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            1. CARACTERIZAREA TRANSMISIILOR MECANICE Plecând de la idea că produsele nu sunt doar simple obiecte – clienţii nu le cumpără pentru a le avea, ci pentru a le introduce în procesul de producţie şi de a se bucura de beneficiile pe care le poate aduce acestea. În acest context, considerăm necesară prezentarea informaţiilor constructive şi funcţionale, pe care produsul în cauză le include în oferta de produs industrial. Transmisia mecanică, în sens general, este un subansamblu tehnic complex ce are în compunere mai multe organe de maşini, simple şi complexe, organizate în mai multe variante constructiv-funcţionale, utilizat la transmiterea mişcării şi energiei mecanice prin transformarea mişcării de rotaţie şi a cuplului. După modul cum se realizează transformarea cantitativă şi/sau calitativă a mişcării de rotaţie, transmisiile mecanice pot fi: reducătoare de turaţie – cuplul se amplifică; amplificatoare de turaţie – cuplul se micşorează. În figura 2.1. se prezintă o variantă constructivă a transmisiei mecanice care are în compunere: motorul electric ME cu instalaţia electrică aferentă (sursa de energie electrică SEE şi tabloul de comandă TC), transmisia prin curele TC, care poate fi prin curele trapezoidale TCT sau prin curea dinţată TCD, reductorul cu roţi dinţate R, cuplajul C şi maşina de lucru ML. Fig. 2.1. Transmisie mecanică Transmisia prin curele realizează transmiterea energiei mecanice de la roata conducătoare 1 la una sau mai multe roţi conduse 2, prin intermediul unui element flexibil fără sfârşit 3a sau 3b. Transmiterea mişcării se poate realiza prin frecarea cu alunecare ce ia naştere între feţele laterale ale curelei trapezoidale şi canal – la TCT şi prin formă, fără alunecare, prin angrenarea succesivă a dinţilor roţilor de curea cu dinţii curelei – la TCD. Transmisiile prin curele trapezoidale se mai numesc şi transmisii asincrone – raportul de transmitere nu este constant, iar transmisiile prin curele dinţate se mai numesc şi transmisii sincrone – raportul de transmitere este constant [8, 11, 20] TCD 3b 1(D p1 ) TCT 3a D p1 1 ML ME TC SEE III IV V z 1 z 2 z 3 z 5 z 6 z 4 I II TC 1(D p1 ) 2(D p2 ) R Placă de bază C 
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1. CARACTERIZAREA TRANSMISIILOR MECANICE
 Plecând de la idea că produsele nu sunt doar simple obiecte – clienţii nu le cumpără pentru a le avea, ci pentru a le introduce în procesul de producţie şi de a se bucura de beneficiile pe care le poate aduce acestea. În acest context, considerăm necesară prezentarea informaţiilor constructive şi funcţionale, pe care produsul în cauză le include în oferta de produs industrial. Transmisia mecanică, în sens general, este un subansamblu tehnic complex ce are în compunere mai multe organe de maşini, simple şi complexe, organizate în mai multe variante constructiv-funcţionale, utilizat la transmiterea mişcării şi energiei mecanice prin transformarea mişcării de rotaţie şi a cuplului. După modul cum se realizează transformarea cantitativă şi/sau calitativă a mişcării de rotaţie, transmisiile mecanice pot fi: reducătoare de turaţie – cuplul se amplifică; amplificatoare de turaţie – cuplul se micşorează. În figura 2.1. se prezintă o variantă constructivă a transmisiei mecanice care are în compunere: motorul electric ME cu instalaţia electrică aferentă (sursa de energie electrică SEE şi tabloul de comandă TC), transmisia prin curele TC, care poate fi prin curele trapezoidale TCT sau prin curea dinţată TCD, reductorul cu roţi dinţate R, cuplajul C şi maşina de lucru ML.
 Fig. 2.1. Transmisie mecanică
 Transmisia prin curele realizează transmiterea energiei mecanice de la roata conducătoare 1 la una sau mai multe roţi conduse 2, prin intermediul unui element flexibil fără sfârşit 3a sau 3b. Transmiterea mişcării se poate realiza prin frecarea cu alunecare ce ia naştere între feţele laterale ale curelei trapezoidale şi canal – la TCT şi prin formă, fără alunecare, prin angrenarea succesivă a dinţilor roţilor de curea cu dinţii curelei – la TCD. Transmisiile prin curele trapezoidale se mai numesc şi transmisii asincrone – raportul de transmitere nu este constant, iar transmisiile prin curele dinţate se mai numesc şi transmisii sincrone – raportul de transmitere este constant [8, 11, 20]
 TCD 3b
 1(Dp1)
 TCT 3a
 Dp1
 1
 ML
 ME
 TC
 SEE
 III IV V
 z1
 z2
 z3
 z5
 z6z4
 I
 II
 TC
 1(Dp1)
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Page 2
                        

Utilizarea transmisiilor prin curele – în limitele parametrilor funcţionali (P ≤ 1200 kW şi v ≤ 50 m/s la TCT, iar pentru TCD P ≤ 400 kW şi v ≤ 80 m/s) – prezintă numeroase avantaje tehnice şi economice (forme constructive şi execuţie simple, precizie mică şi întreţinere uşoară), asigură un nivel redus al vibraţiilor, siguranţă în funcţionare şi nu poluează fonic, iar TCT şi TCD cu roţi cu periferia netedă pot juca rolul de element de siguranţă în lanţul cinematic la suprasarcini.
 Transmisiile prin curele prezintă şi unele dezavantaje care constau în: gabaritul relativ mare (A ≤ 6 m şi diametrul roţilor de curea este, aproximativ, de 5 ori mai mare decât diametrul roţilor dinţate); necesită refacerea periodică a forţei de întindere a curelei – ceea ce implică construcţii speciale şi determină solicitări suplimentare pe arbori şi în lagăre. Avantajele prezentate, la care se adaugă pierderi prin frecare mici – randamentul η = 0,94…0,97 şi durabilitate ridicată - Lh = 2000…25 000 ore, plasează transmisiile prin curele în categoria produselor competitive tehnic şi economic. Tipodimensiunile roţilor de curea şi a curelelor trapezoidale şi dinţate sunt standardizate, ele fac obiectul alegerii în activitatea de proiectare şi achiziţionarea lor de la producătorii specializaţi. Reductoarele cu roţi dinţate cu axe fixe sunt mecanisme organizate ca ansambluri independente, cu raport de transmitere constant, realizate în carcase închise şi etanşe, destinate reducerii turaţiei, concomitent cu amplificarea cuplului (momentului de răsucire) transmis [14, 20]. Reductoarele au în compunere angrenaje cilindrice, conice şi melcate, montate în serie sau serie – paralel, formând astfel treptele de reducere. Roţile dinţate sunt montate fix pe arbori, iar arborii se sprijină pe rulmenţi montaţi în carcasă. Etanşarea dintre arborii de intrare – ieşire şi carcasă se realizează cu ajutorul sistemelor de etanşare specifice arborilor rotitori. Dimensiunile roţilor dinţate, tehnologia de realizare a semifabricatului, tratamentul termic aplicat şi seria de fabricaţie sunt factori care determină construcţia roţilor dinţate. Evident, se urmăreşte o fabricaţie economică, varianta optimală fiind consumul de material, de energie şi de manoperă. Carcasele reductoarelor se execută în construcţie turnată sau sudată, metoda de fabricaţie fiind impusă de mărimea seriei de fabricaţie. La fabricaţia de serie mare şi masă carcasa se execută prin turnare, după care se prelucrează prin aşchiere pe maşini unelte. Metoda conduce la micşorarea consumului de material şi manoperă, la creşterea preciziei de execuţie şi a siguranţei în funcţionare a reductoarelor – prin eliminarea sudurilor şi a deformaţiilor remanente care apar după procesul de sudare. Pentru a uşura montarea şi demontarea reductoarelor, carcasele se execută din mai multe părţi. Numărul lor fiind dictat de poziţia arborilor. Pentru poziţia arborilor în plan orizontal, carcasa se execută din două bucăţi, iar, pentru poziţia arborilor în plan vertical, numărul de bucăţi este dat de numărul treptelor de reducere. Planele de separaţie a semicarcaselor trec prin axele de rotaţie a arborilor. Domeniile de utilizare a reductoarelor fiind multiple s-a recurs la tipizarea elementelor componente ale celor de uz general – roţi dinţate, arbori, carcase, capace, dopuri de aerisire şi golire, instalaţi de ungere şi răcire – ceea ce permite ca fabricaţia să se facă de firme specializate (Câmpina, Baia Mare, Reşiţa-România şi Flender – Germania). Nivelul înalt de tehnicitate, corelat cu gama mare de tipodimensiuni şi realizarea lor economică la un cost de fabricaţie mic, a impus execuţia integrată a reductoarelor în întreprinderi dotate cu utilaje moderne şi cu un personal specializat. Diferitele variante constructive şi principalele caracteristici funcţionale ale reductoarelor cu axe fixe sunt prezentate în fig. 2.2. şi tabelul 2.1 [20]
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Fig. 2.2. Principalele scheme de reductoare cu angrenaje cu axe fixe
 1H, 2H, 3H coaxial şi 1C, 2CH şi 3CH – reductoare cu angrenaje cilindrice şi conice cu axele în plan orizontal ; 2CV, 3CH şi 1C – reductoare cu angrenaje conice şi cilindrice cu axele în plan vertical; 1M, 2M şi 2HM - reductoare cu angrenaje melcate şi cilindrice.
 a
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 b 2H
 c
 3H
 d 2H
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 1M
 k 2M
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 1C f
 2CH g
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Caracteristicile principale ale reductoarelor cu angrenaje cu axe fixe
 Tabelul 2.1
 Tipul reductorului
 Mărimea caracteristică
 [mm] Masa [kg]
 Raportul de
 transmi-tere
 Puterea la intrare, în KW, la 1000 rot/min.
 Momentul de ieşire,
 în [Nm]
 Randa-mentul
 η Utilizări
 aw ≤ 500 <3 650 1,25-6,3 < 460 00 kW < 180 000 Nm
 0,99 Reductoare de putere
 mare Reductor cilindric
 cu o treaptă de reducere - 1H
 Fig.2.2.a aw=80…400 25-1 150 2-6,3 2-10 00 kW < 31 500 Nm 0,99
 aw2=125…500 90-2 400 8-40 1-770 kW < 63 000 Nm 0,98
 Reductoare de uz
 general Reductor cilindric cu două treapte de
 reducere - 2H Fig.2.2.b aw ≤ 710 < 8 800 7,1-20 < 63 00 kW
 < 500 000 Nm 0,98
 aw ≤ 710 <8 700 7,1-20 < 350 000 Nm 0,98
 Reductoare de putere
 mare Reductor cilindric cu trei treapte de reducere - 3H
 Fig.2.2.c - - 3,5-710 0,4-45 000 Nm 0,98 Reductoare
 de uz general
 aw ≤ 800 < 14 000 20-100 < 3 400 kW < 750 000 Nm 0,97
 Reductoare de putere
 mare
 Reductor cilindric cu două treapte de reducere coaxial
 2H Fig.2.2.d aw3=200…500 245-2 500 50-200 1-105 kW
 < 56 000 Nm 0,97 Reductoare de uz general
 Multiplicator în o treaptă cu angrenaje V
 aw=200…1 070 440-20 800 1,5-8 25-35 000 kW < 240 000 Nm 0,98
 Idem cu angrenaj cu dinţi înclinaţi aw=200…1 070 440-20 800 1,5-8 20-32 000 kW
 < 200 000 Nm 0,98
 Multiplicator în două trepte cu
 angrenaj cu dinţi înclinaţi
 - - 8-15 500-2 000 kW < 200 000 Nm 0,97
 Multiplicator coaxial cu angrenaje
 exterioare V
 aw=125…500 400-12 000 1-8 50-23 000 kW < 230 000 Nm 0,98
 Transmisii turbo
 - - 1-6,3 < 3 000 kW < 30 000 Nm
 0,99 Reductoare de putere
 mare
 Reductor conic cu o treaptă de reducere - 1C
 Fig.2.2.e do2=112…450 30-700 1-6,3 1-400 kW
 < 8 000 Nm 0,99 Reductoare de uz general
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Tabelul 2.1 (continuare)
 Tipul reductorului
 Mărimea caracteristică
 [mm] Masa [kg]
 Raportul de
 transmitere
 utot
 Puterea la intrare, în kW, la 1000 r.p.m.
 Momentul de ieşire, în [Nm]
 Randa-mentul
 η Utilizări
 aw = 560… 1 250
 4 000… 23 000 10…22 100…3 000 kW
 < 30 000 Nm 0,98
 Reductoare pentru
 transportoare, maşini de extracţie
 Reductor conico-cilindric cu două treapte de reducere -
 2CH Fig.2.2.f
 do2 = 112…450 aw2 = 100…400
 60… 1 550 8…40 1…350 kW
 < 28 000 Nm 0,98
 Reductor conico-cilindric cu trei treapte de reducere -
 3CH Fig.2.2.g
 do2 = 112…355 aw2 = 160…500
 150… 2 500 50…250 0,5…110 kW
 < 56 000 Nm 0,97
 Reductoare de uz
 general
 Reductor conico-cilindric cu trei treapte de reducere -
 2CHV Fig.2.2. h
 do2 = 112…450 aw2 = 100…400
 65… 1 500 8…40 0,5…180 kW
 < 28 000 Nm 0,98 Reductoare
 de uz general
 do2 = 112…355 aw2 = 160…500
 125… 2 400 50…250 0,5…110 kW
 < 56 000 Nm 0,97 Reductoare
 de uz general
 Reductor conico-cilindric cu trei treapte de reducere
 3CHV Fig.2.2. i
 aw∑ = 1 250.. 1 900 - 26…38 170…1 000
 < 280 000 Nm 0,97
 Reductoare utilizate la acţionarea morilor de
 ciment
 Reductor melcat cu o treaptă de
 reducere 1M Fig.2.2. j
 aw = 31,5…500 1… 2 300 5…63(80) 0,1…100 kW
 < 60 000 Nm
 dacă u = 5 0,93…0,97
 dacă u = 60 0,70…0,87
 Reductor melcat în două
 treapte de reducere 2M
 Fig.2.2. k
 aw2 = 100…500 50… 2 500 315…2 500 0,1…24 kW
 <10 5000 Nm
 dacă u=315 0,6…0,8
 dacă u=2
 500 0,35…0,55
 Reducto cilindro- melcat cu două treapte
 de reducere 2HM
 Fig.2.2. l
 aw2 = 200…500 50… 2500 40…280 0,6…55 kW
 <98000 Nm
 dacă u=50 0,82…0,90
 dacă u=250
 0,6…0,8
 Reductoare de uz
 general
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Reductoare planetare. Reductoarele planetare au la bază mecanisme planetare (au în compunere elemente cu axe mobile care se rotesc faţă de două axe, axa proprie şi axa fixă şi elemente cu axe fixe). Roţile cu axe fixe sunt: roata centrală rotitoare 1 şi coroana dinţată la interior fixă 3. Roţile cu axe mobile sunt sateliţii 2 montaţi pe braţul portsatelit (fig. 2.3) [14, 20].
 Fig. 2.3. Reductor planetar a – arbore conducător; b – arbore condus; 1 - roata centrală rotitoare; 2 - sateliţii; 3 - coroana dinţată la interior fixă;4 - braţul portsatelit
 Reductoarele planetare au o largă utilizare în tehnica acţionărilor, fiind caracterizate
 prin compactitate – gabarit mic – randament bun η = 0,8…0,98, posibilităţi cinematice remarcabile iR = 4…106, transmit puteri într-o gamă mare P = 6…25.000 kW, siguranţă mare în funcţionare, întreţinere uşoară şi pot fi folosite ca subansamble independente sau integrate cu alte organe de maşini, role de transport, roţi de curea şi tobe de maşini de ridicat.
 Reductoarele planetare se construiesc într-o mare gamă de tipodimensiuni, cu una, două sau trei trepte, de către firme specializate (Baia Mare). Reductorul din fig. 2.3. are o treptă de reducere, poate transmite puteri P ≤ 750 kW, cu turaţia maximă de 4000 rot/min, rapoartul de transmitere iR = 4…13 şi un randament η = 0,98 … 0,99.
 Reductoarele planetare reclamă o tehnologie de execuţie şi montaj de mare precizie, ceea ce implică costuri mai mari. Cu toate acestea, în foarte multe situaţii, costurile mari se compensează prin avantajele arătate, fapt ce determină ca aceste produse să fie competitive.
 Reductoare armonice. Transmisia armonică reprezintă o clasă nouă de transmisii mecanice apărute după 1960, cu multiple poibilităţi de aplicare în tehnica acţionărilor mecanice [14, 20]. Construcţia şi funcţionarea transmisiei armonice este dată în fig. 2.4. Roata elastică 5 – netedă sau dinţată la exterior – se montează în interiorul roţii rigide 6 – netedă sau dinţată la interior. Prin deformatorul de unde 3 – de formă eliptică – prin cele două vârfuri, deformează roata elastică 5, realizând angrenarea totală sau parţială a 50% dintre dinţi. Cum roata rigidă 6 este fixă, iar deformatorul 3 se roteşte cu viteza unghiulară ω1, poziţia angrenării se modifică şi obligă roata elastică 5 să se rotească în sens invers cu ω2. Reductoarele armonice au construcţia cea mai compactă, se realizează cu una sau două trepte de reducere, realizează rapoarte de transmitere mari iR ≤ 106, transmit puteri mici P ≤ 10 kW, randamente relativ mici η = 0,75…0,90, siguranţă mare în funcţionare,
 a
 4
 b
 1
 2
 3
 b a
 1
 2 3
 4
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tehnologie de execuţie şi montaj pretenţioasă iar fabricarea se face centralizat în firme specializate. Toate reductoarele prezentate au principalii parametri constructivi şi funcţionali standardizaţi (rapoarte de transmitere, dimensiunile de gabarit şi de legătură, distanţele dintre axe, turaţiile la intrare şi ieşire, momentele transmisibile). Astfel, pentru activitatea de proiectare se impune alegerea reductorului. Alegerea se face în funcţie de: tipul reductorului; puterea transmisă P1 în kW; turaţia la arborele de intrare şi de ieşire în r.p.m.(r.p.m.- rotaţii pe minut); raportul de transmitere; caracteristicile funcţionale ale maşinii motoare şi maşinii de lucru); în unele situaţii şi de momentul de răsucire la ieşire.
 Fig. 2.4. Reductor armonic
 2. TRANSMISIA MECANICĂ - PRODUS NOU Ideea de produs nou se creează continuu în sfera proceselor industriale şi a serviciilor. Creativitatea este apreciată ca rezultat al imaginaţiei, dar rezultatul ei este amplificat prin metode şi tehnici de căutare sistematică a noilor idei, presupunând iniţiativă, perseverenţă, spirit de observaţie, capacitate de analiză şi sinteză.
 Ideile de produse noi pot apărea din cele mai variate surse, varianta adoptată în final poate să rezulte, deopotrivă, dintr-o întâmplare fericită sau dintr-o analiză sistematică. Principalele surse generatoare de idei sunt [19]:
 1) Surse interne. Acestea provin din interiorul firmei: • de la compartimentul de cercetare – dezvoltare; • de la compartimentul de producţie, rezultate din procesele de producţie şi din
 utilizarea la maxim a capacităţilor de producţie; • de la compartimentul design - posibilităţile funcţionale, estetice şi ergonomice; • de la compartimentul de marketing, rezultat al perceperii nevoilor clienţilor
 (marketing = organizarea proceselor de concepţie a produselor productive, desfacere şi activitatea de service şi post vânzare, pornind de la cunoaşterea nevoilor consumatorilor, în scopul satisfacerii superioare a acestora);
 • de la managementul firmei, motivate de oportunităţile strategice; • diverşi salariaţi ai firmei, identificând oportunităţile din propriile activităţi.
 4
 2
 1
 5
 3 6
 ω2
 ω1
 2
 3
 1
 ω1
 ω2
 4
 5
 6
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2) Surse externe, sunt cele care apar în afara firmei şi pot proveni de la: • consumatori, mai ales cei finali, care pot oferi sugestii în legătură cu nevoile şi
 dorinţele lor; • distribuitori sau detailişti, care pot identifica noi cerinţe pentru produsele
 comercializate; • furnizori, care identifică modalităţi în care materiile prime sau componentele
 produse de ei pot fi utilizate pentru a crea noi produse sau o diversificare a gamei de servicii; • concurenţii care realizează un produs ce poate fi copiat; • universităţile care, în urma activităţilor de cercetare, identifică idei pentru
 produse şi servicii noi; • agenţiile publicitare de marketing, în urma sondajelor de piaţă descoperă
 cerinţe noi a consumatorilor ce pot servi ca bază pentru crearea de noi produse. 3) Alte surse. Se aminteşte tehnica asaltului de idei (brainstroming-lui), care reuneşte
 persoane, în vederea sugerării de idei pentru produse noi, atât pe baza experienţei personale, cât şi a celei de muncă. Ideile se contabilizează, dar nu sunt analizate atunci, evaluarea lor urmează a se face la o altă dată ulterioară, de obicei, de alte persoane. Metoda are avantajul că se maximizează numărul ideilor generate şi permite chiar idei dintre cele mai originale.
 În cadrul proiectului, analiza ideilor se face tabelar, folosind sursele enunţate, dar corelate cu experienţa fiecărui proiectant şi cu posibilităţile firmei la care proiectantul este angajat. În acest sens, se impune o clasificare a posibilelor produse noi, ce fac obiectul proiectului, în următoarele grupe:
 • grupa 1 – înlocuitori ai produselor existente, la care se manifestă un grad înalt de inovare (transmisiile mecanice independente, cum sunt: transmisiile prin curele sau reductoarele cu roţi dinţate, care pot fi înlocuite cu transmisii mecanice clasice, livrate sub formă de subansamble);
 • grupa 2 – completări pentru extinderea gamei de produse existente (transmisia mecanică clasică poate fi executată în diferite variante constructive şi poate fi echipată cu limitatoare independente de sarcină, viteză sau unisens şi cu sisteme automate de pornire – oprire şi de semnalizare luminoasă sau acustică a avarilor);
 • grupa 3 – produse noi, în afara gamei extinse de produse (transmisii mecanice moderne ce au în compunere reductoare planetare sau armonice, cu sau fără limitatoare şi sisteme automate);
 • grupa 4 – produse noi, destinate vânzării pe pieţe noi. Se înlătură toate variantele prezentate, cel puţin pentru firma în cauză, fiindcă atât noile variante, cât şi piaţa acestora reprezintă factori cu care nu a mai avut de-a face. Aceste variante sunt ofensive şi destinate dezvoltării, au un grad mare de risc, deoarece există posibilitatea ca piaţa să se volatilizeze rapid (transmisii mecanice clasice şi moderne cu turaţie variabilă în trepte sau continuu, cu sau fără limitatoare de sarcină şi sisteme automate de comandă şi semnalizare.
 Pentru a-şi câştiga cota de piaţă un nou produs, trebuie să intre în competiţie, iar estimarea volumului de vânzări are legătură directă cu avantajele competitive oferite de acesta în momentul lansării pe piaţă. Trebuie să se plece de la avantajele forte, cum sunt cele bazate pe preţ sau performanţă, pentru a se menţine pe piaţă în faţa concurenţei, suficient de mult timp pentru a se ajunge la profiturile aşteptate.
 3. SELECTAREA IDEILOR - POTENŢIALUL DE PIAŢĂ ŞI CAPACITATEA FIRMEI
 În faza iniţială pot să apară un număr mare de produse noi. Acestea sunt supuse unor selecţii succesive, în vederea trierii lor şi eliminării variantelor ce nu întrunesc cerinţele impuse condiţiei de produs nou. În această etapă produsele noi sunt confruntate cu restricţiile
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impuse de resursele materiale, umane şi financiare, de cerinţele pieţei şi de necesitatea asigurării rentabilităţii viitoarelor produse. Rezultatul studiului de aplicare a unei idei de produs nou nu trebuie să fie neapărat pozitiv sau de urgentare, el trebuie să evalueze exact riscurile şi eşecurile. În acest sens, realizarea noului produs reprezintă intersecţia domeniului posibilităţilor tehnice cu dezideratele economice, aşa cum se arată în figura 5.1 [19].
 Fig. 5.1. Factorii de influenţă a unui produs nou În concluzie, firma la care proiectantul este angajat, este chemată să analizeze corect, să reducă incertitudinile şi să asigure o bună compatibilitate între ideea de produs nou pe care o percepe ca pe o oportunitate şi obiectivele sale, potenţialul şi mediul său. Procesul de selecţie a ideii comportă, în principal, două momente:
 • primul moment solicită analiza potenţialului de piaţă şi a capacităţii firmei ce urmează să producă şi să comercializeze produsul;
 • al doilea moment se referă la ideile care trec de primul moment, sunt apoi evaluate şi analizate sistematic pe baza ingineriei valorii .
 Un exemplu, cu privire la sursa de idei noi şi a potenţialului de piaţă, este prezentat în tabelul 5.1, în care punctul de plecare îl poate reprezenta tipul de client pe care-l are firma în cauză la momentul respectiv, pentru a satisface cererea de produse şi servicii, chiar dacă acestea nu au un caracter inedit pentru firma furnizoare (se analizează fiecare caz în parte).
 Pe prima coloană a tabelului se precizează sursele de idei noi, iar pe următoarele coloane grupele de produse şi frecvenţa cu care diferitele grupe de produse sunt indicate de diferitele surse (variantele trebuie să asigure rentabilitatea firmei).
 Potenţialul de piaţă a produsului nou Tabelul 5.1
 Frecvenţa grupelor propuse Nr. crt. Sursa de idei Adesea Uneori Rareori 1 Compartimentul de vânzări 1;2 3 4 2 Compartimentul de asistenţă tehnică 1;2;3;4 - - 3 Departamentul de producţie 1;2;3;4 - - 4 Comportamentul de cercetare – dezvoltare 1;2 3;4 - 5 Compartimentul de cercetare a pieţei 1;2 3 4 6 Sesiunile asaltului de idei 1 2;3 4 7 Surse din exterior 1 2 3;4 8 P1 100 0 0 9
 Ponderea grupei P2 71,4 28,5 0
 Posibilităţi tehnice
 • Cercetare • Tehnologie• Experienţă
 Idee
 • Economice• Obiceiuri • Structuri
 Deziderate socio - economice
 • Realizare • Comercializare

Page 10
                        

10 P3 28,5 57,1 14,2 11
 ( ) 100P NSNN
 ii ×= [%].
 P4 28,5 14,2 57,1 Pentru completarea tabelului 5.1 se ia ca punct de referinţă produsul din grupa 1, la
 care gradul de complexitate este relativ mic, noua tehnologie nu reclamă investiţii suplimentare, iar costul va fi cel mai mic în raport cu celelalte variante. Variantele 3 şi 4 au grade de complexitate mai mari şi costuri mai ridicate. Astfel, frecvenţa va fi uneori sau rareori, iar cumpărători vor fi mai puţini (cerere mică).
 De asemenea, pentru fiecare tip de frecvenţă se poate nominaliza o grupă, mai multe grupe sau toate grupele. Nominalizarea unei grupe se poate face numai pentru o singură frecvenţă. Pentru selectarea grupelor s-a introdus parametrul “ponderea grupei Pi (i = 1,2,3,4),” care s-a definit prin raportul dintre numărul de nominalizări a unei grupe (NN)i şi numărul surselor de idei (NS).
 În final, se aleg acele idei care au ponderea cea mai mare în ordinea frecvenţelor, acestea asigură pe termen lung o cerere de produse constantă şi în final rentabilitatea firmei.
 Analiza capacităţii firmei se face tabelar, utilizând o metodă de evaluare ca cea din tabelul 5.2. Prima coloană cuprinde criteriile de fezabilitate tehnică, de marketing şi de rentabilitate, hotărâtoare în producerea şi comercializarea unui produs. A doua coloană cuprinde valoarea acordată de proiectant fiecărui criteriu (max. 10 puncte), în funcţie de importanţă. În a treia coloană proiectantul evaluează numeric, pe scara de evaluare, fiecare criteriu cu note de 1 la 10. Apoi, pe ultima coloană se face evaluarea globală a potenţialului firmei prin suma produselor x y.
 Aprioric, proiectantul stabileşte suma punctelor de importanţă a criteriilor (se recomandă, max. 10 puncte) şi nivelul minim de acceptare a ideii (de regulă, 75 puncte). Se precizează faptul că evaluarea se face pentru fiecare idee în parte.
 Pentru o selecţie corectă a ideilor trebuie să se cunoască unele date despre firmă, cum sunt: ţara şi zona geografică unde se situează; gradul de dotare a firmei; componenţa şi competenţa compartimentului cercetare – dezvoltare; posibilităţi de execuţie, control şi de asigurarea serviciilor; competenţa compartimentului de marketing; resursele umane şi financiare [14].
 De exemplu, o firmă consideră suma punctelor de importanţă a criteriilor egală cu 10 puncte, acordă 0,5 puncte pentru criteriul cu dezvoltarea cea mai mică şi 2 puncte pentru criteriul cel mai bine dezvoltat, iar nivelul minim de acceptare 75 puncte, ceea ce arată că firma dispune de toate resursele şi dotările pentru realizarea produsului (tabelul 5.1).
 Selectarea produsului nou pe baza capacităţii firmei Tabel 5.2
 Nr. crt. Criteriile de selecţie
 Importanţacriteriuluimax. 10 p.
 (x)
 Scala de evaluare a criteriilor slab 1 – 4 mediu 5 – 8 bun 8 – 10
 (y)
 Scorul. Nivel
 max -100min - 75
 (xy) Note acordate 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
 1 Compatibilitatea dintre strategiaşi obiectivele firmei 2 10 20
 2 Capacităţi proprii de Cercetare – dezvoltare 0,75 6 4,5
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3 Cunoştinţe şi experienţă în Marketing 1,25 8 12,5
 4 Posibilităţi productive 1,25 8 12,5
 5 Capacităţi de producţie Potenţiale + colaborări 0,5 4 1
 6 Compatibilitatea cu circuitele de Aprovizionare şi distribuţie existente
 1 7 7
 7 Resurse umane 1,5 9 13,5
 8 Resurse financiare 1,5 9 13,5
 9 Total Σ = 10 Σ = 84,5
 4. CREAREA ŞI TESTAREA CONCEPTULUI - TRANSMISIE MECANICĂ
 4.1. Stabilirea rapoartelor de transmitere În cadrul capitolului se stabileşte schema funcţională şi parametrii cinematici ai transmisiei mecanice alese pe baza criterilor de la capitolele precedente. Principalii parametri cinematici sunt rapoartele de transmitere pentru transmisia prin curele şi reductor, stabilirea lor se face în baza unor criterii de optimizare constructivă şi funcţională, care au la bază, de regulă, gabaritul şi costul minim al materialului. În baza datelor de proiectare, raportul de transmitere total, teoretic, se determină cu relaţia:
 ML
 jMERjcjjtot n
 niii == ∗∗∗ ; j = 1, 2, 3, 4 (6.1.1)
 unde: i*cj şi i*Rj sunt rapoartele de transmitere, ipotetice, ale transmisiei prin curele, respectiv a reductorului; nMEj este turaţia la mers în gol a motorului electric – valorile sunt precizate în cataloagele firmelor producătoare ( = 750; 1000; 1500; 3000 r.p.m.); nML este turaţia maşinii de lucru – valoarea ei este precizată prin tema de proiectare; j – numărul de variante. Turaţia motorului electric, nefiind precizată, din calcul se vor obţine patru valori pentru raportul total teoretic, deci patru variante.
 În continuare, pentru fiecare din cele patru variante obţinute, se va stabili, conform STAS 6012-82, rapoartele de transmitere standardizate icj şi iRj , în aşa fel încât produsul rapoartelor standardizate să fie cât mai aproape de valorile rapoartelor totale teoretice.
 Raportul de transmitere standardizat pentru transmisia prin curele se alege în intervalul:
 )15,3(5,2i1 jc ≤≤ (6.1.2) Numărul treptelor de reducere la reductor se stabilesc cu ajutorul rapoartelor de transmitere standardizate prezentate în tabelele 6.1 şi 6.2, astfel:
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1,25 ≤ iRj ≤ 6,30 – reductor de uz general cu o treaptă de reducere; 7,10 ≤ iRj ≤ 31,5 - reductor de uz general cu două trepte de reducere; (6.1.3) 12,5 ≤ iRj ≤ 40,0 – reductor melcat cu o treaptă de reducere. iRj > 40 – reductor de uz general cu mai multe trepte de reducere. Reductoarele planetare şi armonice se pot adopta pentru oricare din cazurile
 prezentate, când se impune o construcţie compactă şi un gabarit minim. Alegerea variantei optime se face în baza costului de material necesar execuţiei roţilor
 de curea şi angrenajelor. În acest sens se calculează volumul, aproximativ, al roţilor de curea şi al angrenajelor
 reductorului. Volumul aproximativ al roţilor de curea este dat de relaţia:
 ( ) ( )2cj1
 2cj
 21pjTC i1Ki1BD
 4V +=+
 π= [m3], (6.1.4)
 unde: Dp1 – diametrul primitiv al roţii de curea conducătoare; B – lăţimea roţii; icj – raportul
 de transmitere standardizat; K1- factorul de volum pentru roţile de curea ( = BD4
 21p
 π ).
 Volumul aproximativ pentru angrenajele cilindrice, pentru un reductor cu trei trepte de reducere, s-a determinat în baza următoarelor ipoteze:
 • raportul dintre lăţimea danturii şi diametrul de divizare este constant
 5
 5
 3
 3
 1
 1db
 db
 db
 == ;
 • pinioanele au acelaşi număr de dinţi (z1 = z3 = z5); • condiţia de egală rezistenţă la încovoiere la piciorul dintelui pentru roţile
 dinţate durificate ce formează angrenajele (σF1= σF3 = σF5); • condiţia de egală rezistenţă la pitting a flancurilor dinţilor pentru roţile dinţate
 îmbunătăţite ce formează angrenajele (σH1 = σH3 = σH5). Pentru angrenaje cilindrice durificate, volumul angrenajelor este: ( ) ( ) ( )[ ]2
 56341223412
 212D2
 Dja i1iii1ii1KV +++++= [m3], (6.1.5)
 Pentru angrenaje îmbunătăţite, volumul angrenajelor este:
 ( ) ( )( )( )
 ( )( )( )
 +
 +++
 +
 ++++=
 1256
 2565634
 212
 1234
 23434
 2122
 12î2Îaj i1i
 i1i1iii1i
 i1i1ii1KV [m3], (6.1.6)
 unde: K2D, K2î – factorii de volum pentru angrenaje durificate, respectiv angrenaje îmbunătăţite şi se definesc prin relaţia generală:
 31
 12 d
 db
 4K
 π= [m3], (6.1.7)
 unde:d1 – diametrul de divizare al roţii dinţate z1; b – lăţimea danturii; i12, i34, i56 – rapoartele de transmitere standardizate pentru prima, a doua şi a treia treaptă de reducere (tabelul 6.3).
 Alegerea rapoartelor pentru angrenaje 1k,ki + se va face cu respectarea condiţiei .i1i jc1k,k +≥+
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Valorile factorilor K2D şi K2Î sunt diferite şi se adoptă în funcţie de material, de modul de poziţionare a roţilor dinţate faţă de reazeme şi de treapta de precizie ( pentru roţi durificate b/d1 = 0,4…0,8 şi pentru roţi îmbunătăţite b/d1 = 0,8…1,2).
 Volumul aproximativ pentru angrenajele conice se calculează după aceleaşi considerente, dar în ipoteza că roţile dinţate conice se aproximează cu doi cilindrii care au diametrele egale cu diametrele de divizare medii (dm1 şi dm2) şi lăţimea (b). Astfel, apare raportul (b/dm1); valorile se stabilesc în funcţie de raportul de transmitere şi de numărul de dinţi ai pinionului (pentru roţi durificate b/dm1 = 0,48…0,64 şi pentru roţi îmbunătăţite b/dm1 = 0,64…0,8). Volumul aproximativ pentru angrenajul melcat se calculează cu relaţia:
 +
 λ=
 +
 λ
 π= 2
 123212
 31
 1
 2a i
 qKi
 qd
 db
 4V [m3], (6.1.8)
 unde:d1- diametrul de divizare a melcului; b2 - lăţimea roţii melcate; λ- constanta lungimii melcului( orientativ λ=14); q- coeficientul diametral (orientativ q =12). Numeroasele aplicaţii numerice efectuate pe angrenaje cilindrice şi conice arată, pentru acelaşi raport de transmitere, un consum de material mai mare cu 5 – 10% la angrenajele îmbunătăţite faţă de cele durificate.
 De asemenea, raportul b/d1 determină o creştere a consumului de material cu 70… 100% la angrenajele îmbunătăţite faţă de cele durificate.
 În faza preliminară de proiectare, pentru factorii de volum se pot adopta următoarele valori, orientative:K1= 10 –3 [m 3] ; K2Î = 4•10 –4[m 3]; K2D = 2•10 –4[m 3]; K3 = 4,5•10 –4[m 3]. Se precizează faptul că aceste creşteri ale consumului de material la angrenajele îmbunătăţite, determină, în lanţ, o creştere a consumului de material şi la celelalte elemente componente ale reductorului (arbori, carcasă, elemente de etanşare etc.).
 În concluzie, proiectantul trebuie să stabilească materialul de execuţie în funcţie de caracteristicile funcţionale (viteză, încărcare, durabilitate etc.), de tehnologia de execuţie şi montaj a roţilor dinţate şi să aleagă soluţia optimă, sub aspect tehnic, care determină costuri minime.
 Rapoarte de transmitere pentru transmisii cu o treaptă Tabelul 6.1
 Tipul transmisiei Recomandat Valoarea maximă
 Reductor cu roţi dinţate cilindrice 2,5...6,3 12,5 Reductor cu roţi conice 2...4 9 Reductor melcat 10...40 80 Reductor planetar 2,5...63 180 Reductor armonic 50...140 300 Angrenaj cu roţi dinţate, deschis 3...7 18 Angrenaj melcat, deschis 10...60 125 Transmisie cu lanţ 2...6 Transmisie cu roţi de fricţiune 2...4 8 Transmisie prin curea lată 2...5 6,3 Transmisie prin curea trapezoidală 2...5 7 Transmisie prin curea dinţată 1,24...9 20
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Tabelul 6.2
 Rapoarte de transmitere nominale (extras din STAS 6012-82)
 I II I II 1,00 3,15 1,00 1,12
 3,15 3,55
 1,25 4,00 1,25 1,40
 4,00 4,50
 1,60 5,00 1,60 1,80
 5,00 5,60
 2,00 6,30 2,00 2,24
 6,30 7,10
 2,50 8,00 2,50 2,80
 8,00 9,00
 Observaţii:
 • Valorile din şirul I corespunde seriei de numere nominale R10, iar şirul II corespunde seriei R20.
 • Valorile din şirul I se vor prefera valorilor din şirul II. • Rapoartele de transmitere mai mari decât cele indicate în tabel se obţin prin
 înmulţirea acestora cu 10, 100, 1000. Rapoartele de transmitere la reductoarele în mai multe trepte tipizate Tabelul 6.3
 Tipul reductorului Schema Parametrii
 constructivi u=u12×u34
 *) u=u12×u34×u56
 Observaţii
 Cilindric în două trepte 2H 6,1
 aa
 1
 2 = 8 = 4×2 (=3,15×2,5) ; 10 = 4×2,5; 12,5 ≈ 4×3,15 16 = 4×4; 20 = 5×4; 25 = 5×5; 31,5 = 6,3×5; 40 = 6,3×6,3
 Conico-cilindric în două trepte
 2CH 12,1ad2 =
 6,3 = 2×3,15; 8 = 2×4 (=2,5×3,15); 10 = 2,5×4; 12,5 ≈ 3,15×4; 16 = 4×4; 20 = 4×5; 25 = 5×5; 31,5 = 5×6,3; 40 ≈ 6,3×6,3 (=5,6×7,1).
 Melcat în două trepte 2M
 315 ≈ 20×16; 500 ≈31,5×16; 400 = 25×16; 800 ≈25×31,5; 630 = 20×31,5; 125 0≈ 40×31,5; 1600 ≈50×31,5; 2000 ≈ 63×31,5 1000 ≈31,5×31,5;
 Cilindro-melcat în două
 trepte 2HM
 2aa
 1
 2 = 40 = 2×20; 50 = 2,5×20; 63 = 3,15×20 80 = 4×20; 100 = 2,5×40 160 = 4×40; 200 = 5×40; 250 = 5×50
 Reunire de două
 reductoare cu o treaptă
 Cilindric în trei trepte 3H
 6,1aa
 6,1aa
 2
 3
 1
 2
 =
 =
 50 ≈ 3,15×4×4 63 ≈ 4×4×4 80 = 5×4×4 100 = 5×5×4 125 = 6,3×5×4 160 = 6,3×6,3×4 200≈6,3×6,3×5
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Conico-cilindric în trei
 trepte 3CH
 6,1aa
 12,1ad
 1
 2
 1
 2
 =
 =
 50 ≈ 3,15×4×4 63 ≈ 3,55×4,5×4 80 = 4×5×4 100 = 4×5×5 125 = 4×6,3×5 160 = 4×6,3×6,3 200 ≈ 5×6,3×6,3 250 ≈ 6,3×6,3×6,3
 *) Scrierea se face pe rapoarte nominale (şirul STAS), pentru care se fac rotunjiri. ∗ cu ”u” s-a notat raportul de angrenare ( u k, k+1 = i k, k+1 ; k = 1,3,5… ).
 Masa roţilor de curea şi a roţilor dinţate se poate calcula dacă, aprioric, s-a stabilit
 materialul şi desenul de execuţie:
 jjj VM ρ= [kg], (6.1.9)
 unde: Vj – volumul roţilor de curea, respectiv al roţilor dinţate; ρj – densitatea materialului. Roţile dinţate de uz general se execută din oţel, iar roţile de curea se pot executa în
 construcţie turnată din fontă, aliaje de aluminiu sau oţel (ρFC = 6800 – 7100 kg/m3; ρOL = 7850 kg/m3; pentru aliajul de aluminiu AT Cu 10, ρAl = 3320 kg/m3;). Costul materialului necesar fabricării roţilor de curea şi a al roţilor dinţate, se determină cu relaţia Cmj = cmj Mj [u.m. (unităţi monetare)], (6.1.10) unde: cmj – costul specific al materialului în [u.m./Kg]; Mj – masa roţilor în [kg]. În activitatea de proiectare valorile pentru costurile specifice ale materialelor se vor adopta după preţurile practicate pe piaţa din ţară sau mondială, la momentul execuţiei proiectului.
 În faza de proiectare, costurile de producţie (costurile proprii) se pot obţine cu metoda de calculaţie suplimentară diferenţiată, prin luarea în considerare, ca mărime de referinţă, costul materialului, aşa cum se arată în cap. 8, fig. 8.3.
 În concluzie, alegerea variantei optime sub aspectul rapoartelor de transmitere se poate prezenta sintetic în schema din figura 6.1 şi în tabelul 6.4.
 Alegerea rapoartelor de transmiterea Tabelul 6.4
 Roţi de curea (RC) Roţi dinţate (RD) Parametrul U.M. ic1(j =1) ic2(j =2) ic3(j =3) ic4(j = 4) iR1(j =1) iR2(j =2) iR3(j =3) iR4(j = 4)VRCj şi VRDj m3 MRCj şi MRDj kg CmRCj şi CmRDj u.m.
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Fig. 6.1. Organigrama pentru stabilirea rapoartelor de transmitere
 4.2. Alegerea motorului electric
 În funcţie de schema funcţională a celor patru variante, puterea necesară la motorul electric se calculează cu relaţia:
 j
 MLj.nec
 PP
 η= [kW], (6.2.1)
 unde: PML- puterea la maşina de lucru, dată prin temă; ηj – randamentul total al transmisiei mecanice. Randamentul total al transmisiei mecanice se calculează, pentru cele patru variante, cu relaţia:
 nr
 majjTCj η⋅η⋅η=η , (6.2.2)
 unde: ηTC j – randamentul transmisiei prin curele; ηaj – randamentul unui angrenaj; m – numărul de angrenaje; ηr – randamentul unei perechi de rulmenţi; n – numărul de perechi de rulmenţi.
 Valorile randamentelor diferitelor cuple de frecare sunt precizate în tabelul 6.5.
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Randamente estimate - η Tabelul 6.5 Nr. crt. Cupla de frecare Carcasă
 închisă Carcasă deschisă
 1. Angrenaj cilindric 0,97...0,99 0,93...0,95 2. Angrenaj conic 0,96...0,98 0,92...0,94 3. Motoreductor melcat 0,40 0,30 4. Angrenaj melcat z1 = 1 0,70...0,75 0,50...0,60 5. Angrenaj melcat z1 = 2 0,75...0,82 0,60...0,70 6. Angrenaj melcat z1 = 3 0,80...0,85 - 7. Angrenaj melcat z1 = 4 0,88...0,92 - 8. Transmisie prin roţi cu fricţiune 0,90...0,96 0,70...0,88 9. Transmisie prin lanţ 0,96...0,98 0,90...0,93 10. Transmisie prin curea lată - 0,94...0,96 11. Transmisie prin curea trapezoidală - 0,95...0,97 12. cu roţi cu periferia netedă - 0,95...0,96 13
 Transmisie prin curea dinţată cu roţi dinţate 0,98...0,995
 14. O pereche de rulmenţi 0,99...0,995 - 15. O pereche de lagăre cu alunecare 0,98...0,99 -
 Motoarele electrice asincrone de uz general sunt produse care se execută în
 întreprinderi specializate (UMEB – SA – Bucureşti, Electromotor S.A. Timişoara, Piteşti)[26], dimensiunile de gabarit, de legătură şi de montaj şi caracteristicile funcţionale, sunt reglementate prin norme de firmă şi prezentate în cataloage de produse (anexa 6.1, tabelele 1,2 şi 3).
 Alegerea motorului electric se face în funcţie de turaţia de mers în gol şi puterea de calcul necesară, astfel încât să fie îndeplinită inegalitatea
 j.necsj.nec.cjME PcPP =≥ , (6.2.3)
 unde: PME – puterea motorului electric în kW; Pc.nec.j – puterea de calcul necesară; cs – coeficient de suprasarcină ce ia în considerare creşterile accidentale ale puterii la maşina de lucru – valorile sunt date în tabelul 6.6.
 Factorul de utilizare KA ( cs) la transmisiile reductoare Tabelul 6.6
 Caracteristica de funcţionare a maşinii motoare Uniformă Şocuri uşoare Şocuri medii
 Caracteristica de funcţionare a maşinii antrenate (de lucru) Motor electric,
 turbină cu abur sau cu gaze
 Motor policilindric cu ardere internă
 Motor monocilindric
 cu ardere internă
 Uniformă Generatoare, ventilatorare, turbo-compresoare, transportoare, ascensoare uşoare, mecanisme de avansuri la maşini-unelte, amestecătoare pentru materiale cu densitate uniformă
 1,00 1,25 1,75
 Şocuri medii Transmisia principală a maşinilor-unelte, ascensoare grele, mecanismele de rotaţie a macaralelor, pompe policilindrice cu piston, agitatoare şi amestecătoare pentru
 1,25 1,50 2,00 şi mai mult
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materiale cu densitatea neuniformă Şocuri puternice Foarfece, ştanţe, laminoare, maşini siderurgice, prese de brichetat, concasoare, instalaţii de foraj
 1,50 1,75 2,25 şi mai mult
 Observaţii: 1. Valorile din tabel sunt valabile pentru transmisii care nu lucrează în domeniul de
 rezonanţă. 2. Dacă se indică, prin norme, pentru diferite domenii, factorul de utilizare (sau de
 funcţionare), atunci se vor utiliza valorile respective. 3. Pentru transmisii multiplicatoare factorul din tabel se înmulţeşte cu 1,1.
 Nefiind precizată turaţia motorului electric de mers în gol, alegerea motorului electric
 se face pentru toate cele patru variante, precizate la pct. 6.1. Din anexa 6.1, tabelele 1 şi 2 se obţin datele cu referire la puterea nominală (PME j), turaţia de mers în sarcină sau nominală (nI), randamentul ηMEj şi masa MMEj a motorului electric. Datele alese permit să se calculeze puterea pierdută în motorul electric, respectiv costul acestei puteri. Pentru utilizatorul direct (cel care cumpără şi utilizează motorul electric), aceste costuri se contabilizează la capitolul pierderi. Puterea pierdută în motorul electric
 jME
 jMEjMEjMEp
 1PP
 η
 η−= [kW], (6.2.4)
 unde ηMEj este randamentul motorului electric. Puterea pierdută prin frecare în transmisia mecanică
 j
 jMLjpTM
 1PP
 η
 η−= [kW], (6.2.5)
 reprezintă din punct de vedere economic, pierderi care se contabilizează la capitolul cheltuieli nerecuperabile de orice utilizator. Costul total al puterii piedute prin frecare, se calculează cu relaţia:
 ( ) hEEjTMpMEppj tcPPC += [u.m.] (6.2.6)
 unde: cEE –costul unitar al energiei electrice în [u.m./kW.h]; th – durata de funcţionare a transmisiei mecanice, se poate adopta valoarea th = 10 000…20 000 ore. Preţul de achiziţie a motorului electric se determină cu relaţia:
 jMEOMEjME Mpp = [u.m.], (6.2.7) unde: pOME – preţul unitar al motorului electric în [u.m./kg].; MMEj – masa motorului electric.
 Costul energiei electrice şi preţul motorului electric se vor stabili la momentul execuţiei proiectului, la mărimea celor practicate pe piaţa mondială sau în ţară. Cheltuielile totale, efectuate cu ocazia achiziţionării motorului electric, şi cele datorate puterii pierdute prin frecare sunt:
 Ctj = Cpj + pMEj [u.m.] , (6.2.8)
 Toate datele tehnice şi economice se centralizează în tabelul 6.7.
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Alegerea variantei optime Tabelul 6.7 Varianta cinematică prin nME [rpm] Parametrul U.M.
 750 (j =1) 1000 (j =2) 1500 (j =3) 3000 (j= 4)Puterea motorului electric - PMEj kW Randamentul motorului electric ηMEj Masa motorului electric MMEj kg Puterea pirdută în motorul electric Pp ME j kW Puterea pirdută în trans. mecanică Pp TM j kW Costul total al puterii piedute prinfrecare Cpj u.m. Preţul de achiziţie a motor. electric pMEj u.m. Cheltuieli totale CmRCj + CmRDj +Ctj
 (CmRCj şi CmRDj din tab.6.4) u.m. Varianta optimă a transmisiei mecanice care urmează a se proiecta şi comercializa, rezultă din analiza prelimenară a cheltuielilor totale centralizate în tabelul 6.7.
 În urma analizei datelor parţiale finale se va alege varianta la care suma cheltuielilor este minimă. În final, se vor preciza următorii parametri de proiectare:
 • turaţia motorului electric de mers în gol şi în sarcină (nME şi n1); • puterea, tipul motorului electric şi cotele de legătură şi gabarit; • rapoartele de transmitere parţiale ale transmisiei prin curele şi ale reductorului; • tipul reductorului (cilindric, conic, conico-cilindric, melcat sau cilindro-melcat) şi
 numărul de trepte ale reductorului; • schema funcţional-cinematică a transmisiei mecanice care urmează a se proiecta (a
 se vedea fig. 2.1). O astfel de schemă va fi realizată de proiectant. 4.3 Calculul turaţiilor
 Pe baza schemei cinematice prezentată de fiecare proiectant şi a datelor precizate la
 sfârşitul pct. 6.2 se calculează turaţiile efective pentru fiecare arbore. Pentru o transmisie mecanică ce are în componenţă o transmisie prin curele
 trapezoidale şi un reductor cu trei trepte de reducere (a se vedea fig. 2.1), rezultă:
 56
 IVV
 34
 IIIIV
 12
 IIIII
 c
 III i
 nn;
 in
 n;in
 n;in
 n ==== [r.p.m.], (7.1.1)
 4.4 Calculul puterilor şi a momentelor de torsiune
 Tinând seama de pierderile de putere, implicit de randamentele cuplelor de frecare
 (tabelul 6.5) ce transmit fluxul între unele părţi componente ale transmisiei şi maşina de lucru, se determină puterile pe fiecare arbore. Folosind acelaşi exemplu din fig. 2.1, avem:
 raIVVraIIIIVraIIIIIrcIII PP;PP;PP;PP ηη=ηη=ηη=ηη= [kW]. (7.1.2) Cunoscând turaţiile (nx în r.p.m.) şi puterile (Px în kW), se pot determina momentele de răsucire pe fiecare arbore
 [ ]NmmnP1030M
 x
 x6
 tx π⋅
 = (7.1.3)
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Pentru transmisia mecanică din fig. 2.1, x = I, II, III,, IV şi V.
 4.5 Predimensionarea arborilor şi alegerea dimensiunilor capetelor arborilor
 Arborii sunt solicitaţi la răsucire şi încovoiere ca urmare a forţelor introduse de
 transmisia prin curele şi angrenaje. Momentele de încovoiere nu pot fi determinate în faza de predimensionare, întrucât nu
 se cunosc distanţele dintre punctele de reazem şi cele de aplicaţie a forţelor. În această situaţie predimensionarea se face din condiţia de rezistenţă la răsucire, însă admniţând valori mai reduse pentru rezistenţa admisibilă la răsucire. Prin această micşorare a rezistenţei se include în calcul şi efectul încovoierii (τat = 15…30 MPa).
 Relaţia de predimensionare pentru cei (x) arbori, este:
 3
 at
 txsx
 Mc16d
 πτ=∗ [mm], (7.1.4)
 unde cs are aceeaşi semnificaţie şi valoarea de la punct. 6.2, tabelul 6.6.
 Valorile rezultate din calcul se majorează la o valoare întreagă. Diametrul nominal în funcţie de momentul
 transmis (extras din STAS 8724/3-74) Tabelul 7.1
 Momentul nominal de transmis Mt [Nm] 1,85 2,58 3,55 6,0 9,75 14,5 17,5 21,2 29 40
 Diametrul nominal al capătului de arbore
 dca [mm] 10 11 12 14 16 18 19 20 22 24
 Mt 46,2 69 87,5 109 150 200 235 280 355 450 515 730 775 975 1150
 dca 25 28 30 32 35 38 40 42 45 48 50 55 56 60 63
 Mt 1280 1700 1800 2120 2650 3350 4120 4870 5800 8250 11200 12800 14500 19000 24300
 dca 65 70 71 75 80 85 90 95 100 110 120 125 130 140 150
 Lungimea capătului de arbore şi abaterile limită ale diametrului nominal (extras din STAS 8724/2-74) Tabelul 7.2
 Diametrul nominal al capătului de arbore
 dca [mm] 10 11 12 14 16 18 19 20 22 24
 serie scurtă 20 25 28 36 Lungimea
 capătului de arbore ℓca [mm] serie
 lungă 23 30 40 50
 Abaterile limită ale diametrului nominal
 [mm]
 +0,007
 -0,002
 +0,008 -0,003
 +0,009 -0,004
 dca 25 28 30 32 35 38 40 42 45 48 50 55 56 60 63 scurtă 42 58 82 105 ℓca lungă 60 80 110 140
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Abaterile limită
 +0,009 -0,004
 +0,018 +0,002
 +0,030 +0,011
 dca 65 70 71 75 80 85 90 95 100 110 120 125 130 140 150scurtă 105 130 165 200 ℓca lungă 140 170 210 250
 Abaterile limită
 +0,030 +0,011
 +0,035 +0,013
 +0,040 +0,015
 Tabelul 7.3
 dca Toleranţa ≤ 30 j6
 32...50 k6 > 50 m6
 Capetele de arbori fac legătura cu alte organe de maşini ce compun transmisia
 mecanică.Dimensiunile acestora sunt standardizate conform STAS 8724/3-74, pentru a se asigura interschimbabilitatea.
 În tabelul 7.1 se indică un extras din STAS 8724/3-74. Diametrului nominal al capătului de arbore ( xd ) se alege în funcţie de momentul de răsucire de calcul transmis de arbore Mtcx., respectând-se condiţia:
 Mt ≥ Mtcx = csMtx (7.1.5)
 unde: Mt – momentul nominal transmis; Mtx – momentul de răsucire efectiv transmis. Lungimea capătului de arbore, abaterile limită şi toleranţa se aleg în funcţie de
 diametrul capătului de arbore ( xd ) din STAS 8724/2-71, tabelele 7.2 şi 7.3. Pentru a nu se alege un diametru cu dimensiunea mai mică faţă de dimensiunea
 rezultată din calculul de rezistenţă, se impune a se respecta relaţia: [ ]*
 xxcax d;dMaxd = (7.1.6) Materialele recomandate pentru construcţia arborilor sunt oţeluri carbon de uz general
 STAS 500-80 (OL42; OL50; OL60), oţeluri carbon de calitate STAS 880-80 (OLC25; OLC35; OLC45) şi oţeluri aliate de construcţie STAS 791-80 (41MoC11; 13CrNi30; 18MoCr10).
 ℓca
 d ca
 ℓca
 d ca
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ANEXA 6.1.
 Motoare asincrone de uz general Tabelul 1
 Tipul motorului
 Puterea nominală
 [KW]
 Turaţia
 nominală[r.p.m.]
 In (A)
 (380)
 η [%] n
 p
 II
 n
 p
 MM
 n
 maxM
 M Masa
 [kg]
 MEp0
 kg
 m.u
 Turaţia de funcţionare fără sarcină 750 r.p.m. 2p = 8 AE 132 M - 8 3 700 8,13 78 5 1,6 2 95 2,56 ASU 160 Ma-8 4 720 11 81 5 1,9 2,1 105 3,04 ASU 160 Mb-8 5,5 720 15 82 5 1,9 2,2 115 3,21 ASU 160 L-8 7,5 720 19,7 83 5 2 2,3 135 3,10 ASU 180 L-8 11 720 27,5 86 6 2,1 2,5 190 3,01 ASU 200 L-8 15 730 36 88 6 2,2 2,6 240 2,70 ASU 225 S-8 18,5 730 44,5 88 6 2,3 2,6 300 2,65 ASI 225 M-8 22 730 53,5 88 6 2,3 2,5 325 2,99 ASI 250 M-8 30 730 63,5 90 6 2,4 2,5 430 3,44 ASI 280 S-8 37 735 76,5 92 6 2,4 2,5 530 3,96 ASI 280 M-8 45 735 93 92 6 2,1 2,5 610 4,32 ASI 315 S-8 55 735 114 92 5,9 1,8 2 750 - ASU 315 M-8 75 735 156 91,5 5,9 1,8 2 1130 - ASU 315 L-8 90 735 184 93 5,9 1,8 2 1250 - ASU 315 La-8 110 735 225 93 5,9 1,8 2 1400 -
 Turaţia de funcţionare fără sarcină 1 000 r.p.m. 2p = 6
 AE 132 S - 6 3 930 7,3 80 6 1,6 2 85 2,41 AE 132 M - 6 4 940 9,4 82 6 1,6 2 95 2,53 AE 160 S - 6 5,5 940 12,5 84 6 1,6 2 105 2,71 ASU 160 M-6 7,5 960 16,5 86 6 2 2,3 115 2,88 ASU 160 L-6 11 960 24,5 86 6 2 2,4 135 3,46 ASU 180 L-6 15 960 32 87 6 2 2,4 180 3,05 ASU 200 La-6 18,5 970 38 90 6,1 2 2,7 225 2,65 ASU 200 Lb-6 22 970 45 90 6,7 2 2,7 255 2,59 ASU 225 M-6 30 970 60 90 6,5 2 2,3 325 2,45 ASI 250 M-6 37 975 71 92 7 2,4 2,5 430 3,08 ASI 280 S-6 45 975 86,5 92 7 2,2 2,4 530 3,58 ASI 280 M-6 55 980 106 92 6,7 2,2 2,4 610 4,05 ASI 315 S-6 75 980 142 92,5 7,2 2,7 3,2 750 - ASI 315 M-6 90 980 169 93 7,7 2,3 2,4 830 - ASU 315 Ma-6 110 985 211,5 93 6,5 2 2,2 1130 - ASU 315 L-6 132 985 252,5 93,5 6,5 2 2,2 1250 - ASU 315 La-6 160 985 304,5 94 6,5 2 2,2 1400 -
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ANEXA 6.1. Motoare asincrone de uz general Tabelul 2
 Tipul motorului
 Puterea nominală
 [KW]
 Turaţia
 nominală[r.p.m.]
 In (A)
 (380)
 η [%] n
 p
 II
 n
 p
 MM
 n
 maxM
 M Masa
 [kg]
 MEp0
 kgm.u
 Turaţia de funcţionare fără sarcină 1 500 r.p.m. 2p = 4 AE 112 S - 4 3 1425 5,16 80 6 1,6 2,2 38 2,59 AE 112 M - 4 4 1440 8,75 84 6 1,6 2,2 52 2,56 AE 132 M - 4 5,5 1440 11,75 85 6 1,6 2,2 95 1,76 AE 132 L - 4 7,5 1440 16,65 86 6 1,6 2,2 105 1,81 ASU 160 Ma-2 11 1440 21,5 88 6,5 2,1 2,5 115 2,28 ASU 160 Mb-2 15 1440 29 89 6,5 2,1 2,5 135 2,26 ASU 160 L-2 18,5 1450 35,5 89 7 2,3 3 170 2,15 ASU 180 M-2 22 1460 41,5 90,5 7 2,3 3 180 2,36 ASU 200 La-2 30 1460 56,5 91 7 2 2,6 240 2,25 ASU 200 L-2 37 1470 70,5 92 6,5 2 2,3 300 2,15 ASU 225 M-2 45 1470 84,5 92 6,5 2 2,3 325 2,30 ASI 250 M-2 55 1460 102 93 6,5 2,1 2,5 430 2,50 ASI 280 S-2 75 1460 141 93 7,4 2,6 2,7 530 - ASI 280 M-2 90 1465 168 93,5 7,4 2,3 2,5 610 - ASI 315 S-2 110 1465 201 93,5 7,4 2,3 3 780 - ASI 315 M-8 132 1470 236 93,5 7,4 2,2 2,8 870 - ASU 315 Ma-2 160 1480 296 93,5 6,5 2,1 2,2 1250 - ASU 315 L-2 200 1480 366 94,5 6,5 2,1 2,2 1400 -
 Turaţia de funcţionare fără sarcină 3 000 r.p.m. 2p = 2 AE 112 S - 2 3 2850 6,3 83 2,2 1,6 6 47 1,75 AE 112 M - 2 4 2850 8,3 84 2,2 1,6 6 52 1,88 AE 132 S - 2 5,5 2880 11,2 85 2,2 1,6 6 85 1,86 AE 132 M - 2 7,5 2880 15 1,6 2,2 1,6 6 95 1,86 ASU 160 Ma-2 11 2900 22 87 6,3 2,4 3 105 2,50 ASU 160 Mb –2 15 2900 29,5 88 6,3 2,4 3 120 2,43 ASU 160 L- 2 18,5 2910 36 89 6,5 2,4 3 135 2,51 ASU 180 M-2 22 2910 43 89 6,5 2,5 3 175 2,45 ASU 200 La-2 30 2930 58 89 7 2,5 2,5 235 2,26 ASU 225 Lb-2 37 2930 69,5 91 7 2,7 3 265 2,39 ASU 225 M-2 45 2940 83,5 91 7 2,2 2,3 330 2,23 ASI 250 M-2 55 2940 102 91 7 2,2 2,2 430 2,45 ASI 280 S-2 75 2945 138 92 7 2,5 2,7 520 - ASI 280 M-2 90 2945 163,5 93 7 2,5 2,7 600 - ASI 315 S-2 110 2965 197 93,5 7,2 2,3 2,4 720 - ASI 315 M-2 132 2970 233,5 93,5 7,2 2,1 2,2 800 - ASU 315 Ma-2 160 2970 283 93,5 7,5 2,3 2,4 1130 - ASU 315 L-2 200 2975 350 94,5 7,5 2,3 2,4 1250 -
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ANEXA 6.1.
 Motoare asincrone de uz general - Dimensini Tabelul 3
 Dimensiuni [mm] Montaj pe tălpi Capăt de arbore
 D E F GA L
 Mot
 orul
 el
 ectr
 c
 A B C H K 2p=2 2p>2 2p=2 2p>2 2p=2 2p>2 2p=22p>2 2p=2 2p>2
 HD
 112S 365 112M
 190 70 112 12 28 j6 60 8 h9 31 392
 277
 132S 140
 425 132M 463 132L
 216 178 89 132 12 38 k6 80 10 h9 41 542
 332
 160M 210 603 160L 254 154 108 160 14 42 k6 110 12 h9 45 643 400
 180M 241 668 180L 279 279 121 180 14 48 k6 110 14 h9 51,5 708 440
 200L 318 305 133 200 18 55 m6 110 16 h9 59 780 490225S 286 - 840225M 356 311 149 225 18 55
 m6 60 m6 110 140 16
 h9 18 h9 59 64 835 865 535
 250M 406 349 168 250 24 60 m6
 65 m6 140 140 18
 h9 18 h9 64 69 900 900 615
 280S 368 970 970280M 457 419 190 280 24 65
 m6 75
 m6 140 140 18 h9
 20 h9 69 79,5 1050 1050 660
 315S 406 1065 1095315M 457 1100 1130 715
 315Ma 457 1240 1270315L
 508
 508
 216 315 28 65 m6
 80 m6 140 170 18
 h9 22 h9 69 85
 1280 1360 811
 Fig, 1. Motor electric - dimensiuni de legătură şi gabarit
 L
 Ø D
 BC E
 F
 GA
 HD
 Ø K A
 H
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7.4.1. ALEGEREA REDUCTORULUI CU ROŢI DINŢATE Reductoarele de uz general se realizează în game tipizate, având toate elementele
 constructive şi geometrice standardizate şi anume: ● rapoartele de transmitere; ● distanţele dintre axele angrenajelor; ● înălţimea dintre axele de intrare-ieşire şi planul de prindere; ● diametrul şi lungimea capetelor arborilor de intrare-ieşire; ● lagărele cu rulmenţi şi elementele de etanşare; ● prinderea pe talpă sau pe elementele arborelui maşinii de lucru; ● celelalte elemente componente.
 În cazul utilizării în proiectare a unui reductor tipizat se impune alegerea acestuia. Alegerea unui reductor tipizat se realizează conform metodologiilor din prospectelor
 firmelor producătoare (firma Flender – Germania şi S.C. Neptun - România sau alte firme)[24,25].
 Agerea reductorului, indiferent de poziţia reductorului în schema cinematică, se face în ipoteza legăturii directe a motorului electric cu reductorul (la schema cinematică din fig. 2.1, ipotetic, nu se consideră transmisia prin curele). În acest caz se impune o corecţie a puterii la arborii de intrare şi ieşire (corecţia se face în ipoteza menţinerii constante a momentelor de răsucire la arborii de intrare şi ieşire a reductorului.). Puterea corectată este puterea echivalentă PE (PE este puterea la arborele de ieşire după Flender sau puterea la arborele de intrare după Neptun) şi se calculează cu relaţiile:
 )Neptundupă(PnnP);Flenderdupă(PP I
 II
 IEMLn
 nE
 II
 I == . (7.4.1)
 Pentru alegerea practică a reductorului sunt necesare următoarele date: • turaţiile la arborii de intrare şi de ieşire în r.p.m.; • puterea echivalentă PE în KW; • raportul de transmitere total al reductorului (iR); • durata de funcţionare şi temperatura mediului ambiant.
 În prospecte (anexa 7.48 - extras catalog firma Flender şi anexa 7.49 - extras catalog S.C. Neptun ) se indică puterea nominală transmisă P1N, respectiv PN, pentru o încărcare la oboseală constantă, fără şocuri (KA=1), cu funcţionare continuă (KD=1). De asemenea, se indică puterea la limita termică PT1, respectiv PT, fără răcire suplimentară tf ≤ 85oC. Alegerea se face în funcţie de puterea efectivă transmisă de reductor Pef , cu respectarea condiţiei:
 P1N (PN) ≥ Pef = KA KD PE, (7.4.2)
 unde: KA - factorul de utilizare (tab. 6.6); KD – factorul duratei de funcţionare (tab. 7.16); Din catalog se obţin următoarele date;
 • puterea nominală de transmis (P1N = PN în KW); • tipul şi mărimea reductorului; • puterea la limita termică (PG = PT în KW) şi factorii limitei termice (KT); • dimensiunile de gabarit şi legătură; • masa reductorului (MR în kg) şi cantitatea de ulei necesară ungerii (qu în litri); • alte dimensiuni de gabarit şi montaj (d1; d2; h; e; n2; a; m3; b; c).
 În continuare, se face verificarea reductorului la limita termică, cu relaţiile: PE ≤ KT1 PT1, reductor fără răcire suplimentară; PE ≥ KT1 PT1, reductor cu răcire suplimentară şi se impune alegerea puterii termice
 şi a factorului limitei termice corespunzător variantei de răcire; PT2 şi KT2 la răcire cu ventilator sau serpentină cu apă; PT3 si KT2 la răcire cu ventilator şi serpentină cu apă. Cu datele obţinute se face din nou verificarea reductorului la limita termică, cu relaţiile:
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PE ≤ KT2 PT2 sau PE ≤ KT2 PT3, unde KT1, KT2 sunt factorii limitei termice prezentaţi în tabelul 7.17.
 Dacă variantele de răcire suplimentară nu convin se va alege un reductor cu dimensiuni mărite, dar soluţia este neeconomică.
 Factorul duratei de funcţionare KD, la reductoarele cilindrice şi conice Tabelul 7.16
 Durata zilnică de funcţionare ore*) < ½ ½ la 3 3 la 8 8 la 16 16 la 24
 Durata anuală de funcţionare, ore
 Până la 200
 200 la 1000
 1000 la 3000
 3000 la 6000 Peste 6000
 Factorul KD **) 0,71 0,80 0,90 1,00 *) Dacă întreruperile sunt mai lungi decât o zi, atunci KD se adoptă corespunzător duratei medii anuale de funcţionare. **) KD se hotărăşte de producător pe baza condiţiilor de funcţionare şi spectrogramei de încărcări.
 Factorii limitei termice KT1 şi KT2, la reductoarele cilindrice şi conice Tabelul 7.17
 Durata de funcţionare pe oră Modul de răcire
 Temperatura mediului
 ambiant [oC] 100% 80% 60% 40% 20%
 Fără răcire suplimentară (PG1) PT1 · KT1
 10 20 30 40 50
 1,17 1,00 0,82 0,65 0,48
 1,40 1,20 0,99 0,78 0,58
 1,64 1,40 1,15 0,90 0,67
 1,87 1,60 1,32 1,04 0,77
 2,00 1,80 1,48 1,17 0,68
 Cu răcire prin: 1. ventilator sau serpentină
 cu apă, (PG2) PT2 · KT2; 2. ventilator şi serpentină
 cu apă, (PG3) PT3 · KT2.
 10 20 30 40 50
 1,17 1,00 0,84 0,69 0,53
 1,40 1,20 1,01 0,83 0,74
 1,64 1,40 1,17 0,96 0,74
 1,87 1,60 1,35 1,11 0,85
 2,10 1,80 1,51 1,25 0,95
 În continuare, se determină următorii parametri economici: • Preţul unitar de achiziţie a reductorului
 [ ].m.upMp ORRR = . (7.4.3) • Preţul de achiziţie a lubrifiantului de ungere
 [ ]umpqp ouuu = . (7.4.4)
 unde: pOR este preţul unitar specific în [u.m./kg]; pou este preţul unitar al uleiului în [u.m./ l]. • Preţul total de achiziţie a reductorului:
 [ ]umppp uRt += . (7.4.5) Datorită faptului că există mai multe firme producătoare de reductoare de uz general
 se impune o analiză tehnico-economică a variantelor diferitelor firme. În final se va alege soluţia (varianta) care oferă caracteristici tehnice şi economice superioare sub aspectul siguranţei în funcţionare, a serviciilor care se asigură şi a preţului de achiziţie.
 În acest sens se recomandă a se utiliza preţurile practicate de diferitele firme producătoare de reductoare (firma Flender - Germania ; S.C. Neptun Câmpina - România).
 Preţurile se stabilesc la momentul execuţiei proiectului în funcţie de preţurile existente pe piaţa mondială şi în ţară.
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REDUCTOARE CU ROŢI DINŢATE - FIRMA “FLENDER” GERMANIA
 REDUCTOR CILINDRIC CU O TREAPTĂ DE REDUCERE – 1H
 Puterea nominală transmisă de reductor Tabelul 1. n1N n2N Mărimea reductorului
 80 100 125 160 200 250 280 320 360 400 450 500 560 iN [r.p.m] Puterea nominală P1N [kW]
 1,25 1500 1000 750
 1200 800 600
 55 38
 28,5
 105 71 54
 195 135 110
 390 260 200
 700 470 360
 1350•910 710
 1,4 1500 1000 750
 1070 715 535
 51 36 28
 98 66 52
 190 130 105
 360 245 195
 640 430 330
 1300•880 680
 1,6 1500 1000 750
 940 625 470
 51 36 28
 97 71 56
 185 130 100
 330 230 190
 590 400 310
 1200•810 670
 1650•1150900
 2150•14501200
 2850•21001550
 1,8 1500 1000 750
 835 555 415
 45 32 25
 91 66 52
 175 120 98
 310 220 185
 540 370 280
 1100750 610
 1500•1100850
 2050•14001150
 2650•18501450
 2 1500 1000 750
 750 500 375
 39 27 21
 80 57 44
 155 110 89
 290 200 165
 510 360 270
 1000700 580
 1400960 770
 1900•13001050
 2500•17001350
 - 2600• 2000
 - 3700• 2950
 - 4600•3800
 - -
 5000
 2,24 1500 1000 750
 670 445 335
 37 26 20
 70 48 37
 140 100 82
 275 190 155
 450 300 240
 950 660 530
 1250910 740
 1750•1200980
 2300•16001250
 - 2350 1850
 - 3400 2750
 - 4300•3500
 - -
 4500
 2,5 1500 1000 750
 600 400 300
 31 21 17
 59 41 32
 130 95 77
 255 175 140
 410 280 230
 890 630 490
 1150820 670
 160015001150
 2150•15001150
 - 2200 1750
 - 3100 2500
 - 4100•3300
 - -
 4200
 2,8 1500 1000 750
 535 360 270
 27 19 15
 53 37
 27,5
 115 80 62
 230 160 130
 380 260 210
 820 560 460
 1050750 610
 14501000830
 195013501050
 - 1950 1550
 - 2900 2350
 - 3800 3100
 - -
 3900
 3,15 1500 1000 750
 475 315 235
 23 16 13
 47 34 26
 96 67 51
 210 145 115
 360 240 190
 750 510 410
 990 690 580
 1350930 760
 17501250970
 2500• 1750 1400
 3600• 2650 2150
 4700•3400 2750
 - 45003700
 3,55 1500 1000 750
 425 280 210
 20 14 11
 43 31 24
 92 63 48
 185 130 100
 330 225 180
 680 460 370
 890 620 510
 1250860 680
 16001150900
 2300 1650 1350
 3300• 2450 2000
 4200•3100 2500
 - 44003600
 4 1500 1000 750
 375 250 187
 17 17,5 8,6
 37 25,5 19,5
 76 53 40
 160 110 83
 310 220 170
 640 430 340
 850 590 490
 1150790 630
 14501050830
 2100 1500 1200
 3000 2200 1800
 3800•2750 2260
 - 43003500
 4,5 1500 1000 750
 335 220 166
 14,5 10 7,5
 33 23
 17,5
 56 39
 29,5
 140 97 76
 270 185 150
 560 380 300
 800 570 460
 1100740 590
 1300980 770
 1850 1250 960
 2550 1800 1400
 3300 2500 1950
 - 39003000
 5 1500 1000 750
 300 200 150
 12 8,1 6,2
 27,5 19,5 15,5
 50 35
 26,5
 125 86 65
 220 145 110
 480 340 260
 670 470 370
 1000700 540
 1200850 690
 1700 1200 900
 2450 1750 1350
 3100 2300 1750
 460032002600
 5,6 1500 1000 750
 270 180 134
 10,5 7,1 5,4
 23 16,5 12,5
 43 30 23
 105 72 55
 200 10 105
 420 285 215
 570 410 310
 880 590 450
 1050770 600
 1500 1050 800
 2050 1400 1050
 2750 1850 1400
 400027002100
 6,3 1500 1000 750
 240 160 120
 - - -
 17,5 12 9,2
 41 29 22
 84 59 45
 160 110 88
 340 230 175
 500 360 275
 720 480 360
 940 700 500
 1250 860 650
 1850 1250 950
 2200 1500 1150
 320022001650
 iN - raportul de transmitere; n1N - turaţia la arborele de intrare; n2N - turaţia la arborele de ieşire; P1N puterea nominală transmisă. La depăşirea puterii termice se montează sisteme de răcire suplimentară. ▪ = Se cere ungere centralizată sub presiune.
 ANEXA 7.48.
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REDUCTOR CILINDRIC CU O TREAPTĂ DE REDUCERE– 1H Puterea termică Tabelul 2.
 Mărimea iN n1N 80 100 125 160 200 250 280 320 360 400 450 500 560
 Puterea termică PT1 [kW] 1,25 ↓
 2,8
 1500 1000 750
 21 19
 17,5
 35 30 27
 53 51 48
 - 79 78
 - 130 125
 - -
 190
 - -
 250
 - -
 320
 - -
 400
 - -
 500
 - -
 640
 - - -
 - - - PT1 (PG1)
 fără răcire 3,15 ↓
 6,3
 1500 1000 750
 17,5 16,5 15
 32 27,5 24,5
 50 45 42
 80 73 69
 125 120 115
 195 190 180
 250245225
 320 310 300
 410 400 380
 510 490 480
 650 630 620
 - 800 790
 - 1000990
 Puterea termică PT2 [kW] 1,25 ↓
 2,8
 1500 1000 750
 - - -
 60 50 40
 95 79 70
 145 125 115
 240 205 175
 360 300 280
 460390360
 590 510 460
 740 640 580
 - 790 730
 - 1050 960
 - 1250 1) PT2 (PG2)
 răcire cu ventilator 3,15
 ↓ 6,3
 1500 1000 750
 - - -
 55 41 35
 86 69 61
 140 115 100
 215 185 165
 340 290 265
 440380330
 560 480 440
 720 630 550
 890 760 700
 1150 960 900
 140012001100
 1)
 Puterea termică PT3 [kW]
 1,25 ↓
 2,8
 1500 1000 750
 61 59 57
 170 160 150
 245230220
 340 320 310
 500 460 430
 660 600 580
 800730700
 1000930 880
 120011501050
 - 1350 1300
 - 1650 1600
 - 19501850
 1) PT3 (PG3) răcire cu
 ventilator şi serpentină
 cu apă 3,15 ↓
 6,3
 1500 1000 750
 57 56 45
 165 150 145
 235220210
 330 310 295
 470 440 420
 640 590 570
 780720670
 980 900 860
 115011001000
 1450 1300 1250
 1800 1600 1550
 210019001800
 1)
 Fig. 1. Reductor cilindric cu o treaptă de reducere
 S - mărimea şurubului
 n1 m2 m2
 m1
 e E n2
 a
 h
 H
 Urechi de ridicare
 Tijă nivel ulei Dop de aerisire
 Dop degolire
 Capac de vizitare
 A B
 AB
 m3
 Ventilator
 ℓ1 G1
 G3
 ℓ2
 d 1 d 2
 b ℓ1
 G2
 c
 ANEXA 7.48.
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REDUCTOR CILINDRIC CU O TREAPTĂ DE REDUCERE– 1H Dimensiuni de legătură şi de gabarit. Masa reductorului. Volumul băii de ulei
 (a se vedea figura 1)
 Tabelul 3. Arbore de intrare
 iN =1,25 … 2,8 i N=3,15 … 4 ,5 iN= 5 … 6,3 a b c d1 l1 G3 d1 l1 G3 d1 l1 G3
 d2 l2 d3
 Măr
 imea
 re
 duct
 or.
 mm mm mm mm mm 80 100 125
 235 290 355
 150 175 195
 18 22 25
 28 m6 42 m6 48 m6
 50 70 80
 - 105120
 24 k6 28 m638 m6
 40 50 60
 - 105120
 19 k6 22 k6 28 m6
 35 35 50
 - - -
 32 m6 48 m6 55 m6
 60 80 90
 - 171202
 160 200 250
 445 545 680
 245 310 370
 32 40 50
 65 m6 80 m6 100 m6
 105140180
 150185225
 48 m660 m680 m6
 80 105140
 150185225
 38 m648 m660 m6
 60 80 105
 150185225
 70 m6 90 m6 110 n6
 120 160 180
 251315385
 280 320 360
 755 840 930
 450 500 550
 50 63 63
 110 n6 130 n6 140 n6
 180210240
 275305340
 85 m696 m6100 m6
 140160180
 275305340
 65 m675 m690 m6
 105120160
 275305340
 130 n6 140 n6 150 n6
 210 240 240
 425485529
 400 450 500
 1040 1150 1290
 605 645 710
 80 80 100
 150 n6 160 n6 180 n6
 240270310
 370400440
 110 n6120 n6130 n6
 180210210
 370400440
 95 m6100m6120m6
 160180210
 370400440
 160 6 170 n6 190 n6
 270 270 310
 589649689
 560 1440 780 100 200 m6 400 470 150 n6 240 470 130 n6 210 470 210 n6 350 689
 continuare tabelul 3
 E e G1
 G2 h H m1 m2 m3 n1 n2
 Şuruburi de fundaţie Masa Cantitatea
 de ulei
 Măr
 imea
 re
 duct
 or
 [mm] S buc. [kg] [l] 80 100 125
 80 100 125
 67,5 85
 97,5
 70 85 100
 100 125 160
 205 248 310
 180 225 290
 - - -
 120 140 160
 27,5 32,5 32,5
 60 72,5100
 M10 M12 M12
 4 4 4
 14 26 52
 0,9 1,6 3,2
 160 200 250
 160 200 250
 118 140 175
 120 145 175
 200 250 315
 385 480 590
 355 425 550
 - -
 275
 200 255 305
 45 60 65
 122 145 190
 M16 M20 M24
 4 4 6
 105 210 400
 6,5 12,5 23
 280 320 360
 280 320 360
 187,5 205 220
 220 245 270
 355 400 450
 669 749 831
 620 700 770
 310 350 385
 380 420 470
 67,5 70 80
 220 245 270
 M24 M30 M30
 6 6 6
 580 800 1050
 36 45 70
 400 450 500
 400 450 500
 245 265 295
 285 305 340
 500 560 630
 931 10411161
 850 950 1080
 425 475 540
 510 550 610
 95 100 105
 300 335 390
 M36 M36 M42
 6 6 6
 1450 2000 2700
 90 125 180
 560 560 325 380 710 1297 1200 600 680 120 435 M42 6 3650 250
 Exemplu de notare a unui reductor cilindric, cu axele în plan orizontal, cu o treaptă de reducere, mărimea 125, raportul de transmitere 4,5, turaţia la arboreale de intrare 1000 rot. / min. şi varianta de montaj AB:
 Reductor 1H – 125 - 4,5 – 1000 - AB – standard de firmă.
 ANEXA 7.48.
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REDUCTOARE CU ROŢI DINŢATE DUPĂ Ş.C. “NEPTUN” ROMÂNIA SIMBOLIZARE
 1 H
 2 H 1 M 1
 1H
 100 125 100 250
 5 16 50 4
 HO1 4 2 0
 T
 Tipul reductorului Mărimea reductorului
 Raportul de transmitere Varianta de montaj Numai pentru arbore ieşire tubular
 REDUCTOR CILINDRIC CU O TREAPTĂ DE REDUCERE 1H (după S.C. Neptun – România)
 Puterea nominală transmisă de reductor Tabelul 1
 Mărimea reductorului [mm] Raport de
 trans. iN
 Turaţie intrare
 n1N [r.p.m]
 80 100 125 160 200 250 320 400 500 600
 2 750
 1000 1500
 9,5 13
 19,5
 20 27
 40,5
 46 61 91
 92 122 183
 135 180 270
 330 440 660
 712 950 1425
 1012 1350 2025
 2625 3500 5250
 2925 3900 5850
 2,5 750 100
 1500
 8 1
 16,5
 16,5 22 33
 37,5 50 75
 78 104 156
 110 145 220
 295 395 590
 500 660 990
 862 1150 1725
 2100 2800 4200
 2475 3300 4950
 3,15 750 100
 1500
 6,3 8,5 12,5
 12,5 17
 25,5
 27 36 54
 60 80 120
 92 123 185
 230 305 455
 380 510 760
 725 965 1445
 1515 2020 3030
 2250 3000 4500
 4 750 100
 1500
 5,2 7
 10,5
 10 13,5 20
 21 28 42
 46 62 93
 81 108 160
 185 245 365
 300 400 600
 575 765 1145
 1132 1510 2265
 2025 2700 4050
 5 750 100
 1500
 3,7 5
 7,5
 6,7 8
 13,5
 12,7 17
 25,5
 27,5 37 55
 52 70
 105
 97 130 195
 220 290 430
 410 545 815
 825 1100 1650
 1650 2200 3300
 6,3 750 100
 1500
 2,6 3,5 5,2
 5,2 7
 10,5
 9 12 18
 19,5 26 39
 37 50 75
 71 95
 142
 155 210 315
 285 380 570
 592 790 1185
 975 1300 1950
 Puterea termică Tabelul 2
 Mărimea reductorului [mm] Raport. transmit.
 iN 80 100 125 160 200 250 320 400 500 600
 2 16 25 40 60 85 130 195 290 435 650 2,5 14 23 35 53 80 115 180 270 405 610 3,15 12,5 20 32 48 75 105 165 245 365 550
 4 11 18 28 43 65 95 150 225 335 500 5 10 16 25 38 60 90 140 210 315 470
 Puterea termică PT [kW]
 6,3 9 14 23 34 53 80 125 195 290 435
 ANEXA 7.49.
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REDUCTOR CILINDRIC CU O TREAPTĂ DE REDUCERE – 1H Dimensiuni de legătură şi de gabarit. Masa reductorului. Volumul băii de ulei
 (a se vedea fig.1) Tabelul 3
 Mărimea reductor. A1 A2 A3 A4 A5 A6 B1 B2 B3 B4 B5 B6 H H1
 80 270 65 - 180 210 65 70 - 130 40 160 100 210
 100 320 85 - 15
 230 260 80 85 - 150 50 180 125 255
 125 405 110 150 300 350 106 106 50 205 60 240 160 330
 160 495 135 180 25
 360 410 128 128 80 245 65 280 200 390
 200 630 145 210 30 420 480 154 154 100 300 80 350 250 480
 250 760 180 260 40 520 600 175 190 140 350 100 400 315 590
 320 940 290 390 780 880 230 230 160 450 520 400 750
 400 1150 370 485 50
 970 1160 250 250 230 500 110
 580 500 930
 500 1455 400 300 320 220 250 550 1076
 630 1675 320 550 75 1100 1250
 390 390 380 600
 200 700
 710 1395 Continuare tabelul 3
 Arbore intrare IN =2…4 iN = 4,5…6,3 H2 H3 O1 O
 d1 L1 d1 L1
 d2 L2 Cantita-
 tea de ulei
 Masa reduct.
 Măr
 imea
 re
 duct
 or.
 [mm] [l] [kg] 80 18 18 - 28 42 22 36 35 58 2 27 100 28 22
 12 - 32 58 25 42 45 82 3 48
 125 35 25 42 82 30 58 55 82 5 75 160 32 14 21 50 82 40 82 75 105 8 160 200 42 40 18 65 105 50 82 95 130 18 250 250 45 50 22 85 130 70 105 110 165 30 480 320 60 100 165 90 130 130 200 72 780 400 95 70 33 125 165 110 165 170 240 130 1425 500 45 40 160 240 130 200 200 280 285 2530 630 85 39
 25
 130 240 130 200 180 240 530 3599
 Fig. 1. Reductor cilindriccu o treaptă de reducere
 A B
 AB
 L B1 L2
 d 1 d 2
 B6
 B2
 H
 B4
 B5O
 A
 H
 H1
 Urechi de ridicare Tijă nivel ulei
 Dop de aerisire
 Dop degolire
 A5 A6
 A4
 A2
 A1
 A3
 H2
 Capac de vizitare
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5. PROIECTAREA TRANSMISIEI PRIN CURELE TRAPEZOIDALE Se disting mai multe tipuri de transmisii prin curele trapezoidale (TCT) în funcţie de forma
 geometrică a secţiunii şi performanţele funcţionale (putere transmisă, viteză periferică limită, flexibilitate, durabilitate etc.), şi anume:
 • Curele trapezoidale clasice: Y, Z, A, B, C, D şi E, la care raportul lp/h =1,3…1,4. Dimensiunile caracteristice rezultă din STAS 1167/1-71, iar condiţiile de calitate din STAS 1164/2-79 – a se vedea tabelul 7.5.
 • Curele trapezoidale înguste nezimţate SPZ, SPA, SPB, SPC şi cele zimţate SPZX, SPAX, SPBX, SPCX, la care raportul lp/h =1…1,1. Curele trapezoidale înguste nezimţate au dimensiunile geometrice reglementate prin STAS 7192-83 sau catalogul firmei FARTEC - România (tabelul 7.5), iar cele zimţate prin ISO, BS 3790 şi DIN 2211 sau catalogul firmei DAYCO, prezentate în anexele 7.35 şi 7.36. Curelele înguste oferă avantajul unei suprafeţe mărite de contact cu locaşul roţii (pot transmite puteri mai mari), iar cele zimţate prezintă rezistenţe la rupere prin încovoiere mai mari, în raport cu cele nezimţate.
 • Transmisia prin curele trapezoidale multiple de tip PV are un gabarit mic (Dpmin ≥ 13 mm), poate lucra cu viteze de până la 50 m/s şi prezintă o încărcărcare mai uniformă a curelelor (date despre proiectare sunt prezentate în anexa 7.37, după firma DAYCO).
 Fig. 7.1. Elementele geometrice ale TCT
 Calculul TCT nezimţate se efectuează pe baza metodei din STAS 1163-71 din care rezultă toate elementele cinematice şi funcţionale pentru o durabilitate convenţională de funcţionare maximă LhTCT = 25⋅104 ore.
 Lungimi primitive Tabelul 7.5. A
 630 710 800 900 1000 1250 1400 1600 1800 200 2240 2500 2800Lungimi primitive Lp [mm] STAS
 7192-71 3150 3550 4000 4500 5000 5600 6300 7100 8000 9000 10000 11200 12500
 Diametre primitive Tabelul 7.5. B
 56 60 63 67 71 75 80 85 90 95 100 106 112
 118 125 132 140 150 160 170 180 190 200 212 224 250Diametre primitive
 Dp [mm] STAS 1162-71
 280 315 355 375 400 450 500 560 630 710 850 900 950
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Coeficientul de regim (dinamic) cd Tabelul 7.4 Motor electric Motor cu ardere internă cu un cilindru Motor electric Maşină cu aburi sau motor cu ardere internă cu 2 sau 3 cilindrii
 M
 aşină
 mot
 oare
 Motor electric Motor cu ardere internă cu 4 sau mai mulţi cilindrii Turbină cu n < 6000 r.p.m.
 Număr de ore de funcţionare a transmisiei din 24 ore
 < 8 8-16
 > 16 < 8 8-
 16 > 16 <8 8-
 16 > 16
 Generatoare electrice uşoare. Pompe şi compresoare centri- fugare. Transportoare cu bandă. Strunguri, maşini de găurit şi alezat.Ventilatoare. Separatoare. Site uşoare. Mtmax = 1,2 Mtn
 1 1,1 1,4 1,1 1,2 1,5 1,2 1,4 1,5
 Generatoare electrice. Pompe cu piston şi compresoare cu 3 şi mai mulţi cilindrii. Ventilatoare. Transportoare cu lanţ,elevatoare. Maşini de frezat, strunguri, fierăstraie disc pentru lemn. Maşini pentru industriile textilă, alimentară şi hârtie. Site grele. Cuptoare rotative. Mtmax = 1,5 Mtn
 1,1 1,2 1,5 1,2 1,4 1,6 1,3 1,7
 Pompe cu piston, compresoare cu 1 sau 2 cilindrii. Ventilatoare grele, transportoare elicoidale şi cu cupe. dezintegratoare. Maşini de rabotat, mortezat, polizat. Piese cu şurub şi cu excentric cu volant relativ greu. Maşini de ţesut şi egrenat bumbac. Mtmax = 2 Mtn
 1,2 1,3 1,6 1,3 1,5 1,7 1,4
 1,5
 1,9
 Maş
 ină
 de lu
 cru
 Maşini de ridicat, escavat şi dragat. Piese cu şurub şi cu excentric, cu volant uşor. Foarfeci mecanice, ciocane pneumatice. Mori cu bile, cu pietre, cu valţuri. Concasoare, malaxoare. Mtmax = 3 Mtn
 1,3 1,5 1,7 1,4 1,6 1,8 1,5 1,7 2
 Exemple de notare:
 - curea trapezoidală tip A, Lp=500 mm: curea trapezoidală A2500 STAS 1164-67; - curea trapezoidală îngustă tip SPA, Lp=2000 mm: curea trapezoidală SPA 2000 STAS 7192-
 65.
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Curele trapezoidale - Dimensiuni Tabelul 7.5
 Lungimi
 primitive
 Lp [ mm] Tipul de curea
 Tipul
 de
 curea
 Dim
 ensi
 unile
 se
 cţiu
 nii
 ℓ p ×
 h a
 mm
 h ± δh
 mm
 bmax
 mm
 Dp min
 mm
 min. max.
 Secţiu-
 nea
 curelei
 Ac
 ×102
 mm2
 α
 grade
 Y 5,3×4,0 6 4±0,2 1,3 25 400 2800 0,26
 Z 8,5×6,0 10 6±0,2 2,0 60 450 3550 0,47
 A 11×8 13 8±0,2 2,8 90 560 4500 0,81
 B 17×11 17 11±0,5 3,5 125 800 8000 1,43
 C 19×14 22 14±0,5 4,8 200 1250 12500 2,37
 D 27×19 32 19±0,6 6,4 355 2000 12500 4,76
 E 32×25 38 25±0,7 8,3 500 3150 12500 7,23
 SPZ 8,5×8,0 - 8±0,4 2,0 71 630 3550 0,54
 SPA 11×10 - 10±0,5 2,8 100 800 4500 0,90
 SPB 14×13 - 13±0,5 3,5 160 1250 8000 1,50
 16×15 16×15 - 15±0,5 4,0 200 1600 10000 1,98
 Curele trapezoidale
 clasice STAS 1164-71
 Curele trapezoidale
 clasice STAS 7192-83
 SPC 19×18 - 18±0,6 4,8 224 2000 12500 2,79
 40±1
 Principalele etape de calcul al TCT sunt: 1. Puterea de calcul la elementul conducător: [ ],KWPcP Idc = (7.2.1)
 unde: PI - putere necesară la motorul electric); cd - coeficientul de funcţionare (tabelul 7.4). 2. Alegerea profilului (tipului) curelei Profilul curelei se alege în funcţie de puterea de calcul şi turaţia elementului conducător şi rezultă din diagramele prezentate în figurile 7.2 şi 7.3. Se recomandă a se folosi curele trapezoidale înguste.
 3.Diametrul primitiv al roţii conducătoare. Acesta se alege constructiv funcţie de profilul curelei, respectându-se valorile diametrelor
 standardizate conform STAS 1162-71 (tabelul 7.5). 4. Puterea nominală transmisă de o curea ( )1pcI0 D,i,n,cureleitipulfP = . (7.2.2) Puterea nominală pentru o curea se stabileşte în aşa fel încât să se obţină un număr de curele
 (z ≤ 6), în caz contrar se alege o valoare mai mare pentru diametrul Dp1 sau un profil de curea superior.
 Puterea nominală pentru o curea se stabileşte din Anexa 1 (extras STAS 1163-71).
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Fig. 7.2 Profilul curelelor trapezoidale clasice
 Fig. 7.3 Profilul curelelor trapezoidale înguste
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5. Diametrul primitiv al roţii conduse [ ]mmDiD 1pc2p =∗ (7.2.3) Valoarea rezultată din calcul se standardizează la valoarea cea mai apropiată conform STAS
 1162-71 (tabelul 7.5) şi se obţine Dp2. 6. Distanţa dintre axe Dacă distanţa dintre axe nu se impune prin tema de proiectare, atunci se stabileşte preliminar
 cu relaţia: ( ) ( )2p1p2p1p DD2ADD75,0 +≤≤+ (7.2.4) 7. Lungimea preliminară a curelei
 ( ) ( )
 [ ]mmA4DD
 2DD
 A2L2
 1p2p2p1p*p
 −+
 +π+= (7.2.5)
 Valoarea rezultată din calcul se standardizează la valoarea cea mai apropiată conform STAS 7192-71 (tabelul 7.5) şi se obţine Lp.
 8. Recalcularea distanţei dintre axe
 ( ) ( ) ( )[ ] ,DD2DLDL25,0A 21
 21p2p
 2pmppmpef
 −−π−+π−= (7.2.6)
 unde ( )2p1ppm DD5,0D += .
 Recalcularea distanţei dintre axe se poate face şi cu relaţia: .LL5,0AA ppef
 −+=
 ∗
 9. Unghiul dintre ramurile curelei
 ef
 1p2poA2
 DDarcsin2
 −=γ (7.2.7)
 10. Unghiurile de înfăşurare a curelei pe roţi ooo
 2oooo
 1 180;120180 γ+=β≥γ−=β (7.2.8) 11. Numărul necesar de curele
 ,Pcc
 Pz
 oL
 co
 β
 = (7.2.9),
 iar numărul efectiv de curele
 Z
 o
 cz
 *z = , valoarea se rotunjeşte la un număr întreg (z). (7.2.10)
 Valorile coeficientului lungimii curelei (cL) sunt date în tabelul 7.6. Coeficientului numărului de curele cz are valorile: z0 = 2…3, cz =0,95; z0 = 4…6, cz =0,9; z0 >6, cz =0,85 Pentru coeficientul unghiului de înfăşurare se foloseşte relaţia: ( )o
 1180003,01c β−−=β (7.2.11)
 Dacă z > 6 se măreşte diametrul Dp1 sau se trece la alt tip de curea care are puterea Po mai mare.
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Coeficientul de lungime cL Tabelul 7.6 Profilul curelei trapezoidaleLungimea
 primitivă Lp [mm]
 Y Z A B C D E SPZ SPA SPB 16x15 SPC
 400 1,06 450 1,08 0,89 500 1,11 0,91 560 1,25 0,94 0,80 0,81 630 0,96 0,81 0,82 710 0,99 0,82 0,84 0,80 800 1,00 0,85 0,78 0,86 0,81 900 1,03 0,87 0,81 0,88 0,83
 1000 1,06 0,89 0,84 0,90 0,85 1120 1,08 0,91 0,86 0,93 0,87 1250 1,11 0,93 0,88 0,78 0,94 0,89 0,82 1400 1,14 0,96 0,90 0,81 0,96 0,91 0,84 1600 1,17 0,99 0,93 0,84 1,00 0,93 0,86 0,85 1700 1,00 0,94 0,84 1,01 0,94 0,87 0,86 1800 1,01 0,95 0,85 1,01 0,95 0,88 0,87 2000 1,03 0,98 0,88 1,02 0,96 0,90 0,89 2240 1,06 1,00 0,91 1,05 0,98 0,92 0,91 2500 1,09 1,03 0,93 1,07 1,00 0,94 0,93 2800 1,11 1,05 0,95 1,09 1,02 0,96 0,94 3150 1,13 1,07 0,97 0,86 1,11 1,04 0,98 0,96 3550 1,16 1,10 0,98 0,89 1,13 1,06 1,00 0,97 0,924000 1,20 1,13 1,02 0,91 1,08 1,02 0,99 0,944500 1,22 1,15 1,04 0,93 0,91 1,09 1,04 1,00 0,965000 1,25 1,18 1,07 0,96 0,92 1,06 1,03 0,985600 1,20 1,09 0,98 0,95 1,08 1,05 1,006300 1,23 1,12 1,00 0,97 1,10 1,07 1,027100 1,15 1,03 1,00 1,12 1,09 1,048000 1,18 1,06 1,02 1,14 1,10 1,069000 1,20 1,08 1,05 1,12 1,0810000 1,23 1,11 1,07 1,14 1,1011200 1,1212500 1,14
 12. Calculul vitezei periferice
 ,sm
 1060
 nD3I1p
 1
 ⋅
 π=ν (7.2.12)
 unde Dp1 [mm] şi nI [r.p.m.].
 13. Frecvenţa încovoierilor curelei
 [ ],sL
 x10f 1
 p
 13 −ν= (7.2.13)
 unde x reprezintă numărul de roţi. Se recomandă ca frecvenţa încovoierilor curelei să nu depăşească valorile: f ≤ 40 Hz – curele cu inserţie reţea, f ≤ 80 Hz – curele cu inserţie şnur.
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14. Forţa periferică transmisă
 [ ],NvP
 10F1
 c3= (7.2.14)
 15. Forţa pe arbore necesară întinderii curelei la montare ( ) [ ].NF2...5,1Sa = (7.2.15) 16. Cotele de modificare a distanţei dintre axe
 p
 p
 L015,0Y
 L03,0X
 ≥
 ≥ (7.2.16)
 17. Proiectarea roţilor de curea Principalele elemente constructive ale roţile pentru curele trapezoidale sunt: obada la
 periferia căreia sunt executate canalele de secţiune trapezoidală; butucul prin care roata se montează pe arbore; discul sau spiţele care fac legătura dintre obadă şi butuc. Roţile de curea la care Dp1,2 ≤ 100 mm se execută monobloc (discul lipseşte), cele la care 100 < Dp1,2 ≤ 250 mm se execută cu butuc şi disc, iar cele cu v >25 m/s se execută cu butuc şi spiţe (fig. 7.4)
 Materialul de execuţie a roţilor pentru curele trapezoidale poate fi fonta (Fc200; Fc250 – STAS 568-82) şi aliaje ale aluminiului (CuAl9T şi CuA10Fe3T – STAS 198/2-81)., execuţie prin turnare, dacă v ≤ 40 m/s şi Dp ≤ 500 mm. Pentru viteze v > 40 m/s şi Dp >500 mm se foloseşte oţelul, execuţie prin turnare( OT 45-2 STAS 600-82 sau sudată. O nouă variantă constructivă o reprezintă roţile de curea executate din semifabricate laminate prin ştanţare şi sudare.
 La proiectarea roţile pentru curele trapezoidale trebuie să se urmărească reducerea greutăţii acestora, o repartiţie uniformă a maselor, prelucrarea fină a flancurilor canalelor (Ra=3,2 µm) şi a pereţilor laterali (Ra = 6,3 µm). Să se impună abateri mici de la coaxialitate a cercului primitiv cu cercul exterior şi a bătăilor radiale şi frontale a canalelor faţă de axa roţii de curea. Evitarea tensiunilor interne, în cazul roţilor turnate şi sudate, care pot provoca ruperi în exploatare.
 Toate roţile de curea se vor echilibra static, iar cele care lucrează la viteze v >25 m/s se vor echilibra şi dinamic.
 Forma şi dimensiunile canalelor pentru curele, precum şi diametrele primitive sunt precizate în STAS 1162-71, funcţie de tipul curelei (tabelul 7.7).
 La roţile pentru curele trapezoidale trebuie respectate recomandările cu privire la diametrul primitiv minim şi maxim care sunt precizate în tabelul 7.7.
 Alegerea diametrelor primitive maxime impune verificarea condiţiei de viteză maximă (v< va). Pentru curele trapezoidale clasice va ≤ 30 m/s, iar pentru curele trapezoidale înguste va ≤ 50 m/s.
 În figura 7.4 se indică diferitele variante constructive ale roţilor pentru curele trapezoidale. Se recomandă următoarele relaţii pentru determinarea principalelor elemente geometrice:
 • diametrul şi lungimea butucului Db = ( 1,8…2,2) dca; Lb = (1,8…2) dca; ( pentru roţi din aliaje de aluminiu); Db = ( 1,8…2,0) dca; Lb = (1,8…2) dca; ( pentru roţi din fontă); Db = ( 1,6…1,8) dca; Lb = (1…1,5) dca; ( pentru roţi din oţel);
 • grosimea obadei şi a dscului s = 0,005 Dp +6 mm; s1= 1,4 s; ( pentru roţi din aliaje de aluminiu); s = 0,005 Dp +4 mm; s1= 1,3 s; ( pentru roţi din fontă); s = 0,005 Dp +3 mm; s1= 1,2 s; ( pentru roţi din oţel);
 La roţile de curea cu spiţe se impune determinarea prin calcul a numărului de spiţe şi a elementelor geometrice ale secţiunii eliptice ale spiţei ( fig. 7.4).
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Dimensiunile canalelor la roţile de curele trapezoidale nezimţate Tabelul 7.7
 Dp min [mm] Dimensiunile canalelor [mm]
 αc
 Tipu
 l cu
 rele
 i
 38o 36o 34o 32o * Dp
 max
 [m
 m]
 ℓp nmin mmin f e r αc grade
 Y - 63 - 20 - 125 5,3 1,6 4,7 7±1 8±0,3 0,5 36±1 32±1
 Z 90 - 50 - 160 224 8,5 2,5 9 8±1 12±0,3 38±1 34±1
 A 125 - 75 - 200 710 11 3,3 11 2110+− 15±0,3 1 38±1 34±1
 B 200 - 125 - 280 1000 14 4,2 14 215,12 +−
 19±0,4 1 38±1 34±1
 C 300 200 - - 355 1600 19 5,7 19 2117+−
 25,5±0,5 1,5 38±0,5 36±0,5
 D 500 355 - - 500 2000 27 8,1 19,9 3124+−
 37±0,6 2 38±0,5 36±0,5
 E 630 530 - - 630 2500 32 9,6 23,4 4129+−
 44,5±0,7 7 38±0,5 36±0,5
 SPZ 80 - 63-80 - - 800 8,5 2,5 9 8±1 12±0,3 38±1 34±1
 SPA 118 - 90-118 - - 1000 11 3,3 11 2110+− 15±0,3 1 38±1 34±1
 SPB 190 - 140-190 - - 1600 14 4,2 14 215,12 +−
 19±0,4 1 38±1 34±1
 16×15 250 - 180-250 - - 2000 16 4,7 16 2114+− 22±0,4 1 38±1 34±1
 SPC 315 - 224-315 - - 2000 19 5,7 19 2117+−
 25,5±0,5 1,5 38±0,5 36±0,5
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Fig.7.4 Proiectarea roţilor pentru curele trapezoidale
 Numărul de spiţe, 2,1ps D2,0n = (Dp în mm), (7.2.17)
 valoarea obţinută se rotunjeşte la o valoare întreagă (de preferinţă numere impare). Spiţele au forma secţiunii transversale eliptică cu dimensiunile mai mari la bază şi mai mici
 la vârf. Spiţele se calculează simplificat la încovoiere, solicitarea fiind dată de forţa utilă (forţa
 periferică transmisă de curele), considerând că numai 1/3 din spiţe participă la preluarea momentului încovoietor.
 Secţiunea periculoasă este la baza spiţei. Semiaxa mare a elipsei se află în secţiunea de la bază şi se obţine din condiţia de rezistenţă la încovoiere, cu relaţia:
 3
 ais
 2,1p2 n
 DF38b
 σ= [mm], (7.2.18)
 unde: F – forţa utilă în N; Dp1,2 – diametrul primitiv în mm; σai = 30…50 MPa pentru Fc 300 STAS 568 – 82. Celelalte elemente geometrice ale secţiunii eliptice precizată în fig. 7.4, sunt date de relaţiile: b1 = 0,8 b2; a2 = 0,4 b2 ; a1= 0,8 a2 sau a1= a2 ; (7.2.19)
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Pentru a compensa alungirea curelei în cazul menţinerii constante a distanţei dintre axe, se
 folosesc role de întindere. Acestea se montează pe ramura condusă, dispunerea ei putând fi pe partea interioară sau exterioară (figura 7.5. c).
 Fig. 7.5 Metode de întindere a curelelor
 Dacă distanţa dintre axe este variabilă, întinderea curelei se face prin deplasarea subansamblului roţii conducătoare sau a roţii conduse pe glisiere (fig. 7.5.a)
 Se utilizează frecvent şi metoda de montare a subansamblului roţii conducătoare sau a roţii conduse printr-o articulaţie cilindrică. În ambele cazuri forţa de întindere a curelei se realizează cu ajutorul unor elemente filetate (fig. 7.5.b). În fig. 7.5.c este prezentată metoda de întindere automată, forţa de tensionare a curelelor fiind realizată cu ajutorul unor greutăţi 2.
 În anexa 7.1 se indică desenul de subansamblu pentru o transmisie prin curele trapezoidale. 18. Calculul preţului transmisiei prin curele trapezoidale Din desenul de subansamblu al transmisiei prin curele se determină masele reale ale roţilor
 de curea şi a curelelor trapezoidale, dacă în prealabil s-au stabilit densităţile materialului de execuţie a roţilor de curea (ρRC). şi a curelelor trapezoidale (ρCT). Pentru materialul curelelor trapezoidale se poate adopta densitatea ρCT = 1250 kg /m3.
 [ ]kgLmzMşiMMM
 ;undeVMşiVM
 pCTCT2R1RRC
 CTCTCTRCRC2,1RC 2,1
 =+=
 ρ=ρ= (7.2.20)
 unde: MRC - masa totală a roţilor; MR1 şi MR2 - masele roţilor conducătoare şi condusă; MCT - masa curelelor trapezoidale; mCT - masa specifică a curelei; z este numărul de curele. Pentru masa pe unitatea de lungime se pot adopta următoarele valori: ]./[10192];/[1058,126];/[1044,70 333 mkgmmkgmmkgm SPBSPASPZ
 −−− ×=×=×=
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Costurile de producţie (costurile proprii - Cp ) şi preţurile (p) se pot obţine cu metoda de calculaţie suplimentară diferenţiată, prin luarea în considerare, ca mărime de referinţă, costul materialului, aşa cum se arată în cap. 8, fig. 8.3.
 [ ]
 CTRCTCT PP
 CT0CTRCpTCTp
 p
 ,m.u)pM(CC
 +=
 ⋅+= (7.2.21)
 unde p0CT este preţul unitar specific al curelei trapezoidale în [u.m./ kg.] şi care se stabileşte la momentul proiectării în funcţie de preţurile de pe piaţă.
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ANEXA 1 (extras STAS 1163-71)
 PUTEREA NOMINALA TRANSMISA DE O CUREA
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ALEGEREA CUPLAJELOR PERMANENTE Alegerea cuplajului optim impune precizarea unor date iniţiale de proiectare şi anume:
 • momentul de răsucire care trebuie transmis de cuplaj, variaţia acestuia în funcţionare şi estimarea valorii maxime;
 • domeniul de variaţie al turaţiei arborilor cuplaţi; • poziţia relativă a arborilor la montaj şi în funcţionare; • caracteristicile mecanice şi funcţionale ale celor două părţi ale transmisiei,
 lgate prin cuplaj: momente de inerţie reduse la arborele cuplajului; modul de variaţie a vitezei unghiulare a celor doi arbori;
 • posibilităţile de montare a semicuplelor pe arborii transmisiei (pene, caneluri, cu strângere pe con, flanşe);
 • dimensiunile de gabarit maxim admise de cuplaj. Deşi există o mare varietate tipodimensională de cuplaje care satisfac în mare parte
 cerinţele impuse, în continuare ne referim la cuplajele elastice cu bolţuri şi manşon de cauciuc (STAS 5988/6-81).
 Cuplajul elastic cu bolţuri (CEB) transmite momentul de răsucire de la o semicuplă la cealaltă prin bolţurile de fixare şi elementul elastic.
 Elementele componente ale cuplajului sunt indicate în anexa 7.33. Cuplajul se execută în două variante: normală tip N; cu bucşe distanţiere, tip B, destinat transmisiilor mecanice ce au în apropierea cuplajelor şi transmisii prin curele. Astfel, se pot schimba curelele prin spaţiul liber creat între suprafeţele frontale ale semicuplelor după ce s-au demontat bolţurile, bucşele elastice şi bucşele distanţiere.
 Semicuplele se execută în patru variante constructive (P. C, Cf şi Ki) în funcţie de forma capătului de arbore şi de necesitatea fixării axiale (anexele 7.33 şi 7.34).
 Varianta P se utilizează în cazul în care mărimea de cuplaj aleasă corespunde din punct de vedere al momentului nominal, dar capetele de arbori pe care se montează cuplajul au diametrele mai mici decât diametrele nominale (d) ale cuplajului. La această variantă se pot realiza numai semicuple cu alezaj cilindric, fără fixare axială, având diametrul alezajelor în limitele diametrului do indicate în anexa 7.34, cu obligativitatea verificării la rezistenţă a capetelor de arbore şi penele.
 Semicuplele cu fixare axială se folosesc în cazul în care apar forţe axiale în timpul funcţionării.
 Cuplajul de o anumită mărime se utilizează la cuplarea arborilor care au diametre egale sau diferite, dar în limitele alezajelor date în anexa 7.34.
 Mărimea cuplajului se alege în funcţie de momentul de răsucire nominal transmis de cuplaj Mtn sau de diametrul capătului de arbore, luând în considerare regimul de lucru a maşinii motoare şi de lucru prin coeficientul de serviciu cs (valorile sunt date în anexa 7.32), astfel încât
 tntstc MMcM ≤= , (7.4.93)
 unde: Mtc – momentul de calcul; Mt – momentul de răsucire nominal transmis de arbore; Mtn – momentul de răsucire nominal transmis de cuplaj (anexa 7.34).
 Exemplu de notare a unui cuplaj elastic cu bolţuri de mărimea 12, variantă normală
 (N), cu o semicuplă P cu d = 100 mm şi cealaltă Ki cu d=110 mm, executată din oţel OT60-3. Cuplaj CEB 12N-P100/K110 – OT60-3 STAS 5982/6-81.
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Cunoscând preţul specific unitar p0CEB [u.m / kg] şi masa cuplajului MCEB [kg] se determină preţul de achiziţie, cu relaţia:
 PCEB = MCEB · p0CEB [u.m]. (7.4.94) Pentru construcţiile de cuplaje care nu sunt standardizate şi pentru cuplajele care se
 montează pe utilaje ce reclamă siguranţă mare în funcţionare, se impune a se efectua calcule de rezistenţă mecanică de dimensionare şi de verificare a principalelor elemente componente.
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Anexa 7. 33
 Cuplajul elastic cu bolţuri (elemente constructive) – extras din STAS 5982/6 - 81
 Varianta normală N
 Poz. Denumire Conform Material 1. Semicuplă P 2. Semicuplă C 3. Semicuplă Cf 4. Semicuplă Ki
 OT 60-3 STAS 600 - 80 sau
 Fc200 STAS 568 - 82
 5. Şaibă
 Documentaţie de execuţie
 OL 37.1 STAS 500/2 - 80 6. Şaibă Grower MN STAS 76662/2-77 OLC 55A STAS 795-77 7. Piuliţă STAS 4071-69 gr. 6 8. Bolţ N OLC 60 STAS 500/2 - 80 9. Bucşă elastică
 Documentaţie de execuţie Cauciuc CW 20
 10. Inel elastic STAS 5848/2-73 OLC 85 A STAS 795-77
 11. Şaibă Documentaţie de execuţie OL 37.1 STAS 500/2 - 80
 12. Inel distanţier Documentaţie de execuţie OL 37.1 STAS 500/2 - 80
 Date constructive: D2 ≈ 1,6 d (d – diametrul capătului de arbore); l3 – l2 ≈ 0,3 l3 ; L = 2 l3 + j.
 Exemplu de notare a unui cuplaj elastic cu bolţuri de mărimea 12, variantă normală (N), cu o semicuplă P cu d =100 mm şi cealaltă Ki cu d =110 mm, executată din oţel OT60-3.
 Cuplaj CEB 12N-P100/K110 – OT60-3 STAS 5982/6-81.
 12 13 81 10,11
 D1 D
 D2
 d
 5,6,7
 l2
 l3 j ≈ 3 mmL
 d b
 914
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Anexa 7.34
 Momente nominale pentru cuplajele elastice cu bolţuri (extras din STAS 5892/6 – 82)
 l3 Semicupla C, Cf, Ki
 Varianta normală Semicupla P Semicupla
 Material Material Material Cf Ki OT60-3 OT60-3 OT 60-3
 Măr
 imea
 cu
 plaj
 ului
 d H7
 Mom
 entu
 l no
 min
 al
 Mtn
 [N
 m]
 Turaţia maximă [r.p.m]
 d1H8 do
 d2 H8
 d3
 l l1
 Sem
 icup
 la P
 ;C
 Sem
 icup
 la
 Pf
 ;Cf D
 MasaMCEB [kg]
 16 28 1 20;24
 20 6 000 11…15 37 33 30 36
 28 32 40 88 1,7
 28 42 2 30 45 6 000 10
 11…24 45 41 35 58 33 37 50 98 2,1
 35 58 3 40 112 6 000 12 13…31 55 50 45 38 42 58 112 3,2
 4 45;50 236 6 000 16…41 65 60 56 48 52 72 127 4,2
 5 500 5 600 15 16…54 76 70 66
 82 57 63 88 158 8,2
 6
 55 60;70 900 5 000 32…59 90 82 76 72 78 105 180 12,2
 71;75 1057 80;85 1 500 4 500 32…70 112 104 95 86 94 130 212 18,4
 90;95 1308 100 2 240 4 000
 30 32…89 130 122 110 96 104 145 264 43
 9 110;120 3 350 3 600 40 42…109 150 141 130 116 124 175 295 52 125 140
 165
 10 130 4 750 3 300 53 55..124 160 152 - 136 144 195 335 68
 11 140 7 500 3 000 58 60...138 185 165 - 200 155 165 188 400 138 12 160 11 200 2800 60 71..158 205 185 - 175 185 208 440 175 13 180 17 000 2500 60 71…178 235 215 - 240 195 205 228 465 200 14 200 25 000 2250 88 90…198 260 240 - 244 228 252 540 330
 15 220 35 5000 2000 108 110…218 280 260 - 280 244 258 282 590 412 16 250 60 000 1750 138 140…245 325 300 - 330 272 290 315 715 695 17 280 80 000 1500 168 170…275 375 350 - 312 330 355 800 940 18 320 125 000 1300 188 190…315 400 370 - 380 352 370 395 990 1480 19 340 180 000 1200 217 220…355 430 400 - 392 412 435 1100 2140 20 350; 400 280 000 1050 257 260…375 490 460 - 450 440 462 492 1250 2910 21 450 400 000 850 337 340…445 550 520 - 490 515 542 1480 4550 22 500 600 000 700 357 360…495 630 600 - 540 540 565 592 1730 6330
 Pentru alte date necesare proiectării se recomandă a se consulta STAS 5982/6 – 81
 bucşă
 d2 d0 d1
 d
 D2
 ℓ1 ℓ
 ℓ6
 d2
 d d3
 D2
 ℓ1ℓ
 ℓ7
 d2
 D2
 ℓ1 ℓ
 ℓ7
 d3 d
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ALEGEREA ŞI VERIFICAREA ASAMBLĂRILOR ARBORE - BUTUC Asamblarea roţilor dinţate şi de curea şi a cuplajelor pe arborii transmisiei mecanice se
 realizează, de regulă, prin pene paralele, caneluri, pene înclinate, cu strângere pe con sau strângere proprie.
 Dacă diametrul de picior (df) al roţilor dinţate este mic (df ≤ 1,5do, unde do este diametrul arborelui în secţiunea de montaj a roţii dinţate), atunci roata dinţată respectivă face corp comun cu arborele pe care se montează şi asamblarea demontabilă nu mai are sens.
 Tipodimensiunile penelor şi canelurilor sunt standardizate. Geometria lor se alege în funcţie de diametrul arborelui şi de lungimea butucului roţii dinţate, de curea sau semicupla cuplajului care se montează pe arbore (LB).
 Cele mai utilizate elemente de asamblare arbore-butuc în cadrul transmisiilor mecanice sunt penele paralele (tehnologie de execuţie şi montaj simplă, siguranţă în funcţionare şi cost mic).
 În anexele 7.19 şi 7.20 se indică un extras din STAS 1004-81 cu privire la geometria penelor paralele.
 Verificarea penelor constă în determinarea tensiunilor efective de strivire (σs) şi forfecare (τf) şi compararea acestora cu tensiunile admisibile (σas, τas).
 ( )MPa12090lhd
 M4as
 co
 ts −=σ≤=σ , (7.4. 66)
 ( )MPa8060lbd
 M2af
 co
 tf −=τ≤=τ . (7.4.67)
 în care: Mt – momentul de torsiune; h şi b – dimensiunile secţiunii penei; l – lungimea penei; lc – lungimea de contact a penei care este dependentă de tipul penei.
 Pentru pene de tip A cu capete rotunjite bllc −= . (7.4.68) Pentru pene de tip B cu capete drepte llc = . (7.4.69) Pentru pene de tip C cu un capăt drept, iar altul rotund
 2bllc −= . (7.4.70)
 Lungimea penei se alege astfel încât să respecte inegalitatea l<LB, unde LB este lungimea butucului.
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ANEXA 7.19.
 ASAMBLĂRI PRIN PENE PARALELE
 STAS 1004 - 81
 Forma A Forma B Forma C
 Fig. 1. Elementele constructive şi geometrice ale penelor paralele fără găuri de fixare. Materiale de execuţie OL 50; OL 60 STAS 500/2 - 82; OLC 45 STAS 880 - 82
 Fig. 2. Elementele constructive şi geometrice ale asamblării prin pană paralelă
 ℓc ℓ ℓ = ℓc
 ℓcℓ
 h
 b
 Detaliu A Scara 2 : 1
 r2
 r2
 t × 450
 ℓ
 d
 Lb
 t1
 t2
 h
 bσ s A
 Mt
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ANEXA 7.20. Dimensiuni pentru pană şi canal (extrs din STAS 1004 - 81)
 Pană Canal
 b h ℓ c sau r b t1 arbore
 t2 butuc r2
 Aju
 staj
 lib
 er
 Aju
 staj
 no
 rmal
 Aju
 staj
 pr
 esat
 Dia
 met
 rul a
 rbor
 elui
 d
 nom
 inal
 în a
 rbor
 e H
 9
 în b
 utuc
 D10
 în a
 rbor
 e N
 9
 în b
 utuc
 JS9
 în a
 rbor
 e şi
 bu
 tuc
 P9
 pest
 e
 până
 la
 nom
 inal
 abat
 eri l
 imită
 nom
 inal
 abat
 eri l
 imită
 de la
 până
 la
 max
 .
 min
 .
 Abateri limită
 nom
 inal
 ab
 ater
 i lim
 ită
 nom
 inal
 abat
 eri l
 imită
 m
 ax.
 min
 .
 22 30 8 7 18 90 0,40
 0,
 25
 8 4
 30 38 10
 0 - 0
 ,036
 8 22 110 10 + 0,
 036
 0 +
 0,09
 8 +
 0,04
 0
 -0,0
 36
 ± 0,
 0180
 - 0,0
 15
 5
 38 44 12 8 28 40 12 5
 3,3
 44 50 14 9 36 160 14 5,5 3,8
 50 58 16 10
 0 - 0
 ,090
 45 180 16 6 4,3
 58 65 18
 0 - 0
 ,043
 11 50 200
 0,60
 0,
 40
 18
 +0,0
 43
 0 +
 0,12
 0 +
 0,05
 0 0
 - 0,0
 43
 ± 0,
 0215
 - 0
 ,018
 - 0
 ,061
 7 4,4
 0,40
 0,
 25
 65 75 20 12 56 220 20 7,5 4,9
 75 85 22 63 250 22
 85 95 25 14
 70 280 259 5,4
 95 110 28
 0 - 0
 ,052
 16 80 320 28
 +0,0
 52
 0 +
 0,14
 9 +
 0,06
 5 0
 - 0,0
 52
 ± 0,
 0260
 - 0
 ,022
 - 0
 ,074
 10 6,4
 110 130 32 18
 0 - 0
 ,110
 90 360
 0,80
 0,
 60
 32 11 7,4
 0,60
 0,
 40
 130 150 36 20 36 12 8,4
 150 170 40 22 100 400
 40 13 9,4
 170 200 45 25 110 450 45 15 10,4
 200 230 50
 0 - 0
 ,062
 28
 0 - 0
 ,130
 125 500
 1,20
 1
 50
 +0,0
 62
 0 +
 0,18
 0 +
 0,08
 0 0
 - 0,0
 62
 ± 0,
 0310
 - 0
 ,026
 - 0
 ,088
 17
 + 0,
 2
 11,4
 + 0,
 2 1 0,7
 Lungimi de pană în [mm]
 18 20 22 25 32 36 40 45 50 56 63 70 80 90 100 110125 140 160 180 200 220 250 280 320 350 400 450 500
 Exemplu de notare a unei pene paralele de tip A cu b=14mm, h=9mm şi l=63mm.
 Pană paralelă tip A - 14×9×63 STAS 1004-81
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DEVIZ POSTCALCUL PENTRU PRODUS
 CATEGORII CHELTUIELI TOTAL
 I. Cheltuieli directe: I.1 Cheltuieli de personal: 1.1 Cheltuieli salariale (1.1.1 + 1.1.2) 1.1.1 Salarii brute 1.1.2 Contribuţii: a. CAS 20,8 % b. Şomaj 0,5 % c. CASS 5,2 % d. FAMBP 0,205 % (după caz în funcţie de codul CAEN) e. FNUASS 0.85 % f. Fond pt. garantarea plăţii creanţelor salariale 0 % g. Altele, conform reglementarilor in vigoare 1.2 Alte cheltuieli de personal a. deplasări interne b. deplasări externe
 I.2 Cheltuieli materiale si servicii: 2.1 Materiale, materii prime
 2.2 Lucrări şi servicii executate de terţi, din care: a. colaboratori (Se specifica natura serviciului) b. teste, măsurători, analize c. studii, anchete statistice d. asistenta tehnică, consultanţă
 I.3 Alte cheltuieli specifice proiectului*: II Cheltuieli indirecte: regia (25 % se aplică la 1.1) % III Dotări independente si studii pentru obiective de investitii:
 1. Echipamente pentru cercetare-dezvoltare 2. Aparatura, birotica
 3. Calculatoare electronice si echipamente periferice, software Total tarif I+II+III
 Datele se confirma pe răspunderea noastră.
 Reprezentant legal, Director economic, Responsabil de proiect,
 Student ………………………….
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ELEMENTE NECESARE PENTRU ÎNTOCMIREA DOCUMENTAŢIEI TEHNICE
 Desenele de ansamblu şi de execuţie, elemente de bază a documentaţiei de studiu şi de
 bază, se întocmesc pe formate standardizate conform SR ISO 5457-94, la scări de mărime standardizate.
 Mărime naturală 1 . 1; Scări de mărire: 2 : 1; 5 : 1; 10 : 1; 20 : 1; 50 : 1; 100 : 1; Scări de micşorare: 1 : 2; 1 : 5; 1 : 10; 1 : 20; 1 : 50; 1 : 100. Dimensiunile formatelor standard şi a celor derivate sunt reglementate prin SR ISO
 5457-94. Formatele standard se pot modifica cu module de format A4, dar numai pe una din laturi, aşa cum se arată în tabelul 1.
 Tabelul 1.
 Formate de desen standard Formate de desen derivate Simbol format Dimensiuni Simbol format Dimensiuni
 A0 841 x 1189 A1 1/2 594 x 1261 A1 594 x 841 A3 x 3 420 x 891 A2 420 x 594 A4 x 3 297 x 630 A3 297 x 420 A2 1/2 420 x 891 A4 297 x 210 A3 x 4 420 x 1189
 Fig.1. Model de format Formatele se delimitează prin intermediul chenarului care se trasează cu linie continuă
 groasă dusă la 10 mm faţă de marginile acestuia (anexa 3.2, fig. 1 ). În partea stângă a formatului se trasează cu linie continuă subţire fâşia de îndosariere
 cu dimensiunile 20 x 297, iar în partea dreaptă se trasează cu linie continuă groasă conturul indicatorului a cărui rubricaţie şi dimensiuni sunt reglementate prin SR ISO 7200 – 94 ( anexa 3.2, fig. 2.a). Elementele care trebuiesc complectate în indicator sunt prezentate în fig. 2.b din anexa 3.2. Datele care se vor înscrie în indicator se stabilesc de proiectant
 Formatele pe care se prezintă desenele de ansamblu vor conţine tabelul de componenţă. Rubricaţia şi dimensiunile tabelului de componenţă sunt indicate în fig. 3 din anexa 3.2. Indicaţii cu privire la modul cum se complectează tabelul de componenţă se dau în tabelul 2 din anexa 3.2. Tabelul de componenţă se poziţionează deasupra indicatorului,
 Indicator
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aici se înscrie rubricaţia şi cel puţin un reper, restul tabelului, cu celelalte repere, poate fi poziţionat în stânga indicatorului sau în alt loc a formatului. 92,5 92,5 5 5 10 30 25 17,5
 5 5 10 30 25 17,5
 5 5 5 5 5
 10
 25 40
 5 5
 30
 5 5 5
 65
 100
 5 5 5
 1025
 520
 a 08 04 07 03 06 02 05 01 Ed Ind Data Revizuirea Numele Semnăt Ed Ind Data Revizuirea Numele SemnătTratament termic: Protecţie anticorozivă:
 Scara
 Rugozitate generală şi
 alte rugozităţi
 Toleranţe generale STAS 2300-88
 Mărimea formatului
 Proiectat Desenat
 Materialul şi standardul
 Data primei ediţii
 Verificat Contr STAS Aprobat
 Universitatea POLITEHNICA Bucureşti
 Facultatea IMST Catedra ORGANE DE MAŞINI
 ŞI TRIBOLOGIE
 Denumirea desenului de ansamblu sau de execuţie scris cu majuscule
 Codul alfa numeric al desenului de ansamblu sau de execuţie
 Numărul planşei
 Ediţia1
 b
 Fig.2. Forma şi dimensiunile indicatorului
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10 50 45 10 30 25 15 7 7 (1) (2) 7 (3) (4) (5) (6) (7)
 Poz. Denumire 10 Nr. desen sau
 STAS Buc. Material Observaţii
 Masa netă
 Fig. 3 Forma şi dimensiunile tabelului de componenţă
 Complectarea tabelului de componenţă Tabelul 2 Coloana Elementele care se înscriu Observaţii
 (1)
 Se înscrie numărul de poziţie al reperului (piesă, subansamblu, ansamblu) cu cifre arabe în ordine crescătoare de jos în sus începând cu numărul 1.
 Poziţionarea se face conform STAS 6134 – 76
 (2) Denumirea reperului Aceasta trebuie să fie cât mai scurtă şi să sublinieze caracteristica constructivă.
 Se înscriu la singular nearticulat Dacă elementul este standardizat sau normalizat, denumirea şi caracteristi- cile dimensionale se înscriu conform notării din standard sau normă, fără a se indica numerele acestora.
 (3)
 Codul alfa numeric al desenului în care este reprezentată piesa ca element de sine stătător, prin desenul de execuţie.
 Dacă piesa este standardizată sau definită printr-o normă internă nu se întocmeşte desen de execuţie, în schimb se înscrie numărul standardului sau a normei.
 (4) Numărul de bucăţi al piesei care are aceeaşi formă şi dimensiuni, existente în desenul de ansamblu
 (5)
 Numărul de cod, simbolul sau denumirea materialului din care se execută piesa, precum şi numărul standardului sau a normei.
 La materialele de general, unde nu sunt îndoieli asupra standardului şi la piesele care au desene de execuţie, înscrierea standardului este facultativă.
 (6)
 Date suplimentare cu privire la dimensiunile şi tehnologia de obţinere a semifabricatului, numărul modelului de turnătorie, etc.
 (7) Masa netă a piesei poziţionată Se recomandă ca masele să se
 înscrie în aceeaşi unitate de măsură. Complectarea masei este facultativă.
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Şaibe de siguranţă – elemente geometrice ANEXA 7.16
 ŞaibădesiguranţăDbl2STAS2241/2‐80
 Diametru şurub [mm] d D ℓ b h s
 10 10 26 7 4
 3
 0,8
 (11) 11 28 9
 5
 12 12 (14) 14 30 11 16 16 32 12
 (18) 18 34 15
 4 20 20 36 17
 (22) 22 38 19 24 24 42 21
 ŞaibădesiguranţăA13STAS2241/2‐80
 Diametru şurub [mm] d D b ℓ s r
 5 5,3 17 6 16 0,5
 2,5 6 6,4 19 7 28
 4 8 8,4 22 8 20
 0,8 10 10,5 26 10 22 6 12 13 32
 12 28
 1 10 14 15 36 16 17 40 15 32 18 19 45 18 36
 Şaibă de siguranţă B13 STAS 2241/2-80
 Diametru şurub [mm] d D ℓ ℓ1 b s r
 5 5,3 11 16 8 6 0,5
 2,56 6,4 12 18 9 7
 4 8 8,4 17 20 11 8 0,8
 10 10,5 21 22 13 10 12 13 24
 28 16
 12 1 6
 14 15 28 18 16 17 30 32 20 15 18 19 34 36 22 18
 L = e + 2,5 dşurub; c = 2,2 dşurub.
 d Dmax g b h Mărimea şurubului e
 Gaură şaibăd1
 f
 16-20 28 2 5 5M6 ×25
 - 7
 3 20-28 36 2,5 8 7 28-35 45 3,5 10 8
 M8 ×25
 8 35-40 50
 6
 - -
 20 9 4 40-45 55 20
 45-50 60 25 50-60 70
 8 M12 ×35
 30
 14
 5
 60-70 80 36 70-80 90
 1040
 80-90 105 45 90-100 120
 12 M16 ×45 50
 18 100-110 130 55 110-120 140 60
 b
 d
 D
 ℓ s
 h
 s
 d
 ℓ
 b D
 r
 s
 d
 ℓ
 b
 r
 D
 ℓ 1
 b
 d
 D
 b h
 c
 D g f
 •
 s
 e d
 L
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Suruburi şi piuliţe – elemente geometrice ANEXA 7.17.
 Notare: Şurub M5x25 STAS 4272-80
 Filet d
 s D K r da b l
 M5 8 8,63 3,5 0,2 6 16 20...45 M6 10 10,89 4 0,25 7,2 18 25...60 M8 13 14,20 5,5 0,4 10,2 22, 28 30...80
 M10 17 18,72 7 12,2 26, 32 35...110M12 19 20,88 8
 0,6
 15,2 30, 31 40...170(M14) 22 23,91 9 17,2 34, 40 45...180M16 24 26,17 10 19 38, 44, 57 50...200
 (M18) 27 29,56 12 21,2 42, 48, 61 55...200M20 30 32,95 13
 0,824,4 46, 52, 65 60...200
 (M22) 32 35,03 14 26,4 50, 56, 69 65...200M24 36 39,55 15 28,4 54, 60, 73 70...200M27 41 45,20 17
 1 32,4 60, 66, 79 75...200
 M30 46 50,85 19 35,4 66, 72, 85 90...250
 Notare: Şurub M8x25 STAS 4845-80
 Filet d
 s D K da a
 l Filet normal fin
 M5 8 8,63 3,5 6 3 -
 16...35 M6 10 10,89 4 7,2 3,5 16...40 M8 13 14,20 5,5 10,2 4 3,5 16...50
 M10 17 18,72 7 12,2 5,5 4
 20...60 M12 19 20,88 8 15,2 6
 25...80 (M14) 22 23,91 9 17,27
 5,5 M16 24 26,17 10 19,2
 (M18) 27 29,56 12 21,28
 30...80 M20 30 32,95 13 24,4
 (M22) 32 35,03 14 26,435...80
 M24 36 39,55 15 28,4 9 7
 Notare: Piuliţă M24 STAS 4071 - 80
 Filet d
 S Dmin m
 M5 8 8,63 4 M6 10 10,89 5 M8 13 14,20 6,5
 M10 17 18,72 8 M12 19 20,88 10 M14 22 23,91 11 M16 24 26,17 13 M18 27 29,56 15 M20 30 32,95 16 M22 32 35,03 18 M24 36 39,55 19 M27 40 42,20 22 M30 46 50,85 24
 ℓ k
 D
 300
 S
 da d
 a
 D
 S
 300
 m
 600
 d
 ℓ k
 D
 300
 b S
 da d
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