3.2.4. Mecanisme planetare utilizate in constructia cutiilor de viteze

3.2.4.1. Notiuni generale

Mecanismele planetare sunt cele la care cel putin 0 axd a unei roti dintate

este mobild; elementele componente ale unui astfel de mecanism sunt (fig. 3.41):

* roti dintate centrale sau solare, ce se rotesc in jurul unei axe fixe (rotile 1, 3,
3’ 5i4);

* roti dintate satelit, ce se rotesc in jurul axei proprii, iar aceastd axa se roteste
in raport cu axa centrald a mecanismului (rotile 2, 2’ si 5);

* bara (sau platoul) port-sateliti (P si R), ce se roteste in jurul axei fixe a rotilor

centrale.
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Fig. 3.41 — Tipuri de mecanisme planetare

Axa fixa a mecanismului se numeste axd centrald si coincide cu axele
(fixe) ale rotilor dintate centrale.

Satelitul poate fi simplu (2 si respectiv 5, fig. 3.41e) sau dublu (2 si 2’,
fig. 3.4la...d), cele doua roti dintate ale satelitului avand de obicei diametre
diferite.

Mecanismele planetare pot fi simple (fig. 3.41a...d), atunci cand au un
singur portsatelit, sau complexe, atunci cand au mai multi portsateliti (fig. 3.41e);
mecanismele complexe se obtin prin inserierea unor mecanisme planetare simple.

Atunci cand una din rotile dintate centrale este fixa, mecanismul este de
tipul planetar propriu-zis (fig. 3.41d). Daca platoul port-sateliti este fix,
mecanismul devine unul cu axe fixe, iar daca ambele roti centrale sunt mobile (si
evident si platoul port-sateliti), mecanismul este de tip diferential (fig. 3.41a...c).
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Rotile dintate utilizate pot fi cilindrice (fig. 3.41a, b, d, e) sau conice (fig.
3.41c¢).

La autovehiculele rutiere, mecanismele planetare se 1intdlnesc in
constructia unor cutii de viteze continue sau automate, cu sau fard separarea
fluxurilor de putere, in constructia diferentialului precum si a transmisiilor finale.

Pentru determinarea raportului de transmitere al mecanismului planetar,
se considera ca intreg mecanismul se roteste 1n jurul axei centrale cu o viteza
unghiulara -y, egala si de sens contrar celei a platoului portsatelifi. In acest caz,
mecanismul planetar se transforma intr-un mecanism cu roti dintate cu axe fixe,
iar vitezele unghiulare ale elementelor componente devin:

W =W -,
W) =W, ~wW,,
W =W, —W,,

W =w, ~w, =0.
Pentru mecanismele planetare simple (fig. 3.4la...d), raportul de
transmitere este:

(.Of — @, - (’Cp
p _ b
W W -w,
relatie cunoscuta sub denumirea formula lui Willis.
Expriméand raportul de transmitere 1n functie de numerele de dinti ale
rotilor, se obtin urmatoarele relatii pentru raportul de transmitere:

_ _ 0 _Zyl2z,

* pentru mecanismul din fig. la: 1;; = ——;
z, [z,

_ _ 0 2,174

* pentru mecanismul din fig. 1b: 1;; = ———;

z, [z,
) ) 0 _Zyl2z,

* pentru mecanismul din fig. lc: 1;; = ———.
z, [z,

Pentru cazul particular al mecanismului planetar din fig. 3.41d, pentru
care 5 = 0, raportul de transmitere rezulta din egalitatea:

z, 2, -,
2, I, w-w

po— _
I3 =

de unde, pentru w; = 0, rezulta:
z, 2
, === +1 | = w,.
z, [z,
Atunci cand miscarea se transmite dinspre roata solard (1) catre platoul

port-sateliti (P), raportul de transmitere al miscarii este:
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Pentru mecanismul planetar simplu (fig. 3.42), in relatia anterioara z, =
7, i raportul de transmitere devine:

_Z3

i, —-;:-rl. )
3( 32
T |p
m w . _ . . .
ﬂ b= Fig. 3.42 — Mecanism planetar cu satelit simplu
J

Daca miscarea se transmite de la platoul (P) cétre roata solara (1),
raportul de transmitere devine (fig. 3.41d):

ipl - ﬁ - ; ,
Wz, L +1
z, [z,
iar pentru mecanismul din fig. 3.42, raportul de transmitere va fi:
1, = ! .
ﬁ +1

z
1
Evident, 1n cazul 1n care platoul port-sateliti este fix, mecanismul devine
unul cu axe fixe, iar rapoartele de transmitere vor fi:

. Z 4
» pentru sensul de la (1) 1a (3): i,; = -2 GZ—3 =-23.
1 Zs Z,

z
. z, zZ, A
* pentrusensuldela(3)la(l): 1, =—ll-——|=——.
Z3 Z, Zy

Pentru mecanismul din fig. 3.4, la care migcare se transmite de la roata cu

danturd interioara catre platoul portsatelifi, pentru determinarea raportului de
transmitere se tine cont ca:

. _wB_(’op . _Z4 _ZS —
s =————, Qs =—QI-——|, @ =0
W, — 0, z, | z,

si obtinem raportul de transmitere:
._ W V4
i=—2=1+—2,
w, z,
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Mecanismele de tip diferential se utilizeaza in cutiile de viteze cu
divizarea fluxului de puteri, unde sunt folosite pentru insumarea migcarii, precum
si 1n constructia diferentialului autovehiculului. Spre exemplu, in cutiile de viteze
continue de tip Torotrak, pinionul central (1, fig. 3.43) este antrenat de catre
variatorul de turatie, iar platoul port-sateliti (P) este antrenat de cétre arborele co-

tit al motorului; pinionul central (3)

-E - . . . . - [
ZI - antreneaza transmisia principala. In
P acest caz, viteza unghiulard a rotii
= [y dintate (3) este data de relatia:
Al
z
W, I +1 |-y
z
U—J (.03 = !
Fig. 3.43 — Mecanism de tip Z3
diferential. Z,

Pentru alte tipuri de mecanisme planetare se pot folosi indicatiile din tab.
3.1 pentru determinarea raportului de transmitere intern (in raport cu platoul port-

sateliti).
Tabelul 3.1
Rapoarte de transmitere pentru mecanisme planetare
] Raportul de
Tipul Schema Precizari transmitere
iP
£ b . . .
A It R Mecanism cu satelit simplu cu _%
TI }—‘I——- angrenare exterioara si interioara Zq
b
B 'UI; Mecanism cu satelit dublu cu _% %
-7? == A angrenare exterioari si interioara Z, 2
"v%i_n . Mecanism cu satelit dublu cu 2Zp Zg
" = angrenare exterioara 2q 2f
C
= b \ Idem cu angrenare interioara cu rotile Zp Zg
e centrale 2a2f
L4 [” Mecanism cu o pereche de satelii 2
H " simpli cu angrenare exterioara gi z—b
.ﬁ r interioara cu rotile centrale 4
D
'
'ﬁh Idem cu angrenare exterioara cu rotile Zp
—ﬁ % centrale Za
£
E h —]H j-_b Diferential auto - ;_b
ll‘ a

Nota: i” — raportul de transmitere in raport cu platoul portsateliti.

4




3.2.4.2. Conditii constructive

Functionarea corespunzdtoare a mecanismelor de tip planetar necesitad
respectarea unor conditii de coaxialitate, montaj si vecindtate.
Conditia de coaxialitate presupne ca axele cotilor centrale si ale platoului
port-sateliti sd soincidd. Astfel pentru mecanismul din fig. 3.41a, putem scrie:
ap = a3z,
sau, presupunand ca rotile dintate sunt cu danturd dreapta si au acelasi modul,
ml(z, + 7;) = mUzy +23),
rezultand:
71+ 2= 27y +75.
Pentru mecanismul din fig. 3.41b, aplicand acelasi rationament, obtinem
in final:
Wt Zy=723— 7y ,
iar pentru mecanismul din fig. 3.42 vom avea:

Conditia de montaj impune stabilirea numarului de sateliti ai
mecanismului astfel incat sa se asigure angrenarea simultand a acestora cu ambele
roti centrale. Astfel, pentru un mecanism planetar cu satelit simplu (fig. 3.44),
unghiul la centru dintre doi sateliti vecini va fi:

20n
8, =—,

p

unde n este numdarul de sateliti.

Fig. 3.44 — Schema pentru
determinarea conditiei de
montaj

Presupunénd cd roata centrald (1) este fixa si miscarea se transmite de la
roata (3) la platoul port-sateliti, avind 1n vedere cele mentionate mai sus, putem
scrie:

_Zy oz | _ W0
i, =—=20--|=—21

z; | 2;) @-w,
Pentru w; = 0 rezulta:
+7z
w, = F——.

b
Z,



Atunci cand port-satelitul se roteste cu unghiul 6,, deplasindu-se din
pozitia (I) In pozitia (I) — vezi fig. 3.44 — roata centrald (3) se roteste cu unghiul

93:
+z
0,=8, EAREZY (%)
Z,
Pentru ca in noua pozitie satelitul sd angreneze cu ambele roti centrale (1
si 3) trebuie ca lungimea arcului parcurs de roata (3) pe cercul de rostogolire sa
fie un multiplu al pasului sau circular:

63 |].W3 = k @W3 4
in care 1,3 este raza de rostogolire a rotii, iar k este un numar intreg.
}inand cont ca:

_ 20l ,

pw3 4
Z

rezulta:

93 = 2_[T| k.
Zy
Inlocuind 6, si 05 in relatia (**), obtinem conditia de montaj:
z, tz, _—
n
Conditia de vecindtate impune ca doi sateliti vecini sd nu se atingd, astfel
incat functionarea mecanismului si montajul si fie posibile; se impune respectarea
conditiei:
ag > daZ’
unde a, este distanta dintre axele a doi sateliti vecini, iar d,, este diametrul de cap
al satelitilor.
Considerand satelitii cu danturd dreaptd, fara deplasare de profil, rezulta
in final:

. N . N
(z1 +z2)Eln— = (Z3 —zz)Bm— >z, +2.
n n
3.2.4.3. Exemplu de calcul al unui mecanism planetar

Sa proiecteze un mecanism planetar de tipul celui din fig. 3.42, pentru
care se cunosc urmdtoarele date:
e cuplul maxim: 265 Nlth la 1800 rot/min (putere 50000 W);
¢ element conducator: roata centrala I;
* element condus: platoul port-satelit P;
¢ clement fix: roata dintata centrala 3;
e raport de transmitere i;p=4 ;
e numdr sateliti n = 3;
* dantura dreaptd, nedeplasata.



Relatiile de calcul si rezultatele obtinute sunt prezentate in tabelul 3.2.

Tabelul 3.2
Calculul mecanismului planetar
Ic\ﬁ Denumire Simbol Rezultate
VA z .
j, | Raportulnr.de | 25 | i pelagia () rezulta —> =i, —1=3
dinti z, |
Se alege z; =27 si deci z; = 27(3=81;
Numerele de Din conditia de coaxialitate
z dinti ale rotilor 2 22, 7 Z,—Z
z,=——1=27
Verificare 2, Y725 _ 5. - 5
3 conditie de i T =k; rezulti: (27+81)/3=36 (numar
montay intreg).
Verificare .l <
+ —>7, +2; It
n conditic de ) (Z1 zz) [$in " z,+2 rezulta
vecindtate 5410,8666>29
- pinionul 1: M; =265 Nim
M. M - platoul port-sateliti: M, = M, lilp = 26514 =
5. Cupluri 11\’/1 P 1060 N[h;
> |- pinionul 3: M3 = Mp — M; = 1060 — 265 =
795 Nih.
ni1800 rad
. pinionul 1: @, =——=1884 —;
6. Vlt.eze w, &, 30 S
unghiulare ’ iesire (platou port-sateliti): @, = W/ 1p =
188,4/4 = 47,1 rad/s

3.2.7. Calculul cutiilor de viteze mecanice, in trepte

3.2.7.1. Calculul rotilor dintate

Numarul treptelor de viteza precum si rapoartele de transmitere ale
treptelor se determind din calculul dinamic al autovehiculului.

Solutia constructivd de realizare a cutiei de viteze depinde de tipul
autovehiculului si organizarea acestuia. Astfel, la autoturismele organizate dupa
solutia clasica, de obicei se utilizeazd cutii de viteze cu trei arbori, in timp ce la
autoturismele organizate dupa solutia “totul in fatd” sau “totul in spate” se prefera
cutiile de viteze cu doi arbori, din motive legate de reducerea gabaritului. La
autocamioane $i autobuze cutiile de viteze sunt de tipul cu trei arbori; la unele

autocamioane se utilizeaza si cutii de viteze compuse. La tractoare se intilnesc
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atat cutiile de viteze cu doi arbori, cat si cele cu trei arbori sau compuse (care
permit obtinerea unui numar mare de rapoarte de transmitere).

Pentru cuplarea treptelor de mers inainte In prezent este practic
generalizatd solutia cu roti dintate angrenate permanent $i mufe cu dispozitive de
cuplare. La unele camioane, autobuze si tractoare, pentru treptele inferioare se
mai utilizeaza solutia de cuplare a treptelor prin deplasarea axiald a rotilor.
Aceasta solutie este utilizata si pentru treapta de mers Tnapoi.

Pentru calcule de predimensionare a cutiei de viteze, modulul normal al
rotilor dintate se poate determina cu ajutorul nomogramei din fig. 3.74, in functie
de cuplul la arborele secundar in prima treaptd a cutiei de viteze.

Cuplul la arborele secundar pentru prima treaptd se determina cu relatia:

Ms = Memax |:ikl [,7CV’

in care M.« este cuplul maxim al motorului, iy este raportul de transmitere al
primei trepte, iar n. este randamentul cutiei de viteze (0,9...0,95). Valorile
recomandate ale modului sunt cele din zona cuprinsa intre cele douad linii groase;
pentru autoturisme se preferd valorile inferioare (ce permit micsorarea
gabaritului), in timp ce pentru autobuze, camioane etc. se vor utiliza valorile
superioare ale modulului. Valorile standardizate ale modului normal sunt
prezentate in tabelul 3.3. Valorile de pe randul (I) sunt cele preferate, dar pentru
autoturisme se admite si folosirea modulilor de 3,25, 3,75 si 4,25 mm.

7
6.5

6
55 N

5 e
45 —
4 -
35 — —
3 — [
25 —
2 —
15

modulul normal, mm

10 60 110 160 210 260 310 360 410 460 510

cuplul la arborele secundar,daN.m

Fig. 3.74 — Nomograma pentru determinarea preliminard a modului normal

Tabelul 3.3
Valorile standardizate ale modulilor

I1]2 2,5 3 4 5 6 8 10 12

11 2,25 2,75 35 4,5 55 7 9 11

Pentru predimensionarea rotilor dintate ale cutiei de viteze se pot utiliza
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recomandarile din fig. 3.75.

<b A
= .
\
" JA O ]
Inclinare 1:2 T « Cf~ « e
N N

D1
D
D1

Fig. 3.75 — Elemente de predimensionare a rotilor dintate
a=8...12mm; b=(4,5...650h; c=5...10mm;; e=5...8 mm; f = 10...14 mm,;
D,=(1,5...1,7) d; D; = (1,2...1,3) D; & = (2...3)h; A= 3...5 mm.

Pentru calcule preliminare, distanta dintre axele arborilor cutiei de viteze
se poate determina cu relatiile:

* pentru autoturisme: A =2603/M, [mm] ;
* pentru autobuze, tractoare etc.: A=4043/M, [mm] ;

unde M., este cuplul maxim al motorului, in daN[rh.
Pentru determinarea numarului de dinti ai rotilor dintate ale cutiilor de
viteze cu doi arbori se foloseste schema din fig. 3.76.

Pz1 72 .
X \} Fig. 3.76 — Schema pentru calculul
= = cutiilor de viteze cu doi arbori
s
P-arbore primar;
Z3: 74 _ / S-arbore secundar;

A-distanta dintre axe.

Distanta dintre axele arborilor este:
A= g T I3 =Tgp + Ty =.....,
rq fiind raza de divizare a rotii dintate.
Daca rotile dintate sunt cu dinti drepti, putem scrie:

m, [ﬁz1 +z3) m, [ﬁz2 +z4)

A= = S
2 2
De obicei se utilizeaza acelasi modul pentru toate rotile dintate:
m;=mp=....=m

Ca urmare rezulta:

A= m[ﬁzl +z3) _ m[ﬁz2 +z4) _
> 5 e ,
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sau

N N 2[A
z, vz, =z, +tz, =...=—.
1 3 2 4 m
}inand cont ca:

-
K ’ 19/ ce
Zy 2
obtinem
mz, fl+i,) mi, fi+i,)
A= = =
2 2
Cunoscand distanta interaxiald A, se poate determina numarul de dinti z;:
2[A

- =m[ﬁ1+ik,)'

Pentru reducerea dimensiunilor cutiei de viteze, pentru z, se adoptd
numarul minim de dinti (z,, = 17) si rezultd z; = z[i};; in acest caz, distanta
interaxiala va fi:

Cmi {i+i,)
A— 12 kIl

Pentru celelate roti dintate, din relatiile care dau distanta intre axe
obtinem:

2[A
Zy S\ Z =y
m[ﬁlﬂ,d,)

In cazul rotilor dintate cu danturi inclinati, distanta dintre axe este:

A_ml[ﬁzl+z3)_m2[ﬁzz+z4)_
= 20 = 2 (603 S

Daca toate rotile dintate au acelasi modul normal m rezulta:

A= m[@z1 +z3) a m[ﬁz2 +z4) a

20k0sfB ~ 2@BosfB T

sau
zytzy zytzp, o 20A
cosfB cosfB T m
}inand cont de rapoartele de transmitere ale treptelor de viteza obtinem:
P fi+i,) _m, Q1+iy,) _
2Ldos B 2[¢os B,
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~ . . . - ko, o
Procedand similar cazului anterior, se adoptd z; = z,;, $i rezulta:

s f1+i,)
~ 20osfB
2[Alcosf

3=z Wys 2, 5\ Zg Tz Uy
mUl+i,,

Numerele de dinti ale rotilor se rotunjesc la valori intregi, astfel incat
rapoartele de transmitere care rezulta sa se apropie cit mai mult de cele
determinate prin calculul dinamic.

Prin rotunjirea numarului de din{i ai rotilor la valori intregi, distanta
dintre axe se modificd; pastrarea aceleiasi distante interaxiale pentru toate treptele
de viteza se realizeaza prin:

* deplasarea profilului dintelui;
* modificarea unghiului de inclinare al danturii.

Daca se apeleaza la prima metoda, se determind 1ntai noua distantd dintre
axe A, corespunzatoare valorilor rotunjite ale numerelor de dinti:

_ m[ﬁzlr +Zsr)
<7 2@osfB

in care z;, §i z3, sunt valorile rotunjite.
Se determina apoi unghiul de angrenare frontal, folosindu-se relatia:

A

A
cosa,, =cosa, E)XC

unde a, = arctg , iar unghiul de angrenare normal este a = 20°.

COS

Suma deplasarilor de profil ale celor doud roti dintate, necesare pentru a
readuce angrenajul la distanta dintre axe A este datd de relatia:
[l}'nvawf —inva,
X txy = (Z1 +23)
2liga,

in care inv0l = tgd - o (unghiul de angrenare normal O se exprima in radiani).
Corectia danturii (deplasarea profilului dintelui) se aplica, de obicei, la
rapoarte de transmitere i, > 2; In acest caz, la roata dintatd cu diametru mai mic se
aplica deplasarea pozitiva (care conduce la obtinerea unui dinte mai gros la bazd
si mai ingust la varf), iar deplasarea negativa se aplica la roata dintatd cu diametru
mai mare. La rotile dintate ale treptelor superioare se aplica si corectarea danturii
prin modificarea unghiului de angrenare normal de la 20° la 17°30" sau la 14°.
Dacd nu se apeleaza la deplasarea profilului (se folosesc angrenaje
nedeplasate), distanta dintre axe se modificd prin schimbarea unghiului de

>

N 2 1 - x) [¢os
Zmin :—[ﬁ ) 'B;tga’f =189y =900
sin? ar cos B
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inclinare al danturii; acesta se determind cu ajutorul relatiei:

cosf3, = % :

Pentru cutiile de viteze cu trei arbori vom utiliza schema din fig. 3.77.

P B _75s
\ < ] Fig. 3.77 — Schema de calcul pentru cutiile

= de viteze cu trei arbori
I I . 1= P-arbore primar;
= = v I-arbore intermediar;
72— l\ i\ S-arbore secundar.
T 74 76

Atunci cand rotile dintate sunt cu dinti drepti, similar celor prezentate la
cutiile de viteze cu doi arbori, putem scrie:
_m [ﬁzl +zz) _m [ﬁz3 +z4) _my [ﬁz5 +z6)

A= =
2 2 2

Dacai toate rotile dintate au acelasi modul m, rezulta:
m[ﬁzl +zz) m[ﬁz3 +z4) m[ﬁz5 +zé)

A= = = =
2 2 2

Pentru roata dintatd de pe arborele primar (P) se adoptd z; = zy, §i
obtinem:

_2[A
HET A

z
Notam i b= = si tinem cont ca raportul de transmitere al primei trepte
Z

z
. . 3 . -
este i, =i, 3 sirezulta:
z
4

ik
mlz, Q1+
i, 24 iy
A= =z, =T, N, Zy =Lz,

2

m1+ lﬂ
ll’
In mod aseminitor se determini numirele de dinti ale celorlalte roti
dintate ale cutiei de viteze.
Daca se utilizeaza roti dintate cu dinti inclinati, avand acelasi modul m,

rezulta:
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_m[ﬁzl+zz)_m[ﬁz3+z4)_m[ﬁzs+26)
A= 20¢0sB ~ 2[BosfB,  2[Bosp,

Adoptand z, = z,,;;, obtinem:

2[Alcosf3
Z, = —2Z,.
m
Pentru rotile dintate ale primei trepte a cutiei de viteze vom avea:
21 Alcosf, Iy
= s Z3 =T &4 .

Z4 - :
Lu Ly
m1+—
Ly

In continuare se verifici dacd distanta dintre axe asigurd limitarea
tensiunii de contact la oboseala pe flancurile dintilor:
* pentru roti dintate cu dinti drepti sau inclinati, la care b/Dy< 0,5:

0,33
Az ut )R |
ulW, W0y,
e pentru roti dintate cu dinti Inclinati si b/D4 > 0,5:
0,33
A=57u+1) EﬁM—EK’ [mm];
ulW, Loy,

in care:

- b - latimea rotii dintate [mm];

- Dy — diametrul de divizare al rotii dintate conducatoare [mm];

B U= Zmare / Znic,

- M, - cuplul aplicat rotii dintate conducatoare sN.mmf;

- K;=1,5...2,0 (factor dinamic exterior);

- W, =Db/A;

- Ogim = 300...900 sMPat (rezistenta limita de contact).

Din conditia limitarii solicitdrii la piciorul dintelui se determind modulul
normal minim necesar:

35[M, L(u+1) (K, [Y,
Az |]'IJa |]TFlim

m2= [mm)],
unde:

- Y - factor de inclinare a danturii (Yg = 1-B/120 pentru 3 < 24° si

Y;=0,8 pentru 3 > 24%;

- Opim = 100...300 MPa (solicitarea admisibila la piciorul dintelui).

Rotile dintate se executd din oteluri aliate de cementare (18MoCN13X,
21MoC12X, 20C08); rotile se cementeaza §i apoi se trateaza termic. Se obtine o
adancime a stratului cementat de 1,1...1,7 mm, suprafetele dintilor avand o
duritate de 56...63HRC. La autoturisme §i camioane cu sarcina utila sub 20 kN,
rotile dintate se pot cianura.
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3.2.7.2. Calculul arborilor cutiei de viteze

Utilizand schema din fig. 3.78, fortele ce actioneazd asupra unei roti
dintate cilindrice cu dantura inclinata sunt:

Fig. 3.78 — Forte ce actioneaza asupra
rotii dintate cu dantura inclinata

a-unghiul de angrenare;

(- unghiul de inclinare a dintilor;
N-forta normala pe dinte;
F,-forta axiala;

F,-forta radiala;

F-forta tangentiala.

M
» forta tangentiald F, = —=L  unde M, este momentul de torsiune, iar ry este
ry
raza de divizare a rotii dintate;
o fortaaxiala F, = F, [tg[3;
: F liga
o fortaradialda F, =———
cosf3

F

1

cosa [dos B’

Schema de incarcare a arborelui primar al unei cutii de viteze cu doi
arbori este prezentata in fig. 3.79.

» forta normala pe dinte N =

Fig. 3.79 — Schema de incarcare
a arborelui primar

Arborele este solicitat la incovoiere in plan radial si Tn plan tangential
(fig. 3.80); in acelasi timp, zona cuprinsa intre lagarul (A) si roata dintatd este
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solicitata si la torsiune de catre momentul M; = M.

Se observd cd, in plan radial, forta axiald F,; ce actioneaza asupra
pinionului produce un moment de incovoiere M;, = F,[t};, unde ry, este raza de
divizare a rotii dintate.

R M, R,
ar r—\ v
VA J
F
1 al L
‘ > Fig. 3.80 — Solicitarea la incovoiere
a) a arborelui primar
R
Ra ¢ b a-in plan radial;
vy X b-in plan tangential.
1 K, 1
! > < 2 >
) 1 .
b)

Din echilibrul fortelor axiale rezulta forta axiala din lagarul (B) ca fiind
Rba = Fal-

Reactiunile tangentiale si radiale din lagare se determina din ecuatiile de
echilibru ale fortelor si momentelor; se traseaza apoi diagramele de momente
incovoietoare si se determind momentul incovoietor rezultant:

Mivai?‘-'-M;‘

}inand cont si de momentul de torsiune M, care solicitd arborele primar,
se determina momentul de incovoiere echivalent:

Miech = VMiz +a’|j\4t2 ?

unde coeficientul a depinde de ipoteza luatd in consideratie la compunerea
momentelor. Pentru materialele utilizate la realizarea arborilor cutiilor de viteze
de cele mai multe ori se apeleaza la ipoteza tensiunilor tangentiale maxime, caz in
care o = 1.

Efortul unitar echivalent va fi:

Miech
a-ech = ﬂl]i3 < Ua’
32

unde d este diametrul arborelui primar (fig. 55); valoarea admisibild a efortului
unitar este g, = 50...70 MPa.

Calculul se efectueaza pentru fiecare treaptd de vitezd, avand in vedere
ca prin schimbarea treptei se modifica atat distantele 1, si I, cat si fortele care
actioneazd asupra rotii dintate aflate in angrenare.
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Canelurile arborelui primar se verifica la strivire:
M

- 7t
- s
r, 2R,
in care r, este raza medie a canelurilor, z este numarul de caneluri, h este
indlfimea unei caneluri, iar 1. este lungimea canelurii (ce corespunde cu latimea

butucului rotii dintate). Daca se tine cont de neuniformitatea repartitiei eforturilor
unitare de strivire, rezulta:

P

= M, <
P« =050 zmo, P
Valorile admisibile ale presiunii de contact, p,, sunt:
* pentru Tmbindri fixe (roti dintate care nu se deplaseazd axial): p,s = 50...100
MPa;
* pentru imbindri mobile (roti dintate care se deplaseaza axial): p,; = 20...25
MPa.

Canelurile sunt solicitate si la forfecare, efortul unitar tangential fiind:
M

I, =————,
/ r. 2l b
unde b este latimea canelurii. Efortul unitar de forfecare admisibil este de 20...30
MPa.

Dimensiunile canelurilor sunt cele din fig. 55 si tabelul 18.
Pentru predimensionarea arborelui primar se poate utiliza relatia:

d=2380/M, . [mm],

in care momentul maxim M., se introduce in daN.m.

Schema de incdrcare pentru calculul arborelui secundar al unei cutii de
viteze cu doi arbori este cea din fig. 3.81, iar solicitarile in plan radial si
tangential sunt prezentate in fig. 3.82. Schema de incarcare este realizatd pentru
cazul in care pinionul conic al transmisiei principale este montat pe arborele
secundar al cutiei de viteze.

Fig. 3.81 — Schema de
incarcare a  arborelui
secundar al cutiei de
viteze cu doi arbori

Si in acest caz, arborele este incarcat cu momente de incovoiere
concentrate, produse de catre fortele axiale ce actioneazad asupra pinioanelor:
M) = Folta
16



si

Mi2 = Fap Bm{n
unde ry, este raza de divizare a rotii dintate de pe arborele secundar, F,, este forta
axiald ce actioneaza asupra pinionului conic, iar r,, este raza de divizare in
sectiunea medie a pinionului conic.

F
R. M F 1 Rd r tp
. TN 2 (S
7 A} M J 7_ \ M
ll R l2 . lJ i2
T Fig. 3.82 — Solicitarea la incovoiere a
) 2) arborelui secundar al cutiei de viteze

cu doi arbori

- a-in plan radial;
7% b-in plan tangential.
12 Rd t l3 Fr r

Momentul de torsiune M, care solicitd portiunea de arbore dintre roata
dintatd a cutiei de viteze si pinionul de atac al transmisiei centrale, este dat de
relatia:

Mts = Memax ij7
unde i este raportul de transmitere al treptei j de viteza.

Momentul de incovoiere echivalent se determind la fel ca in cazul
arborelui primar. Canelurile arborelui secundar sunt de asemenea solicitate la
strivire si forfecare, verificarea acestora realizandu-se la fel ca la arborele primar.

O predimensionare a arborelui secundar se poate realiza cu ajutorul
relatiilor:

d =0,45[A, d/L =0,18...0,21,
unde d este diametrul arborelui, A este distanta dintre axa arborelui primar si cea
a arborelui secundar, iar L este lungimea arborelui.

Schema de incarcare a arborelui secundar al unei cutii de viteze cu trei

arbori este prezentata n fig. 3.83.

Fig. 3.83 - Schema de incarcare
a arborelui secundar al cutiei de
viteze cu trei arbori

Solicitarile de Incoviere 1n plan tangential si radial sunt cele din fig. 3.84.
17



Momentele concentrate ce solicitd arborele in plan radial sunt:

M;; = Fulta
si
Mi2 = Fap Bm{n
unde ry4 este raza de divizare a rotii dintate de pe arborele secundar.
R
1‘b M er Mi 2
' TN Y
M M 4 N A
1 Ko D U .
> e Fig. 3.84 — Solicitarea la
« 1 > incovoiere a  arborelui
a) secundar al cutei de viteze
F , F cu trei arbori
v v
7%. a-in plan radial;
Rh ( 1l lz R“ ] 13 b-in plan tangential
l »|
b)

La determinarea momentului de incovoiere echivalent se va tine cont ca
portiunea de arbore dintre roata dintatd a cutiei de viteze si pinionul conic aal
transmisiei principale este solicitata si la torsiune de catre momentul:

Mts = Memax ija
unde i; este raportul de transmitere al treptei j de viteza.

Pentru arborii secundari si intermediari, efortul unitar admisibil este 0, =
120...400 MPa.

Schema de incércare a arborelui intermediar al cutiilor de viteze cu trei
arbori este prezentata in fig. 3.85.

Fig. 3.85 - Schema de incarcare a
arborelui intermediar al cutiei de
viteze cu trei arbori

Predimensionarea arborelui intermediar se poate realiza cu ajutorul
relatiilor:
d =0,45[A, d/L =0,16...0,18,
unde d este diametrul arborelui, A este distanta dintre axa arborelui primar si cea
a arborelui secundar, iar L este lungimea arborelui.
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Momentul de torsiune My care actioneazad asupra arborelui intermediar
este dat de relatia:
Mli = Memax Dp,
unde i, este raportul de transmitere a miscdrii de la arborele primar la arborele
intermediar.
Arborele intermediar este de asemenea solicitat la Tncovoiere in plan

radial si tangential, conform schemelor din fig. 3.86.
F F

r2

il

M MiZ
=2 D)

\ J * %
Rc rl, l] < lz < 13 Rd r
{ o 1 ) Fig. 3.86 — Solicitarea la incovoiere a
« arborelui intermediar al cutiei de
a) viteze cu trei arbori
R F
1 . a-in plan radial;
F Y % b-in plan tangential.
t2
< l] B lz e 13 Rd t
. 1 R
b)

Momentele concentrate ce solicitd la Tncovoiere arborele intermediar in
plan radial sunt:
M;; = Fuslias
si
M, = Fy s,
unde rg3 §i rqy sunt razele de divizare ale rotilor dintate de pe arborele intermediar.
Materialele utilizate Tn constructia arborilor cutiei de viteze depind de
solutia constructivd adoptatd. Astfel, daca existd roti dintate realizate dintr-o
bucatd cu arborele, pentru acesta se vor utiliza otelurile aliate folosite in
constructia rotilor dintate. Daca nu existd roti dintate care fac corp comun cu
arborele, acesta se va realiza din otel carbon ( OLC 45, OLC 50) sau din oteluri
aliate cu un continut mediu de carbon (41MoC11X, 40C10 etc.). Dupa tratament
termic, duritatea minima a fusurilor trebuie sd fie de 53 HRC, iar a cea a
canelurilor de 56...60 HRC.
Calculul si alegerea rulmentilor din lagarele arborilor se realizeaza pe
baza capacititii de incircare dinamica:
c=01/D [daN],
relatie in care Q este sarcina echivalenta care solicitd rulmentul, in daN, D este
durata de functionare a rulmentului (durabilitatea), In milioane de rotatii, iar p

depinde de tipul rulmentului (p = 3 pentru rulmenti cu bile, p = 3,33 pentru
rulmenti cu role).
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Durabilitatea rulmentului, in milioane rotatii, poate fi exprimata in functie
de durata de functionare in ore, Dy;:

D= 60[n(D,
10°
unde n este turatia, Tn rot/min. Durata de functionare in ore, pentru diferite tipuri
de autovehicule, este precizatd in tabelul 3.4.

Tabelul 3.4
Durabilitatea autovehiculelor
Tipul autovehiculului Durabilitatea Dy, smii oret

Motociclete 1,4...3,5

Autoturisme usoare 2,5...6

Autoturisme grele si autocamioane ugoare 3...7

Camioane grele si autobuze 5...12

Tractoare 2,5...7

Pentru rulmenti radiali si radiali-axiali, sarcina echivalenta este data de
relatia:

0=(XWIF +YF)0, O,

in care:

- X —coeficientul fortei radiale;

- Y — coeficientul fortei axiale;

-V — coeficient de rotatie, ce tine cont de inelul care se roteste (daca
inelul interior al rulmentului este fix, V =1,2; daca inelul exterior este
fix, V=1);

- F,—forta radiala ce actioneaza asupra rulmentului sdaNt;

- F, - forta axiala ce actioneaza asupra rulmentului sdalNt;

- fx — factorul dinamic al angrenajului, ce depinde de precizia de
executie; pentru autovehicule, f, = 1,1...1,3;

- f4 — coeficient dinamic; pentru cutiile de viteze ale autovehiculelor
echipate cu motoare cu ardere interna, f; = 1,17...1,45.

Coeficientii X si Y depind de tipul si dimensiunile rulmentului, fiind

precizate 1n cataloage pentru fiecare tip de rulment.

Aceasta metoda de calcul a rulmentilor este valabila pentru cazul in
care lagdrul respectiv functioneaza la turatie constantd, situatie care nu se
intdlneste in practica. Din acest motiv, calculul rulmentilor autovehiculelor si
tractoarelor se face cu ajutorul metodei incércarii echivalente (prezentate in
capitolul 1), capacitatea de ncarcare dinamica fiind in acest caz data de relatia:

C=0,0/D, [daN].

Sarcina echivalenta Q, este:

0.=[Samw]
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unde Q; sunt timpii medii de utilizare a treptelor de viteza (tabelul 5), 3; reprezinta
raportul dintre turatia motorului corespunzatoare treptei i §i turatia echivalenta, iar
Q; este sarcina dinamica ce Tncarca rulmentul 1n treapta i.
Durabilitatea echivalenta D, este data de relatia:
_60[n,[D,
e 106 ’

in care turatia echivalentd n. este determinatd conform celor prezentate in
capitolul 1.
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