) . Compul de
inclului exterior Regimul de functionare al rulmentului tqlerax_uﬁ ' al
ajustajului
Inelul exterior se Normal sau ugor H8
Local poate deplasa axial 007C<F<015C
Greu sau normal 17
F>0,07C
Inelul exterior nu Normal, sarcini M7
e se deplaseaza axial variabild F <0,15C
- Norn’lfal sau greu N7
0,07C< F<0,15C
Inelul exterior nu Normal sau greu K7
se deplaseazi axial 0,07C<F £0,15C
Osetlant Inelul exterior se Usor, sarcini de directie H7
deplaseazi axial variabild, precizie inalta
usor a functiondrii F<0,007C
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Abateri limit3 neindicate ale dimensiunilor: alezaje + t; arbori — t;
celelalte +t2 a clasei medii de precizie.

BPM 07 - 05. 20. 18

Mod|Coala] Nr. docum. Semn. |Data
[Elaborat | Madan
\Verificat |Comendant

Pahar de rulment

Litera

Masa

Scara

1:1

Control T. Coala | Coli

U.T.M.
Control N., CY15 GOST 1412-79 FIMCM, gr. TFA-941
Aprobat

Fig. 15.28
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finiseazd suprafata frontala din stinga, suprafata cilindrica de ajustaj (275) si
gaura cu diametrul @55 mm. La aceastd operatie sunt asigurate dimensiunile
axiale — 50 si 37 mm.

Pe desenele paharelor (fig. 15.27) trebuie indicate tolerantele la:

¢ cilindricitatea suprafetei de ajustaj in corp, pozitia 2;

¢ cilindricitatea suprafetei (suprafetelor) de ajustaj ale rulmentilor,
pozitia 1;

¢ coaxialitatea alezajelor, pozitia 4,

¢ paralelismul umerilor de fixare a inelelor exterioare ale rulmentilor cu
suprafata frontala de bazi a flangei (pozitia 7), care determina pozitia paharului
in corp (pentru //d < 0,8, unde //d - raportul dintre lungimea suprafetei de
ajustaj si diametrul ei); pentru I/d > 0,8, ceea ce se Intdlneste destul de rar,
trebuie asiguratd perpendicularitatea suprafetelor frontale ale umerilor de fixare
cu axa alezajului ajustajului, pozitia 6;

¢ coaxialitatea a doudl sectoare ale alezajelor rulmentilor la separarea
lor cu umar de sprijin, pozitia 5;

¢ toleranta pozitiei gaurilor de fixare la gaurirea lor separati in pahar si
corp cu un dispozitiv de ghidare sau la magina cu comandi numerici - in
producerea de serie si serii mari, pozitia 8.

Tolerantele la cilindricitatea suprafetelor exterioara si interioara ale
paharului sunt determinate prin relatiile (15.1), unde ¢ este toleranta la
diametrul - suprafetei corespunzitoare. Toleranfa la coaxialitatea alezajului
rulmentilor cu cilindrul exterior se determini cu relatia

T ~0,6 tp, (15.6)
unde 7, este toleranta diametrului alezajului.

Toleranta la paralelismul suprafetelor frontale ale umerilor de sprijin cu
suprafafa frontald de baza a flangei, se determini la diametrul exterior al flansei
paharului cu treapta de precizie 8 pentru rulmentii din grupul I, cu treapta de
precizie 7 - pentru grupul II, cu a 6-lea - pentru grupul IIl. Toleranta la
perpendicularitatea suprafetelor frontale ale umerilor de fixare cu axa
alezajului este indicati la diametrul alezajului in conformitate cu aceleasi trepte
de precizie.

Toleranta la coaxialitatea sectoarelor alezajelor rulmentilor separati prin
umdrul de fixare, este indicatid la diametrul alezajului conform treptelor de
precizie expuse mai sus.

Toleranta la pozitia gaurilor de fixare se determini cu relatia

T=0,4 (dy - d), (15.7)
unde d si 4 - sunt diametrele gaurii si surubului.



INDRUMAR DE PROIECTARE 239

15.7.6. Capace laterale

in fig. 15.29 sunt prezentate unele constructii caracteristice de capace cu

a. b. c d.
. o D A D D /g
E E E [
| L Z NG
R\SS Gits 5 : \Ecl 2 kc
R ] . o {0 OB et e
¥ L3 L2
N
N z _
N L
N el N e //%
A gb-_ h L1
(L) H S
H{C)

Fig. 15.29

indicarea dimensiunilor necesare pentru executie.

Capacele sunt executate de douad feluri: patrunse pentru trecerea arborilor
(conducator sau condus), fig. 15.29, c, d si oarbe, fig. 15.29, a, b. Capacele de
ambele tipuri pot fi utilizate numai pentru inchiderea alezajului din corp (tipul
A) sau, afara de aceasta, pentru fixarea axiald a rulmentului (tipul B).

Capacele oarbe de tipurile A si B sunt montate in corp cu ajustajul /...
/d11, iar cele patrunse - cu ajustajul H... /8.

Capacele ingropate (fig. 15.29, d) sunt instalate in alezajul corpului
reductorului cu ajustajul H... /A8 - (independent de prezenta gaurilor) pentru a
evita scurgerile de ulei. Ajustajul ldtimii inelului de fixare al capacului in
canalul inelar al corpului (la capace ingropate) se executd in caz general
conform HI11/hll.

In capacele cu mangetd trebuie indicat campul de toleranta H8 la
diametrul alezajului mansetei.

Sd mentiondm cd in capacele de tipul B (cu suprafatd frontald de bazi
pentru fixarea rulmentului) trebuie indicata toleranta la inaltimea braului de
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centrare, care este componentd a lantului de dimensiuni de asamblare (de
obicei, conform + IT 12/2, tab. 15.1).

In toate variantele constructive dimensiunea S este obtinuta la operatia de
fabricare a semifabricatului. Dimensiunea 4 este componentid a lantului de
dimensiuni care determind jocul axial in rulmentii arborelui. Dimensiunea H
determind ldfimea capacului, deci este o dimensiune de gabarit.

Pe desenele capacelor (fig.15.30 — 15.31) sunt indicate tolerantele la:

b. 2
[@8... [A]

a.

‘ %7 /fﬁ’mv ]
VAN

8 a
S PE:
L]
s | | | 7 s
Wi 7 g
L -+ % Eq:l 7] 18]

Fig. 15.30

¢ coaxialitatea alezajului etangdrii cu axa suprafetei de centrare (in
corp) a capacului; se indicd la diametrul D,, a suprafetei de ajustaj conform
dependentei T ~ ITS,

¢ paralelismul pértilor frontale de baza ale capaculul de tipul B; este
indicat la diametrul exterior al umarului de sprijin D conform tab. 15.11;

¢ toleranta pozifiei gaurilor de fixare determinaté cu relatia (13.7)

15.7.7. Carcase

Cele mai caracteristice constructii de carcase in proiectul didactic sunt
corpul si capacul reductorului, elaborarea constructiei carora a fost analizata
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Tabelul 15.11
Treptele de precizie pentru tolerantele la paralelismul suprafetelor de
bazd ale capacului

Treapta de precizie
La fixarea axiald direct3 a inelului | La fixare printr-un inel
exterior al rulmentului cu partea | intermediar de distantare
frontal3 a capacului

Grupa rulmentului

I 8 7
II 7 6
111 6 5

in p. 13. Aici vom analiza cerintele principale expuse fatd de elaborarea
desenului de executie al corpului reductorului.
Sa analizim datele principale referitor la tolerantele de forma, de pozitie
si ale dimensiunilor suprafetelor (fig.15.32).
Gz "

Fig. 15.32

Campul de toleranta al dimensiunilor alezajelor G, ; ale rulmentilor,
paharelor si capacelor (fig. 15.32) este indicat conform recomandarilor p. 15.3.
_ Dimensiuni de ajustaj sunt, de asemenea, si diametrele a doud gauri
pentru presarea in corp a doud stifturi cilindrice (sau conice), care fixeazi
pozitia reciprocid a capacului §i corpului (mentiondm, cidci mai sigure in
exploatare sunt stifturile conice).

Stifturile cilindrice sunt presate in corp cu ajustajul P8/A9, iar in gaurile
capacului intrd cu un joc mic (D11/h8).

Dimensiune de ajustaj in lantul de dimensiuni de asamblare este si
latimea canalului inelar in constructia corpurilor cu capace ingropate sau
pahare cu umere de fixare. Recomandari pentru ajustaje vezi punctul 15.2.
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Sa examindm tolerantele dimensiunilor principale ale corpului
reductorului, care nu sunt dimensiuni de ajustaj.

Distanta L dintre partile frontale de bazad B; si B; (fig. 15.32, a), sau C; si
C; (fig. 15.32, b) este, de obicei, o dimensiune componenti a lantului.
Toleranta ei se determind aproximativ conform tab. 15.1 sau rezultd din
calculul lantului dimensional.

Pentru asigurarea ajustajului liber sau cu o stringere minima a lagarelor
in Gy, ... G3 ale corpului trebuie indicate cdmpurile tolerantelor: la dimensiunea
H (distanta dintre suprafetele de bazd 4 si B) - A 12; la dimensiunea H,
(determind pozitia axelor alezajelor unitare G,... G; fata de baza 4 a corpului)
pentru H, < 250 mm - 0,5 mm, pentru 250 < Ho < 630 mm - 1,0 mm.

Coordonatele a si b ale axei alezajelor G; ale rulmentilor (pahare,
capace) arborelui conducitor, care determind pozitia arborelui fata de gaurile in
talpa reductorului asamblat intrd in componenta lantului de dimensiuni, care
determind pozitia reciproca a arborilor reductorului si electromotorului (sau
altui ansamblu intermediar). Aproximativ abaterile limita ale dimensiunilor a si
b se determini cu relatia

Aap=10,1(dy- d), (15.8)
unde dj si d sunt diametrele gaurii §i a surubului.

Abaterile limitd 4, ale distantelor dintre axele a; si a; ale alezajelor G...
G» ale lagarelor arborilor reductorului, determina precizia distantelor dintre

axele transmisiilor cilindrice in reductorul asamblat. Pentru transmisiile
cilindrice si melcate

~ 44.=(0,6...0,7)f 4, (15.9)
unde f, este abaterea limitd a distantei dintre axele transmisiilor dintate si
melcate.

Pentru asigurarea pozitiei reductorului pe cadru sau placd (conform
cerintelor tehnice corespunzitoare) este indicati toleranta pozitiei gaurilof din
talpa corpului reductorului cu relatia

T=0,2(dp- d). (15.10)

Pentru toate celelalte gauri de fixare, unde trebuie asiguratd comoditatea
asambldrii, ne putem limita cu toleranta, determinati cu relatia (15.8).

in productia individuald gaurile din talpa reductorului sunt gaurite prin
marcare. In asemenea caz tolerantele la pozitia acestor gauri nu sunt indicate.

Sunt indicate urmitoarele tolerante de forma si de pozitie ale suprafetelor
(fig. 15.33): :

¢ la planitatea suprafetelor de bazi: 4 - 0,05/100 mm/mm;
D -0, 01/100 mm/mm; B, si B, - 0,03/100 mm/mm;
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¢ la paralelismul suprafetelor 4 si D si perpendicularitatea B; (B2 si
D -0,05/100 mm/mm; _
¢ la perpendicularitatea axei comune a alezajelor, situate in peretii
opusi ai corpului reductorului, cu suprafetele de baza B; si B (treptele de
precizie ale tolerantelor conform tab. 15.5) tolerantele sunt indicate la diametrul
exterior al capacului;
¢ la paralelismul si dezaxarea alezajelor la lifimea L a corpului
reductorului cilindric
T,=(0,6..0,7)fx L/b ; (15.11)
T,= (0,6...0,7)f,L/b, (15.12)
unde b este latimea coroanei rotii; f, f,- tolerantele la paralelismul §i dezaxarea
axelor arborilor pe latimea b, un extras din ST SAV 621-77 este indicat in tab.
15.12;
Tabelul 15.12
Tolerantele la paralelismul §i dezaxarea axelor arborilor transmisiilor
cu roli dintate

Simbolul Litimea rotii : Gradul de pecizie
tolerantei b, mm 6 7 8 9
f, Péni la 40 9 11 19 28
De 1a 40 la 100 12 16 25 40
f, Péna la 40 4,5 5.6 9 14
De la 40 1a 100 6,3 8 12 20

¢ la cilindricitatea alezajelor G, ... G3; se determind pentru rulmenti cu

relatia (15.1), pentru pahare si capace - cu relatia
T = 0,4t,, (15.13)
unde £, este toleranta la diametrul alezajului.

Date privind calculul dimensiunilor elementelor constructive i
tolerantelor dimensiunilor, de forma si de pozitie a suprafetelor corpurilor
reductoarelor melcate si conice-cilindrice vezi [5, 11, 15].

in fig. 15.32 este expusi constructia corpului unui reductor conic-
cilindric.
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16. INTOCMIREA MEMORIULUI DE CALCUL

Memoriul de calcul (M.C
include:
foaia de titlu;
cuprinsul.
sarcina de proiectare;
textul de baza;
bibliografia;

L K I R B B

¢ schita de proiect (pe
(conducatorul proiectului);

Foaia de titlu. Este prima
desen conform exemplului din fig

.) este elaborat pe foi formatul A4. M.C.

tabelele de component ale unitatilor de asamblare; -

hartie milimetricd), aprobatd de consultant

pagind a M.C. Se intocmeste pe hartie de
.16. 1.

Sarcina de proiect. Este
expusd pe pagina a doua a M.C.
Pe ea se prezintd schema
cinematicd a mecanismului de
actionare, datele initiale, cerinte
speciale, volumul si termenii
executarii proiectului.

Textul de bazd. Expunerea
lui incepe pe pagina a treia a
M.C. (fig. 16.2, a) Toate foile
urmatoare sunt executate
conform fig. 16.2, b.

Notiuni generale. Textul
de bazd e divizat in puncte si
subpuncte, daca e necesar sub-
punctele sunt divizate in puncte,
iar ultimele - in subpuncte.

Punctele sunt numerotate

cu cifre arabe. De exemplu:
"4. Proiectarea §i calculul.."
Numarul subpunctului este com-
pus din numarul punctului i
a subpunctului despartite prin

Ministerul Educayiei §i Stiintei al RM
Universitatea Tehnicd a Moldovei

Catedra “Teoria Mecanismelor
si Organe de Magini"

MECANISMUL DE ACTIONARE
AL CONVEIERULUI CU LANT

Memoriu de calcul privind proiectul de an la

(denumirea disciplinei)

A elaboray studentul
(gr...., Facultatea,
numele, prenumele)

Consultant
(titlul gtiintifico-didactic,
numele, prenumele)

Anul

Fig. 16.1
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punct.

Trebuie sa fie mentinuta distanta dintre text §i chenar: nu mai putin de 10
mm de la chenar pand la primul §i ultimul rdnd; nu mai putin de 5 mm la
inceputul i nu mai putin de 3 mm la sfarsitul rAndului. Dimensiunea alineatului
in text trebuie sa fie nu mai micé de trei litere.

Foile se numeroteaza la rand in colful jos de stanga al indicatorului.

In partea (1) a indicatorului se noteaza denumirea documentului, iar in
partea (2) — simbolul lui.

Cerinte fati de text. in textul M.C. trebuie indicate sursele relatiilor de

€ |
| 7 s ———
185
=
| e | | o | (2)
3| [ e 5
ol [vericat o
= L 5\515{ 75 | 20
1 1 ewbe] I ol
b 185 .
. ,V A "’ A !" A
=] ¥ Y Y
5 7,00, 23 _ 0519, 10 70
- L2
ey
Y Nr docum. | Semndt] Datal (2)

Fig. 16.2

calcul si datelor de referintd. Numadrul sursei din bibliografie este indicat in
paranteze patrate.

Toate calculele se executa cu precizia 0,01 si sunt insotite de schemele de
calcul, grafice si schife (schema mecanismului de actionare, schemele de calcul
ale guruburilor, penelor, transmisiilor, diagramele momentelor, schitele
pieselor calculate). Toate schemele se executa in creion.

Nu se admite folosirea in text a unui parametru neindicat pe schema de
calcul. Executdnd calculul, se scrie relatia de calcul cu indicarea sursei.



248 BAZELE PROIECTARII MASINILOR

Neapirat sub relatie sunt descifrati termenii in ordinea in care ei sunt inclusi in
relatia de calcul (fiecare termen din rdnd nou). De exemplu:

d, =\/4F /70, ), (4.5)

unde d; este diametrul interior al surubului, mm; F - sarcina de calcul, N; o, -
tensiunea admisibila, MPa.

Fiecare termen se descifreazd in M.C. o singurd datd - in locul unde
pentru prima oard apare in text. Mai departe termenii sunt inlocuiti prin valorile
lor numerice in aceeasi ordine cum ei sunt indicati in relatiile de calcul. Spre
exemplu:

d, =.|4-2460 /(-75) = 20,41 mm.

Conform rezultatelor calculului se fac neapdrat concluziile
corespunzitoare: "Tensiunile de contact in angrenaj o= 62,40 MPa sunt mai
mici ca cele admisibile o, = 182,20 MPa, ceea ce poate fi considerat
acceptabil, tindnd cont de... ".

Unitatea de mésurd a unuia i aceluiagi parametru in limitele MC trebuie
s4 fie una si aceeasi.

Dimensiunile obtinute prin calcul trebuie aproximate pénd la cele
standard, dacd aceasta este posibil §i nu este incilcat sensul fizic. Rezultatele
calculului de proiect trebuie terminate cu fraza: "acceptdm C = Q", unde C este
parametrul geometric determinat; Q - valoarea lui dupa aproximare. Daci Q are
o valoare standard ce se determind conform GOST, atunci se scrie in felul
urmator: "acceptdm conform GOST... C = Q"

Cerinte cdtre intocmirea tabelelor. Tabelele se numeroteaza in limitele
M.C. cu cifre arabe. De asupra coltului de dreapta al tabelului se scrie
"Tabelul", indicand numérul lui curent, care este compus din numarul
punctului si numdrul curent al tabelului, despértite prin punct. De exemplu,
"Tabelul 2.4" inseamnd tabelul patru din punctul doi. In text, referinta la tabel
se scrie in modul urmator: "... valori expuse in tab. 2.4". Daci textul M.C.
include un singur tabel, ea nu se numeroteaza si cuvantul "Tabelul" nu se scrie,
apol urmeaza denumirea tabelului, care nu se subliniazi.

Cerinte fatd de figuri. Toate figurile (schemele, fotografiile etc.) sunt
numite desene si sunt aranjate direct, dupd ce sunt indicate in text. Figurile sunt

-numerotate la rand, in limitele punctului, cu cifre arabe. Numairul figurii se
compune din numarul punctului si numérul curent al ei, separate prin punct. De
exemplu, "Fig. 2.4" inseamnd figura patru din punctul doi. Apoi urmeaza
inscriptia, care determind tema figurii. Structura textului principal este expusa
inp. 2.3.
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Cerinte fata de bibliografie. in bibliografie sunt incluse toate sursele
folosite, in ordinea dupa cum sunt intdlnite in text. Exemplu de expunere a
surselor vezi "Bibliografie". Temele pentru proiectare se anexeaza.

Cerinte fatd de tabelele de componentd. Pentru unitatea de asamblare
proiectatd este intocmit tabelul de componentd, in care sunt incluse toate
documentele proiectului de curs.

Tabelele de componenta sunt intocmite in conformitate cu GOST 2.108-
68 pe foi aparte, conform fig. 16.3, a (foaia 1) i fig. 16.3, b (foile urmatoare).

a. 56 &8 60 _ 73 10, 22
ey EE&' Notarea Denumlirea 5 | Notz
3
E
= 7 3
..l' I’ Ar J'
[= docurmn, § Srmndi, § Dad, {2)
m;:“"- g Litera ] Cosia_]_Cob
L
(1)
{Conir. N
&w
E
b. Esg Notarea Denumlirea 3 | Noté
. s ry A .'r A ¥ 4
I I 2) w3

Fig. 16.3
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Tabelul de componentd include un sir de compartimente expuse in
ordinea urmatoare:

4+ Documentatia.

4+ Unitati de asamblare.

¢ Piese.

¢ Unitati standard.

Denumirea fiecirui compartiment este indicatd in forma de titlu in
coloana “Denumirea” cu subliniere. Dupi fiecare compartiment sunt ldsate 2-3
randuri libere, pentru notéri posibile suplimentare.

Coloanele tabelului de componenta sunt completate in modul urmator:

¢ Coloanele “Format” si “Zona” 1in proiectele didactice nu se
completeaza.

¢ in coloana “Poz.” sunt indicate numerele curente ale pozitiilor
unitatilor componente ale ansamblului dat. In compartimentul “Documentatia”™
pozitiile nu au numere curente.

¢ Coloana “Notarea” se completeaza in modul urmator:

e In compartimentul “Documentatia’ — notarea documentelor
incluse (desenul de ansamblu al reductorului, memoriul de calcul etc.);

e In compartimentul “Unitati de asamblare” — notarea unititilor de
asamblare ale reductorului (corp sudat, roatd asamblati etc.);

e fin compartimentul “Piese” — notarea desenelor pieselor (arbori,
roti dintate, capace laterale, bucse, inele etc.);

. In compartimentul “Unitati standard” coloana “Notarea” nu se
completeazi. '

¢ Coloana “Denumirea” se completeaza in modul urmator:

e in compartimentul “Documentatia” se indicdi denumirea
documentelor incluse in tabelul de componentd (“Mecanism de actionare”,
“Memoriu de calcul” etc.);

o In compartimentele “Unititi de asamblare” si “Piese” sunt indicate

“denumirile tuturor pieselor in corespundere cu denumirea din indicatorul
desenului corespunzitor;
¢ Coloana “Numdrul” include numarul de unititi de asamblare sau
piese, componente ale ansamblului proiectat.
¢ In coloana “Notd” sunt indicate date suplimentare necesare in
nrocesul de proiectare sau de asamblare.
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Tabelul de componentd include un indicator, dimensiunile cdruia sunt
aceleasi ca si ale foilor memoriului de calcul, iar inscriptiile din el corespund
celor de pe desenul ansamblului proiectat.

In proiectele didactice documentele se noteaza conform modelului din
(fig. 16.4):

1 .1 2(3 1.1 4

Fig. 16.4

¢ 1 — include numirul temei proiectului didactic si al variantei de calcul (de
exemplu, BPM 12 - 05);

¢ 2 —include numarul curent de la 1 la 9 a ansamblurilor de bazi (de exemplu
1 - placi, 2 — reductor, 3 — cuplaj etc. Primele simboluri din notarea desenului
reductorului vor fi: BPM 12 —05. 20);

¢ 3 —include numarul curent de la 1 la 9 unitati de asamblare, componente ale
ansamblurilor de bazi (1 — roatd melcatd, 2 — corp sudat, 3 — indicator de nivel etc.
Primele simboluri din notarea desenului unui corp sudat vor fi: BPM 12 — 05. 22);

¢ 4 —aici se noteazi prin:

e 00 — notarea tabelelor de componenti. Tabelele de componenta ale
reductorului se vor nota: BPM 12 — 05. 20. 00;

e de la 01 la 09 — notarea documentelor (de exemplu, 01 — desen de
ansamblu, 02 — memoriu de calcul etc. Desenul de ansamblu al reductorului se va
nota: BPM 12 —05. 20. 01. DA ; memoriul de calcul se va nota: BPM 12 — 05. 20. 02.
MC); : ¥

¢ delall la 99 — notarea desenelor pieselor. Piesele reductorului se vor
nota:

BPM 12 -05. 20. 12 “Arbore pinion”
BPM 12-05. 20. 13 “Arbore condus”

In compartimentul “Piese”, piesele sunt grupate in tipuri: corpul, capacele
corpului, arbori, roti dinfate, capace laterale etc. :

Unitatile standard sunt de asemenea grupate in tipuri §i sunt expuse in ordine
-alfabetica, de exemplu: inele de rulment, mansete, pene, piulife, rulmenti, saibe etc.

in calitate de exemplu si examinim intocmirea tabelelor de componentd
pentru un reductor precesional al unui mecanism de actionare din complexul robotizat
pentru dobandirea concretiunilor feromagnetice de pe fundul Oceanului Mondial.
Numiirul sarcinii de proiectare — 11, varianta de calcul — 4. Fie ca numarul curent al
pozitiei reductorului precesional pe desenul mecanismului de actionare este 3. in
asemenea caz tabelele de componenti se vor intocmi in modul urmétor:
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E g :§ Notarea Denumirea §| Nota
LN 2
BPM 11-04. 30. 01. DA Reductor precesional
Desen de ansambiu 1
BPM 11— 04, 30. 02. MC Memoriu de calcul 1
Unitéti de ansamblu
1| BPM 11- 04. 31. 01. DA Corp 1
2| BPM 11-04. 32. 01. DA Roaté satelit 1
Piese
3| BPM 11-04. 30. 11 Arbore inclinat 1
4| BPM 11-04. 30. 12 Arbore condus 1
5| BPM 11-04. 30. 13 Roaté precesionald mobild | 1
6| BPM 11-04. 30. 14 Roats precesionald fixa 1
7| BPM 11- 04. 30. 15 Capacul corpului 1
8 | BPM 11- 04. 30. 16 Capac lateral 1
9 | BPM 11- 04. 30. 17 Capac lateral 1
10] BPM 11- 04. 30. 18 Gamitura etangare 1
11| BPM 11- 04. 30. 19 Saibé de reglaj 1
12| BPM 11- 04. 30. 20 Gamiturd distantierad 1
Unitati standard
Inel GOST 13942-80
15 A 50 1
BPM 11- 04. 30. 00
mm Ne document. Samn. | Dat
Elaborst | Madan I, * - . Liera | Coais Cal'r.
Controtel ; : 1
Tt Reductor precesional  |——- T
Contr. .N ) Fac. IMCM, gr.TFA-941
Aprodat
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Eg S Notarea Denumlirea 5 Nots

16 A 35 1
Inel GOST 13943-80

17 A 80 1

18 A110 1
Mangetd GOST 8752-79

19 1-50 X 70 1

20 1-75 X 100 1
Pand GOST 23360-78

21 14X9X70 1

22 22X 14 X 150 1
Piulitd GOST 11871- 80

23 M90X20 1

24 M48X 15 1

P5 Rulment 2310 GOST 8328-75| 1

26 Rulment 7310 GOST 333-79 | 2

27 Ruiment 2307 GOST 8328-75 | 2

28 iment 46218 GOST 831-75 | 2

. Saiba GOST 6402-70

29 10 65 02 09 12

30 16 65 02 09 12

31 12 65 02 09 6
Saibd GOST 11872-80

32 90.02.029 1

33 48.02.029 1

34 ift 12m6X40 GOST 3128-70| 6

35 ﬁ: 14m6X40 GOST 3128-70 | 6
Surub GOST 7808 - 70

36 M12X 40. 5.8 6

37 M16 X 50. 5.8 12

38 M10X 30. 5.8 12

39 Surub M12 X 30. 5.8
GOST11738-72 6

Fag.
] BPM 11-04. 30. 00 2
[Mod] Coaia | Medocument. | Sseon. | Data
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17. TABELE INDICATOARE
- Tabelul 17.1
Sir normalizat de dimensiuni liniare
3,2 5,6 10 18 32 56 100 180 320 560
3.4 6,0 10,5 19 34/35 60/62 105 190 340 600
3,6 - 6,3 11 20 36 63/65 110 200 360 630
3,8 6,7 11,6 21 38 67/70 120 210 380 670
4.0 7.1 12 22 40 T1/2 125 220 . 400 710
4,2 7,6 13 24 42 75 130 240 420 750
4,5 8,0 14 25 45/47 80 140 250 450 800
4,8 8.5 15 26 48 85 150 260 480 850
5,0 9,0 16 28 50/52 90 160 280 500 900
5.3 9.5 17 30 53/55, 95 170 300 530 950

Notd. In numitor sunt indicate dimensiunile alezajelor rulmentilor.

Tabelul 17.2

Valorile tolerantelor, um

Dimensiunea Treapta de precizie
il 3|4 |5 |6 | T |8 ! 9 | 10 12 13 14 15 ) 16 17

Peste 3 la 6 2,5 4| 5| 8|12 18| 30f 48 75/ 120 | 180 | 300 | 480 | 750 | 1200
» 6» 10 2,5 4| 6| 9|15) 22| 36 150 | 220 | 360 | 580 | 900 | 1500
» 0> 18 3| 5| 8|11|18|27] .43 70 180 | 270 | 430 | 700 |1100 | 1800
> 18> 30 4 6| 9(13]21)|33 84 210 | 330 | 520 | 840 |i300 | 2100
» 30>» 50 4 7111 ]16)25]|39| 621 250 | 390 | 620 |1000 |1600 | 2500
» 50» 80 5 | 8[13|19]|30]|46( 74| 120 300 | 460 | 740 {1200 |1900 | 3000
» 80> 120 6 |10]15|22)35]| 54| 87| 140 350 | 540 | 870 |1400 |2200 | 3500
» 120 » 180 8 [12|18 )25 40| 63 | 100{ 160 400 | 630 {1000 [1600 |2500 | 4000
» 180 » 280 10 | 14| 20(29| 46| 72 | 115/ 185 . 460 | 720 |1150 |1850 |2900 | 4600
» 250 » 315 12 | 1623|8252 81| 130 21 520 | 810 |1300 {2100 [3200 | 5200
» 315> 400 13 | 1812536 (57| 89| 140{ 230 570 | 890 |1400 [2300 13600 | 5700
» 400 » 500 15 | 20|27 | 40 | 63 | 97 | 155] 250 630 | 970 {1550 [2500 (4000 | 6300

Tabelul 17.3
Valorile tolerantelor t, mm

Dimensiunea nominali

Clasa de

recizie Panila3 Peste 3 Peste 6 Peste 30 Peste 120 Peste 315
P Pinila6 | Pinila30 |Panala 120 |Péndla315 |Pénala 1000
Fina 0,1 0.1 0.2 0,3 0,4 0.6
Mijlocie 0,2 0,2 0.4 0,6 1,0 1,6
Grosiera 0,3 0.4 1,0 1.6 2.4 4,0
Grosolana 0,3 1,0 2,0 3,0 4,0 6.0
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Tabelul 17.6
Ajustaje recomandate in sistemul alezaj unitar pentru dimensiuni nominale de la 1 la 500 mm
(extras din GOST 25347-82)
; Abateri fundamentale pentru arbon
Alezaj =
witar [ @ [6 [c[d] ¢ [ £ Tog] & lslem[afo]r] s TeTulv]x]z
JUSTaje _
H5 H5| KT |H5|H5|H5 [ HS
g4 | he Jsd | ké | mé|na
e Ho [he| He |nolna |ne|Hs [ne 6 | He
| g5 h5 |jS|k5 [m5|n5 |p5 |F5 | 55
HT|H7 |47, ' i A7 IFNEN ) . 27| 7 [ 42
o cé |dé e?' #] @ E@mg?ﬁ'ﬁr_ﬁ
H8 | He Hg. He 81 |HN| HE | H8 | HE | HE. Ha Ha e | He
il cd (a8 7' 8 | Fglj,‘.? k7 [{m7|n7 57 ué x8 |28
HE He Hé
CL | 9 h3
- | 9 ho (9. 49 | [n9 py
e8'ed |78’ f h8'hg
' Hi0 HI0 H1D
H1 Ldiffe il
2 aio hy hio
HIT|HIT | HIT HIt
{ ) L2l Ll § Lot
M1\ Lot |er l i3l
hiz L HR
H12 b2 hi2 |
Ajustaje recomandate in sistemul arbore unitar pentru dimensiuni nominale de la I la 500 mm
(extras din GOST 25347-82) Tabelul 17.7
Abicie Abateri fundamentale pentru alczaje
wior [AJ81c] 0 [ € T7 T6] # [a[sm[n]r[r]s]7]0
Ajustaje
b ssf s [ns5]as[msas
_ hé hé |h& | hé |hé |he
h5 E7 |66| #6756 | k6 M6 |45 | Pa
h5 h5| h5 h5 [h5 |h5 |h5 |h5
bs £ |F7_[Fa]|67 a7 B~ IRz 27 (52 |7
e ne Mna'na T) HH@MWHFE
ha bs E8| F8 J;8|K8 | M8 | Ne ue
AT AT | h7 ATy AT |07 (BT | AT 5l
ha D& D36 . JES)FE. F9 HEN HI
. |h8 ' hE |he ' [hE||AE’ RE hg | ks
29 9. oi|  E9[ Fo | [Hgnsmo
h9 'Ry h9| K9 h9'n9'h9
hio EFE H_m
hio nig
an |Al|BIfCIf D7 idid
A1t [hit hnn] hmn hi
812 Hi2
b1 n12 niz

D - ajustaje preferengiale.
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Tabelul 17.9
Motoare electrice. Dimensiunile de bazd , mm
Executare
Tipul Numarul {05 | 1m1081, 1M2081, IM1081 si 1M2081 IM2081 si 1M3081
moto- | de poli pnkic
rului
dae By s | du | by | By | Dio | sy | dua| Bua| B | Buaf has [ Lee | Ler | dse]| das | dae] das
71A, B 170 | 40[285 114 iﬂﬁl 7 |12‘ 71| 9 201
8A | 186 | 2% 22[6 6 li00| 50| [125] solio [218]3.5] 10f165] 12 [200] 130
80B 501320 10
oL 20| f350) 26l | iz5| 56l |140f oolui Joas) | 12
8|7 2
105 12,4,6, 8| 2351 g0f362 25 112l 63l li6oftoo| (63| 4 | 142'% 15 [°*) 180
100L | [392f L 12 |
12M | 260 [ [452) 32 140] 70(12 f190f112] [310] | 16f265]  I300| 230
10
13 302 | B1489f 2gl'0 | o || 89| [o16fi2fi3 |3s0] | 18
132M 530 X 9
160S 2 le2el 2212 | {17 ol [350
4, 6, 8 48114 250
358 ! g 108]  |254160{18 430 15|
160M 2 667 42112 | 8 210 5 19
4, 6, 8 Lol 45!'4 9 15 _ A
1808 s logz] 48[14 | © oo:
4, 6, 8 55/16 |10 7 L :
410 121f  [279]180/20 }470 18{350  [400| 300
180M 2 702| 48[14 | 9 log,
4, 6, 8 sshi6 |10

* - vezi ﬁgurile din pagina 259,



iNDRUMAR DE PROIECTARE

261

Rulmenti radiali cu bile pe un rand

Tabelul 17.10

8
.
+3}].
o
Seria ugoard Seria mijlocie

Capacitatea de Capacitatea de
= Dimensiuni, mm  [incarcare, kN { 3 Dimensiuni, mm incércare, kN

D <)

£
E;E; d D B r S | Corl A | d D ) r ¢ | Cor
24 | 20 | 47 | 14 10 6,3/ 34| 20 | 52 | 15 12,5 | 7,94
25 | 25 | s2 | 15| B[ n 7.0d 30s| 25 | e2 | 17 | 2 |17.6|11.6
206 0 | 62 16 1531102 36| 30 | 72 19 22 15,1
27 | 35 | 72 | 17 20,1 | 13,9 307) 35 | 80 | 21 2,2 | 17,9
208 | 40 | 80 | 18 | » |25.6)|18.1] a0 40 | 00 | 28 | #5|31.9227
200 | 45 | 85 | 19 257 18,11 309| 45 | 100 | 25 37,8 | 26.7
210~| 50 | 90 | 20 9751 20,2{ 310] 50 |10 | 27 | 5 |[48.5)|36.3
211 | 86 {100 | 2 34 | 2561 sl 55 [120 | 20 56 | 42,6
212 | 60 [ 110 | 22 a1 | 31,5] 32| 60 [130 | 31 64,1 | 49.4
213 65 | 120 | 23 | 2.5|44,9|34,7[ 313| 65 | 140 | 33 95 72,7 | 56.7
214 | 70 | 125 | 24 488|381 314| 704150 [ 35 " 181,7]64,5
215 | 75 | 130 | 25 51,0410 aisl 75 | 160 | 37 8 | 728
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Tabelul 17.11
Rulmenti radial oscilanti cu bile pe doud rinduri

_ Dimensiuni, mm E,?afﬁ;'ff:,ﬂe Factori de sarcini
=]
'E Fn;Fr€‘ Fc'ffr:\rr
() d D B r Cr | Cor | e ¥,

X Y X Y

Seria usoara
1204 20 | 7 | 14 7.72 | 3,24 | 0,27 2,31 3,57 | 2,42 -
1206 | 25 | 52 | 15 | 1.5 9,4 |41 |o0.27 2,32 N E
1206 30 | 62 | 16 12,2 |59 0,24 2,58 3,9 | 2.7
1207 as | 72 | 17 12,3 | 6,78 0,23 2,74 4,24 | 2,87
1208 ‘0 | 80 | 18 | , 15,1 |8720.2 2,87 4,4 | 3,01
1200 | 46 | 85 | 19 17 9771021 | | ,1297] |46 | 301
1210 50 | 90 | 20 17,7 (11,0 | 0,21 3,13 4,85 | 3,28
1211 55 | 100 21 121 13,6 | 0.2 3,2 5,00 | 3,39
1212 60 | 110 | 22 23,8 115,8 | 0,19 3,40 5,27 | 3,57
1213 120 | 23 | 2,5[244 h7,5 | 0,17 3,70 5,73 | 3,88
1214 70 | 125 | 24 27 {19, | 0,18 3,50 543 | 3,68
1215 75 1130 | 25 30,5 [21,8 | 0,18 356 5,57 3,77
Seria mijlocie

1304 20 | 52 | 15 9,76 | 4,09 | 0,29 2,17 3,35 | 2,27
1305 25 |62 | 17 | 2,0[14,1 |6,12] 0,28 12,2 3.49| 2,38
1306 30 | 72 | 19 16,8 [7.9 |0.26 2,46 | 3,80 | 2,58
1307 35 80 21 20 10,0 | 0,25 2,57 3,98 | 2,69
1308 40 | 90 | 23 | 2,5/23.3]|12,4]|0.,23 2,6l 4,05 2,74
1309 45 | 100 | 25 30 16,2025 1,0(2,5¢ |0,65|3,93| 2,66
1310 50 | 110 | 27 | 54(34,1 |17.8] 0,24 2,68 4,14 2,80
1311 56 | 120 | 29 1406 |22,9]0,23 2,70 4,17 | 2,82
1312 60 130 | 31 45.8 | 27,1 0,23 2,80 433| 2,93
1313 65 | 140 | 33 | . 19,2 |29,90.23 2,79 4,31 | 2,92
1314 | 70 | 150 | 35 21586 |359]0,22 2,81 4, 2,95
1315 75 |-160 | 37 62,4 139.110,22 2,84 4,39 2,97
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Tabelul 17.12
Rulmenti radiali cu bile pe un rind cu canal pentru inel de sigurantd
Seria ugoard Seria mijlocie
. = Dimensiuni, mm 3 Dimensiuni, mm
g d D, a c rs E d D, a c ri
50204 20 44,6 | 2.45 13| 0.5 50304 20 49,7 2,45 1,3 0,5
50205 25 49,7 50305 25 59,6
50206 30 59,6 50306 30 68,8 1.9
- 50207 35 68,8 19 50307 35 76,8 3.25
50208 | 40 768 |, 05 50308 40 86,8
50209 | 45 81,1 08 50309 45 96,8 2,7
50210 50 86,8 50310 50 106,8 0,8
50211 |. 55 96,8 2,7 50311 55 115,2 4.0
50212 60 106,8 | 3.28 50312 60 125.2
50213 65 115,2 | 4.05| 3,1 50313 65 135,2 3,1
: 650314 70 | 145,2 | 4,90
50315 75 155,2

N o td. Valorile D, B, r, C,, si Cy, sunt determinate din tab. 17.10 pentru rulmentul cu

simbolul corespunzdtor,
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Tabelul 17.13
Rulmenti radiali cu role cilindrice pe un rind ¥
J B ‘ g . 8
SINN I S N
7 ! il
% ul 1 777 'n 277,
ol <t NS 5
2 2 o E i
Tip 2000 Tip 3200 Tip 4200
Simbol Dimensiuni, mm Capacittea de incarcare, kN
Tip ;
2000 I 55000 I P 4 D B r e s* c, Cor
Seria usoara
2204 [ 32204 | 42204 | 20 47 14 1,0 11,9 7,38
- 32205 | 42205 | 25 52 15 | 1.5 . ftel 13,4 8,61
2206 | 32206 | 42206 | 30 62 16 ' 1,0 17,3 | 11,4
2207 | 32207 | 42207 | 35 72 17 1,1 25,6 17,5
2208 | 32208 | 42208 | 40 80 L3 1,3 33,7 | 24,0
2209 | 32209 | 42209 | 45 85 19 "l o200l 12 35,3 | 25,7
2210 | 32210 | 42210 | s0 9 20 1,2 38,7 | 29,2
2211 | 32211 | 42211 | 55 100 21 A . 43,7 | 32,9
2212 | 32212 | 42212 | 60 110 22 1,4 54,8 | 42,8
2213 | 32213 | 42213 | 65 120 23 | 25] 54 1.3 62,1 48,6
214 | 32214 i 70 125 24 ' 1,2 61,8 | 48,6
215 | 32215 | 42215 | 75 130 25 1,2 75,4 | 61,0
_ Seria mijlocie
2305 - 42305 | 25 62 17 1,3 22,6 14,8
2306 | 32306 | 42306 | 30 72 9] 2% 20 1,3 30,2 20,6
2307 = 42307 | 35 80 21 1,3 34,1 23,2
2308 |. 32308 | 42308 | 40 90 2 | 25|, | Il 41,0 28,5
2309 | 32309 — 45 100 25 ' 1,1 56,5 40,7
2310 | 32310 | 42310 | 50 | 110 27 | 2ol 30]—L:6 65,2 47,5
2311 | 32311 | 42311 | 55 | 120 29 : : 1.7 84,0 62,8
2312 | 32312 | 42312 | 60 | 130 31 2.4 100,0 77,2
2313 | 32313 | 42313 | 65 | 140 8 | a5( 55|25 105,0 80,4
2314 | 32314 | 42314 | 70 150 35 ' ) 2,3 123,0 97.3
2315 | 32315 | 42315 | 75 160 37 2.4 142,0 112,0

* Deplasarea admisibid a inelelor din pozifia medie.
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Tabelul 17.14
Rulmenti radiali cu role cilindrice pe un rdnd cu umdr de sprijin pe inelul
exterior '
8 {
NEm
iz 2
J 1. Al
okl §
Dimen_sziuni, mm Capacitatea de incarcare, kN
Simbol 4 5 " " " o c, Cor
Seria ugoard
12204 20 47 14 1.5 . 1,0 11,9 7.38
12207 35 72 17 1,1 25,6 17,5
12208 40 80 18 2.0 1,3 33,7 24,0
12210 50 90 20 2,0 1,2 38.7 | 2.2
12211 55 100 21 1,6 43,7 | 329
12212 60 110 22 2.5 - 1.4 54.8 42,8
12213 65 120 23 1,3 62,1 48,6
Seria mijlocie
12305 25 62 17 2,0 2,0 1.3 226 | 14,8
12307 35 80 21 2,0 1,3 34,1 | 23,2
12308 40 9% 23 2,5 - 1,0 41,0 | 28.5
12309 45 100 25 1,1 56,5 | 40.7
12310 50 110 27 3.0 3,0 1.6 65,2 | 47.5
12311 55 120 20 | 3.0 3,0 1.7 8.0 | 628
12312 60 130 3l 3,5 35 2.4 100,0 | 77,2

* Deplasarea admisibild a inelelor din pozifia medie.
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Rulmenti radial-axiali cu bile pe un rind

Tabelul 17.15

Simbol

Capacitatea de incarcare, ANV

Dimensiuni, mm po s
cmi | ewee d [ .n}—l 8| r | a ¢ | Cor c, Cor
Seria ugoara
3204 | 46204 | 20| 47 | 1 12,3 8,47 e | 7.1
36205 46205 | 25 | 82 | 15 1,5 08 | 13,1 9,24 12,4 8.5
36206 46206 | 30 | 62 | 16 18,2 | 13,3 17,2 | 12,2
36207 46207 | 35 | 72 | 17 24,0 | 18,1 2,7 | 166
36208 46208 | 40 | 80 | 18 30,6 | 23,7 286 | 21,7
36200 | 46200 | 46 | 85 | 19 | 20 | 1.0 | s23 | 258 | 304 | 236
sa210 | 46210 | 50 | 90 | 20 88,9 | 278 | 31,8 | 264
36211 46211 | 85 [100 | 21 4,9 | 349 39,4 | 32,
36212 | .46212 | 60 |10 | 22 48,2 | 40,1 454 | 36,8
— | 46213 | 65 |20 | 23 | 25 | W2 [ _ s 544 | 46.8
36214 - 70 | 125 | 24 63,0 | 55,9 - s
- 46215 | 75 |130 | 25 - - 61,6 | 54,8
' Seria mijlocie

— 46304 | 20 | 82 | 18 - — 14,0 9,17
- 46305 | 25 (62 | 17 | 2.0 1,0 | — o 21,1 14,9
- 46306 | 30 | 72 | 19 - — 25,6 18,7
- 46307 | 35 | 80 | 21 | %5 | L2 | _ = 334 | 252
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Tabelul 17.15 (continuare)

. ; - Capacitatea de incarcare, kN
Simbol Dimensiuni, mm « = 12° ey

« = 12° «e=26"| d D 8 r £, c, Cor c, Cor

— 46308 40 90 23 — — 1 39,2 30.7
2.5 1,2
= 46309 | 45 | 100 | 25 = = 48,1 37.7
s 46310 | 50 | 110 | 27 & - 56,3 4.8
I
- 46311 55 | 120 | 29 3.0 _'5 — - 68,9 57.4
— 46312 | 60 | 130 | 31 == = 78,8 66.6
— | 46313 | 65 | 140 | 33 3,5 2.0 = — 89,0 76,4
-_ . 46314 70 150 35 — — 100,0 87,0
Tabelul 17.16

Rulmenti radial-axiali cu role conice . = 12...1 6

X
; - Capacitatea de Factori de
Simbol Dimensiuni, mim incircare, AN sarcina
d l_o I‘I"!““l b | ¢ I_ r | rn c, l Cor € l Y , Y
Seria ugoara
7204 | 20 | 47 |15,5| 14 | 12 19,1 13,3 | 0,36 1.67 | 0,92
7205 | 25 | 52 |65} 15 | 13 | 1.§] 0.5} 239 17,9 |0.36| 1,67 0,92
7206 | 30 | 62 |17,5| 16 | 14 29,8 223 (0,36 ]1,65]|09
7207 | 35 | 72 | 185 17 15 35,2 26,3 |0,37|1,62]|0,8
7208 | 40 | 80 |200]| 20 | 16 | 20| 08| 424 32,7 |0.38| 1,56 0,86
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Tabelul 17.16 (continuare)

_ DR e (;apacitatea de Factos'i de

Simbol ? incircare, AN sarcinid
d l D I'r ' b ] c l r l " C; I Cor P ¥ Y.
7200 | 45 | 85 [21.0] 19 | 16 ' 427 | 33,4 |041]1.45]0.80
7210 | 50 | 90 [22.0] 21 | 17 20 08| 529 40.6 | 0,37 | 1,60 | 0,88
7211 b5 100 23,0 21 18 57.9 46,1 0,41 | 1,46 | 0,80
7212 | 60 | 110 [24,0] 23 | 19 72,2 58,4 |[0,35|1,71 0,94
7214 | 70 | 125 |26.5| 26 | 21 o 95,9 82,1 0,37 ]| 1,62(0,89
7215 | 75 | 130 |27,5]| 26 | 22 97.6 84,5 10,39 1,55 0,85

~Seria mijlocie '
7304 20 52 16,5 16 13 25,0 17,7 0,312,03)1,11
7305 | 25 | 62 [18,5) 17 | 15 5.0 29,6 | 209 | 0,36 1,66 | 0,02
7306 | 30 [ 72 |21,0) 19 | 17 0s |10 29,9 |0,3¢]1,78] 0,98
7307 | 35 | 80 |23.0| 21 | 18 " 480 | 35,3 |02 1,88 1.08
7308 | 40 [ 90 |255| 23 | 20 3.8 61,0 46,0 | 0,28]2,16]1,19
7309 | 46 | 100 |27,5| 26 | 22 76,1 58,3 | 0,29|2,09{1,15
7310 | 50 110 [295]| 20 | 23 96,6 75,9 [0.31] 1,94 1,06
7311 | 85 | 120 [32.0( 20 | 25 s R 102,0 81,5 [ 0,33 1,80 | 0,9
7312 | 60 (130 |340] 31 | 27 118,0 96,3 (0,30 |1,97 1,08
7313 | 65 140 |36,5| 33 | 28 ,| 1840 | 1110 |0.30 1,97 1,08
814 | 70 |90 |a8s| o7 |30 ] | " 168,0 | 137,0 | 0,3t | 1,94 | 1,06
7315 | 75 | 160 [40,5 | a7 | al (78,0"| 148,0 |0.33 (1,8 (1,01
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Tabelul 17.17
Rulmenti radial-axiali cu role conice cu unghiul de contact mare
(notdrile in conformitate cu fig. din tab. 17.16)

% Dimensiuni, mm %o %’f:::;:lﬂf Factori de sarcina

»n| ¢ D—|T wnx] ® ¢ r " 3 ¢, | Cor| ¢ y Ya
27306 | 30 72 21 19 14 2,0 26 30 21 0,72 | 0,833 0,46
21307 | 35 | 80 | 23 | 21 | 15 08! 28 |29,4|29,5/0,79|0,76 0,42
27308 | 40 90 | 25,5 23 17 2.8 28 48,4 37,110,791 0,76 | 0,42
27310 | S50 110 | 29,6 | 27 19 28 69,3|54,2/0,8 |0,75] 0,41
27311 55 120 | 32 29 21 &0 1,0 29 72,61 58,9]0,81|0,74|0,50
27312 | 60 | 130 34 3l 22 25 80,5| 62 | 0,7 (0,86 0,47
27313 | 65 | 140 |36,5]| 33 | 23 | 35| 12| 27 [® |71.4[075|08 |04
27815 | 75 160 | 40,5 | 37 26 29 119 [95,1]0,83|0,73 ] 0,40

Tabelul 17.18

Ruimenti radial-axiali cu role conice cu umdr de sprijin pe inelul exterior

0,

o=12...16

ma

S ; R Capacitatea de . :

_é Dimensiuni, mm s Factori de sarcini
» d | D | Dy | Tmax| & lc H | alrlnl c ' Cor e Y Y.
67204 | 20 47 5l 15,5 14 12!6,5 3]1,50,5 19,1 |13,3]0,36|1 ,67 | 0,92
67207 | 35 72 7 18,5 17 1575 4]|2,00,8352|26,3|0,37|1,62]0,8
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Tabelul 17.18 (continuare)

- Capacitatea d . :
'é Dimensiuni, mm in‘;":& e:“;”“ Factori de sarcina
() 4 B N ™ b Je|[H]|n]r]nl c | Cr]| = l Y| v
67208 | 40 | 80 | 85 |200| 20 | 16|80 4|20 42,4 |32,70,38|1,5 0,8
67610 | 50 | 90 | 96 |25,0]23,5/20 9,045 [%¥ 59,8 545(0,42|1,43|0.78

.67512| 60 | 110 | 117 [30,0| 28 [2¢4]|11] 5 - 84 75,6 |0,39|1,53]0,8
67513 | 65 |120 |127 | a8 [ a1 |27 12| 6| 109 |98,9[0,371,62]0,89

Tabelul 17.19
Rulmenti axiali cu bile d
d I ) pe——-
1
r &
-—-1--- ‘A =
£ | i
£ o ® N
£ 3
r d,’afo,f -
2 r >d+0?
2
Tipul 8000 Tipul 38000
Simbol Dimensiuni, mm Capacitatea de
. . : incarcare, AN
Tip 8000 Tipssooo| « ds D H H, a r A
' €a | o
Seria usoara
8204 3204 | 20 | 15 | 40 [ 14 ] 26| & 4 | 158 | %6
8205 38205 | 25 | 20 | 47 | 15 | 28 7 |10 | 42| 204 41,0
8206 38206 | 30 | 25 | 52 | 16 | 29 7 48| 23,0 47,2
8207 38207 | 35 | 30 | 62 | 18 | 34 8 5 | 31,6 68,0
8208 38208 40 30 68 19 36 9 52| 37,5 79,9
8209 38209 | 45 | 35 | 73 | 20 | 37 9 57| 39,5 90,5
8210 38210 | 50 | 40 | 78 | 2 | 39 | 9 63| 46,0 | 1050
82i1 38211 | 556 | 45 | 90 | 25 | 45 | 10 7.1| 56,6 129,0
: 1,5
8212 38212 | 60 | 50 | 95 | 26 | 46 | 10 7,3 65,8 155,0
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Tabelul 17.19 (continuare)

Simbol - Dimensiuni, nm Capacitatea de

: - incércare, kAN

Tipsooo |Tipoo| ¢ | ¢ | o | H | H | @ ry C | Cm
8213 — 65 | — 100 | 27 | — | — 8 65,8 153,0
8214 38214 | 70 | 55 | 105 | 27 '47 o | 1,5 | 8 65,8 161,0
- 8215 = I 75 | — (o | 27| — | — 8 68,4 169,0

Seria mijlocie

8305 ] - o ) - (N (G 5 | 257 | 49.9
8306 - 0 | — |6 |21 | —| — 6 32,9 67.9
8307 - 35 | — | 68 | 24 | — | — | 18] 7 40,8 85,0
8308 - 00| — | |2 —| - 7.6( 51,3 | 109,0
8309 = 5 | — | 85 | 28} — | — 82| 59,2 | 1330
8310 — 50 | — | 95 |3 | — | — 9,1 71,0 | 1840
Bl | = 56 | — [105 | 35 | — | — 10,1 921 | 217,0
8312 - 60 | — [10o] 3| —| — ] 20|11 921 | 217,0
8313 — 6 | — |us || — | —~ 10,5| 1040 | 254,0
8314 — 70| — [125 | 90 | — | ~ 12 | 120,0 | 298,0
8315 = 75 | — |15 | 44 | — | — | 25| 13 | 1380 | 3460
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Tabelul 17.20

Inele elastice de rezemare excentrice pentru arbori si canale pentru ele
(extras din GOST 13942-80)

A
b,
r
Diamet- Canalul Inelul Diamet Canalul Inelul
rul arbo- rul arbo}
relui d a by 4 s b Eodreluid | 4 by r s b
20 19,0 2,6 36 | 34,0 4,0
22 21,0 12 |28 37 |35,0 4,1
24 |229 38 | 36,0 :;_
25 | 23,9 3,0 40 |375] .75 1,7 | 4.4
26 249 (1.4 |o0,1 3.1 3 42 39,5 4,5
28 26,6 1,7 | 8,2 45 42.5 4,7
T _2-;;- 3.4 48 45,5 0,2 5,0
30 28,6 3,5 50 47,0 5,1
T—so::a_ 3,6 s2 49,0 52
34 323|1,75 3,8 55 52,0 5,4
3% [33.0] 0,2 39 | 6 | 56 [s30]215 2,0 |65

plas ]
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Tabelul 17.20 (continuare)

Diamet- Canalul Inelul it Canalul Inelul

rul arbo- | arbo

relui,d { 9 | ’ s b b olrelui, d| % b ’ ' b J
58 55,0 9.6 68 65.0 6,5

—

60 570|257 0,2 1] 20|58 6 70 67,0(2,65(0,3 |25 |6,6 6

62 59,0 6,0 72 69,0 6,8

65 |62,0[2.65]|03](25]6.3 75 | 72,0 7.0

Exemplu de notare a inelului pentru arbore cu diametrul d = 30 mm: Inel 30 GOST 13942-80

Tabelul 17.21

Inele elastice de rezemare excentrice pentru alezaje §i canale pentru ele
(extras din GOST 13943-80)

A
e
<=l @p -
< lil

A

- o 5
|
- 1
Diamet- Canalul Inelul fDiamet- Canalul Inelul
rul arbo- rul arbo
relui d | by rfs b |t lecluid| 4 | b | s s | ¢
I
40 |425 3.9 47 49,5 44 | 14
1.85 1,75
48 50,5 4.5
42 | 445 4,1 12 5.8
50 |s3,0 4,6
45 47,5 4.3 2.15 g
% |485|1.85|02 |i.75|4.4 | 14 | 32 |[55.0 4.7
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Tabelul 17.21 (continuare)
Diamet- Canalul Inelul Diamet- Canalul Inelul
rul arbo-| ful arbo
relui d ‘I bl r 3 b i re!ui d L d, b. r 3 ] 1
54 57,0 4.7 88 91,5 7.4
55 |58,0 0.2 5.1 % | 93.5 7.6 | 20
56 59,0 | 2,15 2.0 |5.1 92 95,5 7.8
58 61.0 5,2 95 98,5{ 3,15| 0,2 3,0 8.1
60 63,0 5.4 16 | 98 101.,5) 8,3
62 65,0 5,5 100 103,5 &8.,4
65 68,0 5.8 102 | 106 8,5
68 71,0 6,1 10 109 i
15 4,
70 73.0 6.2 108 112 4 0 8.9
72 | 5.0 2,65 28| aaf 18 |10 |14 9.9
112 116 0,3 9.1 |
75 78,0 6.6 - IR | ="
=] 115 119 9.3
78 81,0 6,8
120 124 9.7
80 835! 7.0
125 129 10,0
82 85,6
3 130 134 10,2
85 88,5 7.2

Exemplu de notare a inelului pentru alezaj cu diametrul d = 50 mm: Inel 50 GOST 13941-80



INDRUMAR DE PROIECTARE 275

Tabelul 17.22

Inele elastice de rezemare concentrice pentru arbori §i canale pentru ele
(extras din GOST 13940-80)

A A-A A
=1

R

a=60+5"pentru d <58 mm
a=90"# 5" pentru d > 58 mm
fad

ey ¥

] RO

8ga
o 1

} ’5“‘, FEES KN
| |
] b
Diamet- Inelul Canalul Sarcina [0 Inelul Canalul | Sarcina
rul arbo- xiald adf 1} arbo ulglgad-
eluid g b s Lo |1 | a0 [0 '52’&';'3’ reidl 4, | s | 6|t | a |6 ]+ mls:::ji
20 |18,2 18,6 10,4 | 34 | 31,4 1,2 4,0 32,2( 14]01| 22,0
2 20,2 28.6 11,5 | 35 | 32,2 6,0/ 33,0, 26,2
23 | 21,1 3.9] 5.0 25 12,5 | 36 [ 33,0 34,0 26,9
5 22,5 13,4 | 37 | 34,0 35,0 27,7
] s ' 17| 5.0] 8.0
25 |23, 23,5 140 | 38 |35,0 36,0 28,4
26 | 24,00 1,2 24,5 1,4/ 0,1] 145 | 40 [ 36,5 37,5 38,2
28 | 25,8 26,5 15,7 || 42 | 38,5 39,5( 1,9/ 0,2 39,0
42,5
29 | 26,8 4.0 6.0 275 16,6 | 45 | 41,5 42,0
27,8 28,5 16,9 | 46 | 42,5 43,5 43,0
29,5 30,2 21,6 | 48 | 44,5 45,5 45,0
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Tabelul 17.22 (continuare)

3z Inelul . Canalul Sz?.rcina 5 5 Inelul Canalu] ‘Si_irciﬁa
A axiala ad E 2 axiald ad-
5.8-“ dy s |6 |1 d, 5, | r |misibila {5 £ dy s b I | 4 b, | r | misibild,
a8 kN 4 kN
50 47,00 1,9 55,9 |f 62 57,8’ 2,01 6.0 59,0 69,8
52 49 0 58,3 || 65 | 60, 62,01 2,2/ 0,2] 73.3
54 51,0 60,5 || 68 63,6 ~ | 65,0 76,7
55 8,0/ 52,0 2,2| 0,2| 61,7 § 70 | 65,6/ 2,5 7,0/10,0) 67,0/ 2 g| 0,3] 79.0
56 53,0 62,9 || 72 67,6 69,0 81,3
58 | 53,8 55,0 65,1 | 75 | 70,6 72,0 84,8
60 | 55,8 10,0| 57.0| 67,5

Exemplu de notare a inelului din otel 65 I', grupul de planitate 4, pentru arbore cu diametrul
d = 30 mm, cu acoperire din cadmiu, grosimea /5 um: Inel A30 65T" cd 15 GOST 13940-80

Tabelul 17.23
Inele elastice de rezemare concentrice pentru alezaje si canale pentru ele
(extras din GOST 13941-80)

A A-A A
Stantat Infagurat —

7%

EB
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Tabelul 17.23 (continuare)

35 Inelul Canalul | sarcina 2 Inelul Canalul | Sarcina
E 5 axiald ad{© S 1 axiala ad-
g _813 4, s s [ dy by | r |misibild {3 dy s| ol 1 dy b, | r |misibild,
A% | P = RN
40 | 43,5 12,0] 42,5 39,7 78 | 8,5 18,0/ 81,0 91,7
42 | 455 4.5 422| 8 |85,5 2,006.9] 83,5 109,9
45 | 48,5 47,5 1,9 44,4 82 | 87,5 85,5 112,7
46 | 49,5 4,0[14,0| 48,5 448 85 |90.,5 " |es,5]22 116,7
47 | 50,6 49,5 46,3| 8 |93,5 91,5 120.7
48 | 51,6 1.7 50,5 47,3 90 | 95,5 20,0| 93.5 1234
50 | 54,2 53,0 505 92 |97.5 95,5 126 4
52 | 56,2 56,0 61,7 95 [100,5 98,5 130,9
), ‘1t
54 | 58,2 57,0 63,5 98 |103,5 101,5 134,8
55 | 59.2 58,0 65,2 | 100 [105,5 103,5 | 136,8
56 | 60,2 59,0 6.2 e
SR 102 |108,0 106,0 160,0
58 |62.2] [5.016.0] 61,0 68,2 | — TR
1056 |I11,0 109,0 164,8
60 | 64,2 63,0 0.2} 71,1 et .
. 108 ft14,0 112,0 170,2
62 | 66,2 65,0 73.3 | =
_— 110 {116,0 114,0 2.3L 0,3 172,5
65 | 69,2 68,0 /{2 e
—_— 112 |118,0 |2,5/7,0/22,0{116,0 175,3
68 | 72.5 71,0 80,2 —
115 |121,5 119,0 180,0
.70 | 74,5 73.0 82,6
120 [126,5 | 124,0 187,0
72 | 76,5 75,0 84,8
_ 125 [131,5 129,0 194,8
75 | 79,5 78,0 88,3 E —
130 {136,5 24 of134.0 203,0

Ex—émpiu de notare a inelului din otel 65 I', grupul de planitate 4, pentru alezaj cu diametrul
d = 47 mm, cu acoperire din cadmiu, grosimea /5 ym: Inel A47 65I" cd 15 GOST 13941-80
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Tabelul 17.24
Piulite de sigurantd canelate
(extras din GOST 11871-80)
- L.
%
1
o
Cx45° |

il
Filetul, d plo. a6 | 8| c< Filetul, d plo. | mle|n| <
M20X1,5° 34|27 8| 5(2,5(1,0] Magx1.5° 75| 60| 12| 8 |4.0] 1.0
M22X1,5 38|30]10| 5[2:5 1.0 ms2x1'5 go| 65| 12| 8[4,0| 1.0
M241,5* 42 33| 10| 52,5/ 1,0 M56x2.0° ss| 70| 12| 8|4.0] 16
M27x1,5 45|36 | 10| 512,5] 1,0 MB0%2,0 90| 75| 12| 8 (4,0]11,6
- M30x1,5* 48 |1 39110} 512,5] 1,0 Mp4ax2,0* 95| 80| 12 ] B |4.,0( 1.6
M33X1.5 52|42 | 10| 63,0 1.0 me8x20 00| 85| 151 10 |5.0] 1.6
M36x 1,5* 55|45 |10] 613.0] 1.0] M72x2 00 105| 90| 15| 10 |5.0] 1.6
M39x1,5 60 | 48| 10| 63.0| 1,0 M76%x2.0 110 95| 15| 10 [5,0f 1,6
M42X 1.5 65|52 10| 6(3,0] 1.0 mM8ox2 0* 1s5|100| 15| 10 |5.0] 1.6
M45% 1,5 70 | 56 | 10| 63.0] 1.0 | M85%2.0 120 105] 15 | 10 {5,0] 1.6

* Dimensiuni preferentiale
Exemplu de notare a piulifei cu diametrul filetului 4 = 39 mm, cAmpul de toleranta 6H, din
otel 35X, cu acoperire 0/, grosimea 9um: Piulitd M39x1,5.6H.35X.019 GOST 11871-80.
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Tabelul 17.25
Saibe pentru piulite de sigurantd canelate
(extras din GOST 11872-80)

A-A

Filetuld | 9 D|D |t | 6 | &| s | Fileuld | ¢ DD |1 USRI
M20%x1,6|205] 87|27 |17])4.8] 4| 1,0 M#8x1,5{485| 77|60)145]7,8| 5|1.0
M22x1.5/225]| 40{30(19)|4,8| 4| 1,0 M52x1.;5[52,5| 82]65149|7.8| 6|1.6
M24%1.5(24.5| 44 | 33|21 |48 4| 1,0 M55x2,0|57,0| 8770|583 |7.8| 6|!1.6
M27x1,56|27,5| 47|36 |24|48| 5|1,0f M60x2,0|6L.0( 92| 75|57 78| 61,6
M30x1.5| 30,5 s0|39|27|48) 5]|1,0] M64x2,0|65,0| 97 (80|61 |78 6|16
M33x1,6|33,5| 5¢ (42|30 |58 5| 1,6 ] M68x2.0[69,0/f102/85)65|95| 6|1.6
M36x1.5|36,5| 58 |45(33 58| 5| 1,6 M72x2,0|73,0{107190}169]19.5| 7]1.56
M39x1.5/39.5]| 62|48 |36 |58| 5|1,6QM76x2,0(77,0|112195]|7319,5| 71.6
Ma2x1.5|425] 67|52|39|58| 5| 1,6] M80x2,0(81,0|117{100]|76}|95} 7} 1.6
M45x1.5| 45.5| 72|56 |42|58| 5| 1,6 M85x2,0|86,0| 12210581195} 7 1.6

Exemplu de notare a saibei pentru piulita de siguranta canelatd cu diametrul filetului

D = 39 mm, din material grupul 02, cu acoperire 02, grosimea 9um: Saibd 39.02.029 GOST
1872-80.
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Tabelul 17.26
Canale pentru saibe de sigurantd
Filetl d a | o a e | 4 | Filewld s o | a a 4,
M20x1,5 6 2 13,5 | 1,0 |16,5] Me8x1,5 8 3 |50 |15 44.5
M22x 1,5 6 2 |35 |1,0 |18,5] M52x1,5 8 3 |50 |1.5 ] 480
M24x1,5 6 2 {35 |1,0 |20,5} M56x2,0 8 3 |50 }1.5 52.0
M27x1,5 6 3 |40 |1,5 |23,5] M60x2,0 8 3 (6,0 (1.5 56.0
M30%1,5 6 3 |40 |1,5 |26,5] M64x2,0 8 3 6,0 |1.5 60.0
M33x1,5 6 3 |40 |1,5 |29,5] M68x2,0 8 3 (6.0 1,5 64.0
M36x1,5 6 | 3 |40 |1,5 |32,5] M72x2,0 10 5 6,0 |1,5 | 68,0
M39x1,5 6 3 |40 |15 |355] M76x2,0 10 56,0 |1,5 72,0
M42x1,5 8 3 (50 1,5 |38,5] M80x2,0 10 5 |60 |20 75.0
M45%1,5 8 3 |50 |1,5 |41,5] M85%x2,0 10 5 (6,0 |20 | 80.0
Tabelul 17.27
Saibd de sigurantd pentru capdtul arborelui
(extras din GOST 14734-69)
; iy 7
Saiba Exemplu de utilizare

[

L

3 .(\‘\'
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IR P NN
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- L7777
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2
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é
%z
Z
Z
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Tabelul 17.27 (continuare)

Notarea Surub Stift
D d »

saibei Ale16 ) Dy 1) du | b | B GOST 7798-70{ GOST 3128-70

7019—0623 | 32 9 {2...28

= EImE &

7019—

gl 101 6,6 4,5( 1.0 32:--38 | M6| 4k7| 18 [ 12| Mex16 | 4m6x12

7019—0631 | 50 16 40...45

7019—0633 | 56 16 45...50

7019—0635 | 63 20 1'50...58

7019—0637 | 67 20 55...60

7019—0639 | 71 95 | 9.0l 5,5 1,6 60...65 | M8| 5k7[ 22 | 16 | M8x20 | 5m6x16

7019—0641 | 75 25 65...70

7019—0643 | 85 28 70...75

Exemplu de notare conventionald a saibei cu diametrul D = 50 mm: Saiba 7019-0631

GOST14734-69.

Tabelul 17.28
Saibe de etangare pentru rulmenti
T A
5
<1 o ¥ o S
.e.:;z...f\ R0z,
N h
Forma | Forma Il
Diametrul Dimensiuni Forma I Forma II
ru]mcntqlui comune
d D : [ D, d d, d, D D,
47 41,2 29 25,7 47 krd
20 20
52 0.3 | 2.5 4“8 33 27,2 | 82 0
52 47 36 31,5 | 82 2
25 25
62 54,8 40 2.2 62 47
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Tabelul 17.28 (continuare)

Diametrele Dimensiuni Forma 1 Forma 2
rulmentului comune
d , D 5 [ h D, ’ d | d, d, D , D,
62 2.5 56.2 44 36,3 62 7
& —_] 90 :
72 64,8 48 37.2 72 56
72 64,8 48 43 72 56
35 PP S 35
8 70,7 54 45 80 65
80 0.3 72,7 57 48 80 62
40 ——— 40
90 80,5 60 51 90 70
© 85 77.8 61 53 85 68
465 |— L} 45
100 90,8 |. 75 56 100 80
% 82.8 67 57.5 50 73
S S —_—] 50
110 3 98,9 80 62 1o 86
100 90,8 75 64,5 | 100 80
56 |— —— | 55
120 108 89 67 120 93
110 100,8 85 70 110 85
60 |————— 60
130 117,5 95 73 130 1 102
120 110,5 90 745 | 120 95
65 65
140 0.5 3,5 127,5 : 100 72,5 | 140 110
125 0,3 115,8 95 79.5 | 125 102
70 ] 70
150 137 110 82,6 | 150 120
[ 130 0.5 1 1205 100 85 130 105
7% |— —_ 75
160 147 110 87,2 | 180 125
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Tabelul 17.29
Mangete de rotatie cu buzd de etangare
(extras din GOST 8752-79)
Forma | Forma Il
—I e
[
3] .
1
n’ o —
1 ] D, hy -hy
Diametrul |2 LW Diametrul  |— |
arborelui d | $irul 51“1“1 Sirurile I i II arborelui d $'I“' Sirul | Sirurile T si I1
] i
35 47
20 37 8 12 35 50 10 14
38 55
42 10 14 57
21 w0 | 3 8 12 3 58 | s2
42 10 14 55
2 35 8 12 55
42 60
24 2 10 14 62
45 60 | 55
25 2 | 4 8 12 58
45 10 14 62
40 8 12 65
2% 45 | 47 2 62 | es
. “ - | e
28 - | 47 65
L )
| 45 10 14 ar
30 52 | 47 %
50 48 72
e n [T
32 50 50 75
80 12 16
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Tabelul 17.29 (continuare)

— D, b |k Diametrul D, hy | A
arborelui d | Sirul | Sirul|  Sirurile I i II arborelui d | Sirul | Sirul Sirurile 1 §i I
I 11 1 11
52 75 72 10 14 85
80 12 16 90 12 16
55 75 | 10 14 63 % | — 10 14
82 12 16 65 Lo
67 — 90
56 8] — 68 — | 90 12 16
58 75 10 14 95
82 12 © 16 70 g5 100 -
60 8 | 80 3
5
4 71 9 — 10 14
80 75 100
62 —_ 82 10 14 102 12 16

Exemplu de notare a mansetei de forma I pentru arbore cu diametrul d = 50 mm,
diametrul exterior D; = 70 mm: Mangeta 1-50x70 GOST 8752-79.

Tabelul 17.30
Capete de arbore cilindrice
(extras din GOST 12080-66)
d ! r e d I r I's d i r ¢ d 1 r ¢
20| 36|1,6]1,0f 32| 58{2,0|1,6} 45| 8 20| 1,6f70|105] 2,5]2,0
2| 36|16|1,0f 36| 58(2,0]1,6] 50| 82 25| 2080|131} 3,025
25| 42/16|1,0] 40| 82|2,0]1,6| 55| 82 2.8 2,09 {130]| 3,0{2,5
28 4211,6(1,0 60 | 105 2,61 2,0
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Tabelul 17.31
Capete de arbore conice
(extras din GOST 12081-72)
Forma | Forma Il
A
— A
| -y | I.—
S '_—_-:
o B + N d, )
3 S| : Tt-
— !
RS |
Z‘""I {2/2 -I—J-J .-qi
Ir. ‘2/2
{p
1 L
Diametrul
nominal d 4 b | dg b h t A d, d, IA I
20 18,2 : = =]
22 50 36 2.2 4 4 2,5 1,8 Mi12x1,25 | M6 9,0 11,3
25 22,9
28 60 | 42
259 5 5 | 3,0 2,3| Mi16x1,5 | M8 | 14,0 15,7
32
o 80 | s8 |21 6| 6| 3,5] 2,8|m0oxi,5 |Mo.f17.0] 190
33,1 MI2 [ 20,0 22.3
40 35,9 10 8 5,01 3,3 | M24x2 M12} 20,0, 22,3
45 10 | 8 |409| 12 8 | 50| 3.3| M30x2 MI6 [ 26,0 | 28,5
50 469| 12 | 8 | 50| 3.3 | M36x3 MI6 | 26,0 | 28.5
56 51,9 | 14 9 | 55| 3,8| M36%x3 M20 | 32,0 35,0
63 140 | 105 | 5775 16 10 6,0 4.3 | Md&2x3 M20'| 32,0 35,0
71 65,75 18 11 7.0 | 4.4 | M48x3 M24 | 36,0 39,3
80 a0 | 1% 73,6 20 12 | 7,6 4,9| M56x4 M30 | 44,0 47,9
90
83.6| 22 14 | 9,0 5,4 | Meax4
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Pene paralele
(extras din GOST 23360-78)

A

OOINNNNNY

Ll

L

NN\
.

Tabelul 17.32

bi { arborclui d Sectiunea penei Addncimea canalului
& .
1ametrul arborelui R . £ arbore alezaj Lunglmeal
t 15

Ce, 12 pmo 17 5 .5 0,25...0,4 3 23 10...56

> 17 « 2 6 6 3.5 2.8 14...70

> 22 » 30 g 7 4 3,3 18...90

» 30 —» 38 10~ 8 17 04...0,6 5 3,3 22...110

> B 3 W 12 8 5 3.3 28...140

» # » 50 r4 9 5.5 3.8 36...160

» 50 » 58 16 10 6 4.3 45...180

» 58 » 65 18 11 7. 4.4 50.:.200

» 65 » 75- 20 12 7.5 4.9 56...220

» 75 » B85 22 14 0,6...0,8 9 5.4 63...250

» 85 » G5 25 14 | 9 5.4 70...280
Lungimile penelor paralele / (mm) sunt alese din girul urmitor: 10, 12, 14, 16, 18,

20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180,

200, 220, 250.

Exemplu de notare a penei cu dimensiunile: 5= 18 mm, =11 mm, /= 110 mm:

Pand 18x11x110 GOST 23360-78.

Tabelul 17.33
Arbori i butuci canelafi cu profil dreptunghiular
(extras din GOST 1139-80)
Dimensiu- |- d, mm
nile prin- .
cinale. mm 18 | 21 | 231 26| 28 32 ‘ 36 l 92 46 52 56 62 72 82 92 102
Seria usoara
D|—|— 12| 30]32| 36 | 40 | 46 | 50 | 58 | 62 | 68 | 78 | 88 | 98 108
zZ |—|—| 6 6] 6 8 8 8 8 8 8 8| 10 o | 10 10
b|l—|—| 6| 6/ 7 6| 7| 8| 9f10[10]12] 12|12 14] 16
f|—1|—10.203]03/04|04(04|04|05[/05]0,5[/05|0,5]|0,5 0.5
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Tabelul 17.33 (continuare)

Dimensiu- d, mm )
n}le prin= | el oy | o3| 26| 28| 22 | 38 | 42 | 46 | 52 | 36 |62 | 72 | 82 | @ I 102
cipale, mm
Seria mijlocie
D|22)25)28|32| 34 38 | 42 | 48 | 54 [ 60 | 65 | 72 | 82 | 92| 102 | 112
z 6| 6| 6 6 6 8 8 8 8 8 8 8 10 | 10 10 10
b 5| 5 6} 6 7 6 7 B 9 10 10 12 12 {12 14 16
f lo,3{0,3]0,3j04/04|04]|04|04]|0,5]05]0,5]0,5]|0,5 0,6/0,5] 0.5
Seria grea
D|23|26|20132|35]| 40 | 45 | 52 | 56 | 60 | 65 | 72 | 82 | 92 | 102 | 115
z |10]10]|10)10)|10] 10 10 10 10 16 |*16 16 16 | 20 20 20
b 3] 3] 4| 4| 4 5 5 6 7 5 5 6 7 6 7 8
. f l0.3]0.3{0,3{0,4/0,4] 04|04 |0,4|{0,5]{0,5]05]|0,5]|0,5 0,5/0,5| 0,5
Tabelul 17.34
Arbori gi butuci canelafi cu profil in evolventd
(extras din GOST 6033-80)
Diametrul nominal D, mm
Modulul o 1" T a0 [ s [ 40 | 5 l 0| ss I I 3 I 70 | so | 8| s | 9 | 10
p— 5 60 75 l
Numarul de dinti z
1,26 |14|18[22/26/30 34|38 | ]
20 | 16| 18|21 [24]26]|28]|31 [34/36] 38
30 | _‘_iﬂio_zz-_zq_zs 27| 28| 30 | »
5.0 15 16| 18 18
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Tabelul 17,35
Bucge bimetalice
(extras din GOST 24832-81) 6.3
| V)
Forma A A Forma B A
7] w
2 ; AIIIIIIY. ]
CxX45° N CX45 ]
2 tesituri &5 |2 tesitui -
- - - & = -
r.\s/ 1,6
PAAASLIAAALSS,
£x4pe /N cx45
2 tegituni h6 8 he 27k
situri rj—] > ’ ! y
L .
L L
¢ |plo[=]BIE] s _ S|ElE
z g'__:g c d D | Dy g i E__é_ b c s
20 |26 32 , 48 | 58 | 66
22 | 38 | 34 1529_30_3-0,5 0,4...08 = | 25| g8 [40[50]60 @i
25 | 3238 E el S
28 (36| 42 4 (05/04...0,8
30 | 38|44 120(|30]|40 ::."_?:_;zwsom
32 |40 46 "4 [0,8 40/60/80(7,5/0,8
09 | 2|48 u (63) | 78 | 86
i —|| 65 | 80 | 88 [50|60]80
35 | 45| 50
38 | 48 | 54 [30[40]50 s losl o e 09...15
o 0,8/05...1,0
40 | 50|58 75 | 90 [100 [30[70[%0]7.5{1.0
" 42 | 52|60 (30(40]60 ——
45 | 55|63 80 | 95 [105 [60|80 (100

Exemplu de notare convenionala a bucsei bimetalice de tipul B, cu diametrul alezajului
d = 20 mm, diametrul exterior D = 26 mm, diametrul umarului de sprijin D, = 32 mm, lungimea
L= 15 mm: Bucsd B 20/26 x 15 GOST 24832 - 81.
Abateri limit ale dimensiunilor: alezajul in corp — H7; alezajul bucsei — F7; diametrul
exterior al bucsei — r6.



L =20 mm: Bucsd B 25/32x25 GOST 24833 — 81.

diametrul alezajului in bucsa — H7.

Exemplu de notare conventionald a bucgei sinterizate din pulberi metalici de tipul B
cu diametrul alezajului d=25 mm, diametrul umarului de sprijin D; =39 mm, lungimea

Abateri limita: diametrul alezajului in corp — H7; diametrul exterior al bucsei — »7;
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Tabelul 17.36
Bucge sinterizate din pulberi metalici :
(extras din GOST 24833 — 81)
Forma A Forma B
- CX45° 4
‘ -
A AN TP
cx45°
2 tegitu, a o
i . s N
AT RI TSI AT AT i
exusel[ - : r I P ox45°
2 tegi .
tegituni L L
L, L
P D, | Sirul | Sirul |Sirut | 5 | ¢ | 4 D |Sirul | Sirul | Sirul ¢
1 I |m I 1 1
20 | 25; 26| 32 40 | 46; b0 | 60
22|27: 28(34( 'S | 20| % |3 Joqy4z|e8 52|62| %0 | 40 | %0
25| 30; 3239 3,5 45 |51; 55)65| 35 | 45 | (56)
28133 36|44 ;
3|35 38[4w| 20| B ol B8] w0 0.7
32|38 40 |48 s |os :
(3? 0 92|82 2 | 2 | 2 (53)| 60; . 63 | 71 [35; 40| 50 | (70)
35| 41; 45|55 - 55163; 65]75| 40 | (55) | (70)
38|44, 48| b8 | 25 35 45 60 | 68; 72|84 50 | (60) | (70)
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Tabelul 17.37 Tabelul 17.38
Stifturi conice Stifturi conice cu gaurd filetatd
(extras din GOST 3129-70) (extras din GOST 9464-79)
<11:50 <]1:50
J S m— o
r 2]
l &
' L
¢ L g 10 12 d 8 10 12 16
{ |20...40|25...50 [ 30...60 35...70 M5 M6 M8 Mio
I 9 10 12 16
Dimensiunea / in limitele indicate se ;
acceptd din girul cifrelor expus in tab. 17.42. l 25...50 | 30...60 | 35...70 | 40...80

Exemplu de notare conventionali a stiftului
conic cu d=20 mm, I =50 mm:
$tift 10x50 GOST 3129 — 70.

Dimensiunea / in limitele indicate se
accepti din sirul cifrelor expus in tab. 17.42.

Exemplu de notare conventionala a stiftului
conic cu gaurd filetatdi cu d=20 mm,
1= 60 mm: Stift 10x50 GOST 3129 — 70.

Tabelul 17.39

_ Stifturi cilindrice
(extras din GOST 3128 — 70)
¢
- - —t o
— 2 -1

d 6 8 10 12 16

¢ 1 1,2 1,6 1,6 2

! 20...40 25...50 30...60 35...70 | 40...80

Dimensiunea / in limitele indicate se accepta din sirul cifrelor expus in tab. 17.42.
Exemplu de notare conventionala a stiftului cilindric cu d=10m6, ! =60 mm:

Stift 10<60 GOST 3128 — 70.
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Tabelul 17.40
Suruburi de ajustare cu canal:
cu capdt conic, fig. 1 (extras din GOST 1476 — 75);
cu capdt cilindric, fig. 2 (extras din GOST 1478 — 75);
Cx45° » 45° c 45"
0 1 » hr
- = 2 - o b =1 L=~
_ A b
Fig. 1 ' l T e Fig. 2
Dimensiuni comune Fig. 1 Fig. 2
d b h c Iy ! d, rye 15 i
5 0,8 1.8 1,0 — 6...25 3.5 0,3 ] 2,5 8...25
6 1,0 2,0 1,0 2,5 8...30 4.5 0,4 | 3,0 10...35
8 1.2 2.5 1.6 3,0 10...40 6,0 0.4 | 4,0 12...40
10 1,6 3,0 1,6 4.0 12...50 7.5 05145 12...50
12 2,0 3,6 1,6 5,0 12...50 9.0 0,6 16,0 16...50

Sir de lungimi /: 6, 8, 10, 12, 14, 16, 20, 25, 30, 35, 40, 45, 50.

Exemplu de notare conventionala a surubului cu capit cilindric, diametrul filetului =10 mm,
lungimea / = 25 mm, clasa de duritate 5.6: Surub M10x25.5.6 GOST 1478 — 75.

Tabelul 17.41
Suruburi cu cap hexagonal (extras din GOST 7808 —70)
- _
! 1
lo
H L
d | s H |D 1 L d s Hl D ] Iy
ZT ] G ] 3|60
B|12] b5 13,2] 8...60 | [p=1Ipemm (250 16 22| 9 24,5 20...120] ly= [ perre [ <40
: ly=22 » 1330 =38 » [>45
10| 14| 6 | 15,5 10...80 | l,=1 » I<30 l=1 » I<50
: o6 is33|20| 27 |1 [302) 25 S0A_ 4 s 1555
120 17| 7 | 18,9 14...100] l, =1 » I<30 =1 » I[<60
R0 1535 |24 2|13 35.8‘ 35...150 8754 1565

Sir de lungimi /2 10, 12, 14, 16, 20, 25, 30, 35, 40, 45, 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80,

90, 100, 110, 120, 130, 140, 150.

Exemplu de notare conventionald a surubului cu cap hexagonal cu diametrul filetului
d =12 mm, lungimea I = 60 mm, clasa de duritate 5.8: Surub M12x60.5.8 GOST 7808 — 70.
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Tabelul 17.42
Prezoane
(extras din GOST 22034 — 76)
| _Qw
L lo
L
d 8 10 12 16 20 d ] 10 12 18 20
I L10,1¢  |10,12,20 {12.15,24 |16,20,32 }20.25.40 Iy B.10,16 [10,12.20 [12,15,24 18.20.3 20,25,40
i Ny l I, ! I
16 12 12 == = = 40 22 26 30 30 30
20 16 16 - - . 45 22 26 30 34 M
25 18 18 18 - — 50 22 26 30 38 38
30 22 22 22 —_ - 55 22 26 30 38 42
35 22 26 26 26 — |60...150] 22 26 30 38 46

Dimensiunea / de la 60 pani la 150 mm se accepta din sirul: 60, 65, 70, 75, 80, 90, 100,
110, 120, 130, 140, 150.

Exemplu de notare conventionali a prezonului cu diametrul filetului 4= 16 mm, lungi-
mea / = 120 mm, lungimile capetelor filetate /, = 38 mm, I; =20 mm, clasa de duritate 5.8;
Prezon M16x120 20/38 5.8 GOST 22034 - 76.

Tabelul 17.43
Suruburi cu cap cilindric
(extras din GOST 1491 — 80)
]
o —3 <}
-y
0]
H L
d D H ! 1, d D H 1 1

pentru ru
6] 10| 4 |s.5 |s=1 mzﬂ 12 | 18| 7 |25.80|t,=1""" 1<c30

; [
=18 » I>2 lg=30 > I>35
81 13| 5 [12...60| fo=t » i<28 16 | 2¢ | 9 |30..90|s,=1 » i<to
lg=22 » 1> ; _ ly=238 » [»45

l
26

I

S
o
=]
=
=
&S

» I<300 20 | 30 | 11 [40...120 fy=1 » I<50
> I>3 lp=46 » [>55

Dimensiunea / in limitele indicate se accepta din sirul expus in tab.17.42.
Exemplu de notare conventional# a surubulai cu diametrul filetului d = 5 mm, lungimea
=20 mm, clasa de duritate 5.8: Surub M5x20. 5.8 GOST 1491 - 80. '
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Tabelul 17.44
Suruburi cu cap cilindric si locay hexagonal
(extras din GOST 11738 - 72)
al - - o
Lo
H
¢ | 0 H [ s d D = l

6 | 10| 6 [10...50|l,=1 _ i1<20} 16 | 2¢ | 16 |25...100| tb=1 _ I<40
lp=18 3 [>25 lg=38 » [>45
8 | 13 8 |12...60 | [p=1! » <25 oo | 30-..120 lg=1 » <50
. ly,=22% 130 [,=46 i>55
o | 16] w0 |16...70] 4=t » 1<30] 24 | 36 | 2¢ |35...120 £, =1 1<60
: ly=26» 1336 | ly=54 » I>65

12 | 18 | 12 |20...80| ly=1 » Il<

lg=130 > [>3

Lungimea / in limitele indicate se accepta din girul expus in tab. 17.42

Exemplu de notare conventionala a surubului cu cap cilindric cu diametrul filetului

d =12 mm, lungimea / = 40 mm, clasa de duritate 5.8: Surub M12x 40.5.8 GOST 11738— 72.

Tabelul 17.45
Piulite hexagonale (extras din GOST 2524 — 70)
= L=
H‘_.
d 8 . 10 12 16 20 24
"8 12 14 17 22 27 32
D 13,2 15,5 . 18,9 24.5 30,2 35,8
H 6,5 8 10 13 16 19

Exemplu de notare conventionala a piulitei cu diametrul filetului d = 12 mm, clasa de duritate 5:
Piulita M12.5 GOST 2524 - 70,
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Tabelul 17.46
Saibe Grower (extras din GOST 6402 — 70)
Diametrul nominal al filetului Diametrul nominal al filetului
surubului sau prezonului ¢ =t surubului sau prezonului e ek
6 6,1 1,6 16 16,3 | 4,0
8 8,1 2,0 20 20,5 5,0
10 10,1 2,5 24 24,5 6.0
12 12,1 3,0

Exemplu de notare conventionali a saibei Grower pentru surub (prezon) cu diametrul

filetului d= 12 mm din otel 657" Saibi 12 65I GOST 6402 —70.

Tabelul 17.47
Suprafete de reazem pentru piulite si capurile suruburilor

Diametrul Diametrul

filetului d 6 8 10 12 16 20 H filetului d |6 8 0] 12 16 20 24
Diametrul entru surub
gAurii dy[7) 9|11 |14[ 182226 |(fig 2) Hi8|1mj13]16]21]26]al
Pentru surub, Pentru surub

bty - —1 18 4 67,5 11316 —
piulita (fig. 1| %2 182024303640 (fig. 3) & 7,5 9
Pentrusurub [d, | 11| 15| 18 | 20 | 26 | 34 40 |Pentru surub, | ¢ Dimensiunea este stabilita de
(fig.2,3) piulifa (fig. 1) proiectant
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Tabelul 17.48
Dimensiuni indicate pentru saibe inclinate §i profiluri U
a
v(V) a
v b-s
| ] s | £
L @ PP ML~ -
v
Inclinare 0,11
} - J 1 / 4
8
4
a
]
Parametrii saibei inclinate Parametrii profilului U
Dimensiuni, mm g % Dimensiuni, mm
- £ g
Diametrul f g N ; R
surubului 4 Fy ¥ 3 u . i
16 17+043 57| 6 | 30 | 14 [140|58|49]| 8,1|8 |3 |35
18 19+0.52 16 |160| 64 | 50| 84| 85|3,5| 40
20 go+0.52 62| 7 | 0 | 18 |180| 70|51 87| 9 |3,5( 40
22 9410.52 20a |200] 80 | 52| 9,7] 9.5|4 | 50
24 26+0,52 68| 9 | 50 | 22a|220| 87 |54 |10,2]10 |4 |50
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Tabelul 17.49

Lagdre cu alunecare demontabile cu doud suruburi

Filet pentru ungitoare: d <65 mm — M10x1;

d >65mm— M14x1,5.

Formal Forma Il
(iD__~—ie. ffTh
P N\
g | g7
: JTC 2 i -
4 = ./
il ! =T .
A - ..L..J
Al
- f} “ s
; 7
é,é £ Diam.etm.] % | Surub | Prezon
7 = © |alezajului o t tTu
g e bucsei | B | b H|h|h| L ]| A| A 3 pentru pen
E & .= i)
SE'E D, mm = formal | formall
2% | 28—34
28 | 32—36 |11| 26| 22| 68/32(15]|140(115| 60| 0,56] M8x60 | M8x3s
30 | 34—38
32 | 36—40
35 | 38—45 |13| 32| 28| 85[42|18 165|135 75| 0,99(MI0%x75 [MI0X45
36 | 40—45 :
40 | 45—50 40| 36| 90({45| |170]140| 80| 1,42/ Mi0x 80 | MI0x45
13 -
45 | 50—55 45 100{ |20{175|145| 85| 1,80|M10x90 |MI0x50
40 50
50 | 55—60 50 102 200|160 | 90| 2,35\M12%%
iz MI2x55
55 | 60—65 | | 55| 45| 112(55| |210|170] 95| 327|M12x100
60 | 65—70 | | 60| 50|118(60(%%|240] 100100 407IM16x110] i 6 65
65 | 70—75 65| 55(125/65| |250|200| 110 441{Mi6x120
22 o=
70 | 75—85 70| 60135170 {51260 | 210|120 | 5,75|MI6X 125 [ 4\ 2
75 | 85—90 75| 65|145(75|%°| 270|220 130 | 6,86[M16%130
80 | 90—95 80| 70158 |80 .« | 290] 240|140 874 M20x 80
90 [100—105|25| 90| 80168 |84| | 300|250 | 150 |10/41[M20 140|565 85
' 105| 90| 18000 340 [ 280 | 160 [14,05{M24 % 160 { M24 % 90
100 | 110—1151821 1151 100 | 190 |95 | 45| 350 | 200 | 170 [15:86{M24 5 170 | M24 95
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Tabelul 17.51
Numdrul de dinti si raporturi de transmitere pentru
angrenaje precesionale
U 7,7, Z,Z, U Z,Z, 2,7,
0.0 1011 1110 120.0 1112 1110
121.0 | 1011 12 11 0.0 1112 12 11
66.0 1011 13 12 144.0 1112 13 12
47.7 10 11 14 13 78.0 1112 14 13
38.5 10 11 15 14 56.0 1112 15 14
33.0 1011 16 15 45.0 1112 16 15
29.3 10 11 17 16 38.4 1112 17 16
26.7 1011 18 17 34.0 1112 18 17
248 1011 19 18 30.9 11 12 1918
23.2 1011 2019 28.5 1112 2019
220 10 11 2120 26.7 11 12 2120
21.0 1011 2221 25.2 11 12 2221
202 10 11 2322 24.0 1112 2322
19.5 10 11 2423 23.0 1112 24 23
18.9 10 11 2524 222 11 12 2524
18.3 10 11 26 25 21.4 1112 26 25
17.9 10 11 27 26 20.8 11 12 27 26
17.5 10 11 28 27 20.3 1112 28 27
17.1 1011 2928 19.8 1112 2928
16.8 1011 3029 19.3 1112 3029
16.5 1011 3130 18.9 1112 3130
16.2 10 11 3231 18.6 1112 3231
16.0 1011 3332 18.3 1112 3332
15.8 1011 34 33 18.0 11 12 3433
15.6 10 11 3534 17.7 1112 3534
15.4 10 11 36 35 17.5 1112 3635
15.2 1011 37 36 17.3 1112 37 36
15.1 1011 38 37 17.1 11 12 38 37
14.9 1011 39 38 16.9 1112 3938
14.8 10 11 40 39 16.7 11 12 40 39
14.7 1011 41 40 16.6 1112 41 40
14.5 1011 42 41 16.4 1112 42 41
14.4 10 11 43 42 16.3 1112 43 42
14.3 10 11 44 43 16.1 1112 44 43
14.2 1011 45 44 16.0 11 12 45 44
14.1 10 11 46 45 15.9 1112 46 45
14.1 1011 47 46 15.8 1112 47 46
14.0 1011 48 47 15.7 1112 48 47
139 10 11 49 48 15.6 1112 49 48
13.8 10 11 50 49 15.5 1112 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

Y 4,7, |7,Z, Y Z,7, Z,Z,
65.0 | 1213 1110 -46,7 13 14 1110
143.0 | 1213 12 11 -77,0 13 14 12 11
0.0 |[1213 1312 -168,0 13 14 13 12
169.0 | 1213 14 13 0,0 13 14 14 13
91.0 | 1213 15 14 196,0 11 10 15 14
650 | 1213 16 15 105,0 1211 16 15
520 | 1213 17 16 74,7 13 14 17 16
442 | 1213 18 17 59,5 13 14 18 17
39.0 | 1213 19 18 50,4 13 14 19 18
353 | 1213 2019 4.3 13 14 2019
325 | 1213 2120 40,0 1110 2120
303 | 1213 2221 36,8 12 11 2221
286 | 1213 2322 34,2 13 14 2322
272 | 1213 2423 32,2 13 14 24 23
26.0 | 1213 2524 30,5 13 14 2524
250 (1213 2625 29,2 13 14 26 25
24.1 | 1213 2726 28,0 1110 27 26
234 (1213 2827 27,0 12 11 28 27
228 | 1213 2928 26,1 13 14 29 28
222 | 1213 3029 25,4 13 14 3029
21.7 | 1213 3130 24,7 13 14 3130
21.2 | 1213 32 31 24,1 13 14 3231
208 | 1213 3332 23,6 11 10 3332
204 | 1213 3433 23,1 12.11 3433
20.1 | 1213 3534 22,7 13 14 3534
19.8 | 1213 36 35 223 13 14 36 35
195 [ 1213 37 36 219 13 14 37 36
19.2 | 1213 3837 21,6 13 14 38 37
19.0 | 1213 3938 21,3 11 10 3938
18.8 | 1213 40 39 21,0 12 11 40 39
186 [ 1213 41 40 20,7 13 14 4140
184 | 1213 4241 20,5 13 14 42 41
182 [ 1213 43 42 20,3 13 14 4342
18.0 | 1213 44 43 20,1 13 14 44 43
179 [ 1213 45 44 19,9 1110 45 44
17.7 | 1213 46 45 19,7 12 11 46 45
176 | 1213 47 46 19,5 13 14 47 46
17.5 | 1213 48 47 19,4 13 14 48 47
173 [ 1213 49 48 19,2 13 14 49 48

172 | 1213 50 49 19.1 1314 | 5049
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Tabelul 17.51 (continuare)

U 2,2, 1,1, Y 7,7, 4,27,
-37,5 14 15 1110 -32,0 1516 1110
-55,0 14 15 12 11 44,0 1516 12 11
-90,0 14 15 13 12 -64,0 15 16 13 12
-195,0 14 15 14 13 -104,0 15 16 14 13

0,0 14 15 15 14 -224,0 15 16 15 14
225,0 14 15 16 15 0,0 15 16 16 15
120,0 14 15 17 16 256,0 15 16 17 16
85,0 14 15 18 17 136,0 15 16 18 17
67,5 14 15 19 18 96,0 1516 19 18
57,0 14 15 20 19 76,0 15 16 2019
50,0 14 15 2120 64,0 15 16 2120
45,0 14 15 2221 56,0 15 16 2221
41,3 14 15 2322 50,0 1516 2322
38,3 14 15 24 23 46,0 1516 2423
36,0 14 15 2524 42,7 15 16 2524
34,1 14 15 2625 40,0 15 16 26 25
32,5 14 15 2726 37,8 15 16 2726
31.2 14 15 28 27 36,0 15 16 2827
30,0 14 15 2928 34,5 15 16 2928
29,0 14 15 3029 33,1 15 16 3029
28,1 14 15 3130 32,0 15 16 3130
27,4 14 15 3231 31,0 15 16 3231
26,7 14 15 3332 30,1 15 16 3332
26,1 14 15 3433 29,3 15 16 3433
25,5 14 15 3534 28,6 15 16 3534
25,0 14 15 36 35 28,0 15 16 36 35
24,5 14 15 37 36 27,4 15 16 37 36
24,1 14 15 3837 26,9 15 16 38 37
23,8 14 15 3938 26,4 15 16 39 38
23,4 14 15 40 39 26,0 1516 40 39
23,1 14 15 41 40 25,6 1516 41 40
22,8 14 15 4241 25,2 1516 42 41
22,5 14 15 43 42 24,9 1516 4342
22,2 14 15 44 43 24,6 15 16 44 43
22,0 14 15 45 44 24,3 15 16 4544
21,8 14 15 46 45 24,0 15 16 46 45
21,6 14 15 47 46 23,7 15 16 47 46
21,4 14 15 48 47 23,5 15 16 48 47
21,2 14 15 49 48 23,3 15 16 49 48
21,0 14 15 50 49 23,1 15 16 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U 7,7, Z,2, U Z, 7, Z,Z,
-28,3 16 17 1110 -25,7 17 18 11 10
-37.4 16 17 12 11 -33,0 17 18 12 11
-51,0 16 17 13 12 -43,2 17 18 13 12
-13,7 16 17 14 13 -58,5 17 18 14 13
-119,0 | 1617 ~ 1514 -84,0 17 18 15 14
-255,0 16 17 16 15 -135,0 17 18 16 15

0.0 16 17 17 16 -288,0 17 18 17 16
289,0 16 17 18 17 0,0 17 18 18 17
153,0 16 17 19 18 324,0 17 18 19 18
107,7 16 17 2019 171,0 17 18 20 19

85,0 16 17 2120 120,0 17 18 2120
71,4 16 17 2221 94,5 17 18 2221
62,3 16 17 2322 79,2 17 18 2322
55,9 16 17 2423 69,0 17 18 2423
51,0 16 17 2524 61,7 17 18 2524
47,2 16 17 2625 56,3 17 18 26 25
44,2 16 17 2726 52,0 17 18 27 26
41,7 16 17 28 27 48,6 17 18 28 27
39,7 16 17 29 28 45,8 17 18 2928
37,9 16 17 3029 43,5 17 18 3029
36,4 16 17 3130 41,5 17 18 3130
35,1 16 17 3231 39,9 17 18 32 31
34,0 16 17 3332 38,4 17 18 3332
33,0 16 17 34 33 37,1 17 18 3433
32,1 16 17 3534 36,0 17 18 3534
31,3 16 17 36 35 35,0 17 18 36 35
30,6 16 17 37 36 34,1 17 18 37 36
30,0 16 17 3837 33,3 17 18 38 37
294 16 17 3938 32,6 17 18 3938
28,8 16 17 40 39 31,9 17 18 40 39
28,3 16 17 41 40 31,3 17 18 4140
27,9 16 17 42 41 30,8 17 18 42 41
275 16 17 43 42 30,2 17 18 43 42
27.1 16 17 44 43 29,8 17 18 44 43
26,7 16 17 454 29,3 17 18 45 44
26,4 16 17 46 45 28,9 17 18 46 45
26,1 16 17 47 46 28,6 17 18 47 46
25,8 16 17 48 47 28,2 17 18 48 47
25,5 16 17 49 48 27,9 17 18 49 48
25,2 16 17 50 49 27,6 17 18 5049
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Tabelul 17.51 (continuare)

Y 7,7, Z,Z, U Z,7, Z,Z,
23,8 18 19 11 10 -22,2 1920 11 10
-29,9 18 19 12 11 -21,5 1920 12 11
-38,0 18 19 13 12 -34,3 1920 13 12
-49,4 18 19 14 13 43,3 1920 14 13
-66,5 18 19 15 14 -56,0 19 20 15 14
95,0 18 19 16 15 -75,0 1920 16 15
-152,0 | 1819 17 16 -106,7 19 20 17 16
323,0 | 1819 18 17 -170,0 19 20 18 17

0, 0 18 19 19 18 -360,0 1920 19 18
361,0 | 1819 2019 0,0 1920 20 19
190,0 18 19 2120 400,0 19 20 2120
133,0 | 1819 2221 210,0 1920 22 21
104,5 18 19 2322 48,7 1920 2322

87,4 18 19 2423 115,0 1920 24 23
76,0 1819 2524 96,0 1920 2524
67,9 18 19 26 25 83,3 19 20 2625
61,8 18 19 2726 74,3 1920 27 26
57,0 18 19 2827 67,5 1920 28 27
53,2 18 19 29 28 62,2 1920 29 28
501 18 19 3029 58,0 1920 30 29
47,5 18 19 3130 54,5 19 20 3130
45,3 18 19 3231 51,7 19 20 3231
43,4 1819 3332 49,2 1920 3332
41,8 18 19 34 33 47,1 19 20 34 33
40,4 18 19 3534 45,3 19 20 3534
39,1 18 19 36 35 43,8 1920 36 35
38,0 18 19 3736 42,4 1920 37 36
37,0 18 19 38 37 41,1 1920 38 37
36,1 18 19 39 38 40,0 1920 39 38
35,3 18 19 40 39 39,0 1920 40 39
34,5 18 19 41 40 38,1 1920 4140
33,9 18 19 42 41 37,3 19 20 42 41
33,3 18 19 43 42 36,5 1920 43 42
32,7 1819 44 43 35,8 19 20 44 43
32,2 18 19 45 44 35,2 1920 45 44
31,7 18 19 46 45 34,6 1920 46 45
31,2 18 19 47 46 34,1 19 20 47 46
30,8 18 19 48 47 33,6 1920 48 47
30,4 18 19 49 48 33,1 1920 49 48
30,0 18 19 50 49 32,7 1920 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

Y Z, 7, Z,Z, Y Z, 7, Z,Z,
-21,0 20 21 11 10 -20,0 2122 1110
-25,7 2021 12 11 24,2 2122 12 11
31,5 2021 13 12 -29,3 2122 1312
-39,0 2021 14 13 -35,8 2122 14 13
-49,0 2021 15 14 -44,0 2122 15 14
-63,0 2021 16 15 -55,0 2122 16 15
-84,0 20 21 17 16 -70,4 2122 17 16
-119,0 2021 18 17 93,5 2122 18 17
-189,0 2021 19 18 -132 0 2122 19 18
-399,0 2021 20 19 ~209,0 2122 2019
0,0 2021 2120 -440,0 2122 2120
441,0 2021 2221 0,0 2122 2221
231,0 2021 2322 484,0 2122 2322
161,0 2021 2423 253,0 2122 2423
126,0 20 21 2524 176,0 2122 2524
105,0 2021 26 25 137,5 2122 26 25
91,0 2021 27 26 114,4 2122 27 26
81,0 2021 28 27 99,0 2122 2827
73,5 20 21 29 28 88,0 2122 29 28
67,7 2021 30 29 798 2122 3029
63,0 2021 3130 73,3 2122 3130
59,2 2021 3231 68,2 2122 3231
56,0 2021 3332 64,0 2122 3332
53,3 2021 3433 60,5 2122 34 33
51,0 2021 3534 57,5 2122 3534
49,0 2021 36 35 35,0 2122 3635
473 2021 [3736 - 52,8 2122 37 36
45,7 2021 . 38 37 50,9 2122 38 37
44.3 2021 3938 49,2 2122 39 38
43,1 2021 40 39 47,7 2122 40 39
42,0 2021 41 40 46,3 2122 4140
41,0 2021 42 41 45,1 2122 42 41
40,1 20 21 43 42 44,0 2122 43 42
39,3 2021 44 43 43,0 2122 44 43
38,5 2021 | 4544 42,1 2122 45 44
378 2021 46 45 41,3 2122 -] 4645
37,2 2021 47 46 40,5 2122 47 46
36,6 2021 48 47 39,8 2122 48 47
36,0 2021 49 48 39,1 2122 49 48
35,5 2021 50 49 38,5 2122 50 49




fNDRUMAR DE PROIECTARE

305

Tabelul 17.51 (continuare)

U %z | A U Lz | B
-19,2 2223 11 10 -18,5 2324 11 10
-23,0 2223 1211 22,0 2324 1211
-27,6 2223 13 12 -26,2 2324 13 12
-33,2 2223 14 13 -31,2 2324 14 13
-40,3 2223 1514 -37,3 2324 15 14
49,3 2223 16 15 -45,0 2324 16 15
-61.3 2223 17 16 -54,9 2324 17 16
-78,2 2223 18 17 -68,0 2324 18 17
-103,5 2223 19 18 -86,4 2324 19 18
-145,7 2223 2019 -114,0 2324 20 19
-230,0 2223 2120 -160,0 23 24 2120
-483,0 12223 2221 -252,0 23 24 2221

0,0 2223 2322 -528,0 2324 2322
529,0 2223 24 23 0,0 2324 24 23
276,0 2223 2524 576,0 2324 2524
191,7 2223 26 25 300,0 2324 2625
149,5 2223 27 26 208,0 2324 27 26
124,2 2223 28 27 162,0 2324 28 27
107,3 2223 29 28 134,4 2324 2928
95,3 2223 3029 116,0 2324 3029
86,3 2223 3130 102,9 2324 31 30
79,2 2223 32 31 93,0 2324 32 31
73,6 2223 3332 85,3 2324 33 32
69,0 2223 34 33 79,2 2324 34 33
65,2 2223 3534 74,2 2324 3534
61,9 2223 36 35 70,0 2324 36 35
59,1 2223 37 36 66,5 2324 37 36
56,7 2223 38 37 63,4 2324 38 37
54,6 2223 39 38 60,8 2324 30 38
52,8 2223 40 39 58,5 2324 40 39
5k.1 2223 41 40 56,5 2324 41 40
49,6 2223 42 41 54,7 2324 42 41
48,3 2223 43 42 53,1 2324 43 42
47,1 2223 44 43 51,6 2324 44 43
46,0 2223 4544 50,3 23 24 45 44
45,0 2223 46 45 49,1 23 24 46 45
44,1 2223 47 46 48,0 2324 47 46
432 2223 48 47 47,0 2324 48 47
42,5 2223 49 48 46,1 2324 49 48
41,7 2223 50 49 45,2 23 24 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U Z,2, Z, 7, u Z, Z, Z,Z,
-17,9 24 25 1110 -17,3 2526 11 10
-21,2 24 25 1211 -20,4 2526 12 11
-25,0 2425 1312 -24,0 2526 13 12
-29,5 24 25 14 13 -28,2 2526 14 13
-35,0 24 25 15 14 -33,1 2526 1514
41,7 24 25 16 15 -39,0 2526 16 15
-50,0 24 25 17 16 46,2 2526 17 16
-60,7 24 25 18 17 -55,3 2526 18 17
-75,0 24 25 19 18 -66,9 2526 19 18
95,0 24 25 20 19 -82,3 2526 20 19
-125,0 24 25 2120 -104,0 2526 2120
-175,0 24 25 2221 -136,5 2526 2221
-275,0 24 25 2322 -190,0 2526 2322
-575,0 24 25 24 23 -299,0 25 26 24 23
0,0 24 25 2524 -624,0 2526 2524
625,0 24 25 26 25 0,0 2526 26 25
325,0 24 25 27 26 676,0 2526 27 26
225,0 24 25 28 27 351,0 2526 2827
175,0 24 25 29 28 242,7 2526 29 28
145,0 24 25 30 29 188,5 2526 30 29
125,0 24 25 3130 | 156,0 2526 3130
110,7 24 25 3231 134,3 2526 32 31
100,0 24 25 3332 118,9 2526 3332
91,7 24 25 34 33 107,3 2526 3433
85,0 24 25 3534 98,2 25 26. 3534
79,5 24 25 36 35 91,0 2526 3635
75,0 2425 713736 85,1 2526 37 36
71,2 24 25 38 37 80,2 2526 38 37
67,9 24 25 39138 76,0 2526 39 38
65,0 2425 40 39 72,4 2526 40 39
62,5 24 25 41 40 69,3 2526 4140
60,3 24 25 42 41 66,6 2526 4241
58,3 2425 43 42 64,2 (2526 43 42
56,6 2425 44 43 62,1 2526 - 44 43
55,0 2425 45 44 60,2 2526 45 44
53,6 24 25 46 45 58,5 2526 46 45
52,3 2425 47 46 57,0 2526 47 46
51,1 24 25 48 47 55,5 2526 48 47
50,0 24 25 49 48 54,3 2526 49 48
49,0 24 25 50 49 53.1 2526 5049
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Tabelul 17.51 (continuare)

U Z, 2, Z,Z, Y 7,7, 4, Z,
-16,9 2627 1110 -16,5 27 28 11 10
-19,8 26 27 12.11 -19,3 2728 1211
23,1 26 27 13 12 -22,4 27 28 13 12
-27,0 26 27 14 13 -26,0 27 28 14 13
-31,5 26 27 15 14 -30,2 2728 15 14
-36,8 2621 16 15 -35,0 2728 16 15
-43,2 26 27 17 16 -40,7 27 28 17 16
-51,0 26 27 18 17 47,6 27 28 18 17
-60,8 26 27 19 18 -56,0 2728 19 18
-73,3 2627 2019 -66,5 2728 2019
-90,0 2627 2120 -80,0 2728 2120
-113,4 2627 2221 -98,0 2728 2221
-148,5 26 27 2322 -123,2 2728 2322
-207,0 26 27 2423 -161,0 2728 24 23
-324,0 2627 2524 -224,0 2728 2524
-625,0 26 27 2625 -350,0 2728 26 25
0,0 2627 27 26 -728,0 2728 27 26
729,0 26 27 28 27 0,0 2728 28 27
378,0 26 27 2928 784,0 2728 2928
261,0 26 27 30 29 406,0 2728 30 29
202,5 26 27 3130 280,0 2728 3130
167,4 2627 3231 217,0 27 28 3231
144,0 26 27 3332 179,2 2728 3332
127,3 26 27 34 33 154,0 27 28 3433
114,8 2627 3534 136,0 2728 3534
105,0 26 27 36 35 122,5 2728 36 35
97,2 26 27 37 36 112,0 2728 3736
90,8 26 27 38 37 103,6 27128 38 37
85,5 2627 39 38 96,7 2728 39 38
81,0 26 27 40 39 91,0 2728 40 39
77,1 2627 41 40 . 86,2 2728 41 40
73,8 26 27 42 41 82,0 2728 42 41
70,9 2627 43 42 78,4 2728 43 42
68,3 26 27 44 43 75,3 2728 44 43
66,0 26 27 45 44 72,5 27 28 45 44
63,9 26 27 46 45 70,0 2728 46 45
62,1 26 27 47 46 67,8 2728 47 46
60,4 26 27 48 47 65,8 2728 48 47
58,9 26 27 49 48 64,0 2728 49 48
57.5 26 27 50 49 62,4 2728 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

Y 2,7, Z,7, Y 7,2, Z,Z,
-16,1 28 29 11 10 -15.8 2930 1110
-18,8 28 29 12 11 -18.3 29 30 12 11
-21.8 28 29 13 12 -21.2 2930 13 12
-25.1 28 29 14 13 -24.4 29 30 14 13
-29,0 28 29 15 14 -28.0 2930 15 14
-33,5 2829 16 15 -32.1 29 30 16 15
-38.7 2829 17 16 -36.9 29 30 17 16
44,8 28 29 1817 42.5 2930 18 17
-52.2 2829 19 18 -49.1 2930 19 18
-61.2 2829 2019 -57.0 29 30 2019
-72.5 2829 2120 -66.7 2930 2120
-87.0 2829 2221 -78.8 29 30 2221
-106.3 2829 23 22 -94.3 29 30 2322
-133.4 28 29 24 23 -115.0 2930 24 23
-174.0 2829 2524 -144.00 2930 2524
-241.7 28 29 26 25 -187.0 29 30 26 25
-377.0 2829 27 26 -260.0 2930 27 26
-783.0 28 29 2827 -405.0 2930 28 27
0.0 2829 2928 -840.0 2930 29 28
841.0 2829 3029 0.0 2930 3029
435.0 28 29 3130 900.0 29 30 3130
299.7 2829 3231 465.0 29 30 3231
232.0 2829 3332 320.0 2930 3332
191.4 2829 34 33 247.5 29130 3433
164.3 2829 3534 204.0 29 30 3534
145.0 2829 36 35 175.0 29130 3635
130.5 2829 37 36 154.3 2930 37 36
119.2 28 29 3837 138.8 29 30 3837
110.2 2829 3938 126.7 2930 3938
102.8 2829 40 39 117.0 29 30 40 39
96.7 2829 41 40 109.0 2930 41 40
91.5 2829 4241 102.5 2930 42 41
87.0 2829 43 42 96.9 2930 43 42
83.1 2829 44 43 92.1 2930 44 43
79.8 2829 45 44 88.0 2930 45 44
76.8 2829 46 45 84.4 29 30 46 45
74.1 28 29 47 46 81.2 2930 47 46
71.7 28 29 48 47 78.3 29 30 48 47
69.6 28 29 49 48 75.8 29 30 49 48
67.7 28 29 50 49 735 2930 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

u Z,Z, Z,Z, U Z,7, 4,7,
-15.5 3031 11 10 -15.2 3132 1110
-17.9 3031 12 11 -17.6 3132 12 11
-20.7 3031 13 12 -20.2 3132 1312
-23.7 3031 14 13 -23.1 3132 14 13
-27.1 3031 15 14 -26.4 3132 15 14
-31.0 3031 16 15 -30.0 3132 16 15
-35.4 3031 17 16 -34.1 3132 17 16
-40.5 3031 18 17 -38.9 3132 18 17
46.5 3031 19 18 44.3 3132 19 18
-53.5 30 31 20 19 -50.7 3132 2019
-62.0 3031 2120 -58.2 31 32 2120
-712.3 30 31 2221 -67.2 3132 2221
-85.3 30 31 2322 -718.2 3132 2322
-101.9 3031 24 23 92.0 3132 24 23
-124.0 30 31 2524 -109.7 3132 2524
-155.0 3031 26 25 -133.3 3132 26 25
-201.5 30 31 27 26 -166.4 3132 27 26
-279.0 30 31 28 27 -216.0 3132 28 27
-434.0 3031 29 28 -298.7 3132 2928
-899.0 30 31 3029 -464.0 3132 3029
0.0 30 31 3130 -960.0 3132 3130
961.0 3031 3231 0.0 3132 32 31
496.0 30 31 3332 1024.0 3132 33 32
341.0 3031 3433 528.0 3132 3433
263.5 30 31 3534 362.7 3132 3534
217.0 3031 36 35 280.0 3132 36 35
186.0 30 31 37 36 230.4 3132 37 36
163.9 3031 3837 197.3 3132 38 37
147.3 30 31 3938 173.7 3132 3938
134.3 3031 40 39 156.0 3132 40 39
124.0 30 31 4140 142.2 3132 41 40
115.5 30 31 42 41 131.2 3132 4241
108.5 30 31 43 42 122.2 3132 4342
102.5 3031 44 43 114.7 3132 44 43
97.4 3031 45 44 108.3 3132 45 44
93.0 3031 46 45 102.9 3132 46 45
89.1 3031 47 46 98.1 3132 47 46
85.7 3031 48 47 94.0 3132 48 47
82.7 30 31 49 48 90.4 3132 49 48
79.9 3031 50 49 87.1 3132 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

Y Z, 2, Z,Z, U Z,Z, ZsZ,
-15,0 3233 1110 -14,8 3334 1110
-17.3 3233 12 11 -17,0 3334 12 11
-19.8 3233 13 12 -19.,4 3334 1312
22,6 3233 14 13 -22,1 3334 14 13
-25,7 3233 15 14 -25,1 3334 15 14
-29,1 3233 16 15 -28,3 3334 16 15
-33,0 3233 17 16 -32,0 3334 17 16
-37.4 3233 18 17 -36,1 3334 18 17
-42,4 3233 19 18 40,8 3334 19 18
-48,2 32133 2019 -46,1 3334 2019
-55,0 3233 2120 -52,3 3334 2120
-63,0 3233 2221 -59,5 3334 2221
-72,6 3233 2322 -68,0 3334 2322
-84.3 32133 2423 -78,2 3334 2423
99,0 - 3233 2524 -90,7 3334 2524

-117,9 3233 2625 -106,3 3334 26 25
-143,0 3233 27 26 -126,3 3334 27 26
-178,2 3233 28 27 -153,0 3334 2827
-231,0 3233 29 28 -190,4 3334 2928
-319,0 3233 3029 -246,5 3334 3029
-495,0 3233 3130 -340,0 3334 3130
-1023,0 3233 3231 -527,0 3334 3231

0,0 3233 3332 -1088,0 3334 3332
1089,0 3233 34 33 0,0 3334 3433
561,0 3233 3534 1156,0 33 34 3534
385,0 3233 36 35 595,0 3334 36 35
297,0 3233 3736 408,0 3334 3736
2442 3233 38 37 314,5 3334 3837
209,0 3233 39 38 258,4 3334 3938
183,9 3233 40 36 221,0 3334 40 39
165,0 3233 4140 194,0 3334 41 40
150,3 3233 4241 174,3 3334 4241
138,6 3233 [ 4342 158,7 3334 4342
129,0 3233 44 43 146,2 3334 44 43
121,0 3233 45 44 136,0 3334 45 44
114,2 3233 46 45 127.5 3334 46 45
108,4 3233 47 46 120,3 3334 47 46
103,4 3233 48 47 114,1 3334 4847
99, 0 3233 49 48 108,8 3334 49 48
95,1 3233 5049 104,1 3334 5049
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Tabelul 17.51 (continuare)

U Z,Z, Z,Z, Y Z, 7, 2,2,
-14,6 34 35 1110 -14,4 3536 11 10
-16,7 34 35 12 11 -16,5 3536 12 11
-19.1 34 35 13 12 -18,8 3536 13 12
21,7 34 35 14 13 -21,3 3536 14 13
-24,5 3435 15 14 -24,0 35 36 15 14
27,6 34 35 16 15 27,0 3536 16 15
-31,1 34 35 17 16 -30,3 3536 17 16
-35,0 34 35 18 17 -34,0 3536 18 17
-39.4 3435 19 18 -38,1 35 36 19 18
-44,3 34 35 2019 -42,8 3536 2019
-50,0 34 35 2120 -48,0 3536 2120
-56,5 3435 22 21 -54,0 3536 2221
-64,2 3435 | 2322 -60,9 3536 2322
-73,2 34 35 24 23 -69,0 3536 2423
-840 3435 2524 -78,5 35136 2524
97,2 3435 26 25 -90,0 35 36 26 25

-113,8 3435 | 2726 -104,0 3536 2726
-135,0 34135 2827 -121,5 3536 28 27
-163,3 3435 29 28 -144,0 3536 29 28
-203,0 34 35 3029 -174,0 3536 3029
-262,5 34 35 3130 -216,0 3536 3130
-361,7 34135 3231 -279,0 3536 3231
-560,0 34 35 3332 -384,0 3536 3332
-1155,0 34 35 3433 -594,0 3536 3433

0,0 3435 35 34 -1224,0 3536 35 34
1225,0 3435 36 35 0,0 3536 36 35
630,0 34 35 37 36 1296,0 3536 37 36
431,7 34 35 38 37 666,0 3536 3837
332,5 34 35 3938 456,0 3536 3938
273,0 34 35 40 39 351,0 3536 40 39
233,3 34 35 4140 288,0 3536 4140
205,0 34 35 42 41 246,0 3536 4241
183,8 34 35 43 42 216,0 3536 43 42
167,2 34 35 44 43 193,5 3536 44 43
154,0 3435 45 44 176,0 3536 45 44
143,2 34 35 46 45 162,0 3536 46 45
134,2 3435 47 46 150,5 3536 4746
126,5 3435 48 47 141,0 3536 48 47
120,0 3435 49 48 132,9 3536 49 48
1143 34 35 50 49 126,0 3536 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U Z,Z, Z,Z, U Z,Z Z,Z,
-14,2 36 37 1110 -14,1 37 38 1110
-16,3 36 37 12 11 -16,1 37 38 12 11
-18,5 36 37 13 12 18,2 37 38 13 12
-20,9 36 37 14 13 20,6 37 38 14 13
23,5 36 37 15 14 23,1 37 38 15 14
26,4 36 37 16 15 25,9 37 38 16 15
29,6 36 37 17 16 29,0 37 38 17 16
33,1 36 37 18 17 32,3 37 38 18 17
37,0 36 37 19 18 -36,0 37 38 19 18
41,4 36 37 20 19 -40,1 13738 20 19
-46,3 36 37 2120 44,7 37 38 2120
51,8 36 37 2221 -49.9 37 38 2221
-58,1 36 37 2322 -55,7 37 38 230
-65,5 36 37 24 23 62,4 37 38 24 23
-74.0 36 37 25 24 -70,2 37 38 2524
-84,1 36 37 26 25 79,2 37 38 26 25
96,2 3637 | 272 - -89.8 37 38 2726

-111,0 36 37 2827 -102,6 37 38 28 27
-129,0 36 37 29 28 1182 37 38 29 28
-153.3 36 37 30 29 -137,8 37 38 3029
-185,0 36 37 3130 -162,9 37 38 3130
-229.0 36 37 32 31 -196,3 37 38 32 31
-296,0 36 37 3332 2432 37 38 33 32
-407,0 36 37 34 33 -313,5 37 38 34 33
-629,0 36 37 3534 -430,7 37 38 35 34
-1295.,0 36 37 36 35 -665,0 37 38 36 35

0,0 36 37 37 36 -1368,0 37 38 37 36
1369,0 3637 | 3837 0,0 37 38 38 37
703,0 36 37 39 38 1444.,0 37 38 39 38
431.0 36 37 40 39 741,0 37 38 40 39
370,0 3637 41 40 506,7 37 38 41 40
303,4 36 37 42 41 389,5 3738 42 41
259,0 36 37 43 42- 319,2 37 38 43 42
2273 36 37 44 43 272,3 37 38 44 43
203.5 36 37 45 44 2389 37 38 45 44
185,0 36 37 46 45 213,8 37 38 46 45
170,2 36 37 47 46 1942 37 38 47 46
158,1 36 37 48 47 178,6 37 38 48 47
148,0 36 37 49 48 165,8 37 38 49 48
139,5 36 37 50 49 155,2 37 38 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

Y ZZ Z,Z, U Z, 7, Z,Z,
-13,9 3839 11 10 -13,8 3940 11 10
-15,9 38 39 12 11 -15,7 3940 1211
-18,0 38 39 1312 -17,8 3940 1312
-20,3 38 39 14 13 -20,0 3940 14 13
-22,8 3839 15 14 22,4 3940 15 14
25,4 38 39 16 15 -25,0 3940 16 15
-28,4 3839 17 16 -27,8 39 40 17 16
-31,6 3839 18 17 -30,9 39 40 18 17
-35,1 3839 1918 -34,3 3940 19 18
-39,0 38 39 2019 -38,0 39 40 2019
-43,3 38139 2120 42,1 39 40 2120
-48,2 38 39 2221 -46,7 3940 2221
-53,6 38 39 2322 -51,8 3940 2322
-59,8 38 39 2423 -57,5 3940 24 23
-66,9 38 39 2524 -64,0 39 40 2524
-75,0 38 39 26 25 -71,4 39 40 26 25
-84,5 38 39 2726 -80,0 3940 27 26
95,7 38 39 28 27 -90,0 39 40 2827
-109,2 38139 29 28 -101,8 3940 2928
-125,7 3839 3029 -116,0 3940 3029
-146,3 38 39 3130 -133,3 3940 3130
-172,7 3839 32 31 -155,0 3940 3231
-208,0 38 39 3332 -182,9 39 40 332
-257.,4 3839 3433 -220,0 3940 3433
-331,5 3839 3534 -272,0 3940 3534
-455,0 38 39 36 35 -250,0 3940 36 35
-702,0 38 39 37 36 -480,0 3940 37 36
-1443,0 38 39 38 37 -740,0 39 40 38 37
0,0 38 39 39 38 -1520,0 3940 3938
1521,0 3839 40 39 0,0 3940 40 39
780,0 3839 4140 1600,0 39 40 4140
533,0 38 39 42 41 820,0 3940 4241
409,5 38 39 43 42 560,0 39 40 43 42
3354 3839 44 43 430,0 3940 44 43
286,0 38 39 45 44 352,0 39 40 45 44
250,7 38 39 46 45 300,0 3940 46 45
2243 38 39 47 46 262.9 3940 47 46
203,7 3839 48 47 235,0 3940 48 47
187,2 38 39 49 48 213,3 3940 49 48
173,7 3839 50 49 196,0 3940 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U Z,2, Z,2, Y Z,2, Z,2,
-13,7 40 41 1110 -13,5 4142 1110
-15,6 4041 12 11 -15,4 4142 12 11
-17,6 4041 13 12 -17,4 4142 1312
-19,7 4041 14 13 -19,5 4142 14 13
-22.1 4041 15 14 -21,8 4142 15 14
-24,6 40 41 16 15 -24,2 4142 16 15
-27,3 4041 17 16 -26,9 4142 17 16
-30,3 40 41 18 17 -29,8 41 42 18 17
-33,5 40 41 19 18 -32,9 4142 19 18
-37,1 4041 2019 -36,3 4142 20 19
-41,0 4041 2120 -40,0 41 42 2120
45,3 40 41 221 44,1 4142 2221
-50,1 40 41 2322 -48,6 41 42 2322
-353,5 40 41 2423 -53,7 4142 2423
-61,5 4041 2524 -59,3 4142 2524
-68,3 4041 26 25 -65,6 4142 26 25
-76,1 4041 27 26 -72,8 4142 27 26
-85,2 4041 28 27 -81,0 41 42 2827
-95,7 4041 2928 -90,5 4142 29 28
-108,1 4041 3029 -101,5 41 42 3029
-123,0 4041 3130 -114,5 4142 3130
-141,2 40 41 3231 -130,2 4142 3231
-164,0 40 41 3332 -149,3 41 42 3332
-193,3 4041 3433 -173,3 4142 34 33
-232,3 40 41 3534 -204,0 41 42 3534
-287,0 40 41 36 35 -245,0 4142 36 35
-369,0 4041 3736 -302,4 41 42 37136
-505,7 4041 38 37 -388,5 4142 38 37
-779,0 40 41 3938 -532,0 4142 39138
-1599,0 4041 40 39 -819,0 4142 40 39
0,0 4041 41 40 -1680,0 4142 41 40
1681,0 4041 4241 0,0 4142 42 41
861, 0 40 41 43 42 17640 4142 43 42
5817 4041 44 43 903,0 4142 44 43
451,0 4041 45 44 6160 4142 45 44
369,0 40 41 46 45 472,5 41 42 46 45
314,3 4041 47 46 386,4 4142 47 46
2753 40 41 48 47 329,0 41 42 48 47
246,0 4041 49 48 288,0 4142 49 48
232,2 40 41 5049 257,3 4142 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U 2,7, 2,27, U 7,7, Z,Z,
134 | 4243 11 10 13,3 43 44 1110
153 | 4243 12 11 51 43 44 1211
17,2 | 4243 13 12 17,0 4344 13 12
193 | 4243 1413 -19,1 43 44 14 13
21,5 | 4243 15 14 212 43 44 15 14
239 | 4243 16 15 23,6 43 44 16 15
26,5 | 4243 1716 26,1 43 44 17 16
292 | 4243 18 17 28,8 43 44 18 17
323 | 243 19 18 317 43 44 19 18
355 | 4243 20 19 -34,8 43 44 20 19
39,1 | 4243 2120 38,3 43 44 2120
430 | 4243 2221 42,0 43 44 2221
473 | 4243 2322 46,1 4344 2322
52,1 | 4243 2423 -50,6 43 44 2423
573 | 4243 25 24 -55,6 43 44 25 24
632 | 4243 2625 61,1 43 44 2625
69,9 | 4243 27 26 67,3 43 44 2726
714 | 4243 2827 74,3 43 44 28 27
86,0 | 4243 29 28 82,1 43 44 29 28
959 | 4243 30 29 91,1 43 44 3029
-107,5 | 4243 3130 -101,5 43 44 31 30
-121,2 | 4243 3231 -113,7 43 44 231
-137,6 | 4243 3332 -128,0 43 44 333
-157,7 | 4243 34 33 -145,2 43 44 34 33
182,8 | 4243 3534 -166,2 43 44 3534
2150 | 4243 36 35 -192,5 43 44 36 35
2580 | 4243 3736 -226,3 43 44 37 36
318,2 | 4243 38 37 271,3 4344 38 37
408,0 | 4243 39 38 -334,4 43 44 39 38
-559,0 | 4243 40 39 -429,0 43 44 40 39
-860,0 | 4243 4140 -586,7 43 44 41 40
-1763,0 | 4243 42 41 -902,0 43 44 42 41
00 | 4243 43 42 18480 | 4344 43 42
1849.0 | 4243 44 43 0,0 43 44 44 43
946,0 | 4243 45 44 19380 | 4344 45 44
6450 | 4243 46 45 990,0 43 44 46 45
4945 | 4243 47 46 674,7 43 44 47 46
4042 | 4243 48 47 517,0 43 44 48 47
3440 | 4243 49 48 422,4 43 44 49 48
301,0 | 4243 50 49 359,3 4344 5049
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Tabelul 17.51 (continuare)

U 2.0 |z U %7 Z, 7,
-13,2 44 45 11 10 -13,1 45 46 11 10
-15,0 44 45 12 11 -14,9 45 46 12 11
-16,9 44 45 13 12 -16,7 45 46 13 12
-18,9 44 45 14 13 -18,7 45 46 14 13
-21,0 44 45 15 14 -20,8 45 46 15 14
-23,3 44 45 16 15 -23.0 45 46 16 15
-25,7 44 45 17 16 -25.4 45 46 17 16
-28,3 44 45 18 17 -27.9 45 46 18 17
-31,2 44 45 19 18 -30,7 45 46 19 18
-34.2 44 45 2019 -33,6 45 46 2019
-37,5 44 45 2120 -36,8 45 46 21 20
41,1 44 45 2221 -40,3 45 46 2221
45,0 44 45 2322 -44.0 45 46 2322
493 44 45 24 23 48,1 45 46 24 23
-54,0 44 45 2524 -52,6 45 46 2524
-59,2 44 45 2625 -57.5 45 46 2625
-65,0 44 45 27 26 62,9 45 46 2726
-71,5 44 45 28 27 -69,0 45 46 28 27
-78,8 44 45 29 28 -75,8 45 46 29 28
-87,0 44 45 30 29 -83,4 45 46 3029
96,4 44 45 3130 -92.0 45 46 3130
-107,3 44 45 3231 -101,9 45 46 32 31
-120,0 44 45 3332 -113,2 45 46 3332
-135,0 44 45 34 33 -126,5 45 46 3433
-153,0 44 45 3534 -142,2 45 46 3534

-175,0 44 45 36 35 -161,0 45 46 36 35
-202,5 44 45 37 36 -184,0 45 46 37 36
-237,9 44 45 38 37 F::mf 45 46 38 37
-285,0 44 45 39 38 -249.7 45 46 39 38
-351,0 44 45 40 39 -299.0 45 46 40 39
-450,0 44 45 41 40 -368,0 45 46 41 40
-615,0 44 45 42 41 471,5 45 46 42 41
-945,0 44 45 43 42 -644.0 45 46 4342
-1935,0 44 45 44 43 -089.0 45 46 44 43
0,0 44 45 45 44 -2024,0 45 46 45 44
2025,0 44 45 46 45 0,0 45 46 46 45
1035,0 44 45 47 46 2116,0 45 46 47 46
705,0 44 45 48 47 1081,0 45 46 48 47
540,0 44 45 49 48 736,0 45 46 49 48
441,0 44 45 50 49 563,5 45 46 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U Z,Z, Z,2, Y Z,7, Z,Z,
-13,1 46 47 1110 -13,0 47 48 11 10
-14,8 46 47 12 11 -14,7 47 48 1211
-16,6 46 47 1312 -16,5 47 48 1312
-18,5 46 47 14 13 -18,4 47 48 14 13
-20,6 46 47 15 14 -20,4 47 48 15 14
22,7 46 47 16 15 -22,5 47 48 16 15
-25,1 46 47 17 16 -24,8 47 48 17 16
27,6 46 47 18 17 -27,2 47 48 18 17
-30,2 46 47 19 18 -29,8 47 48 1918
-33,1 46 47 2019 -32,6 47 48 20 19
-36,2 46 47 2120 -35,6 47 48 2120
-39,5 46 47 2221 -38,8 47 48 2221
43,1 4647 |.2322 42,2 47 48 2322
47,0 46 47 2423 -46,0 47 48 2423
-51,3 46 47 2524 -50,1 47 48 2524
-56,0 46 47 26 25 -54,5 47 48 26 25
-61,1 46 47 27 26 -59,4 47 48 2726
-66,8 46 47 28 27 -64,8 47 48 28 27
-73,1 46 47 2928 -70,7 47 48 2928
-80,2 46 47 30 29 -71,3 47 48 3029
-88,1 46 47 3130 -84,7 47 48 3130
-97,1 46 47 3231 93,0 47 48 3231

-107,4 46 47 3332 -102,4 47 48 3332
-119,3 46 47 34 33 -113,1 47 48 3433
-133,2 46 47 3534 -125,5 47 48 3534
-149,5 46 47 3635 -140,0 47 48 36 35
-169,2 46 47 37 36 -157,1 47 48 37 36
-193,2 46 47 38 37 -177,6 47 48 38 37
-223,3 46 47 3938 -202,7 47 48 39 38
-261,9 46 47 40 39 -234,0 47 48 40 39
-313.3 46 47 41 40 -274,0 47 48 41 40
-385,4 46 47 42 41 -328,0 47 48 42 41
-493,5 46 47 43 42 -403,2 47 48 43 42
-673,7 46 47 44 43 -516,0 47 48 44 43
-1034,0 46 47 45 44 -704,0 47 48 45 44
-2115,0 46 47 46 45 -1080,0 47 48 46 45
0,0 46 47 47 46 -2208,0 47 48 47 46
2209,0 46 47 48 47 0,0 47 48 48 47
1128,0 46 47 49 48 2304,0 47 48 49 48
767,7 46 47 50 49 1176,0 47 48 50 49
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Tabelul 17.51 (continuare)

U 2% | B2 U 24, | 57,
-12,9 48 49 11 10 -81,7 48 49 3130
-14,6 48 49 12 11 -894 - 48 49 32 31
-16,3 48 49 1312 -98,0 48 49 3332
-18,2 48 49 14 13 -107.8 48 49 34 33
-20,2 48 49 15 14 -119,0 48 49 3534
-22,3 48 49 16 15 -131,9 48 49 36 35
24,5 48 49 17 16 -147,0 48 49 37 36
-26,9 48 49 18 17 -164,8 48 49 38 37
-29.4 48 49 19 18 -186,2 48 49 39 38
-32,1 48 49 20 19 -212,3 48 49 40 39
-35,0 48 49 2120 -245,0 48 49 41 40
-38,1 48 49 2221 -287,0 48 49 42 41
41,5 48 49 2322 -343,0 48 49 43 42
45,1 48 49 24 23 -421.4 48 49 44 43
49,0 48 49 2524 -539,0 48 49 45 44
-53,3 48 49 26 25 -735,0 48 49 46 45
-57,9 48 49 27 26 -1127,0 48 49 47 46
-63,0 48 49 28 27 -2303,0 48 49 48 47
-68,6 48 49 2928 0,0 48 49 49 48
-74,8 48 49 30 29 2401,0 48 49 50 49
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Internationale a Scolii Superioare.
Membru de Onoare al Academiei
Roméno-Americane.

Doctor Honoris Causa al Universititii
“Petrol - Gaze”, Ploiesti, Roménia.
Decorat cu Ordinul Meritul European.
Doctor Honoris Causa al Universititii
Tehnice *Gh. Asachi”, lasi, Roménia.

al Republicii

Néscut la 2 noiembrie 1953 in comuna Molovata Noua, judetul

Chigindu, intr-o familie de agricultori.

Dupd absolvirea gcolii medii din localitate igi continud studiile la

Institutul Politehnic Chisinau, absolvind-ul in 1977.

Dupi absolvire activeazd in cadrul UT.M. in functiile de inginer
superior, asistent, lector superior, conferentiar la catedra “Teoria

mecanismelor si Organe de Masini™.

Din anul 1979 se incadreazd in directia stiintifica Transmisii Planetare

Precesionale fondata la catedra.

In acest domeniu este autor a 60 de lucrdri stiintifice, inclusiv 1
monografie si 14 brevete de inventie, participant la peste 35 Saloane
Mondiale de Inovatii Tehnice, Cercetare si Transfer Tehnologic.

mﬁ"\‘
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—

In 1987 sustine teza de doctor in stiinte tehnice la Institutul Problemelor
Fiabilitatii §i Durabilitatii Masiniloral AS din Republica Bielarusi.
Laureat al Premiului de Statal Republicii Moldova in domeniul $tiintei si Tehnicii (1998).
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