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PREFAŢĂ 

Experienţa, rod al unei acumulări de cunoştinţe şi practici 
verificate în activitatea curentă, pune la dispoziţia oamenilor seturi de 
soluţii pentru problemele vieţii de toate zilele. Un astfel de set de 
soluţii, pentru rezolvarea unor probleme practice din domeniul 
proiectării mecanismelor de acţionare mecanice, este oferit în această 
lucrare. Autorii au încercat să prezinte succint şi clar atât conceptele 
cu care operează inginerul în domeniul proiectării transmisiilor 
mecanice, cât şi aplicaţiile concrete, ca exemple ale interpretării 
parametrilor specifici din relaţiile de calcul. Stabilirea configuraţiilor 
şi dimensiunilor necesare ale diferitor elemente ale mecanismelor de 
acţionare, pentru a rezista în bune condiţii, cu un anumit coeficient de 
siguranţă, este unul dintre obiectivele activităţii de proiectare 
constructivă.  

Datorită avantajelor pe care le prezintă comparativ cu alte 
transmisii, angrenajele sunt mecanismele cele mai utilizate pentru 
transmiterea puterii. Proiectarea acestora reprezintă o activitate 
inginerească complexă, fapt ce argumentează alegerea lor ca obiect 
de proiectare în cadrul proiectului (lucrării) de an la disciplina 
„Mecanica Aplicată” pentru specialităţile cu profil nemecanic. 
Prezentul îndrumar de proiectare a fost conceput în baza programei 
analitice a disciplinei „Mecanica Aplicată”. Misiunea îndrumarului 
este de a veni în ajutorul studenţilor cu profil nemecanic la efectuarea 
proiectului de an (lucrării de an) la disciplina „Mecanica Aplicată”. 
Un loc aparte în lucrare revine elaborării constructive a proiectului 
(lucrării de an). Îndrumarul include informaţiile de bază, necesare 
pentru proiectarea mecanismelor de acţionare mecanice de destinaţie 
generală, utilizate frecvent în mecanisme de acţionare ale diverselor 
maşini tehnologice şi energetice: metodici de calcul ale angrenajelor 
cilindric, conic şi melcat; metodici de calcul ale transmisiilor 
deschise cu curea şi lanţ; metodici de calcul a arborilor şi rulmenţilor, 
a îmbinărilor cu pene. Elaborarea metodicilor de proiectare se 
bazează pe consultarea unui vast material bibliografic, dar şi pe 
contribuţiile şi experienţa autorilor în domeniul proiectării 
angrenajelor. Informaţiile standardizate sunt prezentate în volumul 
necesar pentru efectuarea proiectului (lucrării) de an.  

Prin expunerea succintă şi bine documentată şi ordonarea logică 
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a etapelor de proiectare a angrenajelor lucrarea permite o însuşire mai 
bună de către studenţi a procesului de proiectare. 

Scris într-un stil accesibil cu accent pe aspectul practic, cu 
exemplificări adecvate, bazat pe o informaţie îndrumătoare bogată şi 
la zi, îndrumarul îşi propune să iniţieze studenţii în procesul de 
proiectare a angrenajelor ordinare şi se adresează, în primul rând,  
studenţilor cu profil nemecanic de la toate specialităţile tehnice, care 
studiază disciplina „Mecanica Aplicată”. Îndrumarul va fi util, de 
asemenea, şi studenţilor cu profil mecanic din colegii, şi constituie un 
autentic sprijin în proiectarea angrenajelor cilindrice, conice şi 
melcate. 

Autorii aduc sincere mulţumiri colegilor de catedră, în primul 
rând, referentului ştiinţific academician Ion Bostan şi 
tehnoredactorului, conferenţiar universitar Vasile Comendant pentru 
îmbunătăţirile aduse îndrumarului. De asemenea, autorii aduc 
mulţumiri celor care, prin observaţiile şi sugestiile ce le vor face, 
după apariţia lucrării, vor contribui la îmbunătăţirea şi completarea 
conţinutului îndrumarului. 

 
 

Autorii 
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1. INTRODUCERE 

1.1. Scopul şi sarcinile proiectului de an 
Studenţii specialităţilor nemecanice elaborează pe parcursul 

studiilor câteva proiecte de an, care finalizează cu proiectul de 
licenţă. Proiectul de an la disciplina „Mecanica Aplicată” este primul 
din acest lanţ, care pune bazele unor deprinderi de proiectare la 
studenţi.  

Proiectul (lucrarea) de an este elaborat conform programului de 
învăţământ la disciplina „Mecanica Aplicată”. Tematica proiectului 
(lucrării) de an depinde de specialitatea studentului şi prevede 
proiectarea mecanismelor de acţionare a utilajului tehnologic, 
caracteristice pentru domeniul de activitate al viitorului specialist. 

Proiectul (lucrarea) de an are drept scop: 
• de a oferi studentului posibilitatea de aplicare practică a 

metodelor de calcul şi proiectare ale organelor de maşini; 
• de a contribui la consolidarea şi generalizarea cunoştinţelor 

teoretice acumulate, aplicându-le la rezolvarea unei probleme 
inginereşti concrete, dezvoltă aptitudinile de analiză şi selectare 
creativă a soluţiilor optime, capacităţile de calcul ingineresc şi 
proiectare, deprinderile de a lucra cu literatura tehnică de specialitate. 

1.2. Structura proiectului (lucrării) de an 
Proiectul (lucrarea) de an se elaborează în volum de 1–1,5 coli de 

desen format Al funcţie de specialitate şi facultate, însoţite de un 
memoriu de calcul.  

Memoriul de calcul va include următoarele compartimente: 
 Sarcina de proiectare (o pagină); 
 Introducere, în care va fi motivată tema proiectării; 
1. Calculul cinematic şi energetic al mecanismului de 

acţionare, care va include: 
1.1. Determinarea puterii necesare a motorului electric; 
1.2. Alegerea prin analiză comparativă a variantei optime a 

motorului electric; 
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1.3. Calculul raportului de transmitere total şi distribuirea 
raportului de transmitere total între cele două transmisii 
mecanice; 

1.4. Determinarea momentului de torsiune, care acţionează pe 
arborii mecanismului de acţionare; 

1.5. Determinarea turaţiilor arborilor mecanismului de 
acţionare. 

2. Calculul angrenajului reductorului, care va include: 
2.1. Alegerea materialului roţilor dinţate şi determinarea 

tensiunilor admisibile de contact şi de încovoiere; 
2.2. Calculul angrenajului reductorului la rezistenţa de 

contact: 
2.2.1. Calculul diametrului pinionului (în cazul 
reductorului cu roţi dinţate conice) sau a distanţei între 
axe (în cazul reductorului cilindric şi melcat); 
2.2.2. Determinarea parametrilor geometrici de bază ai 
roţilor dinţate. 

2.3. Calculul forţelor în angrenaj; 
2.4. Verificarea angrenajului la tensiuni de încovoiere a 

dinţilor. 
3. Calculul arborilor, care va include: 

3.1. Calculul de predimensionare a arborilor reductorului şi 
alegerea prealabilă a rulmenţilor; 

3.2. Elaborarea schiţei de dimensionare a reductorului; 
3.3. Calculul de dimensionare a arborilor reductorului. 

4. Calculul rulmenţilor la încărcare dinamică şi alegerea 
finală a lor. 

5. Calculul îmbinărilor cu pene de pe arborii reductorului. 
6. Lista surselor de informaţie utilizate (în modele anexate 
referinţa * se face la prezentul manual). 
7. Tabelul de componenţă al reductorului. 
Calculele vor fi efectuate în ordinea prescrisă în îndrumar pe file 

conform GOST 2.104-68 cu explicaţiile necesare şi referinţe la 
sursele bibliografice. Calculele vor fi însoţite de schemele de calcul 
respective şi se vor efectua cu respectarea unităţilor de măsură în 
sistemul SI. Pentru comoditate în calcule vor fi utilizate unităţile de 
măsură derivate ale lungimii [mm] şi tensiunii [N/mm2]. 
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rezultatele calculelor efectuate la etapa precedentă, de regulă, 
reprezintă date iniţiale pentru etapa următoare. Fiecare parametru 
calculat este urmat de unitatea de măsură respectivă. 

Partea grafica. Reieşind din volumul proiectului (lucrării) de an 
pe o coală format A1 se elaborează vederea generală a reductorului 
cu proiecţiile şi secţiunile necesare pentru explicarea deplină a 
construcţiei. În funcţie de specialitate vor fi elaborate, de asemenea, 
două desene de execuţie (de regulă a unui arbore şi a unei roţi 
dinţate). 

Graficul elaborării proiectului (lucrării) de an este acordat cu 
şeful catedrei şi este înmânat fiecărei grupe cu indicarea termenelor 
elaborării etapelor şi a volumului în procente. Graficul prevede zilele 
consultaţiilor obligatorii pentru toată grupa. 

Susţinerea lucrării de an are loc în faţa consultantului sau a unei 
comisii, în componenţa căreia este obligatorie includerea 
consultantului. Aprecierea este făcută în baza răspunsurilor la 
întrebări, a calităţii părţii grafice şi a memoriului de calcul şi 
respectării termenelor de elaborare stabilite. 
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2. ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC ŞI 
CALCULUL CINEMATIC AL MECANISMULUI     
DE ACŢIONARE 

2.1. Determinarea puterii şi turaţiei motorului electric 
Acţionarea utilajelor se realizează în majoritatea cazurilor cu 

ajutorul motoarelor electrice, mişcarea de rotaţie şi puterea fiind 
transmise de la motor la utilaj prin intermediul transmisiilor 
mecanice. Motorul electric (ME) este o componentă foarte 
importantă din cadrul mecanismului de acţionare (MA) al unei maşini 
de lucru. Caracteristica constructivă şi de exploatare a maşinii 
proiectate depinde, în mare măsură, de tipul, puterea şi numărul de 
turaţii ale ME, ceea ce impune o exigenţă sporită la alegerea acestuia. 

Pentru alegerea motorului electric în sarcina de proiectare sunt 
date puterea necesară acţionării (sau alţi parametri de putere derivaţi) 
şi turaţia arborelui condus al ultimei transmisii mecanice. 

Pentru proiectarea MA a diferitor organe de lucru (OL) se 
recomandă utilizarea ME asincrone trifazate cu rotorul scurtcircuitat 
din seria 4A (vezi tab. S3, anexa A2). Aceste motoare sunt universale 
şi pot fi utilizate în diverse utilaje industriale fără condiţii speciale de 
mediu. Acestea sunt robuste şi pot avea parametrii de funcţionare 
impuşi (momente de pornire mărite, alunecare mărită etc.).  

Pentru alegerea motorului electric trebuie să se cunoască puterea 
necesară acţionării organului de lucru Pol, [kW] şi turaţia la arborele 
lui nol, [min-1]. 

1. Conform datelor de proiectare puterea necesară OL din cadrul 
maşinii proiectate Pol, [kW] se determină cu relaţia: 

olP F v= ⋅ , sau olP T ω= ⋅    (2.1) 

unde: F este forţa de tracţiune a OL, [kN]; 
 v – viteza liniară a OL, [m/s]; 
 T – momentul de torsiune al OL, [kNm]; 
 ω – viteza unghiulară a OL, [s-1]. 

2. Puterea necesară la arborele motorului electric nec
meP , [kW]: 
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nec ol
me

ma

PP =
η

,     (2.2) 

unde: Pol, [kW] este puterea la organul de lucru; 
 ηma – randamentul total al mecanismului de acţionare MA, 

determinat cu relaţia: 

ηma = ηtd⋅ηa⋅ηn
rul ⋅ηc,                            (2.3) 

unde: ηtd este randamentul transmisiei deschise (prin curele, lanţ 
sau angrenare); 

 ηa – randamentul angrenajului (reductor cu roţi dinţate 
cilindrice, conice sau melcată); 

ηrul – randamentul unei perechi de lagăre cu rulmenţi; 
ηc – randamentul cuplajului; 
n – numărul arborilor. 

Limitele valorilor randamentelor transmisiilor mecanice, 
cuplajului şi lagărelor cu rulmenţi sunt prezentate în tabelul 2.1. 

Tabelul 2.1 – Valori de referinţă ale randamentului. 

Tipul transmisiei Închisă Deschisă 

Angrenaj (ηa): 
 cilindric (ηcil); 
 conic (ηcon). 

 
0,96...0,97 
0,95...0,97 

 
0,93...0,95 
0,92...0,94 

Melcată, numărul de începuturi 
(raportul de transmitere im) (ηm): 
 Z1=1 (im >30); 
 Z1=2 (im =14...30); 
 Z1=4 (im =8...14). 

 
 

0,70...0,75 
0,80...0,85 
0,85...0,95 

Lanţ (ηlanţ) 
Curea (ηcurea) 

0,90 - 0,93 
0,95...0,98 

Cuplaj (ηc) ~ 0,98 
Lagăre cu rulmenţi (o pereche, ηrul) 0,99...0,995 
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3. Valoarea puterii nominale Pnom, [kW] a ME. 
Se alege funcţie de valoarea calculată nec

meP  conform (tab. S3, 
anexa A2) astfel ca ea să fie cât mai aproape de puterea necesară 

nec
meP  (se admite o suprasolicitare a motorului electric de cca. 10%). 

Turaţia motorului electric se poate determina dacă este cunoscută 
într-o formă directă sau indirectă turaţia organului de lucru şi raportul 
de transmitere al transmisiei mecanice. 

4. Alegerea motorului electric.  
Fiecărei valori de putere nominală Pnom îi corespund mai multe 

tipuri de ME cu număr diferit de rotaţii (3000, 1500, 1000, 750 [min-1]). 
Alegerea tipului ME depinde de tipul transmisiilor din cadrul MA, de 
caracteristicile cinematice ale maşinii, şi se efectuează după 
determinarea raportului de transmitere al MA. În acelaşi timp trebuie 
de ţinut cont că ME cu număr mare de rotaţii (turaţia sincronă 3000 
[min-1]) au o durată de funcţionare redusă, iar cele cu număr mic de 
rotaţii (750 [min-1]) au o masă specifică ridicată, de aceea nu este de 
dorit de a fi utilizate fără necesitate justificată în mecanismele de 
acţionare de destinaţie generală. În continuare se vor calcula 
parametrii cinematici pentru unul din cele două motoare electrice cu 
turaţiile nnom=1500 sau 1000 [min-1]). 

2.2. Determinarea raportului de transmitere al 
mecanismului de acţionare şi repartizarea lui pe trepte 

Raportul de transmitere al mecanismului de acţionare i se 
determină ca raportul dintre turaţia nominală a motorului electric 
nnom la turaţia arborelui condus al organului de lucru nol la o sarcină 
nominală: /ma nom oli n n= . 

Reducerea turaţiei motorului electric nnom, [min-1] până la turaţia 
organului de lucru nol, [min-1] are loc, de obicei, cu ajutorul unei 
transmisii deschise (prin curea sau cu angrenare – angrenaj deschis 
cu roţi dinţate cilindrice, conice sau cu roţi de lanţ) şi a reductorului 
de turaţie. 

1. Determinarea turaţiei arborelui organului de lucru nol, [min-1].  
În sarcinile de proiectare, de regulă, este dată viteza liniară a 

organului de lucru şi parametrii geometrici ai organului de lucru 



Mecanica aplicată – Îndrumar de proiectare 14 

(diametrul tamburului sau numărul de dinţi z şi pasul p al roţii de 
lanţ). În cazul când organul de lucru include o roată de lanţ diametrul 
roţii de lanţ se determină cu relaţia Dol, [mm]: 

180sin
ol

pD
z

= .    (2.3) 

Atunci turaţia arborelui OL se determină cu relaţia nol, [min-1]:  
360 10 ol

ol
ol

v
n

Dπ
⋅ ⋅

=
⋅

,    (2.4) 

unde: vol, [m/s] este viteza organului de lucru (OL); 
 Dol, [mm] – diametrul OL. 

2. Determinarea raportului de transmitere al MA pentru motoarele 
electrice cu turaţiile celor două tipuri de nnom = 1500 sau 1000 
[min-1]): 

;
n

n
i

ol

1nom
1ma =        .

n
n

i
ol

2nom
2ma =    (2.5) 

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

1 1 1
;ma red tdi i i= ⋅  

2 2 2
,ma red tdi i i= ⋅    (2.6) 

unde: ima, ired, itd sunt rapoartele de transmitere ale mecanismului de 
acţionare, reductorului şi transmisiei mecanice deschise pentru cele 
două variante ale turaţiei nominale a motorului electric nnom = 1500 şi 
respectiv 1000 [min-1]). Valorile orientative ale rapoartelor de 
transmitere ale reductorului şi transmisiei deschise pot fi luate din 
(tab. 2.2). Pentru ca dimensiunile de gabarit ale transmisiilor din 
cadrul mecanismului de acţionare să nu fie prea mari trebuie de 
orientat la unele valori medii ale ired, itd. De asemenea, este de dorit ca 
raportul de transmitere al reductorului să fie ales, iar cel al 
transmisiei deschise să fie calculat. În rezultatul analizei comparative 
a celor două variante se alege varianta cu rapoarte de transmitere ale 
treptelor optime şi, implicit, se efectuează alegerea finală a motorului 
electric. 
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Tabelul 2.2 – Valori recomandate ale rapoartelor de transmitere. 
Angrenaje cilindrice şi conice închise (reductoare, ired) cu o 
treaptă: 
şirul 1    – 1,6;     2,0;     2,5;     3,15;     4,0;     5,0;     6,3;     8,0; 
şirul 2    – 1,8;     2,24;    2,8;    3,55;     4,5;     5,6;     7,1;     9,0. 
Se recomandă valorile din şirul 1. 
Angrenaj melcat închis (reductor, ired) cu o treaptă pentru melcul 
cu numărul de intrări z1 = 1; 2; 4 (GOST 2144-75); 
şirul 1    – 10; 12,5; 16; 20; 25; 31,5; 
şirul 2    – 11,2;    14; 18; 22,4; 28; 35,5. 
Se recomandă valorile din şirul 1. 
Angrenaje cilindrice şi conice deschise:  3 ... 7 
Transmisie prin lanţ:    2 ... 5 
Transmisie prin curea:    2 ... 4 

2.3. Determinarea parametrilor cinematici şi de forţă 
ai arborilor 

Parametrii de forţă (puterea şi momentul de torsiune) şi 
cinematici (turaţia şi viteza unghiulară) ai MA se calculează la arborii 
mecanismului în dependenţă de puterea nec

meP  şi turaţia nominală nnom 
ale ME. În tabelul 2.3 sunt reprezentate relaţiile de calcul ale 
parametrilor de forţă şi cinematici pentru două tipuri de scheme de 
mecanisme de acţionare întâlnite în sarcinile de proiectare: motor 
electric→ transmisie deschisă→ reductor→ cuplaj→ organ de lucru 
şi motor electric→ cuplaj→ reductor→ transmisie deschisă→ organ 
de lucru. 

În dependenţă de schema mecanismului de acţionare, studentul 
îşi alege varianta de calcul, efectuează calculele respective şi 
completează tabelul cu rezultatele calculului. 
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Tabelul 2.3 – Parametrii cinematici şi energetici ai MA. 
Consecutivitatea legăturii elementelor 

mecanismului de acţionare conform schemei 
cinematice 

Para-
metrul 

Ar
bo

re
le

 

ME → td → red→ c→ OL ME → c→ red → td → OL 

ME Pme = nec
meP  

I P1 = Pme ηtd ηrul P1 = Pme ηc ηrul  
II P2 = P1 ηa ηrul P2 = P1 ηa ηrul  Pu

te
re

a 
 

P,
 [k

W
] 

OL Pol = P2 ηc ηrul Pol = P2 ηtd ηrul 

ME nnom 
30

nom
nom

nπω =  nnom 
30

nom
nom

nπω =

I n1 = nnom/itd 1
1 30

πω =
n  n1 = nnom 1

1 30
πω =

n  

II n2 = n1/ired 2
2 30

πω =
n  n2 = n1/ired 2

2 30
πω =

n  

Tu
ra
ţia

  n
, [

m
in

-1
] 

V
ite

za
 u

ng
hi

ul
ar
ă 

ω
, [

s-1
] 

OL nol = n2 ωol = ω2 nol = n2/itd ωol = ω2/itd 

ME 
310me

nom
nom

PT ⋅
=

ω
 

I 

3
1

1
1

10
ω
⋅

=
PT  sau 

T1=Tnom itd ηtd ηrul 

3
1

1
1

10
ω
⋅

=
PT  sau 

T1=Tnom ηc ηrul 

II 

3
2

2
2

10PT
ω
⋅

=  sau 

T2=T1 ired ηa ηrul 

3
2

2
2

10PT
ω
⋅

=  sau 

T2=T1 ired ηa ηrul 

M
om

en
tu

l d
e 

to
rs

iu
ne

   
T,

 [N
m

] 

OL 

310ol
ol

ol

PT
ω
⋅

=  sau 

Tol=T2 ηc ηrul 

310ol
ol

ol

PT
ω
⋅

=  sau  

Tol=T2 itd ηtd ηrul 
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3. ALEGEREA MATERIALULUI ANGRENAJULUI ŞI 
DETERMINAREA TENSIUNILOR ADMISIBILE 

3.1. Alegerea materialului roţilor dinţate cilindrice şi 
conice şi determinarea tensiunilor admisibile 

Pentru construcţia roţilor dinţate se poate utiliza o mare varietate 
de materiale. Opţiunea asupra unuia sau altuia dintre acestea are 
implicaţii asupra gabaritului transmisiei, tehnologiei de execuţie, 
preţului de cost etc. În general, alegerea materialului pentru roţile 
dinţate trebuie să respecte următoarele criterii: 

- felul angrenajului şi destinaţia acestuia; 
- condiţiile de exploatare (mărimea şi natura încărcăturii, mărimea 

vitezelor periferice, durata de funcţionare şi condiţiile de mediu); 
- tehnologia de execuţie agreată; 
- restricţiile impuse prin gabarit, durabilitate şi preţ de fabricaţie. 

Principalele materiale folosite în construcţia roţilor dinţate sunt 
oţelurile, fontele, unele aliaje neferoase şi materiale plastice. 
Actualmente, oţelul este materialul de bază pentru fabricarea roţilor 
dinţate. În condiţiile producerii individuale şi serie mică, specificată 
în tema de proiectare, pentru transmisiile solicitate puţin sau mediu, 
dar şi pentru transmisiile cu roţi dinţate de gabarite mari (transmisii 
cu roţi dinţate deschise) se utilizează roţi dinţate cu duritatea 
materialului ≤ 350HB. În acest fel se asigură prelucrarea de finisare 
după tratamentul termic, o precizie înaltă şi un bun rodaj al roţilor la 
angrenare. 

Pentru rodajul uniform al dinţilor roţilor dinţate, duritatea 
pinionului HB1 se adoptă mai mare decât duritatea roţii dinţate. 
Diferenţa durităţilor medii (duritatea medie, HBmed se determină ca 
media aritmetica a valorilor-limită ale durităţii materialului ales) a 
suprafeţelor de lucru ai dinţilor pinionului şi roţii dinţate alcătuieşte 

2 20 501med medHB HB ...− = . În multe cazuri pentru sporirea capacităţii 
portante a transmisiei şi micşorarea gabaritelor ei, diferenţa durităţii 
medii va constitui 2 701med medHB HB− ≥ . Atunci duritatea 
materialului pinionului se măsoară în unităţi Rockwel. Transformarea 
unităţilor de duritate HRC în unităţi HB se prezintă în (tab. 3.1). 
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Tabelul 3.1 – Trecerea unităţilor de duritate HRC în unităţi HB. 

HRC -  45 48 50 53 61 65 
HB -  430 460 480 522 627 670 

Notă: În transmisiile cu roţi dinţate, marca materialului pinionului şi a roţii 
dinţate se aleg aceleaşi. În acelaşi timp, pentru transmisiile ordinare este 
justificată alegerea unor mărci de oţel ieftine de tip 40, 45, 40X. 

Alegerea materialului, tratamentului termic şi durităţii perechii de 
roţi care angrenează poate fi efectuată conform recomandărilor din 
tabelul 3.2, iar caracteristicile mecanice ale materialului ales – din 
tabelul 3.3. 

Tabelul 3.2 – Caracteristicile de rezistenţă ale oţelurilor. 
Transmisii cu dinţi 
drepţi sau înclinaţi 
pentru puteri mici 
(P≤2kW) şi medii 

(P≤5kW); 
HB1med – HB2med = 

20 - 50 

Transmisii cu dinţi 
înclinaţi pentru puteri 

medii (P≤5kW); 
HB1med – HB2med ≥ 70 Parametrul 

Roată 
dinţată  

Pinion, 
melc 

Roată 
dinţată  Pinion, melc 

Materialul Oţel 35, 40, 45,  
40X, 40XH,35XM Oţel 40X, 40XH, 35XM 

Tratamentul 
termic Îmbunătăţire Îmbunătăţire + 

călire cu CÎF 
Duritatea ≤ 350 HB ≥ 45 HRC  

[σ]H 1,8 HBmed + 67 14 HRC + 170

370 pentru  
m ≥ 3mm Te

ns
iu

ne
a 

ad
m

is
ib

ilă
, [

N
/m

m
2 ] 

[σ]F 1,03 HBmed 
310 pentru  
m < 3mm 
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Tabelul 3.3 – Proprietăţile mecanice ale oţelurilor pentru roţi dinţate. 
Duritatea 

semifabricatuluiMarca 
oţelului 

Diame-
trul 

limită 

Tratament 
termic 

suprafaţa miezul 

[σ]r 
N/mm2

[σ]c 
N/mm2

40 ≤ 120 Îmbun. 192...228 HB 700 400 

45 ≤ 125 
≤ 80 

Îmbun. 
Îmbun. + CÎF

235...262 HB 
269...302 HB 

780 
890 

540 
650 

235...262 HB 
269...302 HB 40X 

≤ 200 
≤ 125 
≤ 125 

Îmbun. 
Călire 

Îmbun. + CÎF 45...50 
HRC 

269...302 
HB 

790 
900 
900 

640 
750 
750 

40XH ≤ 315 
≤ 200 Îmbun. 

235...262 HB 
269...302 HB 

800 
920 

630 
750 

45L 
40GL - Normal. 

Îmbun. 
207...237 HB 
235...262 HB 

680 
850 

440 
600 

20X 
12XH3A 
18XGT 

≤ 200 
≤ 200 
≤ 200 

Îmbun., 
cementare şi 

călire 

56...63 
HRC 

300...400 
HB 950 800 

Determinarea tensiunilor admisibile de contact. Tensiunile 
admisibile de contact se determină separat pentru dinţii pinionului 
[σ]H1 şi ai roţii [σ]H2 în următoarea consecutivitate. Conform tab. 3.2 
se determină valoarea admisibilă a tensiunii de contact pentru pinion 
[σ]H1 şi roată dinţată [σ]H2, [N/mm2]. Calculul de dimensionare al 
angrenajului se efectuează pentru valoarea mai mică a tensiunii, adică 
pentru dinţii roţii dinţate. 
Determinarea tensiunilor admisibile de încovoiere. Calculul de 
verificare la încovoiere se efectuează separat pentru dinţii pinionului 
şi ai roţii dinţate la tensiunile de încovoiere [σ]F1 şi [σ]F2 care se 
determină în modul următor. Conform tab. 3.2 se determină 
tensiunea admisibilă la încovoiere pentru pinion [σ]F1 şi roată dinţată 
[σ]F2, [N/mm2]. Pentru transmisiile reversibile valorile [σ]F se 
micşorează cu 25%. Calculul modulului de angrenare se efectuează 
pentru valoarea mai mică a tensiunii, adică pentru dinţii mai puţin 
rezistenţi. 
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3.2. Alegerea materialului angrenajului melcat şi 
determinarea tensiunilor admisibile 

Spre deosebire de alte angrenaje la angrenajele melcate viteza 
periferică a melcului nu coincide cu viteza periferică a roţii melcate. 
Din această cauză apar alunecări mari între cele două profile în 
contact, care conduc la uzuri importante. Acest lucru impune alegerea 
unor materiale adecvate cu caracteristici antifricţiune şi duritate 
sporită. 

Pentru confecţionarea melcilor se recomandă oţeluri carbon de 
calitate sau oţeluri aliate, care permit prin tratamente termice 
durificarea flancurilor dinţilor. În general, materialul melcilor se 
alege acelaşi ca şi la roţile dinţate. De aceea alegerea materialului 
melcilor şi caracteristicilor mecanice se efectuează din tab. 3.2 şi 3.3. 
În acest caz pentru transmisiile de putere mică (P ≤ 1,0 [kW]) se 
utilizează tratamentul termic – îmbunătăţire cu asigurarea durităţii 

350HRC≤ . Pentru transmisiile melcate de putere medie şi mare în 
scopul majorării randamentului se utilizează melcii cu flancurile 
durificate (având duritatea 45HRC≥  – tratamentul termic cu curenţi 
de înaltă frecvenţă (CÎF) cu rectificare şi poleire ulterioară), care 
prezintă faţă de melcii nedurificaţi siguranţă ridicată faţă de pericolul 
gripării, asigurând în acelaşi timp şi reducerea uzurii flancurilor 
dinţilor roţilor melcate.  

Materialele utilizate pentru confecţionarea roţilor melcate se 
împart în patru grupe de bază. Grupa I cuprinde aliaje de cupru, 
turnate în piese, cu rezistenţă mecanică relativ redusă, dar cu 
proprietăţi antifricţiune. Din ea fac parte: 

- aliaje cupru-staniu (cu 6...12% Sn); 
- aliaje cupru-plumb-staniu; 
- aliaje cu stibiu şi nichel. 
Grupa II cuprinde aliaje de cupru cu proprietăţi de antifricţiune 

mai slabe şi rezistenţă mai redusă la gripare, cum ar fi: 
- aliaje cupru-staniu (cu 3...6% Sn); 
- aliaje cupru-plumb-staniu-zinc. 
Grupa III cuprinde aliaje de cupru, în general, cu rezistenţă 

relativ redusă la gripare. Grupa IV cuprinde fonte cenuşii obişnuite, 
fonte cenuşii cu grafit lamelar, fonte aliate rezistente la uzură. 
Fontele se utilizează în cazul unor viteze de alunecare mici în 
angrenaj. 

În tab. 3.4 se prezintă câteva materiale din grupele I şi II 
recomandate pentru roţi melcate şi caracteristicile lor mecanice. 
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Tabelul 3.4 – Proprietăţi mecanice ale materialelor pentru roţi 
melcate. 

Caracteristici 
mecanice, [N/mm2]

G
ru

pa
 

Denumirea 
materialului Marca 

[σ]r [σ]c 

Duritatea
HB 

CuSn10 ≤ 220 100 - 150 65 
CuSn12 ≤ 220 130 - 160 80 

Bronzuri 
cupru – 
staniu CuSn12Ni ≤ 260 (160) 90 

CuPb5Sn10 ≤ 180 (80) 70 
I 

Bronzuri 
cupru – plumb 
– staniu CuPb10Sn10 ≤ 170 (80) 65 

CuSn6Zn4Pb4 ≤ 180 80 - 120 60 
II 

Aliaje cupru – 
plumb – staniu
– zinc CuSn9Zn5 ≤ 220 100 - 150 65 

III Fontă cenuşie FC18 (CЧ18) 355 - 210 

Notă: În paranteze denumirea mărcii conform GOST. 

Tabelul 3.5 – Rezistenţa la oboseală la solicitări de contact. 
Tensiunea admisibilă de contact 

[σ]H2 pentru melcul din oţel 

G
ru

pa
 

Materialul roţii melcate
cu duritatea 
(≥ 45HRC)  

cu duritatea 
(< 45HRC)  

I 
Aliaje cupru-staniu 
Aliaje cupru-plumb-staniu
Aliaje cu stibiu şi nichel 

(0,75...0,9) [σ]r (0,6...0,72) [σ]r

II Aliaje cupru-plumb-
staniu-zinc 0,6 [σ]r 0,48 [σ]r 

Determinarea tensiunilor admisibile la solicitări de contact şi 
încovoiere. Tensiunile admisibile de contact, care se calculează numai 
pentru coroana danturată a roţii melcate, se determină în funcţie de 
materialul dinţilor şi duritatea flancurilor spirelor melcului în 
conformitate cu relaţiile din (tab. 3.5). Tensiunile admisibile la înco-
voiere se calculează cu relaţia [σ]F2 = 0,8[σ]c, unde [σ]c - vezi tab. 3.4. 
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4. CALCULUL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI 

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

1. Determinarea distanţei dintre axe aw, [mm]: 

( )
[ ]

3
2

3 22
2

10
1 H

w a red
a red H

T K
a K i

i
β

ψ σ

⋅ ⋅
≥ +

⋅ ⋅
,  (4.1) 

unde: Ka este coeficientul distanţei dintre axe. Pentru transmisii cu 
dinţi înclinaţi Ka = 43, pentru transmisii cu dinţi drepţi Ka = 
49,5; 
ψa = (0,28...0,36) – coeficientul lăţimii coroanei danturate; 
ired – raportul de transmitere al reductorului; 
T2, [Nm] – momentul de torsiune pe arborele roţii dinţate 
(vezi tab. 2.3, pag.16); 
[σ]H2, [N/mm2] – tensiunea admisibilă de contact a roţii 
dinţate (vezi tab. 3.2, pag.18); 
KHβ = 1,0 – coeficientul neuniformităţii distribuirii sarcinii pe 
lungimea dintelui pentru dinţii care sunt supuşi ulterior 
rodajului. 

Valoarea obţinută a distanţei dintre axe aw pentru transmisii 
nestandarde se rotunjeşte până la cel mai apropiat număr din şirul 
normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2). 

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

[ ]
3

2

2 2 2

2 10m

F

K Tm
d b σ

⋅
≥

⋅ ⋅
,   (4.2) 

unde: Km este coeficientul modulului. Pentru transmisii cu dinţi 
înclinaţi Km = 5,8, pentru transmisii cu dinţi drepţi Km = 6,8; 

2
2

1
=

+
w red

red

a id
i

, [mm] – diametrul de divizare al roţii dinţate; 

2 ψ= a wb a , [mm] – lăţimea coroanei danturate a roţii; 
[σ]F2, [N/mm2] – tensiunea admisibilă de încovoiere a roţii 
dinţate (vezi tab. 3.2, pag.18); 
valorile aw, [mm]; T2, [Nm]; ired; ψa (vezi 4.1.1, punct 1). 
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Valoarea modulului m se rotunjeşte în creştere conform şirului 
de valori standardizate ale modulelor (tab. 4.1): 

Tabelul 4.1 – Şirul de valori standardizate ale modulelor, m [mm]. 
Şirul I 1,0 1,5 2 2,5 3 4 5 6 8 10
Şirul II 1,25 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11

La alegerea modulului se dă preferinţă şirului I faţă de şirul II. 
În transmisiile de putere cu duritatea roţilor dinţate ≤ 350 HB de 
adoptat m ≥ 1 [mm]; pentru duritatea uneia din roţi ≤ 45 HRC, de 
adoptat m ≥ 1,5 [mm]. 

3. Determinarea unghiului de înclinare al dinţilor βmin pentru 
angrenajele cu dinţi înclinaţi: 

min
2

3,5arcsin m
b

β = .   (4.3) 

Unghiul de înclinare ai dinţilor roţilor dinţate, de adoptat în 
limita β = 8...16°. Pentru diminuarea forţei axiale, care apare în 
angrenaj, de preferat valorile minime, care pot fi obţinute prin 
varierea valorii modulului m şi lăţimii coroanei danturate b2. 

4. Determinarea numărului sumar de dinţi ai pinionului şi roţii, zΣ : 

pentru dinţi drepţi 1 2
2 waz z z
m∑ = + = ;  (4.4) 

pentru dinţi înclinaţi min
1 2

2 coswaz z z
m

β
∑ = + = . (4.5) 

Valoarea obţinută a numărului sumar de dinţi zΣ de rotunjit în 
descreştere până la cel mai apropiat număr întreg. 

5. Precizarea valorii reale a unghiului de înclinare a dinţilor: 

arccos
2 w

z m
a

β Σ= .   (4.6) 

Precizia calculului – se iau două semne după virgulă. 

6. Determinarea numărului de dinţi ai pinionului, z1: 
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1 1 red

zz
i
Σ=

+
.    (4.7) 

Valoarea z1 se rotunjeşte până la cel mai apropiat număr întreg. 
Din considerente de micşorare a zgomotului se recomandă de adoptat 
z1 ≥ 18. 

7. Determinarea numărului de dinţi ai roţii dinţate, z2: 

2 1z z zΣ= − .    (4.8) 

8. Determinarea raportului de transmitere real ireal şi Verificarea 
abaterea Δi faţă de raportul de transmitere ales iniţial ired: 

2

1
real

zi
z

= ;    (4.9) 

100% 4%real red

red

i i
i

i
−

Δ = ⋅ ≤ .       (4.10) 

În cazul nerespectării abaterii admisibile a raportului de 
transmitere Δi se efectuează recalcularea valorilor z1 şi z2. 

9. Determinarea distanţei reale dintre axe aw, [mm]: 

pentru dinţi drepţi ( )1 2

2w

z z m
a

+
= ;   (4.11) 

pentru dinţi înclinaţi ( )1 2

2cosw

z z m
a

β
+

= .   (4.12) 

10. Determinarea parametrilor geometrici de bază ai angrenajului 
cilindric conform relaţiilor din tabelul 4.2. 
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Tabelul 4.2 – Parametrii geometrici de bază ai angrenajului, [mm]. 
Pinion Roată 

Parametrul dinţi 
drepţi dinţi înclinaţi dinţi 

drepţi 
dinţi 

înclinaţi 
de 

divizare d1 = mz1 d1 = mz1/cosβ d2 = mz2 d2 = mz2/cosβ

exterior da1 = d1 + 2m da2 = d2 + 2m 

D
ia

m
et

ru
l 

interior df1 = d1 – 2,4m df2 = d2 – 2,4m 

Lăţimea 
coroanei  b1 = b2 + (2 - 4) mm b2 = ψa ⋅ aw 

Notă: Precizia calculului – se ia un semn după virgulă; valorile lăţimii 
coroanelor danturate se rotunjesc conform şirului normalizat de 
dimensiuni liniare (tab. S1, anexa A2). 

d1 d2

w

β

1 b 2

df1

da1

df2

da2  
Fig. 4.1. – Parametrii geometrici ai angrenajului cu roţi dinţate 

cilindrice. 

4.1.2. Calculul forţelor în angrenajul cilindric 

Arborii reductoarelor cilindrice sunt supuşi la două tipuri de 
deformări – încovoiere şi răsucire (torsiune). Deformaţiile de răsucire 
apar în rezultatul acţiunii momentelor de torsiune, aplicate din partea 
motorului electric şi a organului de lucru. Deformaţiile de încovoiere 
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sunt create de forţele din angrenajul cilindric şi forţele console din 
partea transmisiilor deschise. 

Forţele în angrenajul cilindric cu dinţi drepţi şi înclinaţi se vor 
calcula conform relaţiilor din (tab. 4.3). 

Tabelul 4.3 – Determinarea forţelor în angrenajul cilindric. 
Relaţiile de determinare a 

forţelor, [N] Transmisia Forţa în 
angrenare 

Pinion Roata dinţată 

Tangenţială 1 2t tF F=  
3

2
2

2

2 10
t

TF
d
⋅

=  Cilindrică cu 
dinţi drepţi 

Radială 1 2r rF F=  2 2r tF F tgα=  

Tangenţială 1 2t tF F=  
3

2
2

2

2 10
t

TF
d
⋅

=  

Radială 1 2r rF F=  2 2 cosr t
tgF F α

β
=  

Cilindrică cu 
dinţi înclinaţi 

Axială 1 2a aF F=  2 2a tF F tg β=  

Fr1

Fr2

ω1 T1

Ft2

ω2

T2

Fa1

Fa2

Ft1

Notă: 
T2 – momentul de torsiune 
pe arborele condus, [Nm]; 
d2 – diametrul de divizare 
pentru roată, [mm]; 
α = 20° - unghiul de 
angrenare; 
β – unghiul de înclinare a 
dinţilor. 
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4.1.3. Calculul de verificare (la tensiuni de contact şi de 
încovoiere) 

1. Verificarea distanţei dintre axe aw, [mm]: 

( )1 2

2w

d d
a

+
= .         (4.13) 

2. Verificarea la tensiuni de contact (Hertziene) [σ]H2, [N/mm2]: 

( ) [ ]2
2 2

2 2

1t red
H H H Hv H

F i
K K K K

d b α βσ σ
+

= ⋅ ⋅ ≤
⋅

,       (4.14) 

unde: K este coeficient ajutător. Pentru transmisiile cu dinţi 
înclinaţi K = 376, pentru transmisiile cu dinţi drepţi K = 436; 

3
2

2
2

2 10
t

TF
d
⋅

= , [N] – forţa tangenţială din angrenaj; 

KHα – coeficientul distribuirii sarcinii între dinţi. Pentru roţile 
dinţate cu dinţi drepţi KHα = 1,0. Pentru roţile dinţate cu dinţi 
înclinaţi KHα se determină conform graficului din (fig. 4.2) în 

dependenţă de viteza periferică a roţilor 2 2
32 10

dv ω ⋅
=

⋅
, [m/s] şi 

treapta de precizie a transmisiei (vezi tab. 4.4); 
KHv – coeficientul sarcinii dinamice. Depinde de viteza peri-
ferică a roţilor şi treapta de precizie a transmisiei (tab. 4.5); 
valorile T2, [Nm]; [σ]H2, [N/mm2]; KHβ; d2, [mm]; b2, [mm]; 
ired – (vezi 4.1.1, punct 1, 2, 8); ω2 [s-1] – viteza unghiulară a 
arborelui condus (vezi tab. 2.3, pag.16). 

Notă: Subsarcina admisibilă a transmisiei (σH < [σ]H) nu trebuie 
să fie mai mare de 10%, iar suprasarcina (σH > [σ]H) să nu 
depăşească 5%. Dacă condiţia de rezistenţă nu se respectă, este 
necesar de modificat lăţimea coroanei danturate b2. Dacă această 
măsură nu asigură rezultatul scontat, atunci se poate recurge: a) la 
mărirea distanţei dintre axe aw; b) la alegerea unui alt material 
pentru angrenaj; c) la modificarea tratamentului termic. Orice 
modificare efectuată necesită repetarea calculului angrenajului. 
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Tabelul 4.4 – Treapta de precizie a angrenajelor. 
Viteza periferică a roţilor v, [m/s] 

cu dinţi drepţi cu dinţi înclinaţi 
Treapta de 

precizie 
cilindrice conice cilindrice conice 

6 ≥ 15 ≥ 12 ≥ 30 ≥ 20 
7 ≥ 10 ≥ 8 ≥ 15 ≥ 10 
8 ≥ 6 ≥ 4 ≥ 10 ≥ 7 
9 ≥ 2 ≥ 1,5 ≥ 4 ≥ 3 

Tabelul 4.5 – Valorile coeficienţilor KHv, KFv. 

Viteza periferică a roţilor v, [m/s] Treapta 
de 

precizie 

Coefici-
entul 1 2 4 6 8 10 

KHv 
1,03 
1,01 

1,06 
1,02 

1,12 
1,03 

1,17 
1,04 

1,23 
1,06 

1,28 
1,07 6 

KFv 
1,06 
1,02 

1,13 
1,05 

1,26 
1,10 

1,40 
1,15 

1,58 
1,20 

1,67 
1,25 

KHv 
1,04 
1,02 

1,07 
1,03 

1,14 
1,05 

1,21 
1,06 

1,29 
1,07 

1,36 
1,08 7 

KFv 
1,08 
1,03 

1,16 
1,06 

1,33 
1,11 

1,50 
1,16 

1,67 
1,22 

1,80 
1,27 

KHv 
1,04 
1,01 

1,08 
1,02 

1,16 
1,04 

1,24 
1,06 

1,32 
1,07 

1,4 
1,08 8 

KFv 
1,10 
1,03 

1,20 
1,06 

1,38 
1,11 

1,58 
1,17 

1,78 
1,23 

1,96 
1,29 

KHv 
1,05 
1,01 

1,1 
1,03 

1,2 
1,05 

1,3 
1,07 

1,4 
1,09 

1,5 
1,12 9 

KFv 
1,13 
1,04 

1,28 
1,07 

1,50 
1,14 

1,77 
1,21 

1,98 
1,28 

2,25 
1,35 

Notă: La numărător sunt prezentate valorile pentru roţile dinţate cu dinţi 
drepţi, iar la numitor – valorile pentru roţile dinţate cu dinţi înclinaţi. 
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6-a

 
Fig. 4.2. – Graficul determinării coeficientului KHα conform curbelor 

treptelor de precizie. 

3. Verificarea tensiunilor de încovoiere a dinţilor pinionului σF1 şi 
roţii σF2, [N/mm2]: 

[ ]2
2 2 2

2

t
F F F F Fv F

FY Y K K K
b mβ α βσ σ= ⋅ ⋅ ⋅ ≤

⋅
;  (4.15) 

[ ]1 2 1 2 1
/F F F F F

Y Yσ σ σ= ⋅ ≤ ,   (4.16) 

unde: m, [mm] este modulul angrenării, (vezi 4.1.1, punct 2); 
b2, [mm] – lăţimea coroanei dinţate a roţii, (tab. 4.2, pag. 25); 
Ft, [N] – forţa tangenţială din angrenaj, (tab. 4.3, pag. 26); 
KFα – coeficientul distribuirii sarcinii între dinţi. Pentru roţi 
dinţate cu dinţi drepţi KFα = 1,0. Pentru roţi dinţate cu dinţi 
înclinaţi KFα depinde de treapta de precizie (tab. 4.4, pag. 28) 
şi se determină conform (tab. 4.6, pag. 30); 
KFβ = 1,0 – coeficientul neuniformităţii distribuirii sarcinii pe 
lungimea dintelui pentru dinţi supuşi rodajului; 
KFv – coeficientul sarcinii dinamice, care depinde de viteza 
periferică a roţilor şi de treapta de precizie a angrenajului 
(tab. 4.5, pag. 28); 
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YF1 şi YF2 – coeficienţii formei dintelui pinionului şi roţii dinţate. 
Se determină conform tab. 4.7 în dependenţă de numărul de dinţi 
ai pinionului z1 şi roţii z2 pentru roţile dinţate cu dinţi drepţi. 
Pentru roţile dinţate cu dinţi înclinaţi se determină în dependenţă 
de numărul echivalent de dinţi ai pinionului 3

1 1 cosvz z β=  şi 
roţii 2

2 2 cosvz z β= , unde β este unghiul de înclinare al dinţilor 
(vezi 4.1.1, p. 5); 

1 140Yβ β= − ° °  – coeficientul care consideră înclinarea 
dinţilor. Pentru cazul roţi dinţate cu dinţi drepţi Yβ = 1; 
[σ]F1 şi [σ]F2, [N/mm2] – tensiunile admisibile de încovoiere ale 
pinionului şi, respectiv, roţii dinţate, (vezi tab. 3.2, pag.18). 

Tabelul 4.6 – Valorile coeficientului KFα. 

Treapta de precizie 6 7 8 9 

Coeficientul KFα 0,72 0,81 0,91 1,00 

Tabelul 4.7 – Valorile coeficienţilor formei dintelui YF1 şi YF2. 

z sau zv YF z YF z YF z YF 

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

 

Notă: Este acceptabil pentru calculul de verificare ca σF să fie cu 
mult mai mic decât [σ]F, deoarece capacitatea portantă a 
transmisiilor prin angrenare este limitată de rezistenţa de contact. 
Dacă σF > [σ]F depăşeşte 5%, atunci este necesar de majorat 
modulul angrenării m şi, respectiv, de recalculat numărul de dinţi ai 
pinionului şi roţii dinţate, de repetat calculul de verificare. 
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4. Prezentarea răspunsului în formă de tabel pentru calculul 
angrenajului cilindric. 

Tabelul 4.8 – Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului 
cu roţi dinţate cilindrice. 

Calculul de dimensionare a angrenajului cilindric 
Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea

Unghiul de înclinare 
al dinţilor β, [°]  Distanţa dintre axe 

aw, [mm]  

Modulul m, [mm]  

divizare: 
pinion  d1; 
roată  d2. 

 

Lăţimea coroanei 
danturate, [mm]: 
pinion  b1; 
roată  b2. 

 
exterior: 
pinion  da1; 
roată  da2. 

 

Numărul de dinţi: 
pinion  z1; 
roată  z2. 

 

Forma dintelui  

D
ia

m
et

ru
l c

er
cu

lu
i, 

[m
m

] 

interior: 
pinion,  df1; 
roată,  df2. 

 

Calculul de verificare a angrenajului cilindric 
Parametrul, 

[N/mm2] 
Valori 

admisibile 
Valori 

calculate Notă 

Tensiunile de 
contact  σH    

σF1    Tensiunile de 
încovoiere 

σF2    

În indicatorul „Notă” se prezintă abaterea în % a tensiunilor 
calculate σF şi σH faţă de cele admisibile [σ]H şi [σ]F. 
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4.2. Calculul angrenajului conic cu dinţi drepţi 
4.2.1. Calculul la solicitare de contact (de dimensionare) 

1. Determinarea diametrului de divizare exterior al roţii dinţate    
de2, [mm]: 

[ ]

3
2

32 2

2

10165 red
e H

H H

i Td K β
ϑ σ

⋅ ⋅
≥ ⋅

⋅
,      (4.17) 

unde: ired este raportul de transmitere al reductorului; 
T2, [Nm] – momentul de torsiune pe arborele condus al 
reductorului, (vezi tab. 2.3, pag.16); 
[σ]H2, [N/mm2] – tensiunea admisibilă de contact a roţii 
dinţate, (vezi tab. 3.2, pag.18); 
KHβ = 1,0 – coeficientul neuniformităţii distribuirii sarcinii pe 
lungimea dintelui pentru dinţii care sunt supuşi ulterior 
rodajului; 
ϑH = 1,0 – coeficientul formei dinţilor pentru roţi conice cu 
dantură dreaptă. 

Valoarea obţinută a diametrului de divizare exterior al roţii 
dinţate de2 pentru transmisii nestandarde se rotunjeşte până la cel mai 
apropiat număr din şirul normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. 
S1, anexa A2). 

2. Determinarea unghiurilor conurilor de divizare ale pinionului δ1 
şi roţii δ2, [°]: 

2 redarctg iδ = ;    (4.18) 

1 290δ δ= − .    (4.19) 

Precizia calculului unghiului conului de divizare se ia până la 2 
semne după virgulă. 

3. Determinarea lungimii exterioare a generatoarei conului de 
divizare Re, [mm]: 

2

22sin
e

e
dR

δ
= .    (4.20) 

Precizia de calcul a valorii Re – de iau 2 semne după virgulă. 
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4. Determinarea lăţimii coroanei danturate a pinionului şi roţii 
dinţate b, [mm]: 

R eb Rψ= ⋅ ,    (4.21) 

unde: ψR = 0,285 este coeficientul lăţimii coroanei danturate. 
Valoarea obţinută se rotunjeşte până la cel mai apropiat număr 

din şirul normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2). 

5. Determinarea modulului de angrenare exterior din condiţia de 
rezistenţă la încovoiere me, [mm]: 

[ ]
3

2

2 2

14 10
e F

F e F

Tm K
d b βϑ σ

⋅ ⋅
≥

⋅ ⋅ ⋅
,   (4.22) 

unde: KFβ = 1,0 este coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii 
pe lungimea coroanei danturate; 
T2, [Nm] – momentul de torsiune pe arborele roţii dinţate, 
(vezi tab. 2.3, pag. 16); 
ϑF = 0,85 – coeficientul formei dinţilor pentru roţi conice cu 
dantură dreaptă; 
[σ]F2, [N/mm2] – tensiunea admisibilă de încovoiere a roţii 
dinţate (roată sau pinion) cu dinte mai puţin rezistent, (vezi 
tab. 3.2, pag. 18). 

Notă: În transmisiile de putere cu roţi dinţate conice se recomandă 
de adoptat valoarea modulului exterior me ≥ 1,5 [mm]. 

Valoarea obţinută a modulului me se rotunjeşte conform (tab. 
4.1, pag. 23). 

6. Determinarea numărului de dinţi ai roţii dinţate z2 şi ai pinionului, z1: 
2

2
e

e

dz
m

= ;    (4.23) 

2
1

red

zz
i

= .    (4.24) 

Valorile z1 şi z2 se rotunjesc până la cel mai apropiat număr 
întreg. Din considerente de reducere a zgomotului şi majorare a 
fiabilităţii se recomandă de adoptat z1 ≥ 15. 
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7. Determinarea raportului de transmitere real ireal şi verificarea 
abaterii Δi faţă de raportul de transmitere ales iniţial ired: 

2

1
real

zi
z

= ;     (4.25) 

100% 4%real red

red

i i
i

i
−

Δ = ⋅ ≤ .   (4.26) 

Notă: În cazul nerespectării abaterii admisibile a raportului de 
transmitere Δi se efectuează recalcularea valorilor z1 şi z2. 

8. Determinarea valorilor reale ale unghiurilor conurilor de divizare 
ale pinionului δ1 şi roţii δ2, [°]: 

2 realarctg iδ = ;    (4.27) 

1 290δ δ= − .    (4.28) 

Precizia calculului unghiului conului de divizare se ia până la 2 
semne după virgulă. 

9. Determinarea parametrilor geometrici de bază ai angrenajului 
conic în conformitate cu relaţiile din tab. 4.9. 

Tabelul 4.9 – Parametrii geometrici de bază ai angrenajului conic. 

Diametrul cercului, [mm] Dantură dreaptă 

De divizare: 
 pinion; 
 roată. 

de1 = mez1; 
de2 = mez2. 

Exterior: 
  pinion; 
  roată. 

dae1 = de1 + 2mecosδ1; 
dae2 = de2 + 2mecosδ2. 

Interior: 
  pinion; 
  roată. 

dfe1= de1 – 2,4mecosδ1; 
dfe2= de2 – 2,4mecosδ2. 

Notă: Precizia calculului diametrelor de divizare ale pinionului 
şi roţii dinţate se ia un semn după virgulă. 
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10. Determinarea diametrului cercului de divizare median al 
pinionului d1 şi roţii dinţate d2, [mm]: 

1 10,857 ed d= ;     (4.29) 

2 20,857 ed d= .     (4.30) 

Precizia calculului valorilor d1 şi d2 se ia un semn după virgulă. 

Re

d f
e1

d e
1

d a
e1

δ
2

dae2

de2

dfe2

δ1
b

 
Fig. 4.3 – Parametrii geometrici ai angrenajului cu roţi dinţate conice. 

4.2.2. Calculul forţelor în angrenajul conic 

Arborii reductoarelor conice sunt supuşi la două tipuri de 
deformări – încovoiere şi răsucire (torsiune). Deformaţiile de răsucire 
apar în rezultatul acţiunii momentelor de torsiune, aplicate din partea 
motorului electric şi a organului de lucru. Deformaţiile de încovoiere 
sunt generate de forţele din angrenajul conic şi forţele console din 
partea transmisiilor deschise. 

Forţele în angrenajul conic cu dinţi drepţi se vor calcula conform 
relaţiilor din (tab. 4.10). 
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Tabelul 4.10 – Determinarea forţelor în angrenajul conic, [N]. 
Relaţiile pentru determinarea 

forţelor Transmisia Forţa în 
angrenare 

Pinion Roata 
dinţată 

Tangenţială 1 2t tF F=  
3

2
2

2

2 10
0,857t

TF
d

⋅
=  

Radială 1 1 10,36 cosr tF F δ=  2 1r aF F=  
Conică cu 
dinţi drepţi 

Axială 1 1 10,36 sina tF F δ=  2 1a rF F=  

ω2

T1ω1

T2

Fr1

Ft1

Fr2
Fa2

Ft2

Fa1

Notă: 
T2 este momentul 
de torsiune pe 
arborele condus, 
[Nm]; 
de2 – diametrul 
cercului de divizare 
pentru roată, 
[mm]; 
δ1 - unghiul conului 
de divizare al 
pinionului, [°]. 

4.2.3. Calculul de verificare (la tensiuni de contact şi de 
încovoiere) 

1. Verificarea tensiunilor de contact (Hertziene) [σ]H2, [N/mm2]: 

[ ]
2

2 2
2

1,0
470 t real

H H H Hv H
H e

F i
K K K

d b α βσ σ
ϑ

+
= ⋅ ⋅ ≤

⋅ ⋅
,   (4.31) 

unde: 
3

2

2

2 10
0,857t

e

TF
d

⋅
=  [N], este forţa tangenţială din angrenare; 

KHα = 1,0 – coeficientul distribuirii sarcinii între dinţi pentru 
roţi dinţate cu dinţi drepţi; 
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KHv – coeficientul sarcinii dinamice (tab. 4.5, pag.28), care 

depinde de viteza periferică a roţii 2 2
2 32 10

edv ω ⋅
=

⋅
, [m/s] şi 

treapta de precizie a transmisiei (tab. 4.4, pag.28); 
valorile de2, [mm]; T2, [Nm]; [σ]H2, [N/mm2]; ireal; KHβ; ϑH; 
d2, [mm] – (vezi 4.2.1, p. 1, 4, 7, 10); ω2 – viteza unghiulară 
a arborelui condus (vezi tab. 2.3, pag.16). 

Notă: Subsarcina admisibilă a transmisiei (σH < [σ]H) nu trebuie 
să fie mai mare de 10%, iar suprasarcina (σH > [σ]H) – până la 5%. 
Dacă condiţia de rezistenţă nu este respectată, este necesar de 
schimbat lăţimea coroanei danturate b2. 

3. Verificarea tensiunilor de încovoiere a dinţilor pinionului. σF1 şi 
roţii σF2, [N/mm2]: 

[ ]2 2 2
t

F F F F Fv F
F e

FY K K K
b m α βσ σ

ϑ
= ⋅ ⋅ ⋅ ≤

⋅ ⋅
;  (4.32) 

[ ]1 2 1 2 1
/F F F F F

Y Yσ σ σ= ⋅ ≤    (4.33) 

unde: me, [mm] este modulul exterior al angrenării, (vezi 4.2.1, p. 5); 
KFβ – coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii pe 
lungimea coroanei danturate (vezi 4.2.1, p. 5); 
b, [mm] – lăţimea coroanei danturate (vezi 4.2.1, p. 4); 
Ft, [N]– forţa tangenţială din angrenaj (vezi 4.2.3, p. 1); 
ϑH – coeficientul formei roţilor dinţate conice (vezi 4.2.1, p. 1); 
KFα = 1,0 – coeficientul distribuirii sarcinii între dinţii roţilor 
dinţate cu dantură dreaptă; 
KFv – coeficientul sarcinii dinamice. Se determină analogic 
coeficientului KHv, (4.2.3, p. 1); 
YF1 şi YF2 – coeficienţii formei dintelui pinionului şi roţii 
dinţate. Se determină în dependenţă de numărul echivalent de 
dinţi ai pinionului 1 1 1/ cosvz z δ=  şi roţii 2 2 2/ cosvz z δ=  
conform (tab. 4.7, pag.30); 
[σ]F1 şi [σ]F2 – tensiunile admisibile de încovoiere ale 
pinionului şi roţii dinţate, [N/mm2] (vezi tab. 3.2, pag.18). 
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Notă: Este acceptabil pentru calculul de verificare ca valoarea 
tensiunii de încovoiere σF să fie cu mult mai mică decât cea 
admisibilă [σ]F deoarece capacitatea portantă a transmisiilor prin 
angrenare este limitată de rezistenţa de contact. Dacă σF > [σ]F este 
mai mare de 5%, atunci este necesar de mărit modulul angrenării 
me, şi, respectiv, de recalculat numărul de dinţi ai pinionului şi roţii 
dinţate, de repetat calculul de verificare. 

4. Prezentarea răspunsului în formă de tabel pentru calculul 
angrenajului conic. 

Tabelul 4.11 – Rezultatele calculului angrenajului cu roţi dinţate conice. 
Calculul de dimensionare al angrenajului conic 

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea 
Modulul (exterior) me  Forma dintelui  
Lungimea exter. a 
generatoarei conului 
de divizare Re, [mm] 

 
de divizare: 
pinion de1; 
roată de2. 

 

Lăţimea coroanei 
danturate b, [mm]  

exterior: 
pinion dee1; 
roată dee2. 

 

Numărul de dinţi: 
pinion  z1; 
roată  z2. 

 
interior: 
pinion die1; 
roată  die2. 

 

Unghiul conului de 
divizare, [°]: 
pinion  δ1; 
roată δ2. 

 D
ia

m
et

ru
l c

er
cu

lu
i, 

[m
m

] 

median: 
pinion d1; 
roată  d2. 

 

Calculul de verificare al angrenajului conic 

Parametrul, [N/mm2] Valori 
admisibile 

Valori 
calculate Notă 

Tensiunile de 
contact    σH    

σF1    Tensiunile de 
încovoiere σF2    

În indicatorul „Notă” este prezentată abaterea în % a tensiunilor 
calculate σF şi σH faţă de cele admisibile [σ]H şi [σ]F. 



V. Dulgheru, R. Ciupercă, I. Bodnariuc, I. Dicusară  39

4.3. Calculul angrenajului melcat 
4.3.1. Calculul la solicitare de contact (de dimensionare) 

1. Determinarea distanţei dintre axe aw, [mm]: 

[ ]233
w 2 Ha 61 T 10 /= ⋅ σ ,     (4.34) 

unde: T2, [Nm] este momentul de torsiune pe arborele roţii melcate, 
(vezi tab. 2.3, pag. 16); 
[σΗ], [N/mm2] – tensiunea de contact admisibilă a 
materialului roţii melcate, (vezi tab. 3.5, pag. 21). 

Valoarea obţinută a distanţei dintre axe aw pentru transmisii 
nestandarde se rotunjeşte până la cel mai apropiat număr din şirul 
normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2). 

2. Alegerea numărului de spire z1, care depinde de raportul de 
transmitere al reductorului ired (vezi tab. 4.12). 

Tabelul 4.12 – Numărul începuturilor melcului în funcţie de raportul 
de transmitere. 

ired de la 8 până la 14 de la 14 până la 30 Mai mult de 30 

z1 4 2 1 

3. Determinarea numărului de dinţi ai roţii melcate z2 :  

2 1 redz z i= ⋅ .   (4.35) 

Valoarea obţinută a lui z2 de rotunjit în scădere până la număr 
întreg. Din condiţiile de lipsă a subtăierii dinţilor se recomandă 
z2≥26. Valoarea optimală z2  constituie 40...60 de dinţi. 

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

 ( )
2

1,5...1,7 wa
m

z
= ⋅ . (4.36) 

 

Valoarea modulului m se rotunjeşte în creştere conform şirului 
de valori standardizate ale modulelor, (vezi, tab. 4.13). 
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Tabelul 4.13 – Şirul de valori standardizate ale modulelor, m [mm] 
pentru angrenajul melcat. 

Şirul I 2,5 3,15 4,0 5,0 6,3 8,0 10 12,5 16 
Şirul II 3,0 3,5 6,0 7,0 12  

La alegerea modulului se dă preferinţă şirului I faţă de şirul II. 

5. Determinarea coeficientului diametral al melcului din condiţiile 
de rigiditate: 

 ( ) 20,212...0,25q z≈ ⋅ . (4.37) 
Valoarea obţinută se rotunjeşte conform şirului de valori 

standardizate (vezi tab. 4.14): 

Tabelul 4.14 – Valori standardizate ale coeficientului diametral q al melcului. 
Şirul I 6,3 8,0 10 12,5 16 
Şirul II 7,1 9,0 11,2 14 18 

La alegerea coeficientului q se dă preferinţă şirului I faţă de şirul II. 

6. Determinarea raportului de transmitere real ireal şi verificarea 
abaterii ∆i faţă de raportul de transmitere ales iniţial ired: 

 2

1
; 100% 4%real red

real
red

i izi iz i
−

= Δ = ⋅ ≤ . (4.38) 

7. Determinarea valorii reale a distanţei dintre axe aw, [mm]: 

 ( )20,5wa m q z= ⋅ + . (4.39) 

8. Determinarea parametrilor geometrici de bază ai transmisiei, [mm]. 

Tabelul 4.15 – Parametrii geometrici de bază ai angrenajului melcat. 
a) Parametrii de bază ai melcului 

diametrul de divizare; 
diametrul exterior al spirelor; 
diametrul interior al spirelor; 
unghiul de pantă al elicei de referinţă; 
lungimea danturată a melcului. 

1d qm= ; 
a1 1d d 2m= + ; 

f 1 1d d 2,4m= − ; 
( )1arctg z / qγ = ; 

( )1 1b 10 z m= + . 
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Continuarea tabelului 4.15 
b) Parametrii de bază ai coroanei roţii melcate 

diametrul de divizare; 
diametrul exterior al dinţilor; 
diametrul de strunjire; 
diametrul interior al dinţilor; 
lăţimea coroanei dinţate; 
raza de rotunjire a capului dinţilor; 
raza de rotunjire a piciorului dinţilor; 
unghiul convenţional de înfăşurare a 
melcului de către coroana roţii melcate.

2 2d mz= ; 
a2 2d d 2m= + ; 

( )am2 a2 1d d 6m / z 2≤ + + ; 
f 2 2d d 2,4m= − ; 
2 wb 0,355a= ; 
a 1R 0,5d m= − ; 

f 1R 0,5d 1,2m= + ; 
2

1

sin
0,5a

b
d m

δ =
−

. 

Unghiul 2δ se determină cu ajutorul punctelor de intersecţie ale 
arcului cercului cu diametrul a1d ' d 0,5m= −  cu conturul coroanei 
roţii melcate şi poate fi acceptat în limitele 90°...120° (vezi fig. 4.4). 

d a
1

d 1

b1

a w

2δ

df1
d a

2

d 2 d f
2

d a
m2

Ra Rf

b2

 

Fig. 4.4 – Parametrii geometrici de bază ai angrenajului melcat. 
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4.3.2. Calculul forţelor în angrenajul melcat 

Forţele în angrenajul melcat se vor calcula conform relaţiilor din 
(tab. 4.16). 

Tabelul 4.16 – Determinarea forţelor în angrenajul melcat, [N]. 
Relaţiile pentru determinarea 

forţelor Transmisia Forţa în 
angrenare 

Melc Roata melcată 

Tangenţială 1
t1 a2

1

2TF F
d

= =  2
t 2 a 1

2

2T
F F

d
= =  

Radială r1 r 2 t 2F F F tg= = ⋅ α  Melcată 

Axială a 1 t 2F F=  a 2 t 1F F=  

Fr1ω1 T1

Fa1 Ft1

Fr1

Fa2

ω2 T2

Ft2

 

Notă: 
T1, T2 sunt momente 
de torsiune pe arborii 
conducător şi, 
respectiv, condus, 
[Nm]; 
d1, d2 – diametrele 
cercului de divizare 
pentru melc şi, 
respectiv, roata 
melcată, [mm]; 
α = 20° - unghiul de 
angrenare. 
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4.3.3. Calculul de verificare (la tensiuni de contact şi de 
încovoiere) 

1. Verificarea tensiunilor de contact ale dinţilor roţii melcate 
σH2,  [N/mm2]: 

 [ ]t 2
H 2 H 2

1 2

F
340 K ,

d d
σ = ≤ σ

⋅
 (4.40) 

unde: Ft2, [N] este forţa tangenţială a roţii (tab. 4.16, pag. 42); 
K – coeficientul sarcinii. Se alege în dependenţă de viteza 
periferică a roţii melcate 3

2 2 2v d / 2 10= ω ⋅ ⋅ : pentru 

2v 3≤ [m/s] – K = 1, iar pentru 2v 3≥ [m/s], K= 1,1 - 1,3; 
[σH], [H/mm2] – tensiunea admisibilă de contact a dinţilor 
roţii melcate. (tab. 3.5, pag. 21); 
valorile lui d1 şi d2, [mm] (tab. 4.15, pag. 40); ω2, [s-1] (tab. 
2.3, pag. 16). 

Notă: Subsarcina admisibilă a transmisiei (σH < [σ]H) nu trebuie să 
fie mai mare de 15%, iar suprasarcina (σH > [σ]H) – până la 5%. 
Dacă condiţiile de rezistenţă nu sunt respectate este necesar de ales 
o altă marcă a materialului coroanei roţii melcate (vezi tab. 3.6, pag. 
21) şi de repetat calculul angrenajului integral. 
2. Verificarea tensiunilor de încovoiere a dinţilor roţii melcate 

σF2, [N/mm2]: 

 [ ]t 2
F 2 F 2 F 2

2

F
0,7 Y K ,

b m
σ = ⋅ ⋅ ≤ σ

⋅
 (4.41) 

unde: [σF], [H/mm2] este tensiunea de încovoiere admisibilă a dinţi-
lor roţii melcate, (vezi pag. 21). 
YF2 – coeficientul formei dintelui. Se determină conform (tab. 
4.17) în dependenţă de numărul echivalent de dinţi ai roţii 
melcate 3

v2 2z z / cos= γ . 
γ – unghiul elicei melcului (tab. 4.12, pag. 40). 
valorile m, [mm]; Ft2, [N]; K (vezi 4.3.1 p. 4 şi 4.3.3 p. 1). 
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Tabelul 4.17 – Coeficientul formei dintelui YF2 a roţii melcate. 
zv2 YF2 zv2 YF2 zv2 YF2 zv2 YF2 
20 
24 
26 
28 

1,98 
1,88 
1,85 
1,80 

30 
32 
35 
37 

1,77 
1,76 
1,64 
1,61 

40 
45 
50 
60 

1,55 
1,48 
1,45 
1,40 

80 
100 
150 
300 

1,34 
1,30 
1,27 
1,24 

Notă: Este acceptabil pentru calculul de verificare ca valoarea 
tensiunii de încovoiere σF să fie cu mult mai mică decât cea 
admisibilă [σ]F, deoarece capacitatea portantă a angrenajelor 
melcate este limitată de rezistenţa la contact. 

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

Tabelul 4.18 – Rezultatele calcului angrenajului melcat, [mm]. 
Calculul de dimensionare al angrenajului melcat 

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea
Distanţa dintre axe 
aw  Lăţimea coroanei 

danturate a roţii b2 
 

Numărul de spire z1  
Numărul de dinţi z2  

Lungimea de lucru a 
melcului b1 

 

Coeficientul 
diametral al 
melcului q 

 

Modulul m  

Diametrele melcului: 
de divizare d1; 
la vârful spirelor da1; 
la piciorul spirelor df1. 

 

Unghiul de înfă-
şurare a melcului 
de coroana roţii 
melcate 2δ, [°] 

 

Diametrele roţii: 
de divizare d2; 
la vârful spirelor da2; 
la piciorul spirelor df2. 

 

Calculul de verificare 

Tensiuni, [N/mm2] Valori 
admisibile 

Valori 
calculate Notă 

de contact σH2    
de încovoiere σF2    

În indicatorul „Notă” este prezentată abaterea în % a tensiunilor 
calculate σH şi σF faţă de cele admisibile [σ]H şi [σ]F. 
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5. CALCULUL TRANSMISIEI PRIN CURELE 
TRAPEZOIDALE 

Transmisia prin curele se referă la categoria transmisiilor rapide. 
În mecanismele de acţionare se ia, de regulă, în calitate de primă treaptă. 

Comparativ cu alte transmisii mecanice transmisia prin curele 
prezintă o serie de avantaje cum ar fi: posibilitatea transmiterii mişcării 
de rotaţie la distanţe mari; funcţionare lină, fără zgomot; amortizarea 
şocurilor şi vibraţiilor; constituie un element de siguranţă (la suprasarcini 
cureaua poate patina); se realizează la un preţ de cost redus; nu impun 
condiţii tehnice deosebite pentru montaj şi întreţinere etc. 

D1

D2

F1

F2

n1

n2

O1 O2

Ft

Far

1 2

a

αα

 
Fig. 5.1 – Schema transmisiei prin curele. 

Ca dezavantaje pot fi menţionate: gabarite mari; capacitate de 
încărcare redusă; durabilitate limitată; funcţionare însoţită de alunecare 
elastică, ceea ce face ca raportul de transmitere să nu fie constant etc. 

Conform GOST 1284-80 (STAS 1164-67) curelele trapezoidale 
cu secţiune normală sunt standardizate şi executate de şapte tipuri [O 
(Z), A (A), Б (B), В (C), Г (D), Д (E), Е (EO)], care se deosebesc 
după dimensiunile secţiunii transversale (de la O (Z) la Е (EO) 
suprafaţa secţiunii transversale se măreşte). 

5.1. Calculul de dimensionare 
1. Alegerea secţiunii transversale a curelei se efectuează conform 
nomogramei (vezi fig. 5.2), în dependenţă de puterea nominală Pnom 
[kW] şi turaţia nominală nnom [min-1] a motorului electric (tab. 2.3, 
pag.16). Cureaua trapezoidală cu secţiunea O se foloseşte doar pentru 
transmisiile cu puterea de până la 2 [kW]. 
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2. Determinarea diametrului minim al roţii de curea conducătoare 
D1min, [mm], se efectuează conform tabelului 5.1 în dependenţă de 
secţiunea transversală aleasă a curelei. 
3. Adoptarea diametrului roţii de curea conducătoare D1, [mm]. 

3150

Tu
ra

tii
le
 r

ot
ii 

co
nd

uc
at

oa
re

, 
ro

t/
mi

n

2000

1250

800

500

315

200
2 3,15 5 8 12,5 20

Puterea transmisa P, kW
31,5 50 80 125 200 400

5000

 
Fig. 5.2 – Nomograma pentru alegerea secţiunii necesare a curelei. 

Tabelul 5.1 – Valorile minimale ale diametrului roţilor de curea. 
Secţiunea 
curelei A (A) Б (B) В (C) Г (D) Д (E) 

D1min, mm 90...200 125...280 200...400 315...630 500...1600

În scopul majorării duratei de funcţionare a curelelor şi obţinerii unui 
randament mai înalt se recomandă ca diametrul roţii de curea 
conducătoare D1 să fie ales din şirul standard (tab. 5.2) cât mai mare 
posibil, reieşind din dimensiunile de gabarit admisibile, dar totodată ţinând 
cont ca viteza curelei să nu depăşească valoarea de 25 [m/s] pentru 
secţiunile O, A, Б, В, şi 30 [m/s] pentru secţiunile Г, Д, Е. 
Tabelul 5.2 – Şirul standard al diametrelor primitive ale roţii de curea. 

D1, 
mm 

40; 45; 50; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224; 
250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 630; 710; 800; 900; 1000. 
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4. Determinarea diametrului roţii de curea conduse D2, [mm]: 

 ( )2 1 1tcD D i ε= ⋅ − , (5.1) 

unde: itd este raportul de transmitere al transmisiei prin curea (vezi 
p. 2.3, pag. 14); 
ε = 0,01...0,02 – coeficientul de alunecare elastică. 

Valoarea obţinută a diametrului roţii de curea conduse D2 se 
rotunjeşte până la cel mai apropiat număr din şirul normalizat de 
dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2). 

5. Determinarea raportului de transmitere real ireal şi verificarea 
abaterii Δitd faţă de raportul de transmitere ales iniţial itd: 

 
( )

2

1 1real
Di

D ε
=

−
; (5.2) 

 100% 3%real td
td

td

i i
i

i
−

Δ = ⋅ ≤ . (5.3) 

6. Determinarea valorii orientative a distanţei dintre axe a*, [mm]: 

 ( ) ( )1 2 1 22 * 0,55D D a D D h+ ≥ ≥ + + , (5.4) 

unde h, [mm] este înălţimea secţiunii transversale a curelei (tab. 5.3). 

7. Determinarea lungimii curelei l, [mm]: 

 ( ) ( )2
2 1

2 12
2 4

D D
l a D D

a
π −

= + + + . (5.5) 

Valoarea primită a lungimii curelei l se rotunjeşte până la cea 
mai apropiată valoare standard conform tabelului 5.4. 

8. Precizarea distanţei dintre axe conform lungimii standard a, 
[mm]: 

 
( )

( ) ( )
2 1

2 2
2 1 2 1

21
8 2 8

l D D
a

l D D D D

π

π

⎧ ⎫− + +⎪ ⎪= ⎨ ⎬
+ ⎡ − + ⎤ − −⎪ ⎪⎣ ⎦⎩ ⎭

.  (5.6) 
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Tabelul 5.3 – Dimensiunile secţiunii transversale a curelelor 
trapezoidale, [mm]. 

Secţiunea 
curelei, (aria 

A), mm2 

Lăţimea 
calculată 

ac 

Lăţimea 
a 

Înălţimea 
h 

O (47) 8,5 10 7 
А (81) 11 13 8 
Б (138) 14 17 10,5 
В (230) 19 22 13,5 
Г (476) 27 32 19 
Д (692) 32 38 23,5 

40±1°

ac
h

Е (1172) 42 50 30 

Notă: La montarea transmisiei prin curea este necesar de a asigura 
posibilitatea micşorării distanţei dintre axe a cu valoarea 0,01l. 
Pentru întinderea curelei este necesar de a prevedea mărirea 
distanţei dintre axe a cu valoarea 0,025l. 

9. Determinarea unghiului de înfăşurare a roţii de curea conducătoare α1, 
[°]: 

 2 1
1 180 57 D D

a
α −

= ° − ° .  (5.7) 

Unghiul α1 trebuie să fie ≥ 120°. 

10. Determinarea vitezei curelei v, [m/s]: 

 [ ]1
360 10

nomD n
v v

π
= ≤

⋅
, (5.8) 

unde: D1, [mm] este diametrul roţii de curea conducătoare, (vezi 
5.1, p. 3); 
nnom, [min-1] – turaţiile roţii de curea conducătoare, (vezi tab. 
2.3, pag.16); 
[ ] 25v =  [m/s] – viteza admisibilă pentru curelele trapezoidale. 

11. Determinarea frecvenţei de încovoiere a curelei U: 

 [ ]vU U
l

= ≤  [s-1], (5.9) 
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Tabelul 5.4 – Lungimile standardizate ale curelelor trapezoidale, [mm]. 
Secţiunea curelei 

Lungimea primitivă 
O A Б B Г Д E 

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

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

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

       

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

(2650); 2800; (3000)        

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

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

6300        

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

unde: [U] = 30 [s-1] este frecvenţa admisibilă a încovoierilor curelei. 
Relaţia U ≤ [U] exprimă convenţional durata de funcţionare a 

curelei. Respectarea acestei relaţii asigură durata de viaţă a curelei în 
limitele 1000...5000 [ore]. 
12. Determinarea puterii admisibile, care poate fi transmisă cu o 

singură curea pentru condiţiile date [Pt], [kW]: 

 [ ] [ ]0t p l zP P C C C Cα= , (5.8) 

unde: [P0], [kW] este puterea admisibilă, care poate fi transmisă cu 
o singură curea. Se alege din (tab. 5.5) în dependenţă de 
secţiunea curelei, viteza de rulare v, [m/s] şi diametrul roţii 
de curea conducătoare D1, [mm] (vezi 5.1, p. 1, 3, 10); 

Cp, Cα, Cl, Cz – coeficienţi de corecţie, (vezi tab. 5.6). 
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Tabelul 5.5 – Puterea admisibilă, care poate fi transmisă cu o singură 
curea pentru transmisia etalon [P0], [kW]. 

Viteza curelei v, [m/s] Secţiunea
curelei/ 

l0, [mm] 

D1,  
[mm] 3 5 10 15 20 25 

63 0,33 0,49 0,82 1,03 1,11 1,18 
71 0,37 0,56 0,95 1,22 1,37 1,26 
80 0,43 0,62 1,07 1,41 1,60 1,47 

O / 
1320 

≥90 0,49 0,67 1,16 1,56 1,73 1,85 
90 0,71 0,84 1,39 1,75 1,88 1,69 
100 0,72 0,95 1,60 2,07 2,31 1,91 
112 0,74 1,05 1,82 2,39 2,74 2,50 

A / 
1700 

≥125 0,80 1,15 2,00 2,66 3,10 3,14 
125 0,95 1,39 2,26 2,80 3,60 2,50 
140 1,04 1,61 2,70 3,45 3,83 3,24 
160 1,16 1,83 3,15 4,13 4,73 4,47 

Б / 
2240 

≥180 1,28 2,01 3,51 4,66 5,44 5,53 
200 1,40 2,14 3,68 5,28 6,25 5,90 
224 1,62 2,42 4,27 5,97 7,15 6,70 
250 1,77 2,65 4,64 6,34 7,50 7,73 

B / 
3750 

≥280 1,84 2,88 5,00 7,07 7,80 8,10 
315 – 4,71 8,45 11,02 11,90 10,08
355 – 5,15 9,20 12,08 13,72 13,32
400 – 5,59 10,08 13,52 15,72 15,80

Г / 
6000 

≥450 – 6,10 10,98 14,56 17,00 17,25
500 – 7,35 14,00 18,40 20,46 20,46
560 – 8,45 15,25 20,00 23,60 24,30
630 – 9,43 16,08 22,30 26,50 27,50

Д / 
7100 

≥710 – 9,80 18,00 24,10 29,00 31,20
800 – 11,75 21,80 31,00 36,80 39,70
900 – 13,10 25,20 34,60 40,60 44,90E / 

8500 
≥1000 – 14,35 27,20 38,20 44,90 49,30
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13. Determinarea numărului necesar de curele z: 

 
[ ]

nom

t

Pz
P

= , (5.9) 

unde: Pnom, [kW] este puterea nominală a motorului electric, (vezi 
tab. 2.3, pag.16); 
[P]t, [kW] – puterea admisibilă, care poate fi transmisă cu o 
singură curea (vezi 5.1, p. 12). 

Pentru transmisiile prin curea de putere mică şi mijlocie se 
recomandă a adopta numărul curelelor z ≤ 5 din cauza variaţiilor de 
lungime şi, respectiv, a încărcării neuniforme. 
Notă: În cazul necesităţii micşorării numărului de curele calculat z 
urmează de a mări diametrul roţii de curea conducătoare D1 sau de 
ales o secţiune transversală a curelei mai mare. 

14. Determinarea forţei de întindere preliminară F0, [N]: 

 0
850 nom l

p

P C
F

z v C Cα

⋅ ⋅
=

⋅ ⋅ ⋅
, (5.10) 

unde: valorile v, [m/s]; Pnom, [kW]; z (vezi 5.1, p. 10, 13); 
Cp, Cα, Cl – (vezi tab. 5.6). 

15. Determinarea forţei tangenţiale transmisă de curele Ft, [N]: 

 
310nom

t
P

F
v
⋅

= , (5.11) 

unde: valorile Pnom, kW şi v, m/s, (vezi 5.1, p. 14). 

16. Determinarea forţelor de întindere ale ramurilor conducătoare F1 
şi condusă F2, [N]: 

 1 0 / 2tF F F z= + ; (5.12) 
 2 0 / 2tF F F z= − , (5.13) 

unde: valorile z; F0, [N]; Ft, [N] (vezi 5.1, p. 13, 14, 15). 
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Tabelul 5.6 – Valorile coeficienţilor de corecţie C. 

Coeficient de funcţionare Cp, dependent de tipul maşinii 
motoare, a maşinii antrenate şi tipul de încărcare 

Tipul încărcării liniştită variabilă 
moderat 

variabilă 
considerabil 

neuniformă 
cu lovituri 

Cp 1 0,9 0,8 0,7 
Notă: Când se lucrează în două schimburi Cp urmează de redus cu 0,1, iar 
în trei schimburi – cu 0,2. 

Coeficient de înfăşurare Cα, dependent de unghiul de înfăşurare pe roata 
de curea mică (conducătoare) α1 a încărcării 

Unghiul de 
înfăşurare α1, [°] 180 170 160 150 140 130 120 

Cα 1 0,98 0,95 0,92 0,89 0,86 0,83
Coeficient de lungime Cl, dependent de raportul lungimii 

curelei l către lungimea de baza l0 
Raportul l/l0 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1,4 

Cl 0,82 0,89 0,95 1 1,04 1,07 
Coeficientul numărului de curele Cz, care ia în considerare faptul că 

sarcina nu se distribuie uniform pe cele z curele 
Numărul de  

curele z 2...3 4...5 6 

Cz 0,95 0,90 0,85 

17. Determinarea forţei radiale de solicitare a arborelui, generată de 
transmisia prin curea Ftd, [N]: 

 1
02 sin

2tdF F z α
= ⋅ ⋅ , (5.14) 

unde: valorile α1, [°]; z; F0, [N] (vezi 5.1, p. 9, 13 şi 14). 
5.2. Calculul de verificare 

1. Verificarea rezistenţei unei curele după tensiunile maximale în 
secţiunea ramurii conducătoare σmax, [N/mm2]: 

 [ ]1max î v î
σ σ σ σ σ= + + ≤ , (5.15) 

unde: a) σ1, [N/mm2] este tensiunea de întindere; 
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 0
1 2

F Ft
A z A

σ = +
⋅

, (5.16) 

valorile F0, [N]; A, [mm2], Ft, [N]; z, (vezi 5.1, p. 13, 14, 15; tab. 5.3); 
b) σ î, [N/mm2] – tensiunea de încovoiere; 

 
1

î î
hE
D

σ = , (5.17) 

aici Eî = 80 - 100 [N/mm2] este modulul de elasticitate la încovoiere; 
h – înălţimea secţiunii transversale a curelei (tab. 5.3, pag.48); 
D1 – diametrul roţii de curea conducătoare (vezi 5.1, p. 3); 

c) σν, [N/mm2] – tensiunea generată de forţele centrifuge; 

 2 610v vσ ρ −= ⋅ ⋅ , (5.18) 

aici ρ = 1250...1400 [kg/m3] este densitatea materialului curelei; 
v, [m/s] – viteza curelei (vezi 5.1. p. 10); 

d) [σ]î = 10 [N/mm2] – tensiunea de întindere admisibilă. 
Notă: Pentru cazul în care σmax > [σ]î atunci se recurge la 
majorarea diametrului roţii de curea conducătoare D1 sau se alege o 
secţiune transversală a curelei mai mare şi se repetă calculul. 
2. Prezentarea unui răspuns tabelar pentru calculul transmisiei prin curele. 
Tabelul 5.7 – Rezultatele calculului transmisiei prin curele. 

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea

Tipul curelei  Frecvenţa încovoie-
rilor curelei U, [s-1]  

Secţiunea trans-
versală a curelei   

Numărul 
de curele z  

Diametrul roţii de 
curea, [mm]: 
conducătoare  D1; 
conduse          D2.  

Distanţa dintre 
axe a, [mm]  Tensiunea maximă 

σmax, [N/mm2]  

Lungimea  
curelei l, [mm]  Forţa de întindere 

preliminară F0, [N]  

Unghiul de 
înfăşurare α1, [°]  Forţa de solicitare a 

arborelui Ftd, [N]  
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6. CALCULUL ARBORILOR 

Criteriile de bază ale funcţionalităţii arborilor proiectaţi ai 
reductoarelor sunt rezistenţa şi fiabilitatea. Arborii, de regulă, sunt 
supuşi acţiunii concomitente a momentelor de torsiune şi de 
încovoiere, care generează stări complexe de tensiune. Solicitarea 
caracteristică a arborilor este torsiunea, deşi uneori solicitarea la 
încovoiere poate fi predominantă. Arborii sunt supuşi, de regulă, la 
solicitări variabile, de aceea trebuie acordată o mare atenţie evitării şi 
eliminării, pe cât e posibil, a concentratorilor de eforturi unitare. 

Proiectarea arborilor se efectuează, parcurgând următoarele etape: 
– predimensionarea, care se realizează din condiţia de rezistenţă 

la torsiune; 
– calculul de dimensionare, în urma căruia se adoptă soluţia 

constructivă; 
– efectuarea verificărilor de rezistenţă la oboseală, deformaţii, 

vibraţii etc. 
În cazul elaborării proiectelor de an la specialităţile cu profil 

nemecanic calculul de verificare nu se efectuează. 

6.1. Calculul de predimensionare 
6.1.1. Alegerea materialului pentru execuţia arborilor şi 

calculul tensiunilor admisibile  

Alegerea materialului este o problemă deosebit de importantă. 
Satisfacerea condiţiilor cerute de rolul funcţional şi de siguranţă în 
exploatare (rezistenţă înaltă şi uzură redusă) poate fi obţinută nu 
numai prin utilizarea oţelurilor de calitate sau aliate, ci şi prin 
întrebuinţarea materialelor de uz general cu adoptarea unor soluţii 
constructive şi tehnologice optime – formă adecvată, însoţită de 
aplicarea unor tratamente termice, termochimice sau mecanice etc.  

Pentru fabricarea arborilor şi osiilor se recomandă oţeluri carbon 
de uz general OL 42, OL 50, OL 60 (STAS 500-68) [23, pag.244]; 20, 
30, 40, 45 (mai des) (GOST 1050-74) [24, pag.255]; oţeluri aliate de 
construcţie 13CN30, 15CN15 (STAS 791-66); oţel, 20X, 40X, 40XH 
(GOST 4543-71). De asemenea, arborii pot fi executaţi din oţel turnat 
care, dacă este necesar, se forjează pentru a li se da dimensiunile, 
forma şi calitatea dorită. Caracteristicile mecanice ale acestor materiale 
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se determină din [tab. S2, anexa A2]. 
Calculul de predimensionare a arborilor se efectuează din 

condiţia de rezistenţă la torsiune. Predimensionarea arborilor la 
torsiune se face pe criterii de rezistenţă sau deformare unghiulară. La 
această etapă nu se iau în calcul tensiunile de încovoiere, tensiunile 
pulsatorii şi alternante. Pentru compensarea acestei aproximări 
valorile tensiunilor admisibile de torsiune sunt reduse faţă de cele 
tabelare indicate în îndrumare [τ]t = 12...20 [N/mm2]. 

6.1.2. Determinarea prealabilă a diametrului arborelui 

Diametrul arborelui poate fi determinat aproximativ în funcţie de 
momentul de torsiune cunoscut prin calcul la răsucire cu valori 
reduse ale tensiunilor de răsucire admisibile: 

 
[ ]

3
3

10
0,2 t

Td
τ

⋅
=

⋅
, [mm] (6.1) 

unde T, [Nm] este momentul de torsiune, care acţionează pe 
arborele calculat; 
[τ]t = 12...20 [N/mm2] – tensiunea admisibilă la torsiune a 
materialului din care se confecţionează arborele (valorile mai 
mici se adoptă pentru pinion, cele mari – pentru arbore). 

Valoarea obţinută a diametrului d1 se rotunjeşte până la cea mai 
apropiată valoare în corespundere cu şirul de diametre standard al 
alezajelor rulmenţilor d, [mm] (vezi tab. S4, S5, S6, anexa A2). 

6.2. Calculul de dimensionare  
Chiar prin definiţia lor s-a stabilit că arborii sunt organe de 

maşini solicitate atât la răsucire cât şi la încovoiere. Pentru efectuarea 
calculului de dimensionare a arborelui, care ia în consideraţie şi 
acţiunea momentului de încovoiere, este necesar de a efectua 
următorii paşi: 

- în baza analizei sistemului de forţe, care acţionează asupra 
arborelui, se alege tipul rulmentului (radial sau radial-axial); 

- în baza dimensiunii calculate prealabil a arborelui se alege 
tipodimensiunea rulmentului din seria uşoară.  
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6.2.1. Alegerea prealabilă a rulmenţilor 

Alegerea celui mai raţional tip de rulment pentru condiţiile date 
de funcţionare a reductorului este complicată şi depinde de o serie de 
factori: puterea transmisă de reductor, tipul transmisiei, coraportul 
forţelor axiale şi radiale din angrenaj, turaţia arborelui, durata 
necesară de funcţionare, schema de amplasare etc. De aceea, la etapa 
dată se aleg prealabil rulmenţi radiali (cu bile sau cu role din seria 
uşoară) pentru arborii din reductoare cu roţi dinţate cilindrice cu dinţi 
drepţi şi radial-axiali (cu bile sau role conice) – pentru arborii din 
reductoare cu roţi dinţate cilindrice cu dinţi înclinaţi, cu roţi dinţate 
conice şi melcate) (vezi tabelul 6.1).  

Tabelul 6.1 – Alegerea prealabilă a rulmenţilor. 
Transmi-

sia 
Arbo-
rele Tipul rulmentului Seria Unghiul de

contact α
Radiali cu bile pe un rând 
pentru aw ≥ 200 [mm] Medie - 

I 
Radiali-axiali cu bile 
pentru aw ≤ 200 [mm] 

Cilindrică 
cu dinţi 
înclinaţi 

II Radiali-axiali cu bile sau 
role conice 

Uşoară 11...16o 

Radiali-axiali cu role conice
pentru n1 < 1500 [min-1] 

Uşoară
(medie) 11...16o 

I 
Radiali-axiali cu bile pentru
n1 > 1500 [min-1] 

Uşoară 
(medie) 26o Conică 

II Radiali-axiali cu role conice Uşoară 11...16o 
Radiali-axiali cu role conice
pentru n1 < 1500 [min-1] Uşoară 11...16o 

I 
Radiali-axiali cu bile pentru
n1 >1500 [min-1] 

Uşoară 
(medie) 26o 

Melcată 

II Radiali-axiali cu role conice Uşoară 11...16o 

Notă:  Dimensiunile de gabarit ale rulmenţilor aleşi d, D şi B [mm] 
(pentru rulmenţii radiali şi radiali-axiali cu bile) şi d, D, T, c [mm] 
pentru rulmenţii radiali-axiali cu role conice se iau din Anexa A2, 
tab. S4, S5, S6. 
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6.2.2. Elaborarea schemei de dimensionare a reductorului 

În cadrul elaborării de schiţă a reductorului se stabilesc: poziţia 
cuplului de roţi dinţate faţă de lagăre; distanţele l1p, l2p (l1m, l2m – 
pentru melc) şi l1a, l2a între punctele de aplicare a reacţiunilor 
rulmenţilor arborilor pinionului şi roţii dinţate (melcate) şi punctele 
de aplicare ale forţelor în angrenaj. 

Elaborarea de schiţă se efectuează în concordanţă cu cerinţele 
normelor de proiectare pe hârtie de desen sau gradată, formatul A1 în 
creion în scara 1:1 şi trebuie să conţină vederea de schiţă a 
reductorului în două proiecţii (fig. 6.1, 6.2 şi 6.3). Elaborarea 
schemei reductorului se recomandă de efectuat în următoarea 
consecutivitate: 
1. Se marchează amplasarea proiecţiilor reductorului în 

corespundere cu schema cinematică a mecanismului de acţionare 
şi dimensiunile maxime ale roţilor; 

2. Se trasează axele proiecţiilor şi liniile de axă ale arborilor. În 
reductoarele cilindric şi melcat axele arborilor se trasează una 
faţă de alta la valoarea distanţei dintre axe calculată. În 
reductorul cilindric axele sunt paralele, iar în cel melcat – 
încrucişate în spaţiu la un unghi de 90o. În reductorul conic axele 
arborilor se intersectează în plan la un unghi de 90o; 

3. Se construieşte schematic cuplul de roţi ale reductorului în 
conformitate cu rezultatele calculului parametrilor geometrici 
obţinute în compartimentul 4: 
- pentru roata dinţată şi pinionul cilindrice – d1, d2, da1, da2, b1, 

b2;  
- pentru roata dinţată şi pinionul conice – Re, d1, d2, de1, de2, δ1, 

δ1; b1, b2; 
- pentru roata dinţată melcată şi partea danturată a melcului – 

dav2, dw2, b2, da1, df1, 2δ ; 
4. Pentru excluderea contactului părţilor rotitoare ale roţilor dinţate 

cu pereţii interiori ai carcasei conturul interior al pereţilor se 
trasează cu un joc x = 8...10 [mm]. Distanţa de la fundul carcasei 
până la roata dinţată a reductorului se ia y ≥ 4x. În reductorul 
conic este necesar de prevăzut simetria carcasei faţă de axa 
arborelui pinion C1= C2; 
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Fig. 6.1 – Exemplul schemei de dimensionare a reductorului 

 cilindric cu o treaptă. 
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Fig. 6.2 – Exemplul schemei de dimensionare a reductorului conic. 
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Fig. 6.3 – Exemplul schemei de dimensionare a reductorului melcat. 
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5. Se desenează arborii într-o singură treaptă cu diametrul egal cu 
diametrul inelului interior al rulmentului; 

6. Se desenează contururile rulmenţilor după dimensiunile d, D şi B 
(pentru rulmenţii radiali) şi d, D, B (T, c) pentru rulmenţii radiali-
axiali cu role conice în corespundere cu schema instalării lor; 

7. Se determină distanţele l1p, l2p (l1m, l2m – pentru melc) şi l1a, l2a 
între punctele de aplicare ale forţelor de reacţiune în rulmenţii 
arborilor pinionului şi roţii dinţate (melcate) şi punctele de 
aplicare ale forţelor în angrenaj (fig. 6.4). 

6.2.3. Determinarea dimensiunilor arborilor 

Sarcina se rezolvă în trei etape:  
- determinarea forţelor de reacţiune în reazeme; 
- construirea diagramelor momentelor de încovoiere; 
- calculul diametrului arborilor în funcţie de momentul echivalent, 

care include momentele de torsiune şi, respectiv, de încovoiere. 

6.2.3.1. Determinarea reacţiunilor în reazeme  

Determinarea reacţiunilor în reazeme se efectuează în 
următoarea consecutivitate:  
1. Se desenează în sistemul X,Y,Z schema de calcul a arborelui, pe 

care sunt instalaţi pinionul (roata dinţată, roata melcată sau 
melcul) şi rulmenţii în concordanţă cu schiţa reductorului din 
sarcina tehnică; 

2. Pe schiţa pinionului (roţii dinţate, roţii melcate, melcului), în 
locul care reprezintă diametrul divizor, se aplică forţele din 
angrenaj, care solicită arborele, Ft, Fr, Fa, calculate în 
compartimentul 4 cu orientarea lor pe direcţia celor două axe de 
coordonate X şi Y (axa Z coincide cu axa arborelui) la distanţele 
l1p, l2p, pentru pinion (l1m, l2m pentru melc) sau l1a, l2a, pentru roţile 
dinţate sau melcată, de punctele de aplicare a reacţiunilor în 
reazeme; 

3. Pe schema de calcul a arborelui (fig. 6.5) se indică vectorii 
forţelor de reacţiune, orientaţi arbitrar pe cele două axe; 

4. Pe schema de calcul (fig. 6.5) se indică distanţele dintre punctele 
de aplicare ale forţelor de reacţiune şi punctele de aplicare ale 
forţelor în angrenaj, măsurate de pe schiţa reductorului (p. 6.2.2., 
pag.58); 
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Fig. 6.4 – Punctele de aplicare ale reacţiunilor în reazeme. 
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5. Se alcătuiesc două ecuaţii de echilibru ale momentelor forţelor luate 
faţă de cele două sprijine în planul vertical (ZY) şi se calculează 
componentele RAv şi RBv (pentru arborele pinion sau al melcului) sau 
RCv şi RDv (pentru arborele roţii dinţate sau melcate). Pentru 
verificare Se scrie ecuaţia de echilibru, care reprezintă suma tuturor 
forţelor care acţionează asupra arborelui în planul de calcul; 

6. În mod similar p.5 se calculează componentele forţelor de 
reacţiune, care acţionează în planul orizontal (ZX); 

7. Se determină forţele rezultante de reacţiune din sprijine, de 
exemplu, 2 2 ,A Ao AvR R R= +  [N] unde RAo şi RAv sunt 
componentele forţei de reacţiune în planurile orizontal şi vertical. 

6.2.3.2. Construirea diagramelor momentelor de încovoiere 
şi de torsiune 

Determinarea momentelor de încovoiere şi construirea 
diagramelor lor se efectuează în următoarea consecutivitate (fig. 6.5):  
1. În conformitate cu forţele de reacţiune calculate în p.6.2.3.1 se 

determină momentele de încovoiere pe sectoare, alcătuind ecuaţiile 
momentelor de încovoiere în planul vertical şi orizontal. 

2. Se construiesc diagramele momentelor de încovoiere, indicând 
valorile maxime. 

3. Se determină momentul de încovoiere rezultant în secţiunile cele 

mai solicitate ale arborelui: 2 2
. ,rez o vM M M= +  [Nm] unde Mo 

şi Mv sunt momentele de încovoiere în planul orizontal şi, 
respectiv, vertical. 

4. Se determină momentul echivalent, acceptând ipoteza tensiunilor 

maxime: 2 2
. . (0,75 ) ,ech rezM M T= +  [Nm] unde Mrez. şi T sunt 

momentele de încovoiere rezultant şi, respectiv, de torsiune, care 
acţionează asupra arborelui calculat în secţiunea periculoasă.  

6.2.3.3. Exemple de calcul al forţelor de reacţiune şi 
momentelor de încovoiere 

Pentru o mai bună înţelegere a metodei prezentate mai sus în 
continuare se prezintă două exemple distincte de calcul ale forţelor de 
reacţiune şi momentelor de încovoiere:  



V. Dulgheru, R. Ciupercă, I. Bodnariuc, I. Dicusară  67

1. Calculul unui arbore cu roata dinţată amplasată între sprijine 
(caracteristic pentru ambii arbori din reductorul cilindric, melcat 
şi pentru arborele pinion al reductorului conic);  

2. Calculul unui arbore cu roata dinţată amplasată consol – în afara 
sprijinelor (caracteristic pentru reductorul conic).  

 

EXEMPLUL 1: Calculul arborelui pinion cu coroana dinţată 
amplasată între sprijine 

Schiţa arborelui, pe care sunt aplicate forţele din angrenaj, 
forţele de reacţiune şi distanţele dintre punctele lor de aplicare, se 
prezintă în fig. 6.5, a. În mod similar se calculează arborii roţilor 
dinţate cilindrice, conice şi melcată, substituindu-se indicele „p” cu 
indicele „a” (de ex.: l1p va fi l1a). 

Determinarea forţelor de reacţiune: 
În plan vertical (YOZ): 

Se scrie ecuaţia de echilibru a momentelor de încovoiere faţă de 
sprijinul A: 

0AvMΣ = ; 1 2 1 1( ) / 2 0Bv p p r p aR l l F l F d+ − ⋅ + ⋅ = , 

de unde   1 1

1

/ 2p p a
Bv

p p

F l F d
R

l l
⋅ − ⋅

=
+

. 

Se scrie ecuaţia de echilibru a momentelor de încovoiere faţă de 
sprijinul B: 

0BvMΣ = ; 1 2 1 1( ) / 2 0Av p p r p aR l l F l F d− + + ⋅ + ⋅ = , 

de unde   1 1

1 2

/ 2p p a

p p

F l F d
Rv

l l
⋅ + ⋅

=
+

. 

Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate Se scrie 
ecuaţia de echilibru a tuturor forţelor care acţionează asupra arborelui 
în planul vertical (YOZ): 

0vFΣ = ;  0Bv rRv R F+ − = . 

În plan orizontal (XOZ): 
Se scrie ecuaţia de echilibru a momentelor de încovoiere faţă de 

sprijinul A: 



Mecanica aplicată – Îndrumar de proiectare 68 

Z1

l1p l2p

T

Mo

Qo

Mv

Mv

Qv

RAv
RAo

a

Ft
Fr RBv

RBo

d1
/2

Z

+
-

+

+

+

+

+

-

-

++

i)

h)

g)

f)

e)

d)

c)

b)

a)

Fad1/2>RAvl1p

Fad1/2<RAvl1p

Mech.

Mrez.

Y

Z A C B

0

0

0

0

0

0

0

0

X
0

Z2

 
Fig. 6.5 – Exemplul schemei de calcul a arborelui pinion din cadrul 

reductorului cilindric cu o treaptă. 
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0MoΣ = ; 1 2 1( ) 0p p t pRo l l F l+ − ⋅ = , 

de unde   1

1 2

t p

p p

F l
Ro

l l
⋅

=
+

. 

Se scrie ecuaţia de echilibru a momentelor de încovoiere faţă de 
sprijinul B: 

0BoMΣ = ; 1 2 1( ) 0p p t pRo l l F l− + + ⋅ = , 

de unde   1

1 2

t p
Ao

p p

F l
R

l l
⋅

=
+

. 

Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate se scrie 
ecuaţia de echilibru a tuturor forţelor care acţionează asupra arborelui 
în planul oriyontal XOZ: 

0oFΣ = ;  0Ao Bo tR R F+ − = . 

Determinarea momentelor de încovoiere  
În plan vertical (YOZ): 

Împărţim arborele în două sectoare: I (AC) şi II (CB). Se scriu 
expresiile în formă generală pentru forţele transversale Qv, [N] şi 
momentele de încovoiere Mv, [Nm] într-o secţiune arbitrară situată la 
distanţa Z de la reazemul A.  

Pe sectorul I: 0 < Z1 < l1r 
1 1

1 2

/ 2p p a
v Av

p p

F l F d
Q R

l l
⋅ + ⋅

= =
+

. 

Forţa transversală este constantă pe lungimea sectorului I (fig. 
6.5, b). Valorile pozitive se depun deasupra liniei zero, valorile 
negative – sub linia zero.  

1v AvM R Z= ⋅ . 
Pentru Z1 = 0, → (0) 0 0v AvM R= ⋅ = . 
Pentru Z1 = l1p, → 1( )v p Av lpM l R l= ⋅ . 

Pe sectorul II:  l1p < Z2 < (l1p + l2p) 

1 1 1 2

1 2 1 2

/ 2 / 2r p a a r p
v Av r r

p p p p

F l F d F d F l
Q R F F

l l l l
⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅

= − = − =
+ +

; 
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12 2 1( ) 2v Av r p a
dM R Z F Z l F= ⋅ − − − ⋅ . 

Pentru Z2 = l1p, 
1 11 11 1 1
1 2

/2
( ) 2 2

r p a
v p Av p a p a

p p

F l F dd dM l R l F l F
l l

⋅ + ⋅
= ⋅ − ⋅ = ⋅ − ⋅

+
. 

Pentru Z2 = l1p + l2p, 

11p 2p 1p 2p 1

1 1 11p 2p 1
1 2

(  ) (  ) 2
/ 2

(  ) 0.2

v Av r p a

r p a
r p a

p p

dM l l R l l F l F

F l F d dl l F l F
l l

+ = ⋅ + − ⋅ − ⋅ =

⋅ + ⋅
⋅ + − ⋅ − ⋅ =

+

 

După rezultatele obţinute se construieşte diagrama momentelor 
de încovoiere în planul vertical YOZ, respectând regula: segmentele 
diagramei se construiesc pe partea comprimată a arborelui (dacă forţa 
acţionează de sus în jos partea comprimată a arborelui este de asupra 

axei lui). Pentru cazul când 11 2Av p a
dR l F⋅ < ⋅  forma diagramei 

corespunde fig. 6.5, c. În cazul când 11 2Av p a
dR l F⋅ > ⋅  forma 

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

Împărţim arborele în două sectoare: I (AC) şi II (CB). Se scriu 
expresiile în formă generală pentru forţele transversale Qo, [N] şi 
momentele de încovoiere Mo, [Nm] într-o secţiune arbitrară situată la 
distanţa Z de la reazemul A. 

Pe sectorul I: 0 < Z1 < l1p 
1

1 2

t p
o Ao

p p

F l
Q R

l l
⋅

= =
+

. 

Forţa transversală este constantă pe lungimea sectorului (fig. 6.5, e). 

1o AoM R Z= ⋅ . 

Pentru Z1 = 0, → (0) 0 0.o AoM R= ⋅ =  
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Pentru Z1 = l1p, → 1
1

1 2
( ) t p

o p Ao lp lp
p p

F l
M l R l l

l l
⋅

= ⋅ = ⋅
+

. 

Pe sectorul II: l1p < Z2 < l1p + l2p 

1 2

1 2 1 2

t p p p
o Ao t t

p p p p

F l F l
Q R F F

l l l l
⋅ ⋅

= − = − = −
+ +

; 

2 2 1( ).o Ao t pM R Z F Z l= ⋅ − −  

Pentru Z2 = l1p, 
1

1 1 1
1 2

( ) t p
o p Ao p p

p p

F l
M l R l l

l l
⋅

= ⋅ = ⋅
+

. 

Pentru Z2 = l1p + l2p ,  

1p 2p 1p 2p 2

1
1p 2p 1

1 2

( ) ( )

( ) 0

o Ao t p

t p
t p

p p

M l l R l l F l

F l
l l F l

l l

+ = + − ⋅ =

⋅
= ⋅ + − ⋅ =

+

. 

În baza rezultatelor obţinute se construieşte diagrama 
momentelor de încovoiere în planul orizontal XOZ (fig. 6.5, f). 

În continuare se determină momentul de încovoiere rezultant în 
secţiunile cele mai solicitate ale arborelui Mrez., [Nm]: 

2 2
.rez o vM M M= + , 

şi se construieşte diagrama momentului rezultant (vezi fig. 6.5, g). 
De asemenea, se construieşte diagrama momentului de torsiune 

T, [Nm] calculat în compartimentul 2. El acţionează pe porţiunea 
arborelui de la intrare până la locul fixării roţii dinţate (a pinionului) 
(fig. 6.5, h). 

Apoi se determină momentul de încovoiere echivalent, 
acceptând ipoteza tensiunilor maxime Mech, [Nm]: 

 

2 2
. . (0,75 )ech rezM M T= + , 

şi se construieşte diagrama momentului echivalent (fig. 6.5, i). 
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EXEMPLUL 2: Calculul unui arbore cu roata dinţată 
amplasată consol (cazul arborelui pinion al 
reductorului conic) 

Schiţa arborelui, pe care sunt aplicate forţele din angrenaje, 
forţele de reacţiune şi distanţele dintre punctele lor de aplicare, se 
prezintă în fig. 6.6, a.  

Determinarea forţelor de reacţiune: 
În plan vertical (YOZ): 

Se scrie ecuaţia de echilibru a arborelui faţă de sprijinul A: 

0AvMΣ = ; 2 1 1 / 2 0Bv p r p aR l F l F d⋅ + ⋅ − ⋅ = , 

de unde   
1 1

2

2a r p
Bv

p

dF F l
R

l

⋅ − ⋅
= . 

Se scrie ecuaţia de echilibru a a arborelui faţă de sprijinul B: 

0BvMΣ = ; 12 1 2( ) 02Av p r p p a
dR l F l l F⋅ + + − ⋅ = , 

de unde   
1 1 2

2

( )2a r p p
Av

p

dF F l l
R

l

⋅ − +
= . 

Notă: Dacă valoarea reacţiunii se obţine cu semnul minus 
direcţia acesteia îşi va schimba sensul. 

Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate, se scrie 
ecuaţia de echilibru a tuturor forţelor care acţionează asupra arborelui 
în planul vertical: 

 

0vFΣ = ;  0Av Bv rR R F− + − = . 

În plan orizontal (XOZ): 
Se scrie ecuaţia de echilibru a momentelor de încovoiere faţă de 

sprijinul A: 
0AoMΣ = ; 2 1 0Bo p t pR l F l− ⋅ + ⋅ = , 

de unde   1

2

t p
Bo

p

F l
R

l
⋅

= . 

Se scrie ecuaţia de echilibru a arborelui faţă de sprijinul B: 
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0BoMΣ = ; 2 1 2( ) 0Ao p t p pR l F l l− ⋅ + + = , 

de unde   1 2

2

( )t p p
Ao

p

F l l
R

l
+

= . 

Pentru verificarea corectitudinii calculelor efectuate se scrie 
ecuaţia de echilibru a tuturor forţelor care acţionează asupra arborelui 
în planul orizontal: 

0oFΣ = ; 0t Ao BoF R R− + = . 
 

Determinarea momentelor de încovoiere  
În plan vertical (YOZ): 

Împărţim arborele în două sectoare: I (CA) şi II (AB). Se scriu 
expresiile în formă generală pentru forţele transversale Qv, [N] şi 
momentele de încovoiere Mv, [Nm] într-o secţiune arbitrară situată la 
distanţa Z de la reazemul A.  

Pe sectorul I: 0 < Z1< l1p 

v rQ F= . 

Forţa transversală este constantă pe lungimea sectorului I (fig. 6.6, b). 
11 2v r a

dM F Z F= ⋅ − ⋅ . 

Pentru Z1 = 0, → 1(0) .2v a
dM F= − ⋅  

Pentru Z2 = l1p, → 11( ) 2v p r lp a
dM l F l F= ⋅ − ⋅ . 

Pe sectorul II: l1p < Z2 < l1p + l2p 
1 11 2 1

2 2

( )2 2a r p p r p a
v r Av r

p p

d dF F l l F l F
Q F R F

l l

⋅ − + − ⋅ − ⋅
=− − =− − = . 

Forţa transversală este constantă pe lungimea sectorului II (fig. 6.9, b). 
12 2 1( ) 2v r Av p a

dM F Z R Z l F= ⋅ + − − ⋅ . 

Pentru Z2 = l1p, → 11 1( ) 2v p r p a
dM l F l F= ⋅ − ⋅ . 

Pentru Z2 = l1p + l2p,  
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Fig. 6.6 – Exemplul schemei de calcul a arborelui pinion din cadrul 

reductorului conic. 
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11p 2p 1p 2p 2

1 1 2 11p 2p 2
2

( ) ( ) 2

( )2( ) 0.2

v r Ay p a

a r p p
r p a

p

dM l l F l l R l F

dF F l l dF l l l F
l

+ = + + ⋅ − ⋅ =

⋅ − +
+ + − ⋅ =

 

Conform rezultatelor obţinute se construieşte diagrama 
momentelor de încovoiere în planul vertical (YOZ). Pentru cazul 

când 11 2r p a
dF l F⋅ < ⋅  forma diagramei corespunde fig. 6.6, c. În 

cazul când 11 2r p a
dF l F⋅ > ⋅  forma diagramei corespunde fig. 6.9, d. 

În plan orizontal (XOZ): 
Împărţim arborele în două sectoare: I (CA) şi II (AB). Se scriu 

expresiile în formă generală pentru forţele transversale Qo, [N] şi 
momentele de încovoiere Mo, [Nm] într-o secţiune arbitrară situată la 
distanţa Z de la reazemul A.  

Pe sectorul I: 0 < Z1 < l1p 

o tQ F= − . 

Forţa transversală este constantă pe lungimea sectorului (fig. 6.9, 
e). Valorile pozitive se amplasează deasupra liniei zero, valorile 
negative – sub linia zero. 

1o tM F Z= ⋅ . 

Pentru Z1 = 0, → (0) 0 0.o tM F= ⋅ =  
Pentru Z1 = l1p,  → 1 1( ) .o p t pM l F l= ⋅  

Pe sectorul II: l1p < Z2 < l1p + l2p 

1 2 1

2 2

( )t p p t p
o t Ax t

p p

F l l F l
Q F R F

l l
+ ⋅

= − + = − + = ; 

2 1( )o t Ao pM F Z R Z l= ⋅ − − . 

Pentru Z2 = l1p, → 1 1( )o p t pM l F l= ⋅ . 
Pentru Z2 = l1p+ l2p, 
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1p 2p 1p 2p 2

1 2
1 1p 2p

2

( ) ( )

( )
( ) 0.

o t Ao p

t p p
p t

p

M l l F l l R l

F l l
l F l l

l

+ = + − ⋅ =

+
⋅ − + =

 

În baza rezultatelor obţinute se construieşte diagrama 
momentelor de încovoiere în planul orizontal (XOZ) (fig. 6.6, f). 

În continuare se determină momentul de încovoiere rezultant în 
secţiunile cele mai solicitate ale arborelui Mrez., [Nm]: 

2 2
.rez o vM M M= + , 

şi se construieşte diagrama momentului rezultant (vezi fig. 6.5, g). 
De asemenea, se construieşte diagrama momentului de torsiune T, 

[Nm] calculat în compartimentul 2, care acţionează pe toată lungimea 
arborelui (fig. 6.9, h). Apoi se determină momentul echivalent, 
acceptând ipoteza tensiunilor maxime Mech, [Nm]: 

 

2 2
. (0,75 )ech rezM M T= + , 

şi se construieşte diagrama momentului echivalent (vezi fig. 6.9, i). 

6.2.3.4. Calculul de dimensionare al arborelui 

După determinarea momentului echivalent se efectuează calculul 
de dimensionare al arborelui. Diametrul arborelui d, [mm] în 
secţiunea cea mai solicitată (secţiune, în care momentul echivalent 
este maxim) se determină din relaţia: 

 
3 3

3
10 32 10

[ ]ech ech
i

p

M M
W d

σ σ
π

⋅ ⋅ ⋅
= = ≤ , (6.2) 

de unde: 

 
3 332 10 10

[ ] 0,1 [ ]
ech ech

i i

M M
d

π σ σ
⋅ ⋅ ⋅

≥ =
⋅ ⋅

, (6.3) 

unde: Wp, [mm3] este momentul de rezistenţă în secţiunea cea mai 
solicitată a arborelui; 
[σ]i, [N/mm2] – rezistenţa admisibilă [tab. S2, anexa A2]. 
Diametrul arborelui se va mări cu 5%, dacă se foloseşte o 

singură pană, sau – cu 10%, dacă se folosesc două pene. 
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Diametrele calculate vor avea indicele „p” pentru arborele 
pinionului reductorului cilindric şi conic (de ex.: d1p), iar indicele „m” 
în cazul arborelui melc. Diametrul calculat al arborelui roţii dinţate 
pentru toate cele trei tipuri de reductoare va fi cu indicele „a” (de 
ex.: d1a). După determinarea finală a diametrului arborelui în 
secţiunea cea mai periculoasă se determină celelalte dimensiuni ale 
lui, în conformitate cu relaţiile din tabelele 6.2 şi 6.3.  

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

Treapta arborelui Parametrii pinionului şi arborelui (al 
roţii dinţate sau melcate), [mm] 

d1  (vezi relaţia 6.3) I-a – sub pinion, 
roată dinţată sau 

melcată l1 se determină grafic  
d2 = d1 – 3,2r ;  d4 = d2 , 

se precizează conform diametrului inelului 
interior al rulmenţilor [tab. S4-S6, anexa A2].

II-a – IV-a  
sub rulmenţi şi 

garnitură 
l2 se precizează grafic. 

d3 = d2 – 2t  III-a – sub un 
element al trans-

misiei deschise sau 
semicuplaj 

l3 = (1,2...1,5)d3    – sub roata transmisiei 
deschise, cuplaj. l3 se precizează în 

conformitate cu tabelul S10, anexa A2. 
d5 = d1 + 3f 

(treapta poate fi înlocuită cu o bucşă) 
V-a – umărul de 

spijin pentru roţile 
danturate l5 = (8...10)mm 

Notă: 1. Valoarea înălţimii umărului t, teşiturii butucului f şi 
teşiturii rulmentului r se determină în dependenţă de diametrul 
treptei d: 

d 17...24 25...30 32...40 42...50 52...60 62...70 71...85
t 
r 
f 

2,0 
1,5 
1,0 

2,2 
1,5 
1,0 

2,5 
2,0 
1,2 

2,8 
3,0 
1,6 

3,0 
3,0 
2,0 

3,3 
3,5 
2,0 

3,5 
3,5 
2,5 

2. Diametrele şi lungimile treptelor arborilor (în afară de d2 şi d4 ) 
se rotunjesc până la cea mai apropiată valoare din şirul 
normalizat de dimensiuni liniare [tab. S1, anexa A2]. 
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Tabelul 6.3 – Determinarea dimensiunilor treptelor arborelui pinion 
al reductorului conic (fig. 6.7, c). 

Treapta arborelui Parametrii pinionului  
transmisiei conice, [mm] 

d1 (vezi relaţia 6.3), 
se precizează conform diametrului inelului 

interior al rulmenţilor [tab. S5-S6, anexa A2].I-a – sub rulmenţi 
l1 = (4...5)T,  

unde T, [mm] este lăţimea rulmentului radial-
axial cu role conice [tab. S6, anexa A2]. 
d2 < d1 şi este egal cu cel mai apropiat 

diametru al filetului standardizat 
[tab. S7, anexa A2]. II-a – sub filet 

l2 = H + 3...5mm,  
unde H, [mm] este lăţimea piuliţei de 
siguranţă canelată [tab. S7, anexa A2]. 

d3 = d2 – (3...4)mm III-a – sub 
garnitura 

capacului deschis 
al rulmentului l3 se precizează grafic. 

d4 = d3 – 2t IV -a – sub un 
element al trans-
misiei deschise 
sau semicuplaj 

l4 = (1,2...1,5)d4 – sub roata transmisiei 
deschise sau cuplaj. l3 se precizează grafic. 

d5 = d1 + 3f  V-a  – umărul de 
spijin pentru 

rulment l5 = (5...10)mm 
Notă: 1. Valoarea înălţimii umărului t, teşiturii butucului f şi 

teşiturii rulmentului r se determină în dependenţă de diametrul 
treptei d, (vezi datele din tab. 6.2); 

 2. Diametrele şi lungimile treptelor arborilor (în afară de d2 şi 
d4 ) se rotunjesc până la cea mai apropiată valoare din şirul 
normalizat de dimensiuni liniare [tab. S1, anexa A2]. 
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Fig. 6.7 – Construcţii tipice ale arborilor reductoarelor cu o treaptă: 

a) – pinionul reductorului cilindric (melcul reductorului melcat);  
b) – arborele condus pentru toate trei tipuri de reductoare; 

c) –pinionul reductorului conic. 
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7. CALCULUL RULMENŢILOR 

După calcularea finală a diametrului arborelui sub rulmenţi, se 
efectuează calculul de verificare a rulmenţilor. Alegerea rulmentului 
se face în funcţie de diametrul inelului interior şi prin compararea 
capacităţii portante dinamice calculate Crc cu cea de bază Cr, [N] 
(tab. S4 - S6, anexa A2), din condiţia: 

 rc rC C≤ ; (7.1) 

 6573
10

hmrc E
L

C R ω= ⋅ , (7.2) 

unde RE, [N] este sarcina dinamică echivalentă; 
ω, [s-1] – viteza unghiulară a arborelui corespunzător; 
m – exponentul puterii: m = 3 pentru rulmenţi cu bile; 
m = 3,33 – pentru rulmenţi cu role. 

Pentru determinarea duratei de funcţionare necesară se ia în 
consideraţie durata de funcţionare L, [ani] a mecanismului de 
acţionare prevăzută în sarcina tehnică.  

Durata de funcţionare calculată în ore Lh, [ore]: 

 = ⋅ ⋅h z hL L N N , (7.3) 

unde Nz = 365⋅Kz este numărul de zile lucrătoare, iar Kz = 0,6...0,75; 
Nh =24⋅Kh – numărul de ore lucrătoare, iar Kh = 0,33 (lucru 
într-un schimb) sau Kh = 0,66 (lucru în două schimburi). 

7.1. Determinarea sarcinii dinamice echivalente a 
rulmenţilor 

Sarcina dinamică echivalentă ia în consideraţie caracterul şi 
direcţia sarcinilor, care acţionează asupra rulmentului, condiţiile de 
funcţionare şi depinde de tipul rulmentului. În caz general sarcina 
dinamică se calculează din relaţiile: 

 E r s tR X V R K K= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ,     pentru ;a

r

R
e

V R
<

⋅
 (7.4) 

( )E r a s tR X V R Y R K K= ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ ,     pentru .a

r

R
e

V R
>

⋅
 (7.5) 
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unde X este coeficientul sarcinii radiale; 
Y – coeficientul sarcinii axiale; 
V =1 – coeficientul de rotire (pentru cazul rotirii inelul interior); 
Rr, [N] – sarcina radială; 
Ra, [N] – sarcina axială; 
Ks – coeficientul de siguranţă: se ia Ks = 1...1,4; 
Kt – coeficientul de temperatură, Kt = 1,0 pentru t < 125oC.  

Valorile componentelor, care întră în relaţiile de calcul de mai 
sus, sunt prezentate în tab. 7.1, 7.2 şi 7.3. 

Tabelul 7.1 – Determinarea sarcinii echivalente. 
Rulmenţi radial-

axiali cu bile 
Unghiul de 
contact, α 

Mărimea 
determinată 

Si
m

bo
liz

ar
ea

 

R
ul

m
en
ţi 

ra
di

al
i c

u 
bi

le
 

12o 26o 

Rulmenţi cu role
conice 

Coeficientul 
sarcinii radiale X 0,56 0,45 0,41 0,4 

Coeficientul 
sarcinii axiale Y tab. 7.2. tab. 7.3 0,87 

Coeficientul 
influenţei soli-
citării axiale 

e tab. 7.2. tab. 7.3 0,68 

tab. S6, 
anexa A2  

Componenta 
axială a 
sarcinii radiale 
a rulmentului 

Rs – Rs1 = eRr1; 
Rs2 = eRr2. 

Rs1 = 0,83eRr1; 
Rs2 = 0,83eRr2.

Sarcina axială 
a rulmentului Ra Ra = Fa 

Ra se determină separat pentru 
rulmentul stâng şi cel drept din 

tab. 7.4 în dependenţă de schema 
de instalare şi coraportul forţelor.

Sarcina radială 
a rulmentului Rr 

Rr = R – forţa de reacţiune sumară în 
rulment 

Ordinea determinării capacităţii portante dinamice şi a sarcinii 
echivalente şi de calcul în dependenţă de tipul rulmentului se 
efectuează conform relaţiilor 7.2, 7.4 şi 7.5. 
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7.1.1. Ordinea determinării RE şi Crc pentru rulmenţii 
radiali cu bile, care sunt încărcaţi cu sarcină axială  

Calculul forţei dinamice echivalente (fig. 7.1, a) RE se 
efectuează numai pentru rulmentul care este solicitat cu forţa radială 
Rr (forţa de reacţiune sumară) mai mare.  

1. A determina raportul a
r

R
VR ; 

2. A determina coeficienţii e şi y funcţie de raportul a
r

R
VR ; 

3. În rezultatul comparării a
r

R eVR <  sau a
r

R eVR >  se alege 

relaţia corespunzătoare de calcul şi se determină sarcina dinamică 
echivalentă RE, [N]; 

4. A calcula capacitatea portantă dinamică Crc, [N]. 

Tabelul 7.2 – Valorile coeficienţilor e şi Y pentru rulmenţi radiali cu bile. 

or

a
C
R

 0,014 0,028 0,056 0,084 0,11 0,17 0,28 0,42 0,56

e 0,19 0,22 0,26 0,28 0,30 0,34 0,38 0,42 0,44
Y 2,30 1,99 1,71 1,55 1,45 1,31 1,15 1,04 1,00

În funcţie de valoarea calculată a capacităţii portante Crc, [N] şi 
diametrul arborelui sub rulment calculat anterior se alege cel mai 
apropiat rulment radial cu bile (tab. S4, anexa A2). 

7.1.2. Ordinea determinării RE şi Crc pentru rulmenţii 
radial-axiali cu bile şi role  

Aici fiecare rulment al arborelui suportă sarcina sa Ra1, Ra2, [N] 
care depinde de modul de instalare şi coraportul dintre valoarea forţei 
axiale din angrenaj Fa, [N] şi componentele axiale ale sarcinilor 
radiale din rulmenţi Rs1, Rs2, [N] (vezi tab. 7.4). De aceea sarcina 
dinamică echivalentă se calculează pentru fiecare rulment cu scopul 
de a determina rulmentul cel mai încărcat (fig. 7.1, b, c, d) 
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Fig. 7.1 – Scheme de solicitare a rulmenţilor. 
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1. A determina coeficientul influenţei solicitării axiale e; 
2. A determina componentele axiale ale sarcinilor radiale din 

rulmenţi Rs1, Rs2, [N]; 
3. A determina sarcinile axiale Ra1, Ra2, [N] ale rulmenţilor; 

4. A calcula rapoartele 1
1

a
r

R
VR  şi 2

2
a

r
R

VR ; 

5. În rezultatul comparării e
VR
R

1r

1a < , e
VR
R

1r

1a >  şi e
VR
R

2r

2a < , 

e
VR
R

2r

2a > se alege relaţia corespunzătoare de calcul şi se 

determină sarcinile dinamice echivalente RE1 şi RE2, [N]; 
6. Comparând valorile RE1 şi RE2, [N] se determină rulmentul cel 

mai solicitat; 
7. A calcula capacitatea portantă dinamică Crc, [N] pentru rulmentul 

mai solicitat. 

Tabelul 7.3 – Valorile coeficienţilor e şi Y pentru rulmenţi radial-
axiali cu bile, α = 12o. 

or

a
C
R

 0,014 0,029 0,057 0,086 0,11 0,17 0,29 0,43 0,57

e 0,30 0,34 0,37 0,41 0,45 0,48 0,52 0,54 0,54
Y 1,81 1,62 1,46 1,34 1,22 1,13 1,04 1,01 1,00

În funcţie de valoarea calculată a capacităţii portante Crc, [N] şi 
diametrul arborelui sub rulment calculat anterior se efectuează 
alegerea finală a rulmentului (vezi tab. S5, S6, anexa A2). 
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Tabelul 7.4 – Relaţii pentru determinarea sarcinii axiale Ra, [N]. 

Schema de solicitare a rulmentului Coraportul 
forţelor 

Sarcina 
axială 

Radiali cu bile, instalaţi cu împingere 
(fig. 7.1, a): 

a1 a2

FaRr1 Rr2

Ra1Ra2

Fa Rr1Rr2

 

Rs1 = 0; 
Rs2 = 0; 

 
Fa ≥ 0. 

Ra1 = Fa; 
 

Ra2 = Fa. 

Rs1 > Rs2; 
 

Fa ≥ 0. 

Radiali-axiali cu bile şi role, instalaţi: 
- cu împingere (fig. 7.1, b şi c) 

a1 a2

Fa
Rr1 Rr2

Ra1Ra2

Fa
Rr1Rr2

Rs1 Rs2

Rs1Rs2  

Rs1 < Rs2; 
 

Fa ≥ Rs1 - Rs2.

Ra1 = Rs1; 
 

Ra2 = Rs1 + Fa.

- cu întindere (fig. 7.1, d) 
a1a2

Fa

Rr1Rr2

Rs1Rs2

Ra1 Ra2

Fa

Rr1 Rr2

Rs1 Rs2
 

Rs1 < Rs2; 
 

Fa ≥ Rs2 - Rs1.

Ra1 = Rs2 - Fa.
 

Ra2 = Rs2. 

Notă: 1. Cu cifra 2 este notat rulmentul care preia forţa axială din angrenaj.  
2. Înclinarea liniilor de contact în rulmenţii radial-axiali (v. fig. 7.1, b, 
c, d) conduce la faptul că reacţiile sumare în rulmenţi (fig. 6.8, 6.9) R1, 
R2, aplicate la corpurile de rulare n, generează în ele sarcini radiale 
Rnr1 si Rnr2 şi componente axiale Rns1, Rns2. 
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8. CALCULUL ASAMBLĂRILOR PRIN PENE 
Pentru transmiterea momentelor de torsiune în reductoarele de 

destinaţie generală sunt utilizate, de obicei, asamblările prin pene 
longitudinale. Parametrii geometrici de bază ai penelor longitudinale 
sunt: dimensiunile secţiunii transversale, care se iau în funcţie de 
diametrul treptei arborelui respectiv, conform [tab. S9, anexa A2]; 
lungimea penei, care se alege din seria de lungimi standard ale penelor 
paralele [tab. S9, anexa A2] în aşa fel încât această lungime să fie mai 
mică ca lungimea butucului piesei, care preia sau transmite momentul de 
torsiune (roată dinţată, element al transmisiei deschise, semicuplaj, etc.). 

Pentru transmiterea momentului de torsiune dintr-un reductor 
într-o treaptă, de regulă, este nevoie de 3-4 asamblări prin pană: două 
asamblări pe arborele roţii dinţate sau melcate (butucul roţii dinţate 
sau un element al transmisiei deschise) şi 1-2 asamblări pe arborele 
pinion (butucul pinionului, semicuplaj sau un element al transmisiei 
deschise). Toate penele sunt verificate la strivire. 

8.1. Calculul de predimensionare 
1. A alege dimensiunile secţiunii transversale ale penei paralele b, 

h, t1, t2, [mm] în dependenţă de diametrul treptei arborelui 
respectiv d, [mm] conform [tab. S9, anexa A2], fig. 8.1. 

d

t 1
t 2

A - A
b

h

l

Pana paralelaA

L

T

Tσs

σs

τ

 
Fig. 8.1 – Asamblarea prin pană cu pene paralele. 
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2. Determinarea lungimii penei l, [mm]: 

 ( )5...10l L mm= − , (8.1) 

unde: L, [mm] este lungimea butucului piesei, care preia sau 
transmite momentul de torsiune. 

Valoarea obţinută a lungimii penei l, [mm] se rotunjeşte în 
conformitate cu seria de lungimi standardizate ale penelor paralele 
[tab. S9, anexa A2], alegând valoarea cea mai apropiată. 

3. A alege prealabil pana paralelă în conformitate cu parametrii 
geometrici determinaţi mai sus (de exemplu: Pană 8x7x32 GOST 
23360-78). 

8.2. Calculul de verificare 
4. Verificarea penei aleasă la tensiunea de strivire σs, [N/mm2]: 

 [ ]t
s s

s

F
A

σ σ= ≤ , (8.2) 

unde: As, [mm2] este suprafaţa de strivire: 

 ( )10,94s efA h t l= ⋅ − ⋅ ; (8.3) 

efl l b= − , [mm] – lungimea de lucru efectivă a penei cu 
capete rotunjite; 
[σ]s, [N/mm2] – tensiunea admisibilă la strivire. Pentru bucşă 
de oţel şi sarcini liniştite [σ]s = 110...190 [N/mm2]; pentru 
sarcini alternante de micşorat [σ]s cu 20...25%, iar pentru 
sarcini cu şocuri – până la 50%; pentru cazul bucşei din fontă 
valorile-limită ale [σ]s se micşorează de două ori; 
Ft, [N] – forţa tangenţială din angrenaj (vezi calculul forţelor 
din angrenaj 4.1.2., 4.2.2. şi 4.3.2); 

 valorile b, h, t1, [mm] – (vezi 8.1., p.1) 
Notă: Dacă valoarea σs este cu mult mai mică ca [σ]s, poate fi 
aleasă o pană cu secţiunea transversală mai mică (diferenţa de un 
pas) sau de schimbat materialul penei, dar este necesar, în mod 
obligatoriu, de efectuat calculul de verificare la strivire. În cazul în 
care σs > [σ]s, se alege un material mai dur sau se folosesc două pene. 
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9. PROIECTAREA ELEMENTELOR DE BAZĂ ALE 
REDUCTORULUI 

9.1. Proiectarea constructivă a roţilor dinţate şi celor 
melcate 

Parametrii de bază ai roţilor dinţate şi celor melcate (diametrele, 
lăţimea, modulul, numărul de dinţi, etc.) au fost determinaţi în cadrul 
calculului de proiectare al angrenajului, (vezi tab. 4.8, 4.11 şi 4.18). 
Construcţia roţilor dinţate, în mare măsură, depinde de aceşti 
parametri, dar, în acelaşi timp, trebuie de ţinut seama şi de materialul 
din care se execută, modul de obţinere al semifabricatului şi volumul 
de producţie. 

În materialul ce urmează vor fi aduse exemple de variante 
constructive şi relaţii de calcul necesare pentru proiectarea roţilor 
dinţate şi a celor melcate pentru cazul producerii individuale şi de 
serie mică. 

Elementele constructive de bază ale roţilor dinţate şi melcate 
sunt: coroana danturată, discul şi butucul roţii (vezi fig. 9.1). 

Coroana danturata

Disc Disc

Butuca) b) c)  
Fig. 9.1 – Elementele constructive de bază ale roţilor: 

a – cilindrice; b – conice; c – melcate. 
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Coroana danturată preia sarcina transmisă de dinţii 
angrenajului. Aceasta trebuie să fie suficient de rezistentă şi, în 
acelaşi timp, flexibilă pentru a putea contribui la distribuirea 
uniformă a sarcinii pe lungimea dintelui şi între dinţi. Rigiditatea 
coroanei danturate este asigurată de grosimea acesteia S, [mm]. 

Butucul serveşte pentru legătura roţii cu arborele şi poate fi 
amplasat faţă de coroana danturată simetric, asimetric sau egal cu 
lăţimea acesteia. Acest fapt este determinat de condiţiile tehnologice 
sau constructive. Lungimea butucului lbut, [mm] trebuie să fie optimă 
pentru a asigura, pe de o parte, stabilitatea roţii pe arbore, iar pe de altă 
parte – să permită obţinerea semifabricatului prin metoda de forjare şi 
posibilitatea execuţiei canelurii de pană prin metoda de broşare. 

Discul realizează legătura dintre coroana danturată a roţii şi 
butuc. Grosimea acestuia C, [mm] este determinată de metoda de 
obţinere a semifabricatului. Adesea în discuri sunt executate găuri, 
care sunt folosite pentru transportare şi în cadrul procesului de 
execuţie, iar în cazul gabaritelor mari – pentru reducerea masei roţii.  

Muchiile ascuţite pe suprafeţele frontale ale butucului şi 
coroanei danturate sunt teşite. Mărimile teşiturii f, [mm], în 
dependenţă de diametrele butucului sau a coroanei danturate, sunt 
prezentate în tabelul 9.1. 

Tabelul 9.1 – Valorile standard ale teşiturilor, [mm]. 
Diametrul 

butucului sau 
coroanei dant.

> 20
< 30

> 30
< 40

> 40
< 50

> 50 
< 80 

> 80
< 120

> 120
< 150

> 150
< 250

> 250
< 500

f 1,0 1,2 1,6 2,0 2,5 3,0 4,0 5,0 

9.1.1. Construcţia roţilor dinţate cilindrice şi conice 
Roţile dinţate ale reductoarelor, care sunt la rândul lor parte 

componentă dintr-un mecanism de acţionare, de cele mai frecvente 
ori au diametre nu prea mari şi, respectiv, sunt executate din laminat 
sau prin ştanţare. Roţile dinţate de gabarite mari, de obicei, pentru 
transmisii cu roţi dinţate deschise, sunt executate prin turnare sau 
asamblare. Butucul roţilor dinţate din reductorul cilindric este 
amplasat simetric faţă de coroana danturată (fig. 9.2), iar butucul 
roţilor dinţate conice, de obicei, este amplasat asimetric, ieşind în 
afară în direcţia creşterii conului de divizare (fig. 9.3). 
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Fig. 9.2 – Variante constructive ale roţilor dinţate cilindrice. 

Tabelul 9.2 – Construcţia roţilor dinţate cilindrice (fig. 9.2), [mm]. 
Metodă de obţinere a semifabricatului  Elementul 

roţii Parametrul a) – laminare; 
b) – forjare. 

c) – forjare; 
d) – ştanţare. 

Diametrul da < 100 [mm] da = 100...500 [mm]
Grosimea S = 2,2m + 0,05b2 

Coroana 
danturată 

Lăţimea b2 – vezi tab. 4.8, pag.31 
Diametrul 
interior d1 – vezi tab. 6.2, pag. 77 

Diametrul 
exterior dbut = 1,55d1 Butucul 

Lungimea a) lbut = b2; 
b) lbut = (1,0...1,5)d. lbut = (1,0...1,5)d 

Grosimea C = b2 – (2...4)mm C ≈ 1,4S 
Raze de 
rotunjire R ≥ 1,0 [mm] R ≥ 6 [mm]; 

γ ≥ 70. Discul 

Găuri – d0 ≥ 25 [mm]; 
n0 = 4...6 găuri. 
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Fig. 9.3 – Variante constructive ale roţilor dinţate conice. 

Tabelul 9.3 – Construcţia roţilor dinţate conice (fig. 9.3), [mm]. 
Metodă de obţinere a semifabricatului  Elementul 

roţii Parametrul a) – laminare şi 
forjare 

b) – forjare; 
c) – ştanţare. 

Diametrul dae < 120 [mm]  dae > 120 [mm] 
Grosimea S = 2,5me + 2 [mm]; S0 ≥ 1,2me 

Coroana 
danturată 

Lăţimea – b0 = 0,6 b 
Diametrul 
interior d1 – vezi tab. 6.2, pag. 77 

Diametrul 
exterior dbut = 1,55d1 

Butucul 

Lungimea lbut = (1,2...1,5)d1 
Grosimea C se determină grafic C = (0,3...0,4) b 

Discul Raze de 
rotunjire R ≥ 1,0 [mm] 

R ≥ 1 [mm]; 
R1 ≥ 6 [mm]; 

γ ≥ 70. 
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9.1.2. Construcţia roţilor melcate 

În mod obişnuit pentru construcţia roţii melcate se folosesc 
materiale antifricţiune mai puţin dure, cum sunt bronzurile, alama 
etc. (tab. 3.4, pag.21). Deoarece materialele susmenţionate au un preţ 
de cost ridicat, de obicei, acestea sunt folosite numai pentru execuţia 
coroanei danturate a roţii. Astfel roţile melcate se execută din două 
părţi: corpul roţii din fontă sau oţel, iar coroana danturată – din 
material antifricţiune. 

Forma constructivă a roţii melcate şi metoda de asamblare a 
părţilor distincte depind, în mare măsură, de metoda de fabricare. În 
cadrul fabricării individuale şi în serii mici (cazul cel mai frecvent) 
coroana este asamblată cu corpul roţii prin presare (fig. 9.4, a şi b). 
Pe suprafaţa de ajustaj a corpului, când direcţia de rotire a roţii este 
numai într-un sens, se execută un umăr de sprijin, care va prelua forţa 
axială (fig. 9.4, a). Pentru simplificarea procesului de execuţie şi 
asamblare, deseori acest umăr de sprijin poate fi exclus (fig. 9.4, b).  

Pentru viteze de alunecare v ≤ 2 [m/s] roţile melcate pot fi 
executate integral din fontă cenuşie. În cazul sarcinilor mici şi 
diametrelor mici, roţile melcate pot fi executate integral din material 
antifricţiune (fig. 9.4, c). 
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Fig. 9.4 – Variante constructive ale roţilor melcate. 
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Tabelul 9.4 – Construcţia roţilor melcate (fig. 9.4), [mm]. 

Elementul 
roţii Parametrul Valoarea  

Diametrul 
de strunjire dam2 – vezi tab.4.15, pag.41 

Diametrul 
interior 

di = 2,9d2 – 2,5m , 
d2 şi m – vezi tab.4.15, pag.41 

Grosimea S ≈ 5,5m ; S0 ≈ 1,2S ; 
h = 0,15b2 ; t = 0,8h . 

Lăţimea b2 – vezi tab.4.15, pag.41 

Coroana 
danturată 

Teşitura f = 0,5 m, se rotunjeşte conform tab. 9.1
Diametrul 
interior d1 – vezi tab. 6.2, pag.77 

Diametrul 
exterior dbut = 1,55d1 

Butucul 

Lungimea lbut = (1,0 - 1,5)d1 
Grosimea C = (0,3...0,4) b 
Raze de 
rotunjire 

R ≥ 5 [mm]; 
γ ≥ 70. Discul 

Găuri d0 ≥ 25 [mm]; 
n0 = 4...6 găuri. 

Notă: Valorile obţinute ale parametrilor geometrici ai roţilor 
dinţate (tab. 9.2, 9.3 şi 9.4) se rotunjesc în direcţie ascendentă 
conform şirului normalizat de dimensiuni liniare, (vezi tab. S1, 
anexa A2). 
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9.2. Proiectarea arborilor 
Construcţia arborilor depinde de tipul şi dimensiunile pieselor 

instalate pe ei (roţi dinţate şi melcate, rulmenţi, cuplaje, roţi de curea) 
şi de modul fixării acestora contra rotirii şi deplasării axiale (vezi 
anexa A1). La elaborarea construcţiei arborelui se ia în consideraţie 
tehnologia de asamblare şi demontare a transmisiei, prelucrarea 
mecanică, rezistenţa la oboseală şi consumul de material la fabricare. 

În continuare sunt prezentate unele recomandări privind 
construcţia suprafeţelor de ajustare a treptelor arborilor legate între 
ele cu sectoare intermediare (fig. 9.5 - 9.8). 

Tronsoane intermediare. Tronsonul intermediar al arborelui 
între două trepte vecine de diferit diametru se execută: 

a) prin racordare cu raza r, în scopul reducerii concentrărilor de 
tensiuni în locul trecerii (vezi tab. 9.5); 
b) prin canelură de lăţimea b pentru ieşirea pietrei de rectificat, 
care măreşte concentrările de tensiuni în locul de trecere (vezi 
tab. 9.6). 
În cazul reductoarelor cu o singură treaptă, unde de obicei arborii 

sunt de lungime relativ mică şi rigiditate sporită, solicitaţi cu 
momente de încovoiere nu prea mari (în special în sectoarele de 
capăt), se folosesc de obicei caneluri. 

Dacă între rulment şi roata dinţată, elementul transmisiei 
deschise sau cuplaj, se instalează bucşă de distanţare, atunci trecerea 
de la o treaptă la alta se execută prin racordare. În acest caz între 
umărul arborelui şi suprafaţa frontală a bucşei este prevăzut un joc C, 
[mm] (vezi fig. 9.8). 

În scopul simplificării tehnologiei de fabricare razele de 
racordare r, dimensiunile teşiturilor treptelor de capăt c, lăţimea 
canelurilor b pentru ieşirea sculei de prelucrare în cadrul unui arbore 
se adoptă aceleaşi (r, c şi b, [mm]). 

Suprafeţe de ajustare. Dimensiunile de bază ale tronsoanelor 
arborelui de intrare şi de ieşire au fost calculate anterior (vezi p. 
6.2.3.4, pag.76). În continuare se precizează dimensiunile 
suprafeţelor de ajustare d şi l, [mm] în dependenţă de construcţia şi 
dimensiunile pieselor instalate pe tronsoane, cu considerarea 
amplasării lor faţă de reazeme. 
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Fig. 9.5 – Construcţii tipice ale pinionului transmisiei cilindrice: 

a) df1 > d1;    b) df1 < d1;    c) df1 < d1;  da1 = d1;    d) da1 < d1. 
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Fig. 9.6 – Construcţii ale pinionului transmisiei conice: 
a) dfe1 > d5; b) dfe1 < d5; c) dfe1 = d5.
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Fig. 9.7 – Construcţii tipice ale arborelui melcat: 
a) df1 > d1; b) df1 = d1; c) df1 < d1.
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Fig. 9.8 – Construcţii tipice ale arborelui condus: 

a) – cu treapta a 5-a (bucşa de distanţare – pe treapta a 4-a); b) – fără treapta a 5-
a (inele de distanţare – pe prima treaptă); c) – arbore fără trepte (neted). 
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Fig. 9.8 – Construcţii tipice ale arborelui condus (continuare): 

d) – cu treapta a 5-a (bucşa de distanţare – pe treapta a 4-a); 
e) – fără treapta a 5-a (inele de distanţare – pe treapta a 2-a şi a 4-a). 

Capătul arborelui poate fi cilindric sau conic (vezi tab. S10, 
anexa A2). Amplasarea pe con are un şir de avantaje: simplitate la 
montare şi demontare, precizie înaltă de bazare, posibilitatea obţinerii 
strângerii aşteptate etc. 

Dacă fixarea axială a elementelor se realizează prin intermediul 
filetului, atunci pentru ieşirea sculei la tăierea filetului se execută 
caneluri (tab. 9.7). Când fixarea se realizează cu piuliţe de siguranţă 
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canelate cu şaibe de fixare este prevăzută, de asemenea, o canelură 
pentru ciocul interior al şaibei (vezi tab. S8, anexa A2). Pentru 
soluţiile constructive din (fig. 9.5, b, c, d; 9.7, c) lungimea de ieşire a 
frezei li se determină grafic după diametrul frezei Dfr, care, la rândul 
sau, depinde de modulul angrenajului şi treapta de precizie (vezi tab. 
9.8). 

Tabelul 9.5 – Racordări, [mm]. 
r d

tfx45°

 
d 20...28 32...45 50...70 80...90 
r 1,6 2,0 2,5 3,0 
f 2,0 2,5 3,0 4,0 

Tabelul 9.6 – Caneluri, [mm]. 

h

d
t

b

r

fx45°

 
d 10...50 50...100 >100 
b 3,0 5,0 8,0 
h 0,25 0,5 0,5 
r 1,0 1,6 2,0 
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Tabelul 9.7 – Canelura pentru ieşirea sculei de filetat, [mm]. 

Pasul filetului Dim. 
cane-
lurii 1 1,25 1,5 1,75 2 

b 3 4 5 

r 1 1 1,5 

r1 0,5 0,5 

b 45°

df
ile

t

dc

r1r
dc df-1,5 df-1,8 df-2,2 df-2,5 df-3 

Tabelul 9.8 – Diametrul exterior al frezei, [mm]. 
Modulul 

angrenajului, m 2...2,5 2,5...2,75 3...3,75 4...4,5 5...5,5 6...7

7 90 100 112 125 140 160
Dfr 

Treapta 
de 

precizie 8...10 70 80 90 100 112 125

Notă: După elaborarea construcţiei arborilor valorile diametrelor 
şi lungimilor tuturor treptelor se adoptă conform şirului normalizat 
de dimensiuni liniare (vezi tab. S1, anexa A2). 
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9.3. Proiectarea paharelor pentru nodul de rulmenţi 
Utilizarea paharelor pentru nodul de rulmenţi este motivată de 

simplitatea montării şi demontării rulmenţilor în afara carcasei 
reductorului şi comoditatea reglării lor şi a roţilor. De asemenea, 
paharele se folosesc în cazurile nodurilor de rulmenţi ai arborelui 
melc în reductoarele melcate sau ai arborilor pinion în cazul 
reductoarelor cilindrice verticale, când diametrul exterior al melcului 
sau al pinionului este mai mare ca diametrul exterior al rulmenţilor 
da1 > D, [mm]. Paharele se execută de obicei din fontă cenuşie СЧ15, 
mai rar din oţel. Construcţia şi dimensiunile de bază se determină 
conform (fig. 9.9 şi tab. 9.9). 
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Fig. 9.9 – Construcţii tipice ale paharelor pentru rulmenţi. 
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Tabelul 9.9 – Construcţia paharelor pentru nodul de rulmenţi, [mm]. 

Parametrul (fig. 9.9) Valoarea 

4...5δ =  la 52D ≤  Grosimea pereţilor 
6...8δ =  la 52...80D >  

Grosimea umărului de sprijin 1δ δ=  
Grosimea flanşei  1 1,2δ δ=  
Înălţimea umărului de sprijin (1,3...1,5)t r= ,  

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

Diametrele flanşei D1, D2 şi 
numărul găurilor n 

Corespund dimensiunilor D1, D2 
şi numărul găurilor n ale 
capacelor pentru rulmenţi 
(vezi tab. S19 - S22, anexa A2) 

Profilul canelurii pe suprafaţa 
exterioară a paharului Vezi tab. 9.6, pag.100 

Notă: 1. Ajustajul paharului pinionului conic 7 / 6sH j  asigură 
deplasarea lui la reglarea jocului din angrenaj. Paharele pentru 
nodul de rulmenţi pentru unii arbori sunt nemişcate, în acest caz se 
folosesc ajustaje cu strângere 7 / 6H k  sau 7 / 6H m . 2. La instalarea 
paharului în carcasa reductorului cu strângere flanşa se construieşte 
micşorată fără găuri pentru şuruburi (vezi fig. 9.9, b). 3. Diametrul 
exterior al paharului Da şi lungimea lui se determină constructiv în 
dependenţă de diametrul inelului exterior al rulmentului, de 
lungimea arborelui (sau a treptelor lui) şi amplasarea pieselor 
nodului rulmenţilor. 
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9.4. Proiectarea carcasei 
Carcasa reductorului serveşte pentru amplasarea şi coordonarea 

pieselor transmisiei, protecţia contra impurităţilor, organizarea 
sistemului de ungere şi răcire, de asemenea, pentru preluarea forţelor, 
care apar în angrenajul reductorului, în rulmenţi, în transmisia 
deschisă. Cea mai răspândită metodă de fabricare a carcaselor este 
turnarea din fontă cenuşie (de exemplu FC15). 

În reductoarele ordinare cu o treaptă este, de regulă, acceptată 
construcţia demontabilă a carcasei, care include capacul carcasei şi 
corpul acesteia, (vezi anexa A1). Carcasele reductoarelor cilindrice 
verticale, în cazuri particulare, sunt alcătuite din trei părţi, a treia 
parte fiind carcasa de mijloc. 

Carcasele reductoarelor melcate cu distanţa dintre axe aw ≥ 140 
[mm] se execută nedemontabile (fig. 9.15). 

Cu toate că carcasele au forme diferite ale construcţiei, ele 
includ aceleaşi elemente constructive – lăcaşe pentru rulmenţi, flanşe, 
nervuri de rigiditate, legate cu pereţii într-un tot întreg, şi fabricarea 
lor se supune unor legi comune. 

În fig. 9.10 - 9.15 sunt prezentate diferite construcţii ale carcase-
lor reductoarelor cilindrice, conice, melcate cu o treaptă, cu indicarea 
elementelor constructive comune. Descrierea şi determinarea 
dimensiunilor se îndeplineşte în ordinea efectuării lor. 

1. Forma carcasei. Se determină de obicei din condiţii tehnologice, 
de exploatare şi estetice, luând în consideraţie rezistenţa şi rigiditatea 
ei. Acestor cerinţe le corespund carcasele cu formă dreptunghiulară, 
cu pereţi exteriori netezi fără elemente constructive proeminente; 
lăcaşele rulmenţilor şi nervurile sunt amplasate în interior. Buloanele 
de prindere sunt amplasate numai pe părţile longitudinale ale carcasei 
în lăcaşe ascunse. Capacele rulmenţilor de preferinţă sunt 
încorporate. Tălpile de fundaţie nu trebuie să iasă din gabaritele 
carcasei (vezi fig. 9.16). Formele propuse de carcase nu sunt unice. În 
caz de necesitate pot fi elaborate şi alte construcţii ale carcasei. 

Dimensiunile de gabarit ale carcasei. Se determină în funcţie de 
dimensiunile perechii de roţi dinţate amplasate în carcasă şi schema 
cinematică a reductorului. Pe lângă aceasta, pereţii verticali ai carcasei 
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Fig. 9.16 – Variante constructive ale carcaselor unor reductoare cu o 

treapta: a) cilindric orizontal; b) cilindric vertical cu două planuri de 
desfacere; c) conic cu arborele pinion vertical; d) melcat cu amplasarea 

melcului sus; e) melcat cu amplasarea melcului lateral. 

trebuie să fie perpendiculari bazei. Suprafaţa superioară a capacului 
carcasei să fie paralelă bazei. Perechea de roţi dinţate să se înscrie 
într-un paralelogram (fig. 9.17). Din acest motiv proiectarea perechii 
de roţi dinţate, a arborilor şi nodurilor rulmenţilor, dimensiunile 
cărora sunt stabilite prealabil, se efectuează în concordanţă cu 
proiectarea carcasei. 

Grosimea pereţilor carcasei şi a nervurilor de rigiditate. În 
reductoarele de putere redusă (T ≤ 500[Nm]) cu angrenaje îmbunătă-
ţite grosimea pereţilor capacului şi a corpului carcasei se ia aceeaşi: 

 [ ]4
21,12 T 6 mmδ = ≥ , (9.1) 

unde 2T , [Nm] este momentul de torsiune al arborelui, (vezi tab. 2.3 
pag.16). 

a) b) c) 

e) d) 
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Conturul interior al carcasei se proiectează pe tot perimetrul 
carcasei, luând în consideraţie spaţiile x şi y între contur şi piesele 
rotitoare (vezi fig. 6.1 - 6.3). 

2. Flanşele de montare. Flanşele sunt destinate pentru montarea 
pieselor reductorului. În carcasele majorităţii reductoarelor proiectate 
cu o treaptă sunt cinci flanşe: 1 – de fundaţie; 2 – a nodului 
rulmenţilor în capacul şi corpul carcasei; 3 – de montare a capacului 
şi corpului reductorului; 4 – a capacului nodului rulmenţilor; 5 – a 
capacului vizorului (vezi fig. 9.10 - 9.15). 

 
Fig. 9.17 – Dimensiunile de gabarit ale carcaselor reductoarelor cu o 

treapta:      a) cilindric;   b) conic;   c) melcat. 

a) 

c) b) 
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Elementele constructive ale flanşei (K – lăţimea; C – coordonata 
axei găurii sub şurub; D0 şi b0 – diametrul şi înălţimea suprafeţei de 
reazem sub capul şurubului; d0 – diametrul găurii sub şurub, [mm]) 
se aleg în dependenţă de diametrul d corespunzător şurubului de 
fixare din tabelul 9.11. Diametrul d se determină în dependenţă de 
valoarea parametrului principal al reductorului din tabelul 9.10. 
Înălţimea flanşei h, numărul de şuruburi n şi distanţa dintre ele L se 
determină în dependenţă de destinaţia flanşei.  

Tabelul 9.10 – Diametrul d al şuruburilor flanşelor. 
Parametrul geometric 

principal d1 d2 d3 d4 d5 

w e2100 a ( d ) 160≤ <  

w e2160 a ( d ) 250≤ <  
M14 
M16 

M12 
M14 

M10 
M12

Conform 
tab. 9.13 M6 

Notă: 1. Flanşa de fundaţie 1 a reductorului se fixează de batiu cu şu-
ruburi cu cap hexagonal cu diametrul şurubului d1 (tab. S12, anexa A2). 
2. Flanşele nodurilor rulmenţilor capacului şi a corpului carcasei 2 
se montează, de regulă, cu şuruburi cu diametrul d2 cu cap cilindric 
cu locaş hexagonal. La fel se montează şi flanşele 3 ale capacului şi 
ale corpului carcasei pe părţile longitudinale ale reductorului 
(diametrele şuruburilor d2 şi d3, tab. S14, anexa A2). 
3. Capacele laterale ale nodurilor pentru rulmenţi se montează prin 
flanşa 4 cu şuruburi de diametrul d4 cu cap cilindric şi locaş hexago-
nal (tab. S14, anexa A2). 
4. Capacul vizorului se fixează de flanşa 5 cu diferite şuruburi cu 
canal pentru şurubelniţă cu diametrul d5 (tab. S13, anexa A2). 

Tabelul 9.11 – Elementele constructive ale flanşelor, [mm]. 
Diametrul şurubului d 

M6 M8 M10 M12 M14 M16 
Elementul 

flanşei 
Şurub cu cap cilindric / cap hexagonal 

K 
C 
D0 
b0 
d0 

13 / 16 
6 / 7 
11 / - 
8 / - 

7 

18 / 22 
9 / 10 

15 / 18 
11 / - 

9 

22 / 27 
11 / 12 
18 / 20 
13 / - 

11 

26 / 32 
13 / 14 
20 / 24 
16 / - 

14 

31 / 38 
16 / 17 
24 / 26 
18 / - 

16 

35 / 43
18 / 19
26 / 30
21 / - 

18 
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Flanşa fundaţiei carcasei (fig. 9.18 - 9.21). Este destinată pentru 
fixarea reductorului de batiu. Suprafaţa de reazem a flanşei se 
execută în formă de două sau patru talpe mici amplasate paralel (fig. 
9.18). Locurile de fixare se amplasează la cea mai mare distanţă 
posibilă (în limitele carcasei) unul de altul L1. Lungimea suprafeţei 
de reazem a tălpilor L = L1 + b1; lăţimea b1 = 2,4d01 + 1,5δ; înălţimea 
h1 = (2,3...2,4)δ, [mm]. Reductoarele proiectate se fixează de batiu cu 
patru şuruburi, amplasate în lăcaşele carcasei. Dimensiunile lăcaşelor 
sunt prezentate în fig. 9.19, 9.20; înălţimea lăcaşelor h01 = 2,5(d1 + 
δ), [mm]. Forma lăcaşelor (de colţ sau laterală) se determină din 
dimensiunile şi forma carcasei şi din amplasarea locurilor de fixare 
(anexa A1). După posibilitate, carcasa se fixează de batiu cu şuruburi 
de jos (fig. 9.21), ceea ce permite excluderea proiectării lăcaşelor. 

Flanşa nodurilor rulmenţilor capacului şi a corpului carcasei 
(fig. 9.13). Este destinată pentru fixarea capacului şi corpului 
carcasei. Flanşa se află în locul amplasării şuruburilor de strângere a 
rulmenţilor (fig. 9.10 - 9.15) pe părţile longitudinale ale carcasei: în 
capac – în afara peretelui lui; în corp – în interior de la perete. 

Tabelul 9.12 – Elementele constructive ale flanşelor, [mm]. 
Cilindric Conic Reductorul 

vertical orizontal vertical orizontal
Melcat 

n2 pe o parte 
a carcasei 2 3 2 3 2 

Şuruburile de strângere ale rulmenţilor se amplasează cât mai 
aproape de alezajul sub rulment la distanţa L2 unul faţă de altul în aşa 
mod ca distanţa dintre pereţii găurii cu diametrul d02 şi d4 (la 
instalarea capacelor laterale ale nodurilor rulmenţilor) să fie nu mai 
mică de 3...5 [mm] (vezi fig. 9.11, 9.13). La instalarea capacelor 
încorporate această distanţă se menţine între pereţii găurii cu 
diametrul d02 şi găurii cu diametrul D0 (vezi fig. 9.10, 9.12, 9.14). 

Înălţimea flanşei h2 se determină grafic, reieşind din condiţiile 
amplasării capului şurubului pe suprafaţa de reazem a nodului 
rulmenţilor. 

În reductorul cilindric orizontal (vezi fig. 9.10, 9.12) şurubul, 
aflat între alezajele rulmenţilor, se amplasează la mijloc între aceste 
alezaje. Totodată părţile exterioare frontale ale nodurilor pentru 
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rulmenţi, amplasate pe părţile exterioare laterale ale pereţilor 
reductorului, pentru comoditatea prelucrării, se execută în acelaşi plan. 

În carcase demontabile la lungimi relativ mici ale părţilor 
longitudinale (la aw (de2) ≤ 160 [mm]) flanşa cu înălţimea h2 se 
execută acelaşi pe toată lungimea (vezi fig. 9.11, 9.12). Şuruburile de 
strângere a rulmenţilor pot fi amplasate în lăcaşe laterale (vezi fig. 
9.12, 9.14, 9.24). 

Flanşa de montare a capacului şi corpului carcasei (vezi fig. 
9.23, 9.24). 

Carcasă demontabilă (vezi fig. 9.10 - 9.14). Pentru montarea 
capacului cu corpul carcasei pe tot conturul de desfacere se execută o 
flanşă de montare. Pe părţile laterale scurte ale capacului şi corpului 
carcasei, care nu sunt strânse cu şuruburi, flanşa este amplasată în 
interiorul carcasei şi lăţimea ei K3 se determină de la partea exterioară 
a peretelui. Pe părţile longitudinale, montate cu şuruburile d3, flanşa 
se amplasează: în capacul carcasei – în afara peretelui; în corpul 
carcasei – în interior de la perete. 

Numărul de şuruburi de strângere n3 şi distanţa dintre ele L3 se ia 
din considerente constructive în dependenţă de mărimea părţii 
longitudinale a reductorului şi de amplasarea şuruburilor de strângere 
a rulmenţilor. La lungimi relativ mici ale părţii longitudinale pot fi 
acceptate d3 = d2 şi h3 = h2, [mm] şi se amplasează două-trei şuruburi 
(vezi fig. 9.10 - 9.12). La lungimi mari ale părţilor longitudinale se 
utilizează: h3 =1,5δ – pentru şuruburi cu cap hexagon; h3 = 2,5δ, [mm] 
– pentru şuruburi cu cap cilindric, iar numărul şuruburilor n3 şi distanţa 
dintre ele L3 se determină constructiv (fig. 9.15 - 9.16). Şuruburile de 
prindere pot fi amplasate în lăcaşe laterale (vezi fig. 9.16 - 9.24). 

Carcasă nedemontabilă (vezi fig. 9.15). Se proiectează pentru 
reductoare melcate şi cilindrice cu aw ≤ 140 [mm]. Prin ferestrele 
mari executate în carcasă la asamblare se introduc arborele cu roata 
melcată sau arborele cu roată cilindrică. La montarea capacelor cu 
carcasa se etanşează cu inele din cauciuc. Pentru efectuarea 
asamblării diametrul ferestrei D se execută cu 2...5 [mm] mai mare 
decât diametrul maximal al roţii. Diametrul şuruburilor de fixare d3 
se determină la fel ca şi pentru carcase demontabile. Numărul 
şuruburilor n3 = 6 - 8, iar distanţa dintre ele L3 ≈ (8...10)d3, [mm]. 



Mecanica aplicată – Îndrumar de proiectare 116 

L 1L
B1

B b1

L 1 L
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Fig. 9.18 – Amplasarea tălpilor de reazem ale flanşei fundaţiei. 

δ

30...45°

h 0
1

h 1

b01

C1

h=0,5δ

d01

b1

15...20°

D01
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15...20°
 

Fig. 9.19 – Lăcaşul din colţ al flanşei fundaţiei. 
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Fig. 9.20 – Lăcaşul lateral al 
flanşei fundaţiei. 

Fig. 9.21 – Variantă de 
fixare a flanşei fundaţiei. 
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Fig. 9.22 – Flanşa nodului rulmenţilor la montarea cu: 
a) şurub cu cap hexagonal;    b) şurub cu cap cilindric. 

Pentru obţinerea rigidităţii necesare, capacele laterale se execută 
cu o coroană de centrare înaltă şi cu 6 nervuri de rigiditate distribuite 
radial (vezi fig. 9.6). 

Flanşa de montare a capacului nodului rulmenţilor. Alezajul 
nedemontabil al nodului de rulmenţi se închide cu capace laterale şi 
şuruburi (vezi fig. 9.13 - 9.15; tab. S19 - S21, anexa A2). În 
componenţa nodului rulmenţilor carcaselor demontabile mai frecvent 
se utilizează capace încorporate (vezi fig. 9.10, 9.12; tab. S22, anexa 
A2). Parametrii flanşei de montare a capacelor nodului de rulmenţi se 
determină în conformitate cu datele din tab. 9.13 şi 9.14. 

Tabelul 9.13 – Şuruburi d4 pentru capace laterale şi lăţimea faţetei f 
pentru capacele încorporate, [mm].  

Diametrul inelului exterior al rulmentului Parametrul 
47 - 52 62 - 80 85 - 100 100 - 120 

d4 
n4 
f 

M8 
4 
4 

M10 
4 
5 

M10 
6 
7 

M12 
8 
7 

 

a) b) 
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Flanşa pentru vizor (vezi fig. 9.10 - 9.17). Dimensiunile părţilor 
flanşei, numărul de şuruburi n5 şi distanţa L5 se determină constructiv 
în dependenţă de locul amplasării vizorului şi dimensiunile 
capacului; înălţimea flanşei h5 = 3...5 [mm]. 

Flanşe de reazem. Pentru montarea în carcasă a dopurilor de 
scurgere, indicatoarelor de nivel al uleiului, răsuflătoarelor pe capacul 
şi corpul carcasei sunt prevăzute flanşe de reazem. Înălţimea 
flanşelor h = c = 3...5 [mm]. 

Tabelul 9.14 – Elementele constructive ale flanşei capacului nodului 
rulmenţilor, [mm]. 

Capacul Elementele 
frontal încorporat 

Diametrul interior 
Dp (Dm), Da 

În conformitate cu diametrul D al inelului 
exterior al rulmentului sau paharului  

Diametrul exterior 
Dp2 (Dm2), Da2 

În conformitate cu 
diametrul capacului  

D2 + (3...5) [mm] 
(tab. S20, S21, anexa A2)

1,25D + 10 [mm]

Diametrul centrelor 
găurilor şuruburilor 
Dp1 (Dm1), Da1 

Diametrul centrelor 
găurilor capacului - 

Diametrul canalului 
Dp0, Da0 - 

În conformitate 
cu diametrul 
flanşei capacului 

Înălţimea h4 3...5 [mm] - 

3. Nodurile rulmenţilor. Sunt destinate pentru amplasarea 
rulmenţilor şi pieselor din cadrul nodului de rulmenţi (vezi fig. 9.10 - 
9.17; fig. R1 - R14, anexa A1). 

Nodurile rulmenţilor în reductoarele cu carcase nedemontabile 
sunt amplasate în interiorul carcasei (vezi fig. 9.17). În carcasele 
reductoarelor melcate, conice şi în cele cilindrice verticale cu 
pinionul amplasat jos nodul rulmenţilor arborelui rapid se află în 
interiorul carcasei (vezi fig. 9.12; 9.14); nodurile rulmenţilor 
arborilor lenţi în corpul carcasei se află în interiorul ei, iar în capacul 
carcasei – în afara ei (vezi fig. 9.10; 9.11; 9.13). În funcţie de 
construcţia capacului şi a corpului carcasei, este posibilă amplasarea 
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întregului nod al arborelui condus în interiorul carcasei (vezi fig. 
9.12, 9.14). 

Diametrul interior al nodului de rulmenţi al pinionului (melcului) 
Dp (Dm) şi al arborelui condus Da este egal cu diametrul interior al 
flanşei 4 a nodului de rulmenţi (vezi tab. 9.13), iar cel exterior: 

Dp3 (Dm3), Da3 = Dp (Dm) Da + 3δ, 
unde δ, [mm] este grosimea peretelui carcasei. 

Lungimea nodului de rulmenţi al pinionului (melcului) l1 şi 
arborelui roţii l2 depinde de completul de piese al nodului de rulmenţi 
şi de tipul acestora (vezi tab. 9.15). Aici se iau în consideraţie 
dimensiunile pieselor dispozitivelor de reglare, etanşărilor interioare 
şi a capacelor. 

Tabelul 9.15 – Determinarea lungimii l a nodului rulmenţilor, [mm]. 
Completul de piese al nodului de rulmenţi Rulmentul 

cu etanşare interioară fără etanşare interioară 

Nereglabil l = h + B + (10...12) 
(vezi fig. R6 anexa A1) 

l = h + B + (3...5) 
(vezi fig. R5 anexa A1) 

Reglabil 
l = H1 + H + B(T) +  

+ (10...12) 
(vezi fig. R4 anexa A1) 

l = H1 + H + B(T) +  
+ (3...5) 

(vezi fig. R8 anexa A1) 
Notă: h – înălţimea brâului de centrare a capacului lateral sau 
înălţimea capacului încorporat (tab. S19, anexa A2); B(T) – lăţimea 
rulmentului (tab. S4 - S6, anexa A2); H1 – înălţimea şurubului de 
reglare; H – înălţimea şaibei de apăsare. 

4. Piese şi elemente ale carcasei reductorului (vezi fig. 9.10 - 
9.15; fig. R1 - R14, anexa A1). 

Vizorul (fig. 9.25). Serveşte pentru controlul asamblării şi 
verificarea reductorului la exploatare. Pentru comoditatea vizualizării 
el este amplasat în capacul carcasei, fapt ce permite să fie utilizat şi 
pentru turnarea uleiului. În reductoare melcate cu amplasarea 
melcului sus sau lateral vizorul este mai raţional de a fi poziţionat în 
una din părţile laterale ale carcasei pentru urmărirea reglării 
angrenajului (vezi fig. R13 - R14, anexa A1). Vizorul se execută de formă 
dreptunghiulară sau, mai rar, rotundă de mărimi maximum posibile. 

Vizorul se acoperă cu capac. Cel mai des sunt utilizate capace de 
oţel din tablă cu grosimea de δk ≈ 2 [mm] (vezi fig. 9.25). Pentru ca 
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din afară să nu pătrundă praf sub capac se instalează garnituri de 
etanşare din carton (grosimea 1,0...1,5 [mm]) sau din cauciuc 
(grosimea 2...3 [mm]). Dacă un astfel de capac este combinat cu 
răsuflătoare atunci aceasta este sudată de capac (vezi fig. 9.25, b). 

Dacă vizorul lipseşte sau este amplasat în partea laterală a 
carcasei atunci pe suprafaţa de sus a capacului se prevede o gaură 
pentru răsuflătoare. 

Ştifturile de orientare (vezi fig. 9.26). Alezarea găurilor sub 
rulmenţi (lăcaşele rulmenţilor) în capacul şi corpul reductorului se 
execută în ansamblu. Înaintea alezării găurilor în planul de desfacere 
se instalează două ştifturi de fixare la o distanţă maxim posibilă unul 
de altul pentru fixarea poziţiei relative a capacului şi corpului 
carcasei la asamblare. Ştifturile conice de fixare (tab. S11, anexa A2) 
se instalează sub unghi sau vertical (vezi fig. 9.26, a şi b) în 
dependenţă de construcţia flanşei. Acolo unde nu este posibilă 
utilizarea ştifturilor conice pe linia de desfacere se instalează din 
partea fiecărui perete câte un ştift cilindric (vezi fig. 9.26, c). 
Diametrul ştiftului d = (0,7...0,8)d3, [mm], unde d3 este diametrul 
şurubului de strângere (vezi tab. 9.10). 

d5 δ

k

h5

δk

δd5

h5

 
Fig. 9.25 – Capacele vizorului reductorului: 

a) din tablă de oţel;     b) cu răsuflătoare. 

a) 

b) 
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Şuruburile de respingere. Stratul de etanşare instalat pe suprafaţa 
de desfacere formează un strat adeziv, care încleie capacul şi corpul 
carcasei. Pentru asigurarea demontării lor se recomandă utilizarea 
şuruburilor de respingere, care sunt amplasate în două locuri opuse 
ale capacului carcasei. Diametrul şuruburilor de respingere se ia egal 
cu diametrul şuruburilor de strângere d3 sau d2, [mm]. 

Urechiuşele de transportare (vezi fig. 9.27). Pentru ridicarea şi 
transportarea capacului carcasei şi a reductorului asamblat se 
utilizează urechiuşe turnate din întreg cu capacul (vezi fig. 9.10, 9.12 
- 9.17). Cele mai răspândite variante constructive ale urechiuşelor de 
transportare sunt cele în formă de nervură cu gaură (fig. 9.27, a) şi în 
formă de gaură străpunsă în carcasă (fig. 9.27, b). Alegerea variantei 
constructive depinde de dimensiunile şi forma capacului carcasei. 

0.5K3

K3

d

d

d

 
Fig. 9.26 – Fixarea capacului carcasei cu ştifturi: 

a) conice verticale;    b) conice oblice;    c) cilindrice orizontale. 

d=3δ

δ

R=d

S=2δ

a=(1.6...1.8)δ

b

b=3δ

δ

 
Fig. 9.27 – Urechiuşe de ridicare şi transportare ale reductorului: 

a) nervură cu gaură;      b) gaură străpunsă în carcasă. 

a) b) c) 

a) b) 
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Găurile pentru indicatorul de ulei şi dopul de scurgere (vezi fig. 
9.28). Este preferabilă amplasarea ambelor găuri alături pe aceeaşi 
parte a carcasei. Faţeta inferioară a găurii de scurgere trebuie să fie la 
nivelul fundului reductorului sau puţin mai jos. Fundul se recomandă 
a fi executat cu o înclinare de 1...2° spre gaura de scurgere. Lângă 
gaura de scurgere în carcasă se execută o adâncitură locală pentru 
scurgerea uleiului şi impurităţilor acumulate. Gaura pentru 
indicatorul de ulei trebuie să fie amplasată la înălţimea necesară 
pentru măsurarea precisă a nivelului maxim şi minim al uleiului. 
Forma şi dimensiunile găurilor depinde de tipul indicatorului de ulei 
şi a dopului de scurgere ales. Pe părţile exterioare ale găurilor se 
execută flanşe de reazem. La instalarea indicatorului de ulei şi a 
dopului de scurgere cu filet cilindric se utilizează garnituri de 
etanşare sau inele de cauciuc. Dopul cu filet conic nu necesită 
garnitură de etanşare. 

1...2°

h

h

 
Fig. 9.28 – Găuri de scurgere: 

a) pe peretele lateral;    b) pe fundul carcasei. 

a) b) 
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9.5. Proiectarea elementelor de ungere 
Ungerea angrenajelor cu roţi dinţate şi melcate se face în scopul 

protejării acestora împotriva coroziunii, diminuării coeficientului de 
frecare, micşorării zgomotului şi vibraţiilor, reducerii uzurii, 
transferului de căldură şi a produselor rezultate în urma uzurii 
suprafeţelor, care interacţionează. Proiectarea elementelor de ungere 
se efectuează în următoarea consecutivitate: 

1. Alegerea modalităţii de ungere. Pentru reductoarele cu destinaţie 
generală se foloseşte ungerea continuă prin imersiune în baia cu ulei 
a carterului reductorului. Această metodă se foloseşte pentru 
angrenajele cu roţi dinţate la viteze periferice ale roţilor cuprinse 
între 0,3...12,5 [m/s]. Pentru angrenajele melcate cu melc cilindric 
ungerea prin imersiune se admite până la viteza de alunecare 10 [m/s]. 

2. Alegerea tipul uleiului. Tipul uleiului depinde de tensiunile de 
contact calculate σH, [N/mm2] şi de viteza periferică v, [m/s] a roţilor 
dinţate componente (vezi 4.1.3., p. 2; 4.2.3., p. 2; 4.3.2., p. 10). Tipul 
uleiului se alege în conformitate cu datele din tabelul 9.16. 

Tabelul 9.16 – Tipurile de ulei recomandate pentru angrenaje (GOST 
17497.4 – 87). 

Viteza periferică v a roţilor dinţate 
(viteza de alunecare val în angrenajele 

melcate), [m/s] 
Angrenajul σH, 

[N/mm2] 
< 2 2 ≤ 5 > 5 

< 600 И-Г-А-68 И-Г-А-46 И-Г-А-32 
600 ≤ 1000 И-Г-С-100 И-Г-С-68 И-Г-С-46 Cu roţi 

dinţate 
> 1000 И-Г-С-150 И-Г-С-100 И-Г-С-68 
< 200 И-Т-Д-220 И-Т-Д-100 И-Т-Д-68 

200 ≤ 250 И-Т-Д-460 И-Т-Д-220 И-Т-Д-100Melcat 
> 250 И-Т-Д-680 И-Т-Д-460 И-Т-Д-220
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3. Determinarea cantităţii de ulei. Pentru reductoarele cu o singură 
treaptă cu ungere prin scufundare volumul băii cu ulei se determină 
din considerentele 0,4...0,8 litri de ulei la 1 [kW] putere transmisă. 
Valorile minime se folosesc la reductoarele de puteri mari. 

4. Determinarea nivelului de ulei.  
 În reductoarele cilindrice: 

- la ungerea prin scufundare în baia cu ulei a roţii (vezi fig. 9.29) 
m ≤ hm ≤ 0,25d2, unde m, [mm] este modulul angrenajului; 

- când pinionul este amplasat în poziţia de jos faţă de roata dinţată 
hm = (0,1...0,5)d1, totodată hmin = 2,2m – analogic cu amplasarea 
melcului sub roata melcată (vezi fig. 9.30, a). Este de dorit ca 
nivelul uleiului sa atingă centrul de greutate al corpului de 
rostogolire al rulmentului (bilă sau rolă) aflată în poziţia de jos. 

h
h M

d2

 
Fig. 9.29 – Determinarea nivelului de ulei pentru cazul reductorului 

cilindric cu o treaptă poziţionat orizontal. 

 În reductoarele conice dinţii roţii dinţate conice sau ai 
pinionului conic trebuie sa fie scufundaţi în întregime în baia de ulei 
(vezi fig. R8 - R10, anexa A1). 

 În reductoarele melcate: 
- la ungerea prin scufundarea în baia cu ulei a roţii melcate (vezi 

fig. 9.30, b) m ≤ hm ≤ 0,25d2, unde m, [mm] este modulul angre-
najului; 
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y

hM

d2

d2

d1

d1

y

hM

a) b)

 
Fig. 9.30 – Determinarea nivelului de ulei în reductoarele melcate 

pentru cazul amplasării melcului: a) – jos; b) – sus. 

y
hM

 
Fig. 9.31 – Ungerea angrenajului prin împroşcarea uleiului. 

- la amplasarea în partea de jos sau laterală a melcului (vezi fig. 
9.30, a) hm = (0,1...0,5)d1, totodată hmin = 2,2m, [mm]. 
Pentru reducerea degajărilor de căldură şi pierderilor de puteri în 

cazul amplasării melcului sau pinionului cu turaţii mari în poziţia de 
jos a reductorului, nivelul uleiului se micşorează astfel încât melcul 
sau pinionul să fie scoase din baia de ulei. În acest caz, pe arborele 
melc sau pinion se instalează bucşe speciale cu palete (vezi fig. 9.31), 
care împroaşcă uleiul în toată zona cavităţii reductorului, astfel 
asigurând ungerea eficientă a angrenajului. 
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Fig. 9.32 – Indicator de ulei şi modalităţile de amplasare în 

corpul reductorului:    a) – pe capac;    b) – pe corp 

5. Verificarea nivelului uleiului. 
Nivelul uleiului din baia de ulei a reductorului se verifică cu 

diferite tipuri de indicatoare de ulei (vezi fig. 9.32 - 9.34). 
Fiind comode, sigure în exploatare şi având o construcţie relativ 

simplă cele mai răspândite sunt indicatoarele de ulei prezentate în 
(fig. 9.32). 

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

Indicatoarele de ulei de tip ţeavă din sticlă organică (vezi fig. 
9.34) sunt comode pentru verificare, dar sunt cele mai puţin protejate 
contra distrugerii. 
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Fig. 9.33 – Indicator de ulei circular. 

6. Scurgerea uleiului. 
În timpul funcţionării angrenajelor în ulei nimeresc diferite 

impurităţi parvenite din uzura pieselor. De asemenea, cu timpul 
calităţile de ungere ale uleiului se înrăutăţesc. De aceea uleiul din 
baia de ulei a reductorului este schimbat periodic. În acest scop în 
corpul reductorului se execută găuri de scurgere închise cu dopuri 
filetate (vezi tab. 9.17). 
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 20

Δh
H

M1
4x

1,5

65  
Tabelul 9.17 – Dopuri filetate. 

c

c

h

1 d1

lb

D

S b2

d2 D2

d1 D D1 L l b S t d2 D2 B2 
M16x1,5 
M20x1,5 

25 
30 

21,9 
25,4

24 
28 

13 
15 

3 
4 

19 
22 

1,9 
2,5 

16 
20 

28 
32 

3 
3 

Fig. 9.34 – Indicator de ulei de 
tip tubular: 

pentru Δh ≤ 35 [mm] H = 80 [mm]; 
pentru Δh ≤ 80 [mm] H = 125 [mm] 
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7. Răsuflători. 
În timpul funcţionării în interiorul corpului reductorului se 

măreşte presiunea datorită încălzirii uleiului şi a aerului. Aceasta 
conduce la scurgerea uleiului prin garnituri şi îmbinări. Pentru a evita 
acest efect negativ cavitatea interioară a reductorului comunică cu 
mediul înconjurător prin răsuflători instalate în capace (vezi fig. 9.35; 
9.36). 

M20x1,5
 32

30

15
5

M16x2
 25

50

16
7

 
Fig. 9.35 – Răsuflătoare tip dop. Fig. 9.36 – Răsuflătoare tip mâner.
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10. PROIECTAREA ELEMENTELOR TRANSMISIEI 
PRIN CURELE 

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

Roţile de curea sunt compuse din trei părţi constructive – obadă, 
disc şi butuc. Construcţia roţilor de curea depinde de amplasarea 
reciprocă şi dimensiunile reductorului şi ale transmisiei deschise, 
metoda de fabricare şi materialul utilizat, de asemenea, de 
modalitatea de fixare pe arbore. 

Roţile de curea se execută din fontă, aliaje uşoare, sudate din oţel 
şi din mase plastice. Roţile de curea, care lucrează la viteze periferice 
v < 30 [m/s], se execută prin turnare din fontă cenuşie СЧ15. 

Dimensiunile canelurilor roţilor de curea pentru curelele 
trapezoidale se prezintă în tabelul 10.1. 

Tabelul 10.1 – Dimensiunile canelurilor pentru curelele trapezoidale. 

f p
B

Dc
t

e

lc

h

r=1mm

Li
ni
a 

ne
ut

ra
a 

cu
re

le
i

 

lc – lăţimea calculată a 
canelurii; 
Dc – diametrul calculat 
al roţii de curea; 
p – distanţa dintre axele 
canelurilor; 
f – distanţa dintre axa 
ultimei caneluri şi 
marginea roţii de curea. 

α t lc p f h 
34° 36° 38° 40° 

Se
cţ

iu
ne

a 
cu

re
le

i 

mm Dc, mm 
О 2,5 8,5 12,0 8,0 7,0 63-71 80-100 112-160 ≥180
А 3,3 11,0 15,0 10,0 8,7 90-112 125-160 180-400 ≥450
Б 4,2 14,0 19,0 12,5 10,8 125-160 180-224 250-500 ≥560
В 5,7 19,0 25,5 17,0 14,3 – 200-315 355-630 ≥710
Г 8,1 27,0 37,0 24,0 19,9 – 315-450 500-900 ≥1000
Д 9,6 32,0 44,5 29,0 23,4 – 500-560 630-1120 ≥1250
Е 12,5 42,0 58,0 38,0 30,5 – – 800-1400 ≥1600
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Calculul elementelor constructive ale roţilor de curea se 
efectuează conform (vezi tab. 10.2). 

Tabelul 10.2 – Construcţia roţilor de curea, [mm]. 
Dc

t
e

fp

C
δ

h
B

lbt

d db
t

 
Elementul 

roţii  Parametrul Valoarea 

Diametrul exterior 2e cD D t= +  

Lăţimea ( 1) 2B z p f= − +  
Grosimea roţilor de curea 
executate din: 

 

- fontă; (1,1...1,3)fonta pδ =  

Obada 

- oţel. 0,8otel fontaδ δ=  

Grosimea (1,2...1,3)C δ=  
Discul 

Găurile 0 25d ≥ ;  0 4...6n =  

Diametrul interior 3d d=  
Diametrul exterior pentru 
roţilor de curea executate din: 

 

- fontă; 1,6butd d=  

- oţel. 1,55butd d=  

Butucul 

Lungimea 1,55butl d=  

Valorile obţinute ale dbut, lbut, δ se rotunjesc până la cele mai 
apropiate valori din şirul normalizat de dimensiuni liniare (vezi tab. 
S1, anexa A2). 



Mecanica aplicată – Îndrumar de proiectare 134 

Diferite variante de amplasare a butucului faţă de obadă sunt 
prezentate în (fig. 10.1). 

lbt

d db
t

lbt lbt lbt
 

Fig. 10.1 – Variante constructive de poziţionare a butucului          
roţii de curea în raport cu obada.  

Deoarece roţile de curea sunt montate consol pe arbori, atunci 
pentru reducerea momentului de încovoiere ele urmează a fi 
amplasate cât mai aproape posibil de reazem. 

Roţile de curea cu diametrul Dc ≤ 200 [mm] se execută cu disc 
masiv de lăţimea obezii. Roţile de curea cu diametrul mai mare se 
realizează cu disc de grosime redusă prevăzut cu găuri pentru 
reducerea masei şi comoditatea transportării. Discurile roţilor dinţate 
turnate de dimensiuni mari se înlocuiesc cu spiţe. 

Roţile dinţate se instalează pe suprafeţe cilindrice sau conice ale 
treptelor de capăt ale arborilor. Pentru transmiterea momentului de 
torsiune se folosesc îmbinările prin pene. La amplasarea roţilor de 
curea pe suprafeţe cilindrice ale arborilor se folosesc următoarele 
ajustaje: 
• la rotire într-un singur sens fără şocuri – H7/k6; 
• la rotire într-un singur sens cu şocuri moderate – H7/m6 (n6); 
• la rotire într-un singur sens cu şocuri moderate – H7/m6 (n6); 
• la rotire în ambele sensuri cu şocuri considerabile – H7/n6 (p6). 

La încărcări mari cu şocuri şi rotire în ambele sensuri cu opriri şi 
porniri frecvente este preferabilă instalarea roţilor de curea pe 
suprafeţe conice ale arborilor, în pofida dificultăţilor de fabricare. În 
acest caz partea frontală a butucului nu trebuie să se reazeme în 
umărul arborelui, deoarece astfel este imposibil de realizat strângerea 
necesară. 



V. Dulgheru, R. Ciupercă, I. Bodnariuc, I. Dicusară  135

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Anexa A1 

EXEMPLE CONSTRUCTIVE 

DE REDUCTOARE ORDINARE 
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Fig. R1 – Reductor cilindric cu o treaptă poziţionat orizontal. 
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Fig. R2 – Reductor cilindric cu o treaptă poziţionat orizontal. 



  Mecanica aplicată – Îndrumar de proiectare 138 

 
Fig. R3 – Reductor cilindric cu o treaptă poziţionat orizontal. 
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Fig. R6 – Reductor cilindric cu o treaptă cu amplasarea 

verticală a arborilor. 
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Fig. R7 – Reductor conic cu o treaptă poziţionat orizontal. 
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Fig. R8 – Reductor conic cu o treaptă poziţionat orizontal. 
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Fig. R10 – Reductor conic cu o treaptă şi arborele roţii amplasat 

vertical. 
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Fig. R13 – Reductor melcat cu amplasare verticală a melcului. 
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Fig. R14 – Reductor melcat cu amplasare laterală a melcului. 
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SELECŢIUNI INFORMATIVE DIN STANDARDE 
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TABELUL S1     ŞIRUL NORMALIZAT DE DIMENSIUNI LINIARE ÎN 
CONSTRUCŢIA DE MAŞINI (extras din GOST 6636-80) 

1,0 
1,05 
1,1 
1,15 
1,2 
1,3 
1,4 
1,5 
1,6 
1,7 
1,8 
1,9 
2,0 
2,1 
2,2 
2,4 
2,5 
2,6 
2,8 
3,0 

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

10,0 
10,5 
11,0 
11,5 
12,0 
13,0 
14,0 
15,0 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
24 
25 
26 
28 
30 

32 
34 
36 
38 
40 
42 
45 
48 
50 
53 
56 
60 
63 
67 
71 
75 
80 
85 
90 
95 

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

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

TABELUL S2     MATERIALE UTILIZATE PENTRU FABRICAREA 
TRANSMISIILOR MECANICE ŞI ORGANELOR DE MAŞINI 

Rezistenţa admisibilă pentru regimul de 
solicitare corespunzător [σ]i, [MPa] Material 

Rezistenţa 
la rupere 
σr, [MPa] I - constant II - pulsator III – alternant 

simetric 

Oţeluri 
carbon  

400 
500 
600 
700 

130 
1709 
200 
230 

70 
75 
95 
110 

40 
45 
55 
65 

Oţeluri 
aliate 

800 
1000 

270 
330 

130 
150 

75 
90 

Oţeluri 
turnate 

400 
500 

100 
120 

50 
70 

30 
40 
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TABELUL S3     MOTOARE ASINCRONE TRIFAZATE SERIA 4A. 
CARACTERISTICA TEHNICĂ (extras din GOST 1953-81) 

Turaţia sincronă, tur/min 

3000 1500 Puterea 
nominală 
Pnom, kW Tipul 

motorului 

Turaţia 
nomin. 
nnom 

Tipul 
motorului 

Turaţia 
nomin. 
nnom 

0,55 
0,75 
1,1 
1,5 
2,2 
3,0 
4,0 
5,5 
7,5 

11,0 
15,0 

- 
4AM71A2Y3 
4AM71B2Y3 
4AM80A2Y3 
4AM80B2Y3 
4AM90L2Y3 

4AM100S2Y3 
4AM100L2Y3 
4AM112M2Y3
4AM132M2Y3
4AM160S2Y3 

- 
2840 
2810 
2850 
2850 
2840 
2880 
2880 
2900 
2900 
2940 

4AM471A4Y3 
4AM71B4Y3 
4AM80A4Y3 
4AM80B4Y3 
4AM90L4Y3 

4AM100S4Y3 
4AM100L4Y3 
4AM112M4Y3
4AM132S4Y3 
4AM132M4Y3
4AM160S4Y3 

1390 
1390 
1420 
1415 
1425 
1435 
1430 
1445 
1455 
1460 
1465 

Turaţia sincronă, tur/min 

1000 750 Puterea 
nominală 
Pnom, kW Tipul 

motorului 

Turaţia 
nomin. 
nnom 

Tipul 
motorului 

Turaţia 
nomin. 
nnom 

0,25 
0,37 
0,55 
0,75 
1,1 
1,5 
2,2 
3,0 
4,0 
5,5 
7,5 

11,0 
15,0 

4AAM63B6Y3 
4AM71A6Y3 
4AM71B6Y3 
4AM80A6Y3 
4AM80B6Y3 
4AM90L6Y3 
4AM100L6Y3 
4AM112MA6Y3
4AM112MB6Y3
4AM132S6Y3 
4AM132M6Y3 
4AM160S6Y3 
4AM160M6Y3 

890 
910 
900 
915 
920 
935 
950 
955 
950 
965 
970 
975 
975 

4AAM63B6Y3 
4AM71A6Y3 
4AM71B6Y3 
4AM80A6Y3 
4AM80B6Y3 
4AM90L6Y3 
4AM100L6Y3 
4AM112MA6Y3
4AM112MB6Y3
4AM132S6Y3 
4AM132M6Y3
4AM160S6Y3 
4AM160M6Y3

680 
675 
700 
700 
700 
700 
700 
700 
720 
720 
730 
730 
730 
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TABELUL S4     RULMENŢI RADIALI CU BILE PE UN RÂND 
(extras din GOST 8338-75 analog STAS 3041-87) 

B D
d

0,5B

r

Dw=0,32(D-d)

S=0,15(D-d)

 

Dimensiuni, mm Capacitatea 
portantă, kN Simbo- 

lizarea 
d D B r Cr C0r 

Serie uşoară 
204 
205 
206 
207 
208 
209 
210 
211 
212 
213 
214 
215 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 
75 

47 
52 
62 
72 
80 
85 
90 

100 
110 
120 
125 
130 

14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 
25 

1,5 
1,5 
1,5 
2,0 
2,0 
2,0 
2,0 
2,5 
2,5 
2,5 
2,5 
2,5 

12,7 
14,0 
19,5 
25,5 
32,0 
33,2 
35,1 
43,6 
52,0 
56,0 
61,8 
66,3 

6,20 
6,95 
10,0 
13,7 
17,8 
18,6 
19,8 
25,0 
31,0 
34,0 
37,5 
41,0 

Serie mijlocie 
304 
305 
306 
307 
308 
309 
310 
311 
312 
313 
314 
315 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 
75 

52 
62 
72 
80 
90 

100 
100 
120 
130 
140 
150 
160 

15 
17 
19 
21 
23 
25 
27 
29 
31 
33 
35 
37 

2,0 
2,0 
2,0 
2,5 
2,5 
2,5 
3,0 
3,0 
3,5 
3,5 
3,5 
3,5 

15,9 
22,5 
29,1 
33,2 
41,0 
52,7 
61,8 
71,5 
81,9 
92,3 
104,0 
112,0 

7,80 
11,4 
14,6 
18,0 
22,4 
30,0 
36,0 
41,5 
48,0 
56,0 
63,0 
72,0 

 

Exemplu de notare a unui 
rulment de serie uşoară cu  
d = 40 mm şi D = 80 mm: 
Rulment 208 GOST 8338-75 
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TABELUL S5     RULMENŢI RADIALI-AXIALI CU BILE PE UN RÂND 
(extras din GOST 831-75 analog STAS 7416/1-86) 

B

D
d

0,5S

SS=0,15(D-d)

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

r

Dimensiuni, mm Capacitatea 
portantă, kN Simbo- 

lizarea 
d D B r Cr C0r 

Serie uşoară 
36204 
36205 
36206 
36207 
36208 
36209 
36210 
36211 
36212 
36214 
36215 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
70 
75 

47 
52 
62 
72 
80 
85 
90 
100 
110 
125 
130 

14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
24 
25 

1,5 
1,5 
1,5 
2,0 
2,0 
2,0 
2,0 
2,5 
2,5 
2,5 
2,5 

12,3 
13,1 
18,2 
24,0 
30,6 
32,3 
33,9 
41,9 
48,2 
63,0 
73,5 

7,45 
8,00 
12,0 
15,3 
20,4 
25,5 
28,5 
34,5 
42,5 
52,0 
65,5 

Serie mijlocie 
- 

36305 
36306 
36307 
36308 
36309 
36310 

- 
36312 
36313 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 

52 
62 
72 
80 
90 
100 
100 
120 
130 
140 

15 
17 
19 
21 
23 
25 
27 
29 
31 
33 

2,0 
2,0 
2,0 
2,5 
2,5 
2,5 
3,0 
3,0 
3,5 
3,5 

- 
22,0 
26,9 
35,0 
41,3 
50,5 
59,2 

- 
83,0 
94,1 

- 
16,2 
20,4 
27,4 
33,4 
41,0 
48,8 

- 
72,5 
83,2 

Exemplu de notare a unui 
rulment de serie uşoară cu  
d = 40 mm şi D = 80 mm: 
Rulment 36208 GOST 831-75 
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TABELUL S6     RULMENŢI RADIALI-AXIALI CU ROLE CONICE  
(extras din GOST 27365-87 analog STAS 3920-87) 

B
T

d
d 2

α =15°

0,5T D

a

b

c d e f

O

 

Dimensiuni, mm 
Capacit. 
portantă, 

kN 

Factori 
de 

încărcare
Simbo- 
lizarea 

d D T B C r Cr C0r e Y 
Serie uşoară 

7204A 
7205A 
7206A 
7207A 
7208A 
7209A 
7210A 
7211A 
7212A 
7213A 
7214A 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 

47 
52 
62 
72 
80 
85 
90 

100
110
120
125

15,5
16,5
17,5
18,5
20,0
21,0
22,0
23,0
24,0
25,0
26,5

14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 

12 
13 
14 
15 
16 
16 
17 
18 
19 
20 
21 

1,0 
1,0 
1,0 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
2,0 
2,0 
2,0 
2,0

26,0
29,2
38,0
48,4
58,3
62,7
70,4
84,2
91,3
108
119

16,6
21,0
25,5
32,5
40 
50 
55 
61 
70 
78 
89 

0,36
0,36
0,36
0,37
0,38
0,41
0,37
0,41
0,35
0,36
0,37

1,67
1,67
1,65
1,62
1,56
1,45
1,60
1,46
1,71
1,67
1,62

Serie mijlocie 
7304A 
7305A 
7306A 
7307A 
7308A 
7309A 
7310A 
7311A 
7312A 
7313A 
7314A 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 

52 
62 
72 
80 
90 

100
110
120
130
140
150

16,5
18,5
21,0
23,0
25,5
27,5
29,5
31,5
33,5
36,0
38,0

15 
17 
19 
21 
23 
25 
27 
29 
31 
33 
35 

13 
15 
16 
18 
20 
22 
23 
25 
26 
28 
30 

1,5 
1,5 
1,5 
2,0 
2,0 
2,0 
2,5 
2,5 
3,0 
3,0 
3,0

31,9
41,8
52,8
68,2
80,9
101
117
134
161
183
209

20 
28 
39 
50 
56 
72 
90 

110
120
150
170

0,30
0,36
0,34
0,32
0,28
0,29
0,31
0,33
0,30
0,30
0,31

2,03
1,66
1,78
1,88
2,16
2,09
1,94
1,8 

1,97
1,97
1,94

Exemplu de notare a unui rul-
ment de tipul 7000, serie mijlo-
cie cu d =40 mm şi D =90 mm:  

Rulment 7308A 
GOST 27365-87 
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TABELUL S7     PIULIŢE PENTRU RULMENŢI ŞI ŞAIBE DE SIGURANŢĂ 
(extras din GOST) 

     Piuliţe pentru rulmenţi        Şaibe de siguranţă 
GOST 11871-88   GOST 11872-80 

(analog STAS 5816-91)  (analog STAS 5815-91) 
 

30°

cx45°
H

D

B h

h1

s

65°

30°
30
°

15°
30°

30
°

L

d1

D 1

D 2

b

Desfasurata

 
Exemplu de notare a unei piuliţe cu caneluri (d = 24 mm) şi şaiba 
corespunzătoare:  
 Piuliţă M24x1,5 GOST 11871-88; 
 Şaibă 24 GOST 11872-80. 
Filet d,  

mm D  D1  D2  d1  B  b  H  h  h1  L  c ≤ s 

M18x1,5 
M20x1,5 
M22x1,5 
M24x1,5 
M27x1,5 
M30x1,5 
M33x1,5 
M36x1,5 
M39x1,5 
M42x1,5 
M45x1,5 
M48x1,5 

32 
34 
38 
42 
45 
18 
52 
55 
60 
65 
70 
75 

24
27
30
33
36
39
42
45
48
52
56
60 

34
37
40
44
47
50
54
58
62
67
72
77 

18,5
20,5
22,5
24,5
27,5
30,5
33,5
36,5
39,5
42,5
45,5
48,5

5 
5 
5 
5 
5 
5 
6 
6 
6 
6 
6 
8 

4,8 
4,8 
4,8 
4,8 
4,8 
4,8 
5,8 
5,8 
5,8 
5,8 
5,8 
7,8

8 
8 
10
10
10
10
10
10
10
10
10
12 

2,5
2,5
2,5
2,5
2,5
2,5
3,0
3,0
3,0
3,0
3,6
4,0

4 
4 
4 
4 
5 
5 
5 
5 
5 
5 
5 
5 

15
17
19
21
24
27
30
33
36
39
42
45 

1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0 

1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,6
1,6
1,6
1,6
1,6
1,6 
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TABELUL S8     CANALE PENTRU ŞAIBE DE SIGURANŢĂ 
 

 

d 1

a3
a4

A

A

A - A
a1 a2

d

a1

 
 

Filet d, mm d1 a1 a2 a3 a4 
M22x1,5 
M24x1,5 
M27x1,5 
M30x1,5 
M33x1,5 
M36x1,5 
M39x1,5 
M42x1,5 
M45x1,5 
M48x1,5 
M52x1,5 
M56x2,0 

18,5 
20,5 
23,5 
26,5 
29,5 
32,5 
35,5 
38,5 
41,5 
44,5 
48,0 
52,0 

6 
6 
6 
6 
6 
6 
6 
8 
8 
8 
8 
8 

2 
2 
3 
3 
3 
3 
3 
3 
3 
3 
3 
3 

3,5 
3,5 
4,0 
4,0 
4,0 
4,0 
4,0 
5,0 
5,0 
5,0 
5,0 
5,0 

1,0 
1,0 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
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TABELUL S9     ÎMBINĂRI PRIN PANE PARALELE 
(extras din GOST 23360-78 analog STAS 1004-81) 

d

t 1
t 2

A - A b

h

l

Pana paralela

A

L

 
Exemplu de notare a unei pene cu dimensiunile b = 6 mm, h = 10 
mm şi l = 50 mm: Pană 16x10x50 GOST 23360-78 

Secţiunea 
penei  

Adâncimea canelurii, 
mm Diametrul  

arborelui  
d, mm b h t1 

arbore
t2 

butuc
abateri 
limită 

Lungimea 
penei 
L, mm 

De la 12 → 17 
→     17 → 22 

5 
6 

5 
6 

3,0 
3,5 

2,3 
2,8 +0,1 10...56 

14...70 
→     22 → 30 8 7 4,0 18...90 
→     30 → 38 
→     38 → 44 

10 
12 8 5,0 

3,3 22...110 
28...140 

→     44 → 50 
→     50 → 58 
→     58 → 65 

14 
16 
18 

9 
10 
11 

5,5 
6,0 
7,0 

3,8 
4,3 
4,4 

36...160 
45...180 
50...200 

→     65 → 75 20 12 7,5 4,9 56...220 
→     75 → 85 
→     85 → 95 

22 
25 14 9,0 5,4 63...250 

70...280 
→     95 → 110 28 16 10,0 6,4 

+0,2 

80...320 
6 8 10 12 14 16 18 20 22 25 28 32

36 40 45 50 56 63 70 80 90 100 110 125
Seria de 
lungimi l 140 160 180 200 220 250 280 320 360 400 450 500
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TABELUL S10     CAPETE DE ARBORE 
(extras din STAS) 

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

l
d

l

d

 

d 20 22 24 25 28 30 32 35 38 40 42 45 48 50
c 1,0 1,6 2,0 
Seria 
scurtă 36 42 58 82 

l Seria 
lungă 50 60 80 110 

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

l

d1

l1

1:10

t

l~0,15d

d2

l2

3

d 20 22 24 25 28 30 32 35 38 40 42 45 48 50
Seria 
scurtă 22 24 36 54 

l Seria 
lungă 36 42 58 82 

l1 14 18 22 28 
l2 6,5 9,0 11,0 14,0 21,0 
l3 8,8 10,7 13,0 16,3 23,5 
t 3,1 3,6 3,9 4,4 6,4 

d1 M12 M16 M20x1,5 M24x2 M30x2 Filet 
d2 M6 M8 M10 M12 M16 
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TABELUL S11     ŞTIFTURI CILINDRICE, CONICE 

   Ştifturi cilindrice       Ştifturi conice 
     GOST 3128-70       GOST 9464-79 

l
c

25°

l

d

1:50

l1

d 1

d 
d1 
c 
l 
l1 

6 
M4 
1 

20 ... 40 
7 

8 
M5 
1 

25 ... 50 
9 

10 
M6 
1 

30 ... 60 
10 

12 
M8 
1 

35 ... 75 
12 

16 
M10 

1 
40 ... 80 

16 

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

l0

lH

d

~30°

D

S
 

Exemplu de notare a şurubului cu cap hexagonal cu diametrul 
filetului d=10mm, lungimea l=50mm: Şurub M10x50 GOST 7808-70
d S H D l l0 d S H D l l0 
8 
 

10 
 

12 
 

12 
 

14 
 

17 
 

5 
 
6 
 
7 
 

13,2
 

15,5
 

18,9
 

8…25 
30…60 
10…30 
35…80 
14…30 
35…100

l0= l 
l0=22
l0= l 
l0=26
l0= l 
l0=30

16
 

20
 

24
 

22 
 

27 
 

32 
 

9 
 

11
 

13
 

24,5
 

30,2
 

35,8
 

20…40 
45…120
25…50 
55…150
35…60 
65…150

l0= l 
l0=38
l0= l 
l0=46
l0= l 
l0=54

8 10 12 14 16 20 25 30 35 40 45 50Seria de 
lungimi l 55 60 65 70 75 80 90 100 110 120 130 140
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TABELUL S13     ŞURUBURI  
(extras din GOST) 

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

l0

lH

d

h

b

H1

h1

D b

l0

l

d

H
h2

D1 b

l0

l

d

90
°±

2°

 
 

Exemplu de notare a şurubului cu cap cilindric cu diametrul filetului 
d =8mm, lungimea l=30mm: Şurub M8x30 GOST 1491-80 
 

d D D1 H H1 h h1 h2 b l l0 
5 
 

6 
 

8 
 

10 
 

12 

8,5 
 

10,0 
 

13,0 
 

16,0 
 

18,0 

9,2
 

11,0
 

14,5
 

18,0
 

21,5

3,5
 

4,0
 

5,0
 

6,0
 

7,0

3,5
 

4,2
 

5,6
 

7,0
 

8,0

1,7
 

2,0
 

2,5
 

3,0
 

3,5

2,3
 

2,3
 

3,5
 

3,5
 

4,2

1,2
 

1,5
 

2,0
 

2,5
 

2,5

1,2
 

1,6
 

2,0
 

2,5
 

3,0

8…25 
30…60 
10…30 
35…80 
14…30 
35…100 
20…40 
45...120 
25...50 
55...150 

l0= l 
l0=22 
l0= l 
l0=26 
l0= l 
l0=30 
l0=l 
l0=38 
l0=l 
l0=46 

8 10 12 14 16 20 25 30 35 40 45 50Seria de 
lungimi l 55 60 65 70 75 80 90 100 110 120 130 140

 

Şurub cu cap înecat 
GOST 17475-80 
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TABELUL S14     ŞURUBURI CU CAP CILINDRIC ŞI LOCAŞ 
HEXAGONAL (extras din GOST 11738-72) 

l0

lH

dD

 
Exemplu de notare a şurubului cu diametrul filetului d =10mm, 
lungimea l=25mm: Şurub M10x25 GOST 11738-72 
d D H l l0 d D H l l0 
6 
 
8 
 

10 
 

10 
 

13 
 

16 
 

6 
 

8 
 

10 
 

10…20 
25…50 
12…25 
30…60 
16…30 
35…70 

l0= l 
l0=18
l0= l 
l0=22
l0= l 
l0=26

12 
 

16 
 

20 
 

18 
 

24 
 

30 
 

12 
 

16 
 

20 
 

20…30 
35…80 
25…40 
45…100
30…50 
55…120

l0= l 
l0=30
l0= l 
l0=38
l0= l 
l0=46

8 10 12 14 16 20 25 30 35 40 45 50Seria de 
lungimi l 55 60 65 70 75 80 90 100 110 120 130 140

TABELUL S15     PIULIŢE HEXAGONALE (extras din GOST) 

~30°

H

12
0°d

S1

D1

~30°

H1

12
0°d

S

D

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

d 6 8 10 12 16 20 24 
S 
S1 
D 
D1 
H 
H1 

10 
- 

11 
- 
- 
4 

13 
12 

14,4 
13,2 
6,5 
5 

17 
14 

18,9 
15,5 

8 
6 

19 
17 

21,1 
18,9 
10 
7 

24 
22 

26,8 
24,5 
13 
8 

30 
27 

33,6 
30,2 
16 
9 

36 
32 

40,3 
35,8 
19 
10 

 

GOST 2524-70 GOST 5916-70
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TABELUL S16     ŞAIBE (extras din GOST) 

Forma I   Forma II 
d

D

S
d

cx45°
 

Şaibe 
GOST 11371-68 

Şaibe mărite 
GOST 6958-68 

Diametrul 
nominal 
al filetului 

d 
D S c D S c 

6 
8 
10 
12 
16 
20 
24 

6,4 
8,4 
10,5 
13 
17 
21 
25 

12,5 
17 
21 
24 
30 
37 
44 

1,6 
1,6 
2,0 
2,5 
2,5 
3,0 
4,0 

0,4 
0,4 
0,5 
0,6 
0,8 
1,0 
1,0 

18 
24 
30 
36 
48 
60 
70 

1,6 
2,0 
3,0 
3,0 
4,0 
5,0 
6,0 

0,4 
0,5 
0,8 
0,8 
1,0 
1,2 
1,6 

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

70°-85°

H=2s

m=0.7s

d

b

 
Exemplu de notare a şaibei Grower pentru şurub cu diametrul 
filetului d =8 mm din oţel 65G: Şaibă 8 65G GOST 6402-70 

Şaibe normale Şaibe mărite Diametrul nom. 
al filetului d 

s = b 
d 

s = b 
5 
6 
8 
10 

12 
16 
20 
24 

5,1 
6,1 
8,1 
10,1 

1,4 
1,6 
2,0 
2,5 

12,1 
16,3 
20,5 
24,5 

3,0 
4,0 
5,0 
6,0 

 

Exemplu de notare a şaibei 
pentru şurub (prezon) cu 
diametrul filetului d =10 mm: 
Şaibă 10 GOST 11371-68
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TABELUL S18     ŞURUB CU CAP INEL  
(extras din GOST 4751-73) 

d 2

r
h

h 1
l

d

l 1

d4

d3

1:1
0

d1

 
 

Exemplu de notare a şurubului cu cap inel cu filet M16 fără 
acoperire: Şurub de ancorare M16 GOST 4751-73 
 

d d1 d2 d3 d4 b h h1 l l1 r 

Capaci-
tatea de 
ridicare, 

kg 
8 
10 
12 
16 
20 
24 
30 
36 
42 
48 

36 

45 

54 

63 

72 

90 

108 

126 

144 

162 

20 

25 

30 

35 

40 

50 

60 

70 

80 

90 

8 

10 

12 

14 

16 

20 

24 

28 

32 

36 

20 

25 

30 

36 

40 

50 

63 

75 

85 

95 

10 

12 

14 

16 

19 

24 

28 

32 

38 

42 

12 

16 

18 

20 

24 

29 

37 

43 

50 

52 

6 

8 

10 

12 

14 

16 

18 

22 

25 

30 

18 

21 

25 

32 

38 

45 

55 

63 

72 

82 

12 

15 

19 

25 

29 

35 

44 

51 

58 

68 

4 

4 

6 

6 

8 

12 

15 

18 

20 

22 

120 

200 

300 

550 

850 

1250 

2000 

3000 

4000 

5000 
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TABELUL S19     CAPACE LATERALE ÎNCHISE 
(extras din GOST 18511-73) 

      Tipul I             Tipul II  Tipul III 

D1

n gauri   d

2 D 3

H

s

b
d 1

D

s

H1=1.5H

h=0.5H

s

H2

H

45°

D 4
=D

 
Exemplu de notare a capacului lateral închis de tipul 2 cu diametrul 
D = 72 mm:  Capac 2-72 GOST 18511-73 

Găuri pentru 
suruburi D D1 D2 D3 

d d1 n 
H H2 h b s 

40; 42 
47 

54 
60 

70 
78 

34 
38 

52 66 82 44 
20 5 

55; 58 
60;62 75 95 48 

52 

7 12 10 

22 7 

5 

84 105 58 65; 68 
70; 72 
75 90 110

62 
64 

4 

80; 85 
90; 95 

100
110

120
130

72 
80 

9 15 12 26 8 

4 

6 

100 
105; 110 
115; 120 
125; 130 
135; 140 

120
130
140
150
160

145
155
165
175
185

90 
95 
105
115
125

11 18 

6 

15 32 9 5 7 
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TABELUL S20     CAPACE LATERALE STRĂPUNSE 
(extras din GOST 18512-73) 

H

D 4
=D

d 1

D1

h

d 
*2

D 
*

D 3
D

b1

2...3mm

D5=d*+2mm

h1

30
°

1x45°

 
Notă: 1. D* - diametrul exterior al manşetei; d* - diametrul arborelui; 
  2. Exemplu de notare a capacului lateral străpuns de tipul 1 

cu diametrul D = 80mm şi diametrul arborelui d* = 45mm: 
Capac 1-80x45 GOST 18512-73 

Găuri pentru 
şuruburi D D1 D2 D3 

d d1 n 
H h h1 b b1 

40; 42 
47 

54 
60 

70 
78 

31 
38 

52 66 82 44 
15 

55 
60;62 

75 
78 

95 
95 

48 
52 

7 12 

17 

5 10 

84 105 58 68 
72 
75 90 110 62 

64 

4 

18 

80; 85 
90; 95 

100
110

120
130

72 
80 

9 15 

21 

6 12 

4 11

100 
105; 110 
115; 120 
125; 130 

120
130
140
150

145
155
165
175

90 
95 
105
115

11 18 

6 

23 8 16 5 13
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TABELUL S21     CAPACE LATERALE STRĂPUNSE CU CANELURI 
(extras din GOST 18513-73) 

b

H

d 1

D1

n gauri   dh
d 

*2

D 3
D

D5=d*+2mm3mm

s

B

a

a

a

A
A

1x45°

 
Exemplu de notare a capacului lateral străpuns cu caneluri de tipul 
1 cu diametrul D = 80mm şi diametrul arborelui d* = 45mm:  
 Capac 1-80x45 GOST 18513-73 

Găuri pentru 
suruburi D D1 D2 D3 

d d1 n 
H h a b B s 

40; 42 
47 

54 
60 

70 
78 

31 
38 

52 66 82 44 
55 
60;62 

75 
78 

95 
95 

48 
52 

7 12 5 5 

84 105 58 

18

68 
72 
75 90 110 62 

64 

4 

19
80; 85 
90; 95 

100
110

120
130

72 
80 

9 15 

21

6 

2 4 16

6 

100 
105; 110 
115; 120 
125; 130 

120
130
140
150

145
155
165
175

90 
95 
105
115

11 18 

6 

26 8 3 5 18 7 
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TABELUL S22     CAPACE ÎNCORPORATE ÎNCHISE ŞI STRĂPUNSE 
 

     Închise    Străpunse sub manşetă     Străpunse cu caneluri 

H

L

D 1
D 0

d 
*

1x45°

a

aA

a1

D2
=d

* +
2m

m

D 
*

A

l

 
Notă: D* - diametrul exterior al manşetei [tab. S23]; 
 d* - diametrul arborelui; 

D D0 D1 H h L l B a a1 c 

42 46 34 3 
47 52 38 
52 56 44 4 

62 67 52 

14 8 

72 77 62 
80 85 

5 

85 92 
72 

90 95 

16 

95 102 80 

10 

2 10 2 1 2 

100 105 90 
110 117 95 
115 122
120 127 100

125 133
130 138 110

20 
7 

12 3 15 3 1,5 3 
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TABELUL S23     MANŞETE DE ROTAŢIE CU BUZĂ DE ETANŞARE 
(extras din GOST 8752-79) 

D 
*

h1 h1

h2

 
Exemplu de notare a manşetei de forma I pentru arbore cu diame-
trul d* = 32 mm şi D* = 52 mm: Manşetă 1-32x52 GOST 8752-79 

d* D* h1 h2 d* D* h1 h2 

20 56 
21 58 80 

22 60 85 
24 

40 

63 
25 42 65 90 

26 45 70 
30 71 95 

32 52 75 100 
35 80 105 
36 85 110 
38 

58 
90 

40 60 95 120 

42 62 100 125 
45 65 105 130 
48 110 135 
50 70 115 145 
52 75 

10 14 

120 150 
55 80 12 16 125 155 

12 16 

 

Forma I Forma II 
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TABELUL S24     ŞURUBURI DE REGLARE ÎNCHISE ŞI STRĂPUNSE 

 
     Capac încorporat  Şuruburi de reglare închise 
pentru şuruburi de reglare 
 

D1 D0

H

1x45°

D4
7B

2x45°
1x45°

2 tesituri

H1

6

5

5

D 3 d 1

2 tesituri

 
 

D 52 62 72 80 85 90 

D0 56 67 77 85 92 95 

D1, d1 M45x1,5 M48x1,5 M52x1,5 M56x1,5 M68x1,5 M76x1,5

H 14 16 16 

h 4 5 5 5 7 7 

D3 34 34 38 42 50 60 

D4 40 42 47 52 62 72 

H1 22 

B 14 
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TABELUL S24     ŞURUBURI DE REGLARE ÎNCHISE ŞI STRĂPUNSE 

 
Şuruburi de reglare străpunse sub manşetă 

A-A

D2
=d

* +
2m

m

D 
*
D 3

D4

7B

H1

5

d 1

5

2x45°
2 tesituri1x45°

2 tesituri

h*

 
Notă: D*, h* - diametrul exterior şi lăţimea manşetei [tab. S23]; 
 d* - diametrul arborelui; 

95 100 110 115 120 125 

102 105 117 122 127 133 

M85x1,5 M90x1,5 M95x1,5 M100x1,5 M105x1,5 M115x1,5

20 

 4 5 5 5 7 

68 75 78 83 86 96 

80 85 90 95 100 110 

22 27 

14 17 
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TABELUL S25     ŞAIBE DE ETANŞARE PENTRU RULMENŢI 

Forma I          Forma II 

d d 1 D 1

h

s

R0,2...1

d 2 D 2 D

h

R0,2...1

 
Diametrele 
rulmentului 

Dimensiuni 
de bază Forma I Forma II 

d D s h D1 d d1 D D2 d2 

20 47 
52 2 41,2

44,8 20 29 
33 

47 
52 

37 
40 

25,7
27,2

25 52 
62 

47,0
54,8 25 36 

40 
52 
62 

42 
47 

31,5
32,2

30 62 
72 

56,2
64,8 30 44 

48 
62 
72 

47 
56 

36,3
37,2

35 72 
80 

2,5 

64,8
70,7 35 48 

54 
72 
80 

56 
65 

43 
45 

40 80 
90 

72,7
80,5 40 57 

60 
80 
90 

62 
70 

48 
51 

45 85 
100 

77,8
90,8 45 61 

75 
85 

100 
68 
80 

53 
56 

50 90 
110 

82,8
98,9 50 67 

80 
90 

110 
73 
86 

57,5
62 

55 100 
120 

90,8
108.0 55 75 

89 
100 
120 

80 
93 

64,5
67 

60 110 
130 

100,8
117,5 60 85 

95 
110 
130 

85 
102 

70 
73 

0,3 

3,0 

65 120 
140 

110,5
127,5 65 90 

100 
120 
140 

95 
110 

72,5
74,5

125 115.8 95 125 102 79.570 150 
0,5 3,5 

137.0 70 110 150 120 82.6
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TABELUL S26     SUPRAFEŢE DE REAZEM PENTRU PIULIŢE ŞI 
CAPURI DE ŞURUB 

d

d2

1...2 mm

d1

d

d2

d1

d

d1

t 1

2

d

d1

t

d2

 
        Fig. 1    Fig. 2      Fig. 3 

Pentru şurub, piuliţă Pentru şurub Diametrul 
filetului d 

Diametrul 
găurii d1 (fig. 1) d2 (fig. 2,3) d2 (fig. 2) t (fig. 3) t1 

6 
8 

10 
12 
16 
20 

7 
9 

11 
14 
18 
22 

- 
18 
20 
24 
30 
36 

11 
15 
18 
20 
26 
34 

8 
11 
13 
16 
21 
26 

6 
7,5 
9 
11 
13 
16 
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Anexa A3.1 – Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cil indric)

Anexa A3.1
EXEMPLU DE REALIZARE A PROIECTULUI DE AN CU REDUCTOR CILINDRIC

M

1

5

4

3

A

A 6

D

2

1 – motor electric (ME); 2 – transmitere prin curea trapezoidal  (TD, transmitere 

deschis ); 3 – reductor cu ro i din ate cilindrice (CIL); 4 – cuplaj (C); 5 – tambur;  

6 – banda conveierului (OL, organ de lucru). 

Date ini iale pentru proiectarea mecanismului de ac ionare a conveierului cu 

band :

1. For a de trac iune la band     F = 2,2 [kN];

2. Viteza benzii     v = 0,9 [m/s];

3. Diametrul tamburului    Dol = 220 [mm];

4. Durata de exploatare    L = 6 [ani].
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1 ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC I CALCULUL CINEMATIC AL 
MECANISMULUI DE AC IONARE

1.1 Alegerea motorului electric 
1.1.1 Determin m puterea necesar  organului de lucru (OL) din cadrul ma inii 

proiectate Pol, [kW]:

olvol tP F ,

unde Ft este for a de trac iune a OL, Ft = 2,2 [kN];
vol – viteza liniar  a OL, vol = 0,9 [m/s].   [Sarcina de proiect] 

2,2 0,9olP  1,98 [kW].

1.1.2 Determin m randamentul orientativ al mecanismului de ac ionare (MA), ma:
3

ma curea cil rul c ,

unde curea este randamentul transmisiei prin curea trapezoidal ,
  accept m curea = 0,96; 

cil – randamentul angrenajului reductorului (reductor cu ro i din ate
cilindrice), accept m cil = 0,97; 

rul  – randamentul unei perechi de rulmen i, accept m rul = 0,99; 
c  – randamentul cuplajului, accept m c = 0,98.  [ , tab. 2.1, pag.12] 

ma  0,96  0,97  0,993  0,98 = 0,89 . 

1.1.3 Determin m puterea necesar  pe arborele motorului electric (ME) nec
meP , [kW]:

1,98
0,89ma

nec ol
me

PP  2,23 [kW].

1.1.4 Determin m puterea nominal  a ME – Pnom, [kW].
În conformitate cu recomand rile [ , pag.13] i în corespundere cu [ , tab. S3, 

anexa 2], accept m în continuare Pnom = 2,2 [kW].
1.1.5 Alegem prealabil tipul motorului electric. 

Deoarece pentru Pnom = 2,2 [kW] îi corespunde mai multe tipuri de ME cu 
num r diferit de tura ii, în conformitate cu recomand rile [ , pag.13] i în 
corespundere cu [ , tab. S3, anexa 2], alegem prealabil urm toarele dou  motoare 
electrice: 
Tabelul 1.1 – Caracteristica tehnic  pentru dou  variante de ME alese prealabil.

Caracteristica tehnic
Varianta Modelul ME Puterea nominal

Pnom, [kW]
Tura ia asincron

nme, [min-1]
Tura ia nominal

nnom, [min-1]
1 4AM100L6Y3 1000 950 
2 4AM90L4Y3 2,2 1500 1425 
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1.2 Determinarea i distribuirea raportului total de transmitere al MA 

1.2.1 Determin m tura ia arborelui OL – nol, [min-1]:
360 10 ol

ol
ol

vn
D

,

unde vol este viteza OL, vol = 0,9 [m/s];
Dol – diametrul tamburului, Dol = 220 [mm].   [Sarcina de proiect] 

360 10 0,9
220oln  = 78,13 [min-1].

1.2.2 Determin m rapoartele de transmitere ale MA pentru ambele variante de ME,
ima1 i ima2:

1 2
1 2

950 145012,16; 18,56
78,13 78,13

n ni i
n n
nom nom

ma ma
ol ol

.

1.2.3 Determin m rapoartele de transmitere ale treptelor MA:
i i ima red td ,

unde ired, itd sunt rapoartele de transmitere ale reductorului i, respectiv, ale 
transmisiei prin curea. În conformitate cu recomand rile [ , pag.14] i în 
corespundere cu [ , tab. 2.2, pag.15] accept m ired = 4,0. 
Din rela ia de mai sus determin m valorile itd1 i itd2 pentru cele dou  variante 

propuse: 

1 2
1 2

12,16 18,563,04; 4,64
4,0 4,0

i ii i
i i
ma ma

td td
red red

.

Deoarece valoarea itd2 dep e te valoarea maxim  recomandat  pentru cazul 
transmisiei prin curea, în corespundere cu [ , tab. 2.2, pag.15], accept m prima 
variant  a motorului electric.  

Astfel, în final, alegem motorul electric 4AM100L6Y3 (Pnom = 2,2 [kW];      
nnom = 950 [min-1]); rapoartele de transmitere:  

reductorul cilindric  ired = 4,0; 
transmisia prin curea itd = 3,0; 
mecanismul de ac ionare ima = 12,0. 



Coala 

Coala 

MA 000000 01 01 MC 
Mod  document Semnat Data 

Anexa A3.1 – Exemplu de realizare a proiectului de an (Reductor cil indric)

6

1.3 Determinarea parametrilor cinematici i de for  ai arborilor MA
În corespundere cu schema cinematic  a MA [sarcina de proiectare] pentru 

calculul cinematic vom avea urm toarea schem  de calcul:  

Motor electric  Transmitere deschis  Reductor  Cuplaj  Organ de lucru 
Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul (vezi tab. 1.2). 

Tabelul 1.2 – Parametrii cinematici i de for  ai MA.
CONSECUTIVITATEA LEG TURII ELEMENTELOR MECANISMULUI DE 

AC IONARE CONFORM SCHEMEI CINEMATICEPARAME
TRUL

A
R

B
O

R
E

Motor electric  Transmitere deschis  Reductor  Cuplaj  Organ de lucru 
me  td  red  c  ol

me Pme = nec
meP  = 2,23  2,2 

I P1 = Pme curea rul = 2,2  0,96  0,99 = 2,09

II P2 = P1 cil rul = 2,11  0,96  0,99 = 1,99

Pu
te

re
a 

   
P,

[k
W

]

ol Pol = P2 c rul = 2,01  0,98  0,99= 1,93 

me nnom = 950
950

30 30
nom

nom
n = 99,48 

I n1 = nnom/itd = 950 / 3,0 = 
= 316,67 

1
1

316,67
30 30
n  = 33,16 

II n2 = n1/ired = 271,43 / 4,0 = 
= 79,17

2
2

79,17
30 30
n = 8,29 

Tu
ra

ia
   

   
  n

,[
m

in
-1

]

V
ite

za
 u

ng
hi

ul
ar

   
   

  
,[

s-1
]

ol nol = n2 = 79,17 ol = 2 = 8,29 

me
3 310 2,2 10

99,48
me

nom
nom

PT  = 22,11  

I
3 3

1
1

1

10 2,09 10
33,16

PT  = 63,03  

II 
3 3

2
2

2

10 1,99 10
8,29

PT  = 240,05  

M
om

en
tu

l d
e 

to
rs

iu
ne

 

T,
[N

m
]

ol
3 310 1,93 10

8,29
ol

ol
ol

PT  = 232,81  
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2 CALCULUL DE PROIECT AL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI

2.1 Alegerea materialului angrenajului i determinarea tensiunilor admisibile 
2.1.1 Alegerea materialului ro ilor din ate, a durit ii i tratamentului termic. 

Alegerea materialului, tratamentului termic i a durit ii perechii de ro i care 
angreneaz  poate fi efectuat  conform recomand rilor din [ , tab. 3.2, pag.18], iar 
propriet ile mecanice ale materialului ales – [ , tab. 3.3, pag.19]. 

Conform acestor recomand ri alegem marca o elului pentru fabricarea 
pinionului i a ro ii din ate – o el 40X, duritatea –  350 HB1.

Diferen a durit ilor medii HB1med – HB2med = 20 ... 50. 
Propriet ile mecanice ale o elului 40X vor fi: 
– duritatea: 269 ... 302 HB1;
– tratamentul termic: c lire;
– dimensiunile limit  ale semifabricatului: Dlim  125 [mm];

Determin m duritatea medie a din ilor pinionului i ro ii din ate:
pinion – HB1med = (HBmin + HBmax)/2 = (269 + 302)/2 = 285,5; 
roat  – HB2med = 285,5 – (20...50)  250,0. 

2.1.2 Determin m tensiunile admisibile de contact pentru pinion [ ]H1 i roat [ ]H2,
[N/mm2] conform [ , tab. 3.2, pag.18]: 

pinion – [ ]H1 = 1,8HB1med +67 = 1,8  285,5 + 67 = 580,9 [N/mm2];
roat  – [ ]H2 = 1,8HB2med +67 = 1,8  250,0 + 67 = 517 [N/mm2].

2.1.3 Determin m tensiunile admisibile de încovoiere pentru pinion [ ]F1 i roat
[ ]F2, [N/mm2], conform [ , tab. 3.2, pag.18]: 

pinion – [ ]F1 = 1,03HB1med = 1,03  285,5 = 293,91 [N/mm2];
roat  – [ ]F2 = 1,03HB2med = 1,03  250,0 = 257,5 [N/mm2].

Deoarece transmisia este reversibil , [ ]F se mic oreaz  cu 25% [ , pag.19]: 
pinion – [ ]F1 = 0,75  293,91 = 220,43 [N/mm2];
roat  – [ ]F2 = 0,75  257,5 = 193,13 [N/mm2].

2.1.4 Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul: 
Tabelul 2.1 – Caracteristicile mecanice ale materialului transmisiei. 

HB1med [ ]H [ ]FElementul 
transmisiei 

Marca 
o elului

Dlim,
[mm]

Tratament 
termic HB2med [N/mm2]

1. Pinion 
2. Roat  din at 40X 125 C lire  285,5 

250 
580,9 
517,0 

220,43 
193,13 
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2.2 Dimensionarea angrenajului cu ro i din ate cilindrice 

2.2.1 Determin m distan a dintre axe aw, [mm]: 
3

2
3 22

2

101w a red H
a red H

Ta K i K
i

,

unde Ka este coeficientul distan ei dintre axe, accept m Ka = 43,0; 
a  – coeficientul l imii coroanei danturate, accept m a = 0,32; 

KH  – coeficientul neuniformit ii distribuirii sarcinii pe lungimea dintelui, 
accept m KH  = 1,0;     [ , pag.22] 

 ired  – raportul de transmitere al reductorului, ired = 4,0 [vezi p.1.2.3, pag.5] 
T2  – momentul de torsiune, care ac ioneaz  asupra arborelui condus al 

 reductorului, T2 = 240,05 [Nm] ;   [tab. 1.2, pag.6] 
[ ]H2 – tensiunea admisibil  de contact a materialului ro ii din ate,  

[ ]H2 = 517,0 [N/mm2] .     [tab. 2.1, pag.7] 
3

3
2 2

240 05 1043 4 0 1 1 0
0 32 4 0 517 0w

,a , ,
, , ,

= 120,35 [mm] .

Conform irului de numere normale [ , tab.S1, anexa 2], accept m aw = 120,0 [mm].
2.2.2 Determin m modulul de angrenare m, [mm]:

3
2

2 2 2

2 10m

F

K Tm
d b

,

unde Km este coeficientul de modul, accept m Km = 5,8;  [ , pag.22] 
d2, [mm]  – diametrul de divizare al ro ii: 

2
2 2 120 0 4 0

1 4 0 1
w red

red

a id
i

, ,
,

 192,0 [mm];

 b2, [mm]  – l imea coroanei danturate a ro ii, care se determin  din rela ia: 

2 0 32 120 0a wb a , ,  38,4 [mm] .

Conform irului de numere normale [ , tab.S1, anexa 2], accept m b2 = 38,0 [mm] .
[ ]F2 – tensiunea admisibil  de încovoiere a ro ii din ate,

[ ]F2 = 193,13 [N/mm2].      [vezi tab. 2.1, pag.7] 
32 5 8 240 05 10

192 0 38 0 193 13
, ,m
, , ,

 1,98 [mm]. 

Accept m modulul m = 2,0 [mm] .    [ , tab.4.1, pag.23] 

2.2.3 Determin m unghiul de înclinare ai din ilor min:

min = arcsin (3,5m/b2) = arcsin (3,5  2,0/38,0) = 10,620.
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2.2.4 Determin m num rul sumar de din i ai pinionului i ro ii din ate, Z :

z  = z1+z2 = (2awcos min)/m = (2  120,0  cos 10,620) / 2,0 = 117,94 din i.

Accept m z  = 118 din i.
2.2.5 Preciz m valoarea real  a unghiului de înclinare a din ilor: 

 = arccos 
2 w

z m
a

 arccos 118 2 0
2 120 0

,
,

 10,470.

2.2.6 Determin m num rul de din i ai pinionului, z1:

1
118 0

1 1 4 0red

z ,z
i ,

 23,6 din i.

Accept m z1 = 24 din i.
2.2.7 Determin m num rul de din i ai ro ii din ate, z2:

2 1z z z  118 – 24 = 94 din i.

Accept m z2 = 94 din i.

2.2.8 Determin m raportul de transmitere real ireal i verific m abaterea i fa  de 
raportul de transmitere ales ini ial ired:

2

1

94
24real

zi
z

3,92; 
3 92 4 0

100 4 100
4 0

real red

red

i i , ,
i % %; i %

i ,
 2%.

2.2.9 Determin m valoarea real  a distan ei dintre axe aw, [mm]:

aw = (z1+z2)m/(2 cos )= (94 + 24)  2,0/(2  cos 10,470) = 119,998 [mm] .

2.2.10 Determinarea parametrilor geometrici de baz  ai transmisiei. 
Tabelul 2.2 – Parametrii geometrici de baz  ai angrenajului cilindric [mm]. 

PARAMETRU Pinion Roat

divizare d1 = mz1 / cos  =
= 2,0  24 / cos 10,470 = 48,8 

d2 = mz2 / cos  = 
= 2,0  94 / cos 10,470 = 191,2 

exterior da1 = d1 + 2m = 
= 48,8 + 2  2,0 = 52,8 

da2 = d2 + 2m = 
= 191,2 + 2  2,0 = 195,2 

D
ia

m
et

ru
l

interior df1 = d1 – 2,4m =
= 48,8 – 2,4  2,0 = 44,0 

df2 = d2 – 2,4m =
= 191,2 – 2,4  2,0 = 186,4 

L imea coroa-
nei danturate 

b1 = b2 + (2...4)mm =
= 38,0 + 4 = 42,0 b2 = 38,0  
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d1 d2

w
1 b 2

df1

da1

df2

da2

Figura 2.1 – Parametrii geometrici de baz  ai angrenajului cu ro i din ate cilindrice.

2.3 Calculul for elor în angrenaj 

For a tangen ial :
pinion – Ft1 = Ft2 ; 
roat –   

3 3
2

2
2

2 10 2 240 05 10
191 2t

T ,F
d ,

 2510,98 [N].

For a radial :
pinion – 1 2r rF F ;
roat –   

2 2 0

0 36 0 362510,98
10 47r t

, ,F F
cos cos ,

 919,26 [N].

For a axial :
pinion – 1 2a aF F ;
roat –

0
2 2 2510,98 10 47a tF F tg tg ,  464,02 [N] .

2.4 Calculul de verificare a angrenajului 

2.4.1 Verific m distan a dintre axe aw, [mm] :

1 2 48 8 191 2
2 2w

d d , ,
a  120,0 [mm] .

2.4.2 Verific m tensiunea de contact [ ]H2, [N/mm2] :

2

2 2

1t red
H H H Hv H

F i
K K K K ,

d b

Fr1

Fr2

1 T1

Ft2

2

T2

Fa1

Fa2

Ft1

Figura 2.2 – For ele în 
angrenajul cilindric cu din i

înclina i.
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unde K este un coeficient complex, accept m K = 376;   [ , pag.27] 
Ft2 – for a tangen ial  din angrenaj, Ft2 = 2510,98 [N]; [p.2.3., pag.10] 
KH  – coeficientul distribuirii sarcinii între din i. Determin m prealabil viteza 

periferic  a ro ii din ate v, [m/s] :

2 2
2 3 3

8 29 191 2
2 10 2 10
w d , ,v 0,79 [m/s] .

 Stabilim treapta a 9-a de precizie pentru angrenajul proiectat [ , tab. 4.4, 
pag.28] i accept m KH  = 1,11;     [ , fig. 4.2, pag.29] 

KHv – coeficientul sarcinii dinamice, accept m KHv = 1,01;  
          [ , tab. 4.4, pag.28] 
M rimile T2, [Nm] ; [ ]H, [N/mm2] ; KH ; d2, [mm] ; b2, [mm] ; ired – [p.2.2.1., 
pag.8]; w2, [s-1]  – viteza unghiular  a arborelui condus [tab.1.2, pag.6]. 

2

2510 98 4 0 1
376 1 0 1 11 1 01

191 2 38 0H

, ,
, , ,

, ,
 494,26 [N/mm2] .

A a cum H2 [ ]H2 , iar aceast  subsarcin  nu dep e te 10%, putem trece la 
urm toarea etap  a calculului de verificare. 

2.4.3 Verific m tensiunile de încovoiere a din ilor F, [N/mm2] :

2
2 2 2

2

1 2 1 2 1

t
F F F F Fv F

F F F F F

FY Y K K K ;
b m

Y / Y ,

unde m, [mm]  este modulul angren rii; b2, [mm] – l imea coroanei din ate a ro ii; 
Ft, [N]– for a tangen ial  din angrenaj [vezi tab.2.2., i p.2.3]; 
KF  – coeficientul distribuirii sarcinii între din i, accept m KF  = 1,0; 
          [ , tab. 4.6, pag.30] 
KF  – coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii pe lungimea dintelui, 

accept m KF  = 1,0;     [ , pag.29] 
KFv – coeficientul sarcinii dinamice, accept m KFv = 1,04; 

[ , tab. 4.4, pag.28] 
YF1 i YF2 – coeficien ii de form  ai din ilor pinionului i ro ii din ate, care se 

determin  în dependen  de num rului de din i echivalen i zv1 i zv2:

1 2
3 3 0 2 2 01 2

9424 25 2 97 210 47 10 47v v
z zz , ; z ,cos cos , cos cos , .

Deci, accept m YF1 = 3,9 i YF2 = 3,60;    [ , tab. 4.7, pag.30] 
Y   – coeficientul ce ine cont de înclinarea din ilor,  

Y  = 1 – 0 / 1400 = 1 – 10,470 / 1400 = 0,93; 

[ ]F1 i [ ]F2  – tensiunile admisibile de încovoiere ale pinionului i ro ii 
din ate, [N/mm2].      [tab. 2.1, pag.7] 
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2
2510 983 60 0 93 1 0 1 0 1 04
38 0 2 0F

,, , , , ,
, ,

 115,04 [N/mm2];

1 115 04 3 9 3 60F , , / ,  124,63 [N/mm2].

2.4.4 Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul: 
Tabelul 2.3 – Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului cu ro i din ate

cilindrice.
CALCULUL DE DIMENSIONARE A ANGRENAJULUI

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea 
Distan a dintre axe aw, [mm] 120,0  Modulul m, [mm] 2,0  
Forma dintelui înclinat 

Unghiul de înclinare a dintelui, 10,470

Diametrul cercului de divizare: 
 pinion,  d1
 roat ,   d2

48,8 
191,2  

L imea coroanei din ate, [mm]:
 pinion,  b1
 roat ,   b2

42,0  
38,0  

Diametrul cercului exterior: 
 pinion,  da1
 roat ,   da2

52,8  
195,2  

Num rul de din i:
 pinion,  z1
 roat ,   z2

24
94

Diametrul cercului interior: 
 pinion,  df1
 roat ,   df2

44,0  
186,4  

CALCULUL DE VERIFICARE A ANGRENAJULUI

Parametru Valori admisibile Valori calculate Not
Tensiunile de contact 

H2, [N/mm2]
517,0 494,26 – 4 % 

F1Tensiunile de 
încovoiere, [N/mm2]

F2

220,43 
193,13 

124,63 
115,04 

 – 43 % 
 – 40 % 
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3 CALCULUL ARBORILOR

3.1 Calculul de predimensionare 
Din condi ia de rezisten  la r sucire i în conformitate cu recomand rile [ ,

pag.55] determin m prealabil diametrele minime ale arborilor: 
Tabelul 3.1 – Determinarea prealabil  a diametrelor arborilor, [mm].

ARBORE-PINION  ARBORELE RO II DIN ATE

3 3
1 331

10 63 03 10 27 59
0 2 0 2 15 0p
T ,d ,
, , ,

[mm]

accept m d1p = 30,0 [mm]

3 3
2 331

10 240 05 10 39 15
0 2 0 2 20 0a
T ,d ,
, , ,

[mm]

accept m d1a = 40,0 [mm]
unde T1 i T2 , [Nm] sunt momentele de torsiune pe arbori (vezi tab. 1.2); 

[ ]k = 12...20 [N/mm2] – tensiunea admisibil  la r sucire [ , pag.55].

3.2 Calculul de dimensionare 
3.2.1 Alegerea prealabil  a rulmen ilor

În conformitate cu recomand rile [ , tab. 6.1, pag.57] alegem prealabil urm to-
rii rulmen i [ , tab. S5, anexa 2]: 
Tabelul 3.2 – Alegerea prealabil  a rulmen ilor.

Dimensiunile, mmSchema rulmentului 
(GOST 831-75) 

Simbolizarea 
d D B 

36206 30 62 16 

B D
d 36208 40 80 18 

120

3.2.2 Elaborarea schi ei de dimensionare a reductorului cilindric 
În corespundere cu schema cinematic  a reductorului cilindric [sarcina tehnic ]

elabor m schi a acestuia, luând în considera ie recomand rile [ , pag.58-65].  
Efectuând m sur rile (calculele) corespunz toare pe schi a elaborat  a 

reductorului (fig. 3.1, a i b), determin m valorile distan elor între reazeme, necesare 
pentru calculul arborilor: 

l = L – 2a [mm], 
unde a, [mm] este distan a de la partea frontala a rulmentului pân  la punctul de 

aplicare a reac iunilor, care se determin  din rela ia:

0 5
2

d Da , B tg ,
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Valorile d, D, B i  sunt prezentate în tab.3.2. 

a 
=1
20

w

d 
 =

30
1p

d 
 =

40
1a

L =b +2x+2B =92p

x=9

b =382

b =421

lp=66

l =66a

a =15a

a =13p

B =18a

B =16p

1 p

L =b +2x+2B =96a 1 a

x=9

a)



Coala 

Coala 

MA 000000 01 01 MC 
 Mod  document Semnat Data 

Mecanica aplicat – Îndrumar de proiectare

15

x=10

x=
10

d
= 195

.2

a2

y=
40

d =44a1

b)
Figura 3.1 – Schi a reductorului cilindric.

Deci, pentru arborele-pinion i arborele condus vom avea urm toarele valori ale 
distan elor de aplicare a reac iunilor:

30 620 5 16 12 13
2pa , tg [mm];         40 800 5 18 12 15

2aa , tg [mm].

Astfel, lp = Lp – 2ap = 92 – 2  13 = 66 [mm]; 
la = La – 2aa = 96 – 2  15 = 66 [mm].
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3.2.3 Calculul de dimensionare a arborelui-pinion 
Date ini iale: d1 = 48,8 [mm] – diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.12]; 
Ft = 2511 [N]; Fr = 919 [N]; Fa = 464 [N] – for ele în angrenaj [pag.10]; 
lp = 66,0 [mm] – distan a de aplicare a reac iunilor în reazeme [pag.13]. 

ZII

ZI

l1p=33 l2p=33

RAv
RAo

a

Ft
Fr RBv

RBo

d1

Z
A B0 Z

XY

Figura 3.2 – Schema de calcul a arborelui-pinion.
3.2.3.1 Determin m for ele de reac iune în reazemele A i B (fig. 3.2). 
Planul vertical (YOZ)

1
11

1 2 1
1 2

20 0
2

919 33 0 464 48 8 2 288
66 0

v

r p a
A Bv p p r p a Bv

p p

Bv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R [ N ]
,

1
21

1 2 2
1 2

20 0
2

48 8919 33 0 464
2 631 0

66 0

v

r p a
B Av p p r p a Av

p p

Av

dF l FdM R l l F l F R
l l

,,
R , [ N ]

,
Verificarea: 0 0 631 919 288 0v Av r BvF R F R .
Planul orizontal (XOZ)

1
1 2 1

1 2

2511 33 00 0 1255 5
66 0o

t p
A Bo p p t p Bo

p p

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N],

2
1 2 2

1 2

2511 33 00 0 1255 5
66 0o

t p
B Ao p p t p Ao

p p

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N].

Verificarea: 0 0 1255 5 2511 0 1255 5 0o Ao r BoF R F R , , , .
Reac iunile sumare în reazemele A i B vor fi: 

2 2 2 2

2 2 2 2

1255 5 631 0 1405 2

1255 5 288 0 1288 1

A Ao Av

B Bo Bv

R R R , , , [ N ]

R R R , , , [ N ]
.
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3.2.3.2 Construirea diagramelor momentelor încovoietoare (fig. 3.3), [Nm].

Planul vertical (YOZ)
Sectorul I 0 ZI l1p

Qv = RAv = 631,0 [N].
0 0

vî Av I v v Av IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0v AvM ( ) R ;
Pentru ZI = l1p,

1 1 631 0 0 033 20 8v p Av pM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1p ZII  (l1p + l2p)

Qv = RAv – Fr = 631,0 – 919,0 = - 288 [N].
1

1

1
1

0 02

2

vî Av II r II p a v

v Av II r II p a

dM R Z F Z l F M

dM R Z F Z l F .

Pentru ZII = l1p,
1

1 1 1 1 2
0 0488631 0 0 033 464 0 9 52

v p Av p r p p a
dM ( l ) R l F l l F

,, , , , [ Nm ];

Pentru ZII = (l1p + l2p),
1

1 2 1 2 2 2
0 0488631 0 0 066 919 0 0 033 464 0 02

v p p Av p p r p a
dM ( l l ) R l l F l F

,, , , , , .

Planul orizontal (XOZ)
Sectorul I 0 ZI l1p

Qo = RAo = 1255,5 [N].
0 0

oî Ao I o o Ao IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0o AoM ( ) R ;
Pentru ZI = l1p,

1 1 1255 5 0 033 41 4o p Ao pM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1p ZII  (l1p + l2p)

Qo = RAo – Ft = 1255,5 – 2511,0 = - 1255,5 [N].
1

1

0 0
oî Ao II t II p o

o Ap II t II p

M R Z F Z l M

M R Z F Z l .

Pentru ZII = l1p,
1 1 1 1

1255 5 0 033 2511 0 0 41 4
o p Ao p r p pM ( l ) R l F l l

, , , , [ Nm ];
Pentru ZII = (l1p + l2p),

1 2 1 2 2 1255 5 0 066 2511 0 0 033 0o p p Ao p p t pM ( l l ) R l l F l , , , , .

RAv

RAv

l1p

Fr

aF

d1
/2

vM

vM

ZI

ZII

vQ

vQ

RAo

RAo

l1p

Ft

oM

oM

ZI

ZII

oQ

oQ
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3.2.3.3 Determin m momentul de încovoiere rezultant (fig. 3.3) în sec iunile
caracteristice ale arborelui (1...3) Mrez., [Nm] în conformitate cu rela ia: 

2 2
rez . o vM M M ,

2 2 2 2
1 3 1 1 3 3 0rez . rez . o v o vM M M M M M ;

2 2 2 2
2 2 2 20 8 41 4 46 3rez . o vM M M , , , [Nm];

2 2 2 2
2 2 2 9 5 41 4 42 5'

rez . o ' vM M M , , , [Nm].

3.2.3.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele-pinion, care 
este egal cu T1 = 63,03 [Nm] i ac ioneaz  pe por iunea arborelui de la intrare pân  la 
locul fix rii ro ii din ate (fig. 3.3). 
3.2.3.5 Determin m i construim diagrama momentelor echivalente de încovoiere 
(fig. 3.3) în sec iunile caracteristice (1...3) Mech., [Nm] din rela ia:

22 0 75ech. rez .M M , T ,
2 22

1 1 10 75 0 0 75 63 03 47 3ech. rez .M M , T , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 46 3 0 75 63 03 66 2ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 42 5 0 75 63 03 63 6'
ech. rez . 'M M , T , , , , [Nm];

22
3 3 30 75 0ech. rez .M M , T .

3.2.3.6 Verific m diametrul arborelui-pinion în sec iunea cea mai solicitat .
Conform momentului echivalent de încovoiere maxim, preciz m valoarea 

diametrului în sec iunea critic  a arborelui din condi ia de rezisten  la încovoiere: 
3

3
10

0 1
ech.

i

Md
, [ ]

, [mm]

unde [ ]i este tensiunea admisibil  la încovoiere. În conformitate cu ciclul de 
func ionare pulsator, accept m [ ]i = 75,0 [N/mm2]; [*, tab. S2, anexa 2] 
Mech. – momentul echivalent de încovoiere în sec iunea cea mai solicitat , care 
corespunde valorii maxime Mech2 = 66,2 [Nm].

Deci, pentru sec iunea 2 (valoarea diametrului determinat  prealabil pentru acest 
sector corespunde d1p = 30,0 [mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea: 

3
2 331 1

66 2 10 20 67 30 0 20 67
0 1 0 1 75 0

' ech
p p

i

M ,d , mm d , mm , mm
, [ ] , ,

.

Condi ia se respect . În acela i timp, în conformitate cu recomand rile [*, pag.76], 
diametrul arborelui-pinion d1p, [mm] trebuie majorat cu cca. 5%.  

Deoarece în construc ia arborelui-pinion d`1p, [mm] va corespunde treptei 
arborelui sub rulment i garnitur , acesta se precizeaz  în conformitate cu diametrul 
inelului interior al rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S5, anexa 2] accept m        
d2p = 25,0 [mm].
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ZII

ZI

l1p=33 l2p=33

T, [Nm]

Q  [N]o,

M  [Nm]v,

Q  [N]v,

RAv
RAo

a

Ft
Fr RBv

RBo

d1

Z

+

+

+

-

++

Mech. [Nm]

Mrez., [Nm]

A B

0

0

0

0

0

0

0

631

28820,8
9,5

1255,5

1255,5
41,4

46,3
42,5

63,03

63,6
66,2

47,3

M  [Nm]o,

0 Z

XY

1 2 3

Figura 3.3 – Schema de calcul a arborelui pinion. 
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3.2.4 Calculul de dimensionare a arborelui condus 
Date ini iale: d2 = 191,2 [mm] – diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.12]; 
Ft = 2511 [N]; Fr = 919 [N]; Fa = 464 [N] – for ele în angrenaj [pag.10]; 
la = 66,0 [mm] – distan a de aplicare a reac iunilor   [pag.13]. 

ZII

ZI

l1a=33 l2a=33

RCv

RCo
a

Ft
Fr RDv

RDo

d2 ZC D
0

F
Z

X

Figura 3.4 – Schema de calcul a arborelui condus.
3.2.4.1 Determin m for ele de reac iune în reazeme (fig. 3.4). 
Planul vertical (YOZ)

2
12

1 2 1
1 2

20 0
2

919 33 0 464 191 2 2 1131 6
66 0

v

r a a
C Dv a a r a a Dv

a a

Dv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R , [ N ]
,

2
22

1 2 2
1 2

20 0
2

919 33 0 464 191 2 2 212 6
66 0

v

r a a
D Cv a a r a a Cv

a a

Cv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R , [ N ]
,

Verificarea: 0 0 212 6 919 1131 6 0v Cv r DvF R F R , , .
Planul orizontal (XOZ)

1
1 2 1

1 2

2511 33 00 0 1255 5
66 0o

t a
C Do a a t a Do

a a

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N],

2
1 2 2

1 2

2511 33 00 0 1255 5
66 0o

t a
D Co a a t a Co

a a

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N].

Verificarea: 0 0 1255 5 2511 0 1255 5 0o Co t DoF R F R , , , .
Rezultantele reac iunilor vor fi: 

2 2 2 2

2 2 2 2

1255 5 212 6 1273 4

1255 5 1131 6 1690 2

C Co Cv

D Do Dv

R R R , , , [ N ]

R R R , , , [ N ]
.
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3.2.4.2 Construirea diagramelor momentelor încovoietoare (fig. 3.4), [Nm].

Planul vertical (YOZ)
Sectorul I 0 ZI l1a

Qv = RCv = 212,6 [N].
0 0

vî Cv I v v Cv IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0v CvM ( ) R ;
Pentru ZI = l1a,

1 1 212 6 0 033 7 0v a Cv aM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1a ZII  (l1a + l2a)

Qv = RCv + Fr = 212,6 + 919,0 = 1131,6 [N].
2

1

2
1

0 02

2

vî Cv II r II a a v

v Cv II r II a a

dM R Z F Z l F M

dM R Z F Z l F .

Pentru ZII = l1a,
2

1 1 1 1 2
0 1912212 6 0 033 464 0 37 32

v a Cv a r a a a
dM ( l ) R l F l l F

,, , , , [ Nm ].

Pentru ZII = (l1a + l2a),
2

1 2 1 2 2 2
0 1912212 6 0 066 919 0 0 033 464 0 02

v a a Cv a a r a a
dM ( l l ) R l l F l F

,, , , , , .

Planul orizontal (XOZ)
Sectorul I 0 ZI l1a

Qo = RCo = 1255,5 [N].
0 0

oî Co I o o Co IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0o CoM ( ) R ;
Pentru ZI = l1a,

1 1 1255 5 0 033 41 4o a Co aM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1a ZII  (l1a + l2a)

Qo = RCo – Ft = 1255,5 – 2511,0 = - 1255,5 [N].
1

1

0 0
oî Co II t II a o

o Co II t II a

M R Z F Z l M

M R Z F Z l .

Pentru ZII = l1a,
1 1 1 1

1255 5 0 033 0 41 4
o a Co a r a aM ( l ) R l F l l

, , , [ Nm ].
Pentru ZII = (l1a + l2a),

1 2 1 2 2 1255 5 0 066 2511 0 0 033 0o a a Co a a t aM ( l l ) R l l F l , , , , .

RCo

l1a

Ft

oM

oM

ZI

ZII

oQ

RCo

oQ

RCv

RCv

l1a

Fr

aF

d2
/2

vM

vM

ZI

ZII

vQ

vQ
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3.2.4.3 Determin m momentul de încovoiere rezultant (fig. 3.5) în sec iunile
caracteristice ale arborelui (1...3) Mrez., [Nm] în conformitate cu rela ia: 

2 2
rez . o vM M M ,

2 2 2 2
1 3 1 1 3 3 0rez . rez . o v o vM M M M M M ;

2 2 2 2
2 2 2 41 4 7 0 42 0rez . o vM M M , , , [Nm];

2 2 2 2
2 2 2 41 4 37 3 55 7'

rez . o vM M M , , , [Nm].

3.2.4.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele condus, care 
este egal cu T2 = 240,05 [Nm] i ac ioneaz  de la locul fix rii ro ii din ate cilindrice 
în direc ia ie irii fluxului de putere (fig. 3.5). 
3.2.4.5 Determin m i construim diagrama momentelor echivalente de încovoiere 
(fig. 3.5) în sec iunile caracteristice (1...3) Mech., [Nm] din rela ia:

22 0 75ech. rez .M M , T ,
22

1 1 10 75 0ech. rez .M M , T ;
2 22 2

2 2 20 75 42 0 0 75 270 05 206 9ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 55 7 0 75 270 05 210 1'
ech. rez . 'M M , T , , , , [Nm];

2 22
3 3 30 75 0 0 75 270 05 180 0ech. rez .M M , T , , , [Nm].

3.3.5 Verific m diametrul arborelui în sec iunea cea mai solicitat .
Conform momentului echivalent de încovoiere maxim, preciz m valoarea 

diametrului în sec iunea critic  a arborelui din condi ia de rezisten  la încovoiere: 
3

3
10

0 1
ech

i

Md
, [ ]

,

unde [ ]i este tensiunea admisibil  la încovoiere. În conformitate cu ciclul de 
func ionare pulsator, accept m [ ]i = 75,0 [N/mm2]; [*, tab. S2, anexa 2] 
Mech. – momentul echivalent de încovoiere în sec iunea cea mai solicitat , care 
corespunde valorii maxime M`ech2 = 210,1 [Nm].

Deci, pentru sec iunea 2 (valoarea diametrului determinat  prealabil pentru acest 
sector corespunde d1a = 40,0 [mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea: 

3
2 331 1

210 1 10 30 38 40 0 30 38
0 1 0 1 75 0

' ech
a a

i

M ,d , mm d , mm , mm
, [ ] , ,

.

Condi ia se respect . În acela i timp, în conformitate cu recomand rile         
[*, pag.66], diametrul arborelui-pinion d1a, [mm] trebuie majorat cu cca. 10%. 

Deoarece în continuare d`1a [mm] va corespunde treptei arborelui sub rulment i
garnitur , acesta se precizeaz  în conformitate cu diametrul inelului interior al 
rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S5, anexa 2] accept m d2a = 35,0 [mm] (fig. 
3.6).
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ZII

ZI

l1a=33 l2a=33

RCv

RCo
a

Ft
Fr RDv

RDo

d2 ZC D
0

F
Z

XY

T, [Nm]

Q  [N]o,

M  [Nm]v,

Q  [N]v,

+

-

-

Mech. [Nm]

Mrez., [Nm]

0

0

0

0

0

0

212,6

7,0

37,3

1255,5

1255,5

41,4
42,0

55.7

270,05

210,1
206,9

M  [Nm]o,

+
1131,6

-

180

Figura 3.5 – Schema de calcul a arborelui condus. 
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3.3 Proiectarea constructiv  a arborilor 
Calculul final de dimensionare are ca scop determinarea dimensiunilor 

geometrice ale fiec rei trepte în conformitate cu recomand rile [*, tab. 6.2, pag.78]. 
Tabelul 3.3 – Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor [mm].

TREAPTA 
ARBORELUI

ARBORELE PINION
(fig. 3.6, a)

ARBORELE CONDUS
(fig. 3.6, b)

d1
d1p = d2p + 3,2r = 25 + 3,2  1,5 =  

= 39,8 , accept m d1p = 30,0 
d1a = d2a + 3,2r = 35 + 3,2  2,0 =  

= 41,4 , accept m d1p = 40,0 
I-a

sub pinion sau 
roat  din at l1 l1 se determin  grafic 

d2 d2p = d4p = 25,0 [pag.18] d2a = d4a =35,0 [pag.22] II-a – IV-a

sub rulmen i i
garnitur l2 l2 se precizeaz  grafic;     l4 = B (unde B este l imea rulmentului) 

d3
d3p = d2p – 2t = 25,0 – 2  2,2 =  
= 20,6 ,      accept m d3p = 20,0 

d3a = d2a – 2t = 35,0 – 2  2,5 =  
= 30,0 ,    accept m d3a = 30,0 

III-a

sub un element 
al transmisiei 
deschise sau 
semicuplaj 

l3
În conformitate cu [*, tab. S10, 

anexa 2] accept m l3p = 36,0 
În conformitate cu [*, tab. S10, 

anexa 2] accept m l3a = 58,0 

d5 Nu se construie te d5a = d1a + 3f = 40,0 + 3  1,2 = 43,6 
accept m d5p = 45,0 

V-a

um rul de 
sprijin pentru 

ro ile danturate ld l4 = (8...10) mm

l1p se determina graficl4p=15 l2p - grafic l3p=36

d 3
p=

20

d 2
p=

25

d 4
p=

25

d 1
p=

30

d 4
a=

35

l1a se determina graficl4a=17 l2a- grafic l3a=58

l5=8...10 d 3
a=

30

d 2
a=

35

d 1
a=

40

a)

d 5
a=

45

Fig. 3.6 – Construc ia arborilor pentru reductorul cu angrenaj cilindric: 
a) arbore-pinion; b) arbore condus. 
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4. CALCULUL RULMEN ILOR

4.1 Determinarea duratei de func ionare necesare pentru MA 
Pentru determinarea duratei de func ionare necesare Lh, [ore] este nevoie de 

durata de func ionare L, [ani] a mecanismului de ac ionare prezent  în sarcina 
tehnic . Astfel, durata de func ionare calculat  în ore Lh, [ore]:

365 24 6 365 24 0 7 0 66 24282 7h z hL L K K , , , [ore],

unde L = 6 [ani]        [Sarcina tehnic ]; 
Kz = 0,7 – coeficientul zilelor lucr toare;   [*, pag.81] 
Kh = 0,66 – coeficientul orelor lucr toare   [*, pag.81]. 

4.2 Determinarea capacit ii dinamice portante necesare a rulmen ilor
4.2.1 Capacitatea portant  dinamic  necesar  pentru rulmen ii arborelui pinion: 

3
1 6573
10

h
rc Ep

LC R [N],

unde 1 = 33,16 [s-1] este viteza unghiular  a arborelui pinion; [tab. 1.2, pag.6] 
REp, [N] este sarcina dinamic  echivalent  a arborelui pinion. 

Rela ia pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente depinde de raportul: 

1 2

1 2

519 9 983 90 369 0 37 0 76 0 37
1 0 1405 2 1 0 1288 9

a a

r r

R R, ,e , e , ; e , e ,
V R , , V R , ,

 , 

unde Ra, [N] este sarcina axial  a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.85], care se 
determin  în dependen  de componenta axial  a sarcinii radiale a rulmentului 
Rs, [N], [*, tab. 7.1, pag.81]:  

Rs1 = e Rr1 = 0,37  1405,2 = 519,9 [N];
Rs2 = e Rr2 = 0,37  1288,1 = 476,6 [N];

Ra1 = Rs1 = 519,9 [N]; Ra2 = Rs1 + Fa = 519,9 + 464,0 = 983,9 [N].
Fa = 464,0 [N] – for a axial  în angrenaj;   [p. 2.3, pag.10] 
Rr, [N] – sarcina radial  a rulmentului, care corespunde for ei de reac iune 
sumare din reazeme. Accept m Rr1 = RA = 1405,2 [N], Rr2 = RB = 1288,1 [N];
e – coeficientul influen ei solicit rii axiale, care se determin  în dependen
de raportul Ra/C0r = 464,0/8000 = 0,058 (C0r = 8,0 [kN] se determin  din      
[*, tab. S5, anexa 2], în corespundere cu diametrul treptei pentru rulment i
seria u oar ). Conform [*, tab. 7.3, pag.84], accept m e = 0,37; 
V = 1,0 – coeficientul de rotire pentru cazul rotirii inelului interior. 

În conformitate cu recomand rile [*, pag.80] alegem urm toarele rela ii pentru 
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui pinion REp, [N]:

1 1

2 2 2

0 45 1 0 1405 2 1 2 1 0 758 8

0 45 1 0 1288 1 1 46 983 9 1 2 1 0 2419 4
Ep r s t

Ep r a s t

R X V R K K , , , , , ,

R X V R Y R K K , , , , , , , ,
[N],

unde X este coeficientul sarcinii radiale, accept m X = 0,45; [*, tab. 7.1, pag.82] 
Y – coeficientul sarcinii axiale, accept m Y = 1,46;  [*, tab. 7.3, pag.84] 
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Ks – coeficientul de siguran , accept m Ks = 1,2;  [*, pag.82] 
Kt – coeficientul de temperatur , accept m Kt = 1,0. [*, pag.82] 

3 3
2 1 6 6

24282 7573 2419 4 573 33 16 18695 2
10 10

h
rc Ep

L ,C R , , , [N]. 

4.2.2 Capacitatea portant  dinamic  necesar  pentru rulmen ii arborelui condus: 

3
2 6573
10

h
rc Ea

LC R [N],

unde 2 = 8,29 [s-1] este viteza unghiular  a arborelui condus; [tab. 1.2, pag.6] 
REa, [N] este sarcina dinamic  echivalent  a arborelui condus. 

Determin m raportul pentru alegerea rela iei de determinare a parametrului REa:

1 2

1 2

433 0 897 00 34 0 34 0 53 0 37
1 0 1273 4 1 0 1690 2

a a

r r

R R, ,e , e , ; e , e ,
V R , , V R , ,

 , 

unde Ra, [N] este sarcina axial  a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.85], (similar pinion):  

Rs1 = e Rr1 = 0,34  1273,4 = 433,0 [N];
Rs2 = e Rr2 = 0,34  1690,2 = 574,7 [N];

Ra1 = Rs1 = 433,0 [N]; Ra2 = Rs1 + Fa = 433,0 + 464,0 = 897,0 [N].
Rr, [N] – sarcina radial  a rulmentului, care corespunde for ei de reac iune 
sumare din reazeme. Accept m Rr1 = RC = 1273,4 [N], Rr2 = RD = 1690,2 [N];
e – coeficientul influen ei solicit rii axiale, care se determin  în dependen
de raportul Ra/Cor = 464,0/15300 = 0,03 (C0r = 15,3 [kN] se determin  din    
[*, tab. S5, anexa 2], în corespundere cu diametrul treptei pentru rulment i
seria u oar ). Conform [*, tab. 7.3, pag.84], accept m e = 0,34. 

În conformitate cu recomand rile [*, pag.80] alegem urm toarele rela ii pentru 
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui REa, [N]:

1 1

2 2 2

0 45 1 0 1273 4 1 2 1 0 687 6
0 45 1 0 1690 2 1 62 897 0 1 2 1 0 2504 4

Ea r s t

Ea r a s t

R X V R K K , , , , , ,
R X V R Y R K K , , , , , , , ,

[N],

unde Y este coeficientul sarcinii axiale, accept m Y = 1,62. [*, tab. 7.3, pag.84] 

3 3
2 2 6 6

24282 7573 2504 4 573 8 29 12191 0
10 10

h
rc Ea

L ,C R , , , [N].

4.3 Alegerea final  a rulmen ilor
În conformitate cu diametrele sub rulmen i i capacit ile portante determinate 

anterior, alegem urm torii rulmen i pentru arborii reductorului cilindric: 

Tabelul 3.2 – Alegerea final  a rulmen ilor  [ , tab. S5, anexa 2].
Dimensiunile, [mm] Capacitatea portant , [kN]Simbolizarea 

(GOST 831-75) d D B r Cr C0r

36305 25 62 17 2,0 22,0 16,2 

36207 35 72 17 2,0 24,0 15,3 
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5 PROIECTAREA CONSTRUCTIV  A RO II DIN ATE CILINDRICE

Luând în considera ie recomand rile [*, pag.89-91] alegem metoda de ob inere a 
semifabricatului prin forjare, iar amplasarea butucului ro ii din ate fa  de reazeme – 
simetric  (fig. 5.1). 

1,2x45°

1,2x45°

a2 d b
ut
=6

3

2

S=8C=10
d 1

a=
40

lbut=50

R6

R6

d0=30

Tabelul 5.1 – Determinarea parametrilor constructivi ai ro ii din ate cilindrice [mm]. 
ELEMENTUL 

RO II
PARAMETRUL RELA IA DE CALCUL

Diametrul 
cercului exterior da2 = 195,2 (vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.12). 

L imea b2 = 38,0  (vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.12). 

Grosimea 
S = 2,2m + 0,05b2  = 2,2  2,0 + 0,05  38,0 = 6,3. 

În corespundere cu irul normalizat de dimensiuni liniare 
[*, tab. S1, anexa 2], accept m S = 8,0 . 

Coroana

danturat

Te itura f = (0,6...0,7)m = (0,6...0,7)  2,0 = 1,2...1,4 , accept m f = 1,2 
Diametrul interior d1a = 40,0 (construc ia arborilor arborilor, fig. 3.6) 

Diametrul 
exterior 

dbut = 1,55d1a = 1,55  40,0 = 62,0. 
În corespundere cu irul normalizat de dimensiuni liniare, 

accept m dbut = 63,0 . Butucul 

L imea
lbut = (1,0...1,5)d1a = (1,0...1,5)  40,0 = 40,0...60,0. 

Din considerente constructive i în corespundere cu irul 
normalizat de dimensiuni liniare, accept m lbut = 50,0 . 

Grosimea 
C  0,25b2, C  0,25  38,0 = 9,5.  

Din considerente constructive i în corespundere cu irul 
normalizat de dimensiuni liniare, accept m C = 10,0 . 

Raze de rotunjire R  5 [mm], accept m prealabil R = 6,0 . 
Discul

G uri d0  25 [mm], accept m prealabil d0 = 30 [mm]; n0 = 6 g uri.

Figura 5.1 – Construc ia ro ii din ate cilindrice 
ob inut  prin forjare.
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6 CALCULUL ASAMBL RILOR PRIN PAN

6.1 Calculul asambl rii prin pan  pentru arborele-pinion 
Date ini iale:

d3p = 20,0 [mm] i l3p = 36,0 [mm] sunt diametrul i lungimea treptei arborelui, 
pe care este instalat  pana;       [fig.3.6] 

Ft = 2511,0 [N] este for a tangen ial  în angrenaj.   [pag.10]  

l3p

A - A

lef

Pana paralela

l

A
t1

t 2

hb

d3p

Figura 6.1 – Asamblarea prin pan  paralel  pe arborele-pinion. 
6.1.1 Predimensionarea penei  

În conformitate cu diametrul d3p, [mm] conform [*, tab. S9, anexa 2] stabilim 
dimensiunile sec iunii transversale ale penei (fig. 6.1): 

b = 6,0 [mm]; h = 6,0 [mm]; t1 = 3,5 [mm]; t2 = 2,8 [mm].
Lungimea penei l, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea treptei 

arborelui, pe care este instalat  pana – l3p, mm:
3 5 10 36 0 5 10 31 26pl l ... , ... ... [mm],

accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l = 28,0 [mm].
Deci, alegem prealabil urm toarea pan :

Pan  6x6x28 GOST 23360-78. 
6.1.2 Calculul de verificare a penei 

Penele paralele, utilizate la proiectarea reductoarelor, sunt verificate la strivire. 
Condi ia de rezisten  la strivire: 

t
s s

s

F [ ]
A

,

unde As, [mm2] este suprafa a de strivire, care se determin  din rela ia: 

10 94 0 94 6 0 3 5 22 0 47 1s efA , h t l , , , , , [mm2];
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lef., [mm] – lungimea de lucru efectiv  a penei cu suprafe e frontale rotunjite: 
28 6 22 0ef .l l b , [mm];

[ ]s, [N/mm2] – tensiunea admisibil  la strivire. Pentru buc  de o el i sarcini 
lini tite [ ]s = 110...190 [N/mm2]   [*, pag.88]. 

2511 0 53 3
47 1

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2] s[ ] .

Deoarece tensiunea de strivire se afl  în limite admisibile, accept m
urm toarea pan :

Pan  6x6x28 GOST 23360-78.

6.2 Calculul asambl rilor prin pan  pentru arborele condus 
Date ini iale:

d3a = 30,0 [mm] i l3a = 58,0 [mm] – diametrul i lungimea treptei arborelui sub 
butucul elementului transmisiei deschise;     [figb. 3.6] 

d1a = 40,0 [mm] i lbut = 50,0 [mm] – diametrul interior i lungimea butucului 
ro ii din ate;          [tab. 5.1] 

Ft = 2511,0 [N] este for a tangen ial  în angrenaj.   [pag.10] 

lbut

l3a

l3

d1a

t1
t 2

A - A
b

h

A

l1

t1
t 2

hb

d3p

B - B

B

B

Figura 6.2 – Asambl rile prin pan  ale arborelui condus.
6.2.1 Predimensionarea penelor 

Sec iunea A-A. În conformitate cu diametrul d1a, [mm] stabilim dimensiunile 
sec iunii transversale ale penei (fig. 6.2): 

b = 12,0 [mm]; h = 8,0 [mm]; t1 = 5,0 [mm]; t2 = 3,3 [mm].
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Lungimea penei l1, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea butucului ro ii 
din ate – lbut, mm:

1 5 10 50 0 5 10 45 40butl l ... , ... ... [mm].

Accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l = 40,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  12x8x40 GOST 23360-78. 
Sec iunea B-B. În conformitate cu diametrul d3a, [mm] conform [*, tab. S9, 

anexa 2] stabilim dimensiunile sec iunii transversale ale penei (fig. 6.2): 
b = 8,0 [mm]; h = 7,0 [mm]; t1 = 4,0 [mm]; t2 = 3,3 [mm].

Lungimea penei l3, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea treptei 
arborelui, pe care este instalat  pana – l3p, [mm]:

3 3 5 10 58 0 5 10 53 48pl l ... , ... ... [mm].

Accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l3 = 50,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  8x7x50 GOST 23360-78. 

6.1.2 Calculul de verificare al penelor 
Condi ia de rezisten  la forfecare: 

t
s s

s

F [ ]
A

,

unde As, [mm2] – suprafa a de forfecare: 

Sec iunea A-A 10 94 0 94 8 0 5 0 28 0 70 6s efA , h t l , , , , , [mm2];

Sec iunea B-B 10 94 0 94 7 0 4 0 42 0 117 2s efA , h t l , , , , , [mm2].

lef., [mm] – lungimea de lucru efectiv  a penei cu suprafe e frontale rotunjite: 
Sec iunea A-A 1 40 12 28 0ef .l l b , [mm];
Sec iunea B-B 3 50 8 42 0ef .l l b , [mm].

Astfel, 

Sec iunea A-A 2511 0 35 6
70 6

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2]; 

Sec iunea B-B 2511 0 21 4
117 2

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2];

Deoarece tensiunile de strivire pentru ambele sec iuni se afl  în limite 
admisibile, accept m urm toarele pene: 
Sec iunea A-A   Pan  12x8x40 GOST 23360-78. 
Sec iunea B-B   Pan  8x7x50 GOST 23360-78. 
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   Caracteristica tehnica

1. Raportul de transmitere                             i = 4
 2. Momentul de rasucire la arborele condus, Nm       T 2= 240,05 
 3. Turatia arborelui conducator, min-1                  n1 = 316,67
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Fig. A3.1, a – Desenul de ansamblu a reductorului cilindric proiectat. 
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Fig. A3.1, b – Fişa de componenţă a reductorului cilindric proiectat. 



Mod Data 
Litera Coala  Col i  

321

MA 000000 01 01 MC 

UTM 
Mecanism de ac ionare al 

conveierului suspendat 
(cu reductor conic) 

 document . Semnat  Coala
Elaborat  
Ver i f i cat  

Aprobat  

T cont r .  

Mecanica aplicat – Îndrumar de proiectare

Anexa A3.2  

EXEMPLU DE REALIZARE A PROIECTULUI DE AN CU REDUCTOR CONIC

M

6 5

4

1 2 3

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor cu ro i din ate conice (CON); 

4 – transmitere cu ro i din ate cilindrice (TD, transmitere deschis );

5 – roata conveierului (OL, organ de lucru); 6 – lan  de trac iune.

Date ini iale pentru proiectarea mecanismului de ac ionare a conveierului cu 

band :

1. For a de trac iune la lan     Ft = 5,0 [kN];

2. Viteza lan ului de trac iune   vol = 0,5 [m/s];

3. Pasul lan ului de trac iune   p = 40 [mm];

3. Num rul de din i ai ro ii de lan z = 9 [din i];

4. Durata de exploatare    L = 8 [ani].
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1 ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC I CALCULUL CINEMATIC AL 
MECANISMULUI DE AC IONARE

1.1 Alegerea motorului electric 
1.1.1 Determin m puterea necesar  organului de lucru (OL) din cadrul ma inii 

proiectate Pol, [kW]:

olvol tP F ,

unde Ft este for a de trac iune a OL, Ft = 5,0 [kN];
vol – viteza liniar  a OL, vol = 0,5 [m/s].   [Sarcina de proiect] 

5,0 0,5olP  2,5 [kW].

1.1.2 Determin m randamentul orientativ al mecanismului de ac ionare (MA), ma:
3

ma c con rul a ,

unde c  – randamentul cuplajului, accept m c = 0,98; 
con este randamentul angrenajului reductorului (reductor cu ro i din ate

conice), accept m con = 0,95; 
rul  – randamentul unei perechi de rulmen i, accept m rul = 0,99; 
a  – randamentul transmisiei prin angrenaj cilindric (transmisia deschis ),

  accept m a = 0,93.     [ , tab. 2.1, pag.12] 

ma  0,98  0,95  0,993  0,93 = 0,84 . 

1.1.3 Determin m puterea necesar  pe arborele motorului electric (ME) nec
meP , [kW]:

2,5
0,84ma

nec ol
me

PP  2,98 [kW].

1.1.4 Determin m puterea nominal  a ME – Pnom, [kW].
În conformitate cu recomand rile [ , pag.13] i în corespundere cu [ , tab. S3, 

anexa 2], accept m în continuare Pnom = 3,0 [kW].
1.1.5 Alegem prealabil tipul motorului electric. 

Deoarece pentru Pnom = 3,0 [kW] îi corespunde mai multe tipuri de ME cu 
num r diferit de tura ii, în conformitate cu recomand rile [ , pag.13] i în 
corespundere cu [ , tab. S3, anexa 2], alegem prealabil urm toarele dou  motoare 
electrice:  
Tabelul 1.1 – Caracteristica tehnic  pentru dou  variante de ME alese prealabil.

Caracteristica tehnic
Vari-
anta Modelul ME Puterea nominal

Pnom, [kW]
Tura ia asincron

nme, [min-1]
Tura ia nominal

nnom, [min-1]
1 4AM112MA6Y3 1000 955 
2 4AM100S4Y3 3,0 1500 1435 
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1.2 Determinarea i distribuirea raportului total de transmitere al MA 

1.2.1 Determin m tura ia arborelui OL – nol, [min-1]:
360 10 ol

ol
vn

z p
,

unde vol este viteza OL, vol = 0,5 [m/s];
z – num rul de din i ai ro ii de lan , z = 9 [din i];
p – pasul lan ului de trac iune, p = 40,0 [mm]  [Sarcina de proiect]. 

360 10 0,5
9 40,0oln  = 83,33 [min-1].

1.2.2 Determin m rapoartele de transmitere ale MA pentru ambele variante de ME,
ima1 i ima2:

1 2
1 2

955 145511,46; 17,46
83,33 83,33

nom nom
ma ma

ol ol

n ni i
n n

.

1.2.3 Determin m rapoartele de transmitere ale treptelor MA:
i i ima red td ,

unde ired, itd sunt rapoartele de transmitere ale reductorului i, respectiv, ale 
transmisiei prin angrenaj cilindric deschis. În conformitate cu recomand rile 
[ , pag.14] i în corespundere cu [ , tab. 2.2, pag.15] accept m ired = 3,15. 
Din rela ia de mai sus determin m valorile itd1 i itd2 pentru cele dou  variante 

propuse: 

1 2
1 2

11,46 17,463,64; 5,54
3,15 3,15

ma ma
td td

red red

i ii i
i i

.

A a cum, ambele valori ale itd1 i itd2 se g sesc în limita valorilor recomandate 
ale rapoartelor de transmitere (pentru cazul angrenajului cilindric deschis), în vederea 
mic or rii gabaritelor transmisiei deschise în corespundere cu [ , tab. 2.2, pag.15], 
accept m prima variant  a motorului electric.  

Astfel, în final, alegem motorul electric 4AM112MA6Y3 (Pnom = 3,0 [kW];
nnom = 955 [min-1]); rapoartele de transmitere:  

reductorul cilindric  ired = 3,15; 
transmisia prin curea itd = 3,6; 
mecanismul de ac ionare ima = 11,34. 
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1.3 Determinarea parametrilor cinematici i de for  ai arborilor MA
În corespundere cu schema cinematic  a MA [sarcina de proiectare] pentru 

calculul cinematic vom avea urm toarea schem  de calcul:  

Motor electric  Cuplaj  Reductor  Transmitere deschis  Organ de lucru 
Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul (vezi tab. 1.2). 

Tabelul 1.2 – Parametrii cinematici i de for  ai MA.
CONSECUTIVITATEA LEG TURII ELEMENTELOR MECANISMULUI DE 

AC IONARE CONFORM SCHEMEI CINEMATICEPARAME
TRUL

A
R

B
O

R
E

Motor electric  Cuplaj  Reductor  Transmitere deschis  Organ de lucru 
me  c  red  td  ol

me Pme = nec
meP  = 2,98  3,0 

I P1 = Pme c rul = 3,0  0,98  0,99 = 2,91 

II P2 = P1 con rul = 2,91  0,95  0,99 = 2,74 

Pu
te

re
a 

   
P,

[k
W

]

ol Pol = P2 a rul = 2,74  0,92  0,99= 2,5  

me nnom = 955 
955

30 30
nom

nom
n = 100,0  

I n1 = nnom = 955 1 = nom = 100,0  

II n2 = n1/ired = 955 / 3,15 = 
= 303,17 

2
2

303,17
30 30
n = 31,75 

Tu
ra

ia
   

   
  n

,[
m

in
-1

]

V
ite

za
 u

ng
hi

ul
ar

   
   

  
,[

s-1
]

ol nol = n2/itd = 303,17 / 3,6 = 
= 84,21

84,21
30 30

ol
ol

n = 8,82 

me
3 310 3,0 10

100,0
me

nom
nom

PT  = 30,0

I
3 3

1
1

1

10 2,91 10
100,0

PT  = 29,1  

II 
3 3

2
2

2

10 2,74 10
31,75

PT  = 86,3

M
om

en
tu

l d
e 

to
rs

iu
ne

 

T,
[N

m
]

ol
3 310 2,5 10

8,82
ol

ol
ol

PT  = 283,45  
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2 CALCULUL DE PROIECT AL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI

2.1 Alegerea materialului angrenajului i determinarea tensiunilor admisibile 
2.1.1 Alegerea materialului ro ilor din ate, a durit ii i tratamentului termic. 

Alegerea materialului, tratamentului termic i a durit ii perechii de ro i care 
angreneaz  poate fi efectuat  conform recomand rilor din [ , tab. 3.2, pag.18], iar 
propriet ile mecanice ale materialului ales – [ , tab. 3.3, pag.19]. 

Conform acestor recomand ri alegem marca o elului pentru fabricarea 
pinionului i a ro ii din ate – o el 45, duritatea –  350 HB1.

Diferen a durit ilor medii HB1med – HB2med = 20 ... 50. 
Propriet ile mecanice ale o elului 40X vor fi: 
– duritatea:   235 ... 262 HB1;
– tratamentul termic: îmbun t ire;
– dimensiunile limit  ale semifabricatului: Dlim  125 [mm];

Determin m duritatea medie a din ilor pinionului i ro ii din ate:
pinion – HB1med = (HBmin + HBmax)/2 = (235 + 262)/2 = 248,5; 
roat  – HB2med = 248,5 – (20...50)  220. 

2.1.2 Determin m tensiunile admisibile de contact pentru pinion [ ]H1 i roat [ ]H2,
[N/mm2] conform [ , tab. 3.2, pag.18]: 

pinion – [ ]H1 = 1,8HB1med + 67 = 1,8  248,5 + 67 = 514,3 [N/mm2];
roat  – [ ]H2 = 1,8HB2med + 67 = 1,8  220 + 67 = 463,0 [N/mm2].

2.1.3 Determin m tensiunile admisibile de încovoiere pentru pinion [ ]F1 i roat
[ ]F2, [N/mm2], conform [ , tab. 3.2, pag.18]: 

pinion – [ ]F1 = 1,03HB1med = 1,03  248,5 = 256,0 [N/mm2];
roat  – [ ]F2 = 1,03HB2med = 1,03  220,0 = 226,6 [N/mm2].

Deoarece transmisia este reversibil , [ ]F se mic oreaz  cu 25% [ , pag.19]: 
pinion – [ ]F1 = 0,75  256,0 = 192,0 [N/mm2];
roat  – [ ]F2 = 0,75  226,6 = 170,0 [N/mm2].

2.1.4 Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul: 
Tabelul 2.1 – Caracteristicile mecanice ale materialului transmisiei. 

HB1med [ ]H [ ]FElementul 
transmisiei 

Marca 
o elului

Dlim,
[mm]

Tratament 
termic HB2med [N/mm2]

1. Pinion 
2. Roat  din at 45 125 Îmbun t ire  285,5 

250 
514,3 
436,0 

192,0 
170,0 
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2.2 Dimensionarea angrenajului cu ro i din ate conice 

2.2.1 Determin m parametrul principal – diametrul de divizare exterior de2, [mm]:
3

2
32 2

2

10165 red
e H

H H

i Td K ,

unde ired este raportul de transmitere al reductorului, ired = 3,15; [vezi p.1.2.3, pag.5] 
T2 – momentul de torsiune, care ac ioneaz  asupra arborelui condus al  

reductorului, T2 = 86,3 [Nm];    [tab. 1.2, pag.6]; 
[ ]H2 – tensiunea admisibil  de contact a materialului ro ii din ate,        

[ ]H2 = 436,0 [N/mm2];     [tab. 2.1, pag.7] 
KH  – coeficientul neuniformit ii distribuirii sarcinii pe lungimea dintelui, 

accept m KH  = 1,0;     [ , pag.32] 
H – coeficientul formei ro ilor din ate conice, accept m H = 1,0   

        [ , pag.32]. 
3

32 2

3 15 86 3 10165 1 0
1 0 436 0e
, ,d ,

, ,
 = 185,89 [mm].

Conform irului de numere normale [ , tab.S1, anexa 2], accept m de2 = 190,0 [mm].

2.2.2 Determin m unghiurile conurilor de divizare a pinionului 1 i ro ii 2:

2 3 15redarctg i arctg ,  72,390;   1 290  17,610.

2.2.3 Determin m lungimea exterioar  a generatoarei conului de divizare Re, [mm]:

2

2

190 0
2 2 72 39

e
e

d ,R
sin sin ,

 99,67 [mm].

2.2.4 Determin m l imea coroanei danturate a pinionului i ro ii din ate b, [mm]:
0 285 0 285 92 77eb , R , ,  28,4 [mm].

Conform irului de numere normale [ , tab.S1, anexa 2], accept m b = 28,0 [mm].
2.2.5 Determin m modulul de angrenare exterior me, [mm]:

3
2

2 2

14 10
e F

F e F

Tm K
d b

,

unde KF  este coeficientul distribuirii neuniforme a sarcinii pe lungimea coroanei 
danturate, accept m KF  = 1,0;    [*, pag.33] 

T2 – momentul de torsiune care ac ioneaz  arborele condus al reductorului, 
T2 = 86,3 [Nm];      [tab. 1.2, pag.6]; 

F – coeficientul formei din ilor, accept m F = 0,85; [2, pag.67]; 
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[ ]F2  – tensiunea admisibil  de încovoiere a ro ii din ate cu dinte mai pu in
rezistent, [ ]F2 = 170,0 [N/mm2];   [tab. 2.1, pag.7].

314 86 3 10 1 0
0 85 190 0 28 0 170 0e te

,m m ,
, , , ,

 1,57 [mm].

Accept m modulul me = 2,0 [mm].
2.2.6 Determin m num rul de din i ai ro ii din ate z2 i a pinionului, z1 : 

2
2

190 0
2 0

e

te

d ,z m ,  95,0;   2
1

95
3 15red

zz i ,  30,16 . 

Accept m z2 = 95 din i i z2 = 30 din i.
2.2.7 Determin m raportul de transmitere real ireal i verific m abaterea i fa  de 

raportul de transmitere ales ini ial ired:

2

1

95
30real

zi
z

 3,17; 
3 17 3 15

100 4 100
3 15

real red

red

i i , ,
i % %; i %

i ,
 = 0,6%.

2.2.8 Determin m valorilor reale ale unghiurilor conurilor de divizare a pinionului 1

i ro ii 2:
2 3 17realarctg i arctg ,  72,490;

1 290  900 – 75,68890 = 17,510.

2.2.9 Determin m parametrii geometrici de baz  ai transmisiei. 
Tabelul 2.2 – Parametrii geometrici de baz  ai angrenajului conic [mm]. 
PARAMETRU Pinion Roat

divizare de1 = me z1 =
= 2,0  30 = 60,0 

de2 = me z2 = 
= 2,0  95 = 190,0 

exterior dae1 = de1 + 2 me cos 1 =  
= 60,0 + 2  2,0 cos17,510 = 63,8 

dae2 = de2 + 2 me cos 2 =  
= 190,0 + 2  2,0 cos72,490 = 191,2 

D
ia

m
et

ru
l  

interior
dfe1 = de1 – 2,4 me cos 1 = 

= 60,0 – 2,4  2,0  cos17,510 =
= 55,4 

dfe2 = de2 – 2,4 me cos 2 = 
= 195,0 – 2,4  2,0  cos72,490 =

= 188,6 
Generatoarea 
conului de divizare 

2

2

190 0
2 2 72 49

e
e

d ,R
sin sin ,

 99,6 

L imea coroanei 
danturate b = 28,0

 În final, determin m diametrul cercului de divizare median al pinionului d1 i
ro ii danturate d2, [mm]:

d1 = 0,857 de1 = 0,857  60,0 = 51,4 [mm];
d2 = 0,857 de2 = 0,857  190,0 = 162,8 [mm].
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Re

d f
e1

d e
1

ae
1

dae2

de2

dfe2

b

Figura 2.1 – Parametrii geometrici de baz  ai angrenajului cu ro i din ate conice.

2.3 Calculul for elor în angrenaj 

2

T11

T2

Fr1

Ft1

Fr2
Fa2

Ft2

Fa1

For a tangen ial :
pinion – Ft1 = Ft2 ; 

roat –
3 3

2
2

2

2 10 2 86 3 10
0 857 0 857 162 8t

T ,F
, d , ,

 1237,1 [N].

For a radial :
pinion – 1 1 10 36 0 36 1237 1 17 51r tF , F cos , , cos , 424,7 [N];
roat – Fr2 = Fa1 = 134,0 [N].

For a axial :
pinion – 1 1 10 36 0 36 1237 1 17 51a tF , F sin , , sin , 134,0 [N];
roat – 2 1a rF F = 424,7 [N].

Figura 2.2 – For ele în 
angrenajul conic.
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2.4 Calculul de verificare a angrenajului 

2.4.1 Verific m tensiunea de contact [ ]H2, [N/mm2] :

2
2

2 2
2

1 0
470 t real

H H H Hv H
H e

F i ,
K K K ,

d b

unde KH  este coeficientul distribuirii sarcinii între din i, accept m KH  = 1,0;  
         [ , pag.36] 

Ft2 – for a tangen ial  din angrenare, Ft2 = 1237,1 [N]; [p.2.3., pag.10] 
KHv – coeficientul sarcinii dinamice, care depinde de viteza periferic  a ro ii.

Determin m prealabil viteza periferic  a ro ii din ate v, [m/s] :

2 2
2 3 3

31 75 190 0
2 10 2 10

ew d , ,v 3,0 [m/s] .

 Stabilim treapta a 9-a de precizie pentru angrenajul proiectat [ , tab. 4.4, 
pag.28] i accept m KHv = 1,15;      [ , fig. 4.2, pag.29] 

M rimile [ ]H2, [N/mm2] ; KH ; H; de2, [mm] ; b, [mm] ; ireal – [p.2.2.1., pag.8]; 
w2, [s-1]  – viteza unghiular  a arborelui condus [tab.1.2, pag.6]. 

2

2
1237 1 3 17 1 0470 1 0 1 0 1 15

1 0 190 0 28 0H
, , , , , ,

, , ,
 443,12 [N/mm2] .

A a cum H2 [ ]H2 , iar aceast  suprasarcin  nu dep e te 5%, putem trece la 
urm toarea etap  a calculului de verificare. 

2.4.3 Verific m tensiunile de încovoiere a din ilor F, [N/mm2] :

2
2 2 2

1 2 1 2 1

t
F F F F Fv F

F e

F F F F F

FY K K K [ ] ;
b m

Y / Y [ ] ,

unde me, [mm]  este modulul exterior al angren rii; KF ; b, [mm] – l imea coroanei 
din ate; Ft2, [N]– for a tangen ial  din angrenaj [tab.2.2., i p.2.3.]; 
KF  – coeficientul distribuirii sarcinii între din i, accept m KF  = 1,0; 
          [ , pag.36] 
KFv – coeficientul sarcinii dinamice, accept m KFv = 1,1; 

[ , tab. 4.4, pag.28] 
YF1 i YF2 – coeficien ii de form  ai din ilor pinionului i ro ii din ate, care se 

determin  în dependen  de num rul echivalent de din i ai pinionului i
ro ii din ate zv1 i zv2:

1 2
1 2

1 2

30 9531 5 315 717 51 72 49v v
z zz , ; z ,cos coscos , cos , .

Deci, accept m YF1 = 3,78 i YF2 = 3,63;    [ , tab. 4.7, pag.30] 
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[ ]F1 i [ ]F2  – tensiunile admisibile de încovoiere ale pinionului i ro ii 
din ate, [N/mm2].      [tab. 2.1, pag.7] 

2
1237 13 78 1 0 1 0 1 1

1 0 28 0 2 0F
,, , , ,

, , ,
 91,85 [N/mm2];

1 91 85 3 78 3 63F , , / ,  95,65 [N/mm2].

2.4.4 Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul: 
Tabelul 2.3 – Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului cu ro i din ate

conice.
CALCULUL DE DIMENSIONARE AL ANGRENAJULUI

Parametru Valoarea Parametru, mm Valoarea 
Lungimea exterioar  a genera-
toarei conului de divizare Re, mm 99,6 

Modulul (exterior) mte, mm 2,0

Diametrul cercului de divizare:
 pinion,  de1
 roat ,   de2

60,0 
190,0 

L imea coroanei danturate b, mm: 28,0 
Forma dintelui dreapt

Diametrul cercului exterior: 
 pinion,  dae1
 roat ,   dae2

63,8 
191,2 

Num rul de din i:
 pinion,  z1
 roat ,   z2

30 
95 

Diametrul cercului interior: 
 pinion,  dfe1
 roat ,   dfe2

55,4 
188,6 

Unghiul conului de divizare: 
 pinion,  1

 roat ,   2

17,510

72,490

Diametrul cercului median: 
 pinion,  d1
 roat ,   d2

51,4 
162,8 

CALCULUL DE VERIFICARE AL ANGRENAJULUI
Parametru Valori admisibile Valori calculate Not

Tensiunile de contact H, N/mm2 436,0 443,12 + 2 % 

F1Tensiunile de 
încovoiere, N/mm2

F2

192,0 
170,0 

95,65 
91,85 

– 50 % 
– 46 % 
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3 CALCULUL ARBORILOR

3.1 Calculul de predimensionare 
Din condi ia de rezisten  la r sucire i în conformitate cu recomand rile        

[ , pag.55] determin m prealabil diametrele minime ale arborilor: 
Tabelul 3.1 – Determinarea prealabil  a diametrelor arborilor, [mm].

ARBORE-PINION  ARBORELE RO II DIN ATE

3 3
1 331

10 29 1 10 22 37
0 2 0 2 13 0p
T ,d ,
, , ,

[mm]

accept m d1p = 25,0 [mm]

3 3
2 331

10 86 3 10 27 84
0 2 0 2 20 0a
T ,d ,
, , ,

[mm]

accept m d1a = 30,0 [mm]
unde T1 i T2 , [Nm] sunt momentele de torsiune pe arbori (vezi tab. 1.2); 

[ ]k = 12...20 [N/mm2] – tensiunea admisibil  la r sucire [ , pag.55].

3.2 Calculul de dimensionare 
3.2.1 Alegerea prealabil  a rulmen ilor

În conformitate cu recomand rile [ , tab. 6.1, pag.57] alegem prealabil urm to-
rii rulmen i [ , tab. S6, anexa 2]: 
Tabelul 3.2 – Alegerea prealabil  a rulmen ilor.

Dimensiunile, mmSchema rulmentului 
(GOST 27365-87) 

Simbolizarea
d D T B C e 

7205A 25 52 16,5 15 13 0,36 

b
T

d
D

7206A 30 62 17,5 16 14 0,36 

150

3.2.2 Elaborarea schi ei de dimensionare a reductorului conic 
În corespundere cu schema cinematic  a reductorului conic [sarcina tehnic ]

elabor m schi a acestuia, luând în considera ie recomand rile [ , pag.58-65].  
Pentru determinarea pozi iilor de aplicare a reac iunilor în reazeme, prealabil 

calcul m distan a de la partea frontala a rulmentului pân  la punctul de aplicare a 
reac iunilor a, [mm]:

0 5
3

d Da , T e ,

unde valorile d, D, T [mm] i e sunt prezentate în tab.3.2 
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d 
 =

30
1a

R
=9

9,
6

e

x=8

x=
8

a =14a

L =127a

l1a=23,7 l2a=75,3

d1p=25

C1=46 C2=46

T =17,5a

B=
28

R =85,6m

a)
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y=35

x=8

d
=19

1,2
ae2

l 
=2

7
1p

l 
 =

59
2p a 

=1
3

p

L 
=3

3
p

T =16,5p

b)
Figura 3.1 – Schi a reductorului conic.
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25 520 5 16 5 0 36 13
3pa , , , [mm]; 30 620 5 17 5 0 36 14

3aa , , , [mm].

În continuare, în corespundere cu fig. 3.1 (a, b), determin m urm toarele m rimi 
necesare pentru calcul: 

1 2 2 2 99 6 72 49 2 8 0 46 0eC C R cos x , cos , , , [mm];
28 099 6 85 62 2m e

,bR R , , [mm];

1 5 2 2 16 5 33 0p pL , ... T , , [mm];

12 2 46 0 17 5 127 0a aL C T , , , [mm].

Astfel, valorile distan elor de aplicare a reac iunilor în reazeme sunt: 
- pentru pinion  

1 2 28 0 72 49 27 0pl b sin , sin , , [mm];

2 2 33 0 2 13 0 59 0p p pl L a , , , [mm].

- pentru pinion  

2 2
127 0 85 6 72 49 14 0 75 02 2

a
a m a

L ,l R cos a , cos , , , [mm];

1 22 127 0 2 14 0 75 3 24 0a a a al L a l , , , , [mm].
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3.2.3 Calculul de dimensionare a arborelui-pinion 
Date ini iale: d1 = 51,4 [mm] – diametrul cercului median [tab. 2.3, pag.12]; 
Ft = 1237 [N]; Fr = 425 [N]; Fa = 134 [N] – for ele în angrenaj [pag.10]; 
l1p = 27,0 [mm] ; l2p = 59,0 [mm] – distan ele de aplicare a reac iunilor în reazeme 
          [pag.16]. 

ZII

ZI

l1p=27 l2p=59

a

Ft
Fr

d1

F

1

0 Z

X

Y RAv

RAoA

2

RBv

RBo Z

B

3

Figura 3.2 – Schema de calcul a arborelui-pinion.
3.2.3.1 Determin m for ele de reac iune în reazemele A i B (fig. 3.2). 
Planul vertical (YOZ)

1
11

2 1
2

20 0
2

425 27 0 134 51 4 2 136 1
59 0

v

r p a
A Bv p r p a Bv

p

Bv

dF l FdM R l F l F R ,
l

, , /R , [ N ]
,

1
1 21

2 1 2
2

20 02

51 4425 27 0 59 0 134
2 561 1

59 0

v

r p p a
B Av p r p p a Av

p

Av

dF l l FdM R l F l l F R
l

,, ,
R , [ N ]

,
Verificarea: 0 0 425 561 1 136 1 0v r Av BvF F R R , , .
Planul orizontal (XOZ)

1
2 1

2

1237 27 00 0 566 1
59 0o

t p
A Bo p t p Bo

p

F l ,M R l F l R ,
l ,

[N],

1 2
2 1 2

2

1237 27 59
0 0 1803 1

59 0o

t p p
B Ao p t p p Ao

p

F l l
M R l F l l R ,

l ,
[N].

Verificarea: 0 0 1237 0 1803 1 566 1 0o t Ao BoF F R R , , , .
Reac iunile sumare în reazemele A i B vor fi: 

2 2 2 2

2 2 2 2

1803 1 561 1 1888 4

566 1 136 1 581 1

A Ao Av

B Bo Bv

R R R , , , [ N ]

R R R , , , [ N ]
.
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3.2.3.2 Construirea diagramelor momentelor încovoietoare (fig. 3.3), [Nm].

Planul vertical (YOZ) Sectorul I 0 ZI l1p
Qv = Fr = 425,0 [N].

1

1

0 02

2

vî r I a v

v r I a

dM F Z F M

dM F Z F .

Pentru ZI = 0, 
1 0 05140 0 134 3 42 2v r a

,dM ( ) F F , [Nm].

Pentru ZI = l1p, 1
1 1 2v p r p a

dM ( l ) F l F

0 0514425 0 027 134 8 1
2

,, , [Nm].

Sectorul II l1p ZII  (l1p + l2p)
Qv = RAv – Fr = 561,1 – 425,0 = 136,1 [N].

1
1

1
1

0 02

2

vî r II a Av II p v

v r II a Av II p

dM F Z F R Z l M

dM F Z F R Z l .

Pentru ZII = l1p,
1

1 1 1 1
0 0514425 0 0 027 134 0 0 8 12 2v p r p a Av p p

,dM ( l ) F l F R l l , , , , [Nm].

Pentru ZII = (l1p + l2p),
1

1 2 1 2 2
0 0514425 0 0 086 134 0 561 1 0 059 02 2v p p r p p a Av p

,dM ( l l ) F l l F R l , , , , , .

Planul orizontal (XOZ)
Sectorul I 0 ZI l1p

Qo = Ft = 1237,0 [N].
0 0

oî t I o o t IM F Z M M F Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0o tM ( ) F ;
Pentru ZI = l1p,

1 1 1237 0 0 027 33 4o p t pM ( l ) F l , , , [Nm].
Sectorul II l1p ZII  (l1p + l2p)

Qo = RAo – Ft = 1803,1 – 1237,0 = 566,1 [N].
1

1

0 0
oî t II Ao II p o

o t II Ao II p

M F Z R Z l M

M F Z R Z l .

Pentru ZII = l1p,
1 1 1 1 1237 0 027 33 4o p t p Ao p pM ( l ) F l R l l , , [ Nm ];

Pentru ZII = (l1p + l2p),
1 2 1 2 2 1237 0 0 086 1803 1 0 059 0o p p t p p Ao pM ( l l ) F l l R l , , , , .

l1p

ZI

ZII

vQ

vQ

Fr

aF
d1
/2

Fr

aF

d1
/2

RAv

vM

vM

l1p

ZI

ZII

oQ

Ft

Ft

oQ

oM

RAo

oM
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3.2.3.3 Determin m momentul de încovoiere rezultant (fig. 3.3) în sec iunile
caracteristice ale arborelui (1...3) Mrez., [Nm] în conformitate cu rela ia: 

2 2
rez . o vM M M ,

2 2 2
1 1 1 3 4 0 3 4rez . o vM M M , , [Nm];

2 2 2 2
2 2 2 33 4 8 1 34 4rez . o vM M M , , , [Nm];

2 2
3 3 3 0 0 0rez . o vM M M  [Nm].

3.2.3.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele-pinion, care 
este egal cu T1 = 29,1 [Nm] i ac ioneaz  pe toat  lungimea acestuia (fig. 3.3). 
3.2.3.5 Determin m i construim diagrama momentelor echivalente de încovoiere 
(fig. 3.3) în sec iunile caracteristice (1...3) Mech., [Nm] din rela ia:

22 0 75ech. rez .M M , T ,
2 22 2

1 1 10 75 3 4 0 75 29 1 22 1ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 34 4 0 75 29 1 40 7ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22

3 3 30 75 0 0 75 29 1 21 8ech. rez .M M , T , , , [Nm].

3.2.3.6 Verific m diametrul arborelui-pinion în sec iunea cea mai solicitat .
Conform momentului echivalent de încovoiere maxim, preciz m valoarea 

diametrului în sec iunea critic  a arborelui din condi ia de rezisten  la încovoiere: 
3

3
10

0 1
ech.

i

Md
, [ ]

, [mm]

unde [ ]i este tensiunea admisibil  la încovoiere. În conformitate cu ciclul de 
func ionare pulsator, accept m [ ]i = 75,0 [N/mm2]; [*, tab. S2, anexa 2] 
Mech. – momentul echivalent de încovoiere în sec iunea cea mai solicitat , care 
corespunde valorii maxime Mech2 = 40,7 [Nm].

Deci, pentru sec iunea 2 (valoarea diametrului determinat  prealabil pentru acest 
sector corespunde d1p = 25,0 [mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea: 

3
2 331 1

40 7 10 17 57 25 0 17 57
0 1 0 1 75 0

' ech
p p

i

M ,d , mm d , mm , mm
, [ ] , ,

.

Condi ia se respect . În acela i timp, în conformitate cu recomand rile [*, pag.76], 
diametrul arborelui-pinion d1p, [mm] trebuie majorat cu cca. 5%.  

Deoarece în construc ia arborelui-pinion d`1p, [mm] va corespunde treptei 
arborelui sub rulment i garnitur , acesta se precizeaz  în conformitate cu diametrul 
inelului interior al rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] accept m        
d1p = 20,0 [mm].
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ZII

ZI

l1p=27 l2p=59

T, [Nm]

Q  [N]o,

M  [Nm]v,

Q  [N]v,

RAv

RAo

a

Fr

RBv

RBod1 Z

+

+

Mech. [Nm]

Mrez., [Nm]

A B

0

0

0

0

0

0

F

425

136,1

8,1

3,4
566,1

1237

33,4 34,4

29,1

21,8

40,7

22,1

M  [Nm]o,

1 2 3

0 Z

X

Y

Ft

-

-

- -

Figura 3.3 – Schema de calcul a arborelui-pinion. 
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3.2.4 Calculul de dimensionare a arborelui condus 
Date ini iale: d2 = 162,8 [mm] – diametrul cercului median [tab. 2.3, pag.12]; 
Ft = 1237 [N]; Fr = 134 [N]; Fa = 425 [N] – for ele în angrenaj [pag.10]; 
l1a = 24,0 [mm] ; l2a = 75,0 [mm] – distan ele de aplicare a reac iunilor în reazeme. 
          [pag.16] 

ZII

ZI

l1a=24 l2a=75

RCv

RCo

a
Ft

Fr

RDv

RDod2

C D

F
0 Z

X

Y

Z1 2 3

Figura 3.4 – Schema de calcul a arborelui condus.
3.2.4.1 Determin m for ele de reac iune în reazeme (fig. 3.4). 
Planul vertical (YOZ)

2
12

1 2 1
1 2

20 0
2

425 162 8 2 134 24 0 317 0
99 0

v

a r a
C Dv a a r a a Dv

a a

Dv

dF F ldM R l l F l F R ,
l l

, / ,R , [ N ]
,

2
22

1 2 2
1 2

20 0
2

134 75 0 425 162 8 2 451 0
99 0

v

r a a
D Cv a a r a a Cv

a a

Cv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R , [ N ]
,

Verificarea: 0 0 451 0 134 0 317 0 0v Cv r DvF R F R , , , .
Planul orizontal (XOZ)

1
1 2 1

1 2

1237 24 00 0 299 9
99 0o

t a
C Do a a t a Do

a a

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N],

2
1 2 2

1 2

1237 75 00 0 937 1
99 0o

t a
D Co a a t a Co

a a

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N].

Verificarea: 0 0 937 1 1237 0 299 9 0o Co t DoF R F R , , , .
Rezultantele reac iunilor vor fi: 

2 2 2 2

2 2 2 2

937 1 451 0 1040 0

299 9 317 0 436 4

C Co Cv

D Do Dv

R R R , , , [ N ]

R R R , , , [ N ]
.
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3.2.4.2 Construirea diagramelor momentelor încovoietoare (fig. 3.4), [Nm].

Planul vertical (YOZ)
Sectorul I 0 ZI l1a

Qv = RCv = 451,0 [N].
0 0

vî Cv I v v Cv IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0v CvM ( ) R ;
Pentru ZI = l1a,

1 1 451 0 0 024 10 8v a Cv aM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1a ZI  (l1a + l2a)

Qv = RCv – Fr = 451,0 – 134,0 = 317,0 [N].
2

1

2
1

0 02

2

vî Cv II r II a a v

v Av II r II a a

dM R Z F Z l F M

dM R Z F Z l F .

Pentru ZII = l1a,
2

1 1 1 1 2
0 1628451 0 0 024 0 425 0 23 82

v a Cv a r a a a
dM ( l ) R l F l l F

,, , , , [ Nm ].

Pentru ZII = (l1a + l2a),
2

1 2 1 2 2 2
0 1628451 0 0 099 134 0 0 075 425 0 02

v a a Cv a a r a a
dM ( l l ) R l l F l F

,, , , , , .

Planul orizontal (XOZ)
Sectorul I 0 ZI l1a

Qo = RCo = 937,1 [N].
0 0

oî Co I o o Co IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0o CoM ( ) R ;
Pentru ZI = l1a,

1 1 937 1 0 024 22 5o a Co aM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1a ZI  (l1a + l2a)

Qo = RCo – Ft = 937,1 – 1237,0 = - 299,9 [N].
1

1

0 0
oî Co II t II a o

o Co II t II a

M R Z F Z l M

M R Z F Z l .

Pentru ZII = l1a,
1 1 1 1

1255 5 0 033 0 22 5
o a Co a r a aM ( l ) R l F l l

, , , [ Nm ].
Pentru ZII = (l1a + l2a),

1 2 1 2 2 937 1 0 099 1237 0 0 075 0o a a Co a a t aM ( l l ) R l l F l , , , , .

RCo

l1a

Ft

oM

oM

ZI

ZII

oQ

RCo

oQ

RCv

RCv

l1a

Fr

aF

d2
/2

vM

vM

ZI

ZII

vQ

vQ
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3.2.4.3 Determin m momentul de încovoiere rezultant (fig. 3.5) în sec iunile
caracteristice ale arborelui (1...3) Mrez., [Nm] în conformitate cu rela ia: 

2 2
rez . o vM M M ,

2 2 2 2
1 3 1 1 3 3 0rez . rez . o v o vM M M M M M ;

2 2 2 2
2 2 2 22 5 10 8 25 0rez . o vM M M , , , [Nm];

2 2 2 2
2 2 2 22 5 23 8 32 8'

rez . o vM M M , , , [Nm].

3.2.4.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele condus, care 
este egal cu T2 = 86,3 [Nm] i ac ioneaz  de la locul fix rii ro ii din ate conice în 
direc ia ie irii fluxului de putere (fig. 3.5). 
3.2.4.5 Determin m i construim diagrama momentelor echivalente de încovoiere 
(fig. 3.5) în sec iunile caracteristice (1...3) Mech., [Nm] din rela ia:

22 0 75ech. rez .M M , T ,
2 22

1 1 10 75 0 0 75 86 3 64 7ech. rez .M M , T , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 25 0 0 75 86 3 69 4ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 32 8 0 75 86 3 72 6'
ech. rez . 'M M , T , , , , [Nm];

22
3 3 30 75 0ech. rez .M M , T  [Nm].

3.3.5 Verific m diametrul arborelui în sec iunea cea mai solicitat .
Conform momentului echivalent de încovoiere maxim, preciz m valoarea 

diametrului în sec iunea critic  a arborelui din condi ia de rezisten  la încovoiere: 
3

3
10

0 1
ech

i

Md
, [ ]

,

unde [ ]i este tensiunea admisibil  la încovoiere. În conformitate cu ciclul de 
func ionare pulsator, accept m [ ]i = 75,0 [N/mm2]; [*, tab. S2, anexa 2] 
Mech. – momentul echivalent de încovoiere în sec iunea cea mai solicitat , care 
corespunde valorii maxime M`ech2 = 72,6 [Nm].

Deci, pentru sec iunea 2 (valoarea diametrului determinat  prealabil pentru acest 
sector corespunde d1a = 40,0 [mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea: 

3
2 331 1

72 6 10 21 31 30 0 21 31
0 1 0 1 75 0

' ech
a a

i

M ,d , mm d , mm , mm
, [ ] , ,

.

Condi ia se respect . În acela i timp, în conformitate cu recomand rile        
[*, pag.76], diametrul arborelui-pinion d1a, [mm] trebuie majorat cu cca. 10%. 

Deoarece în continuare d`1a [mm] va corespunde treptei arborelui sub rulment i
garnitur , acesta se precizeaz  în conformitate cu diametrul inelului interior al 
rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] accept m d2a = 25,0 [mm].
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T, [Nm]

Q  [N]o,

M  [Nm]v,

Q  [N]v,

+

-

Mech. [Nm]

Mrez., [Nm]

0

0

0

0

0

0

451

10,8

23,8
937,1

299,9

22,5

25,0
32,8

86,3

72,669,4

M  [Nm]o,

+
317

-

64,7

ZII

ZI

l1a=24 l2a=75

RCv

RCo

a
t

Fr

RDv

RDod2

C D

F
0 Z

X

Y

Z1 2 3

+

Figura 3.5 – Schema de calcul a arborelui condus. 
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3.3 Proiectarea constructiv  a arborilor 
Determin m dimensiunilor geometrice ale fiec rei trepte în conformitate cu 

recomand rile [*, tab. 6.2-6.3, pag.78]. 
Tabelul 3.3 – Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor [mm].

TREAPTA ARBORELUI ARBORELE PINION (fig. 3.6, a)
I-a – sub rulmen i d1p = 20,0 [pag.18]; l1 se determin  grafic. 

II-a – sub filet d2p d1p = M18x1,5 [*, tab. S7, anexa 2]; 
l2 = H + 3 [mm] = 8 + 3,0 = 11,0 [*, tab. S7, anexa 2]. 

III-a – sub un element al transmi-
siei deschise sau semicuplaj d3p = d2p – 3 [mm] = 18,0 – 3,0 = 15,0 ; l3p se determin  grafic. 

IV-a – sub garnitura capacului 
deschis al rulmentului

d4p = d3p – 2t = 15,0 – 2  2,2 = 10,6 , accept m d4p = 11,0; 
l4p = (1,2...1,5)d4p = 13,2 ... 16,5 . 

V-a – um rul de sprijin pentru 
rulment

d5p = d1p + 3f = 20,0 – 3  1,0 = 23,0 ;
accept m d5p = 24,0 i l5 = 5,0 . 

TREAPTA ARBORELUI ARBORELE CONDUS (fig. 3.6, a)

I-a – sub pinion sau roat  din at d1a = d2a + 3,2r = 25 + 3,2  2,0 = 31,4 , accept m d1p = 32,0 ; 
l1 se determin  grafic. 

II-a – IV-a

sub rulmen i i garnitur
d2a = d4a =25,0 [pag.23]; 

l2 se determin  grafic, l4 = T (unde T este l imea rulmentului). 
III-a – sub un element al transmi-
siei deschise sau semicuplaj

d3a = d2a – 2t = 25,0 – 2  2,2 = 20,6 . În conformitate cu [*, tab. 
S10, anexa 2] accept m d3a = 20,0 i l3a = 36,0 . 

V-a – um rul de sprijin pentru 
ro ile danturate

d5a = d1a + 3f = 32,0 + 3  1,2 = 35,6 ; 
accept m d5p = 36,0 iar l5p = 8,0 . 

d 4
a=

25

l1a se determina graficl4a=16,5 l2a- grafic l3a=36

l5a=8 d 3
a=

20

d 2
a=

25

d 1
a=

32

a)

b)

d 4
p=

11

d 3
p=

14

d 1
p=

20

l5p - grafic l1p  se determina grafic

d 5
a=

36

d 2
p=

M1
8

d 5
p=

24

l2p=11 l3p- grafic l4p=13...17

Fig. 3.6 – Construc ia arborilor pentru reductorul cu angrenaj cilindric: 
a) arbore-pinion; b) arbore condus. 
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4. CALCULUL RULMEN ILOR

4.1 Determinarea duratei de func ionare necesare pentru MA 
Pentru determinarea duratei de func ionare necesare Lh, [ore] este nevoie de 

durata de func ionare L, [ani] a mecanismului de ac ionare prezent  în sarcina 
tehnic . Astfel, durata de func ionare calculat  în ore Lh, [ore]:

365 24 8 365 24 0 7 0 66 32377h z hL L K K , , [ore],

unde L = 8 [ani]        [Sarcina tehnic ]; 
Kz = 0,7 – coeficientul zilelor lucr toare;   [*, pag.81] 
Kh = 0,66 – coeficientul orelor lucr toare   [*, pag.81]. 

4.2 Determinarea capacit ii dinamice portante necesare a rulmen ilor
4.2.1 Capacitatea portant  dinamic  necesar  pentru rulmen ii arborelui pinion: 

3 3
1 6573
10

h,
rc Ep

LC R [N],

unde 1, [s-1] este viteza unghiular  a arborelui pinion, 1 = 100,0 [s-1];
[tab. 1.2, pag.6] 

REp, [N] este sarcina dinamic  echivalent  a arborelui pinion. 
Rela ia pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente depinde de raportul: 

1 2

1 2

564 3 698 30 3 0 36 1 2 0 36
1 0 1888 4 1 0 581 1

a a

r r

R R, ,e , e , ; e , e ,
V R , , V R , ,

 , 

unde Ra, [N] este sarcina axial  a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.85], care se 
determin  în dependen  de componenta axial  a sarcinii radiale a rulmentului 
Rs, [N], [*, tab. 7.1, pag.81]:  

Rs1 = 0,83e Rr1 = 0,83  0,36  1888,4 = 564,3 [N];
Rs2 = 0,83e Rr2 = 0,83  0,36  581,1 = 173,6 [N];

Ra1 = Rs1 = 564,3 [N];  Ra2 = Rs1 + Fa1 = 564,3 + 134,0 = 698,3 [N].
Fa1 = 134,0 [N] – for a axial  în angrenaj;   [p. 2.3, pag.10] 
Rr, [N] – sarcina radial  a rulmentului, care corespunde for ei de reac iune 
sumare din reazeme. Accept m Rr1 = RA = 1888,4 [N], Rr2 = RB = 581,1 [N];
e = 0,36; Y = 1,67;      [*, tab. S6, anexa 2] 
V = 1,0 – coeficientul de rotire pentru cazul rotirii inelului interior. 

În conformitate cu recomand rile [*, pag.80] alegem urm toarele rela ii pentru 
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui pinion REp, [N]:

1 1

2 2 2

0 45 1 0 1888 4 1 2 1 0 1019 7

0 45 1 0 581 1 1 67 698 3 1 2 1 0 1713 2
Ep r s t

Ep r a s t

R X V R K K , , , , , ,

R X V R Y R K K , , , , , , , ,
[N],

unde X este coeficientul sarcinii radiale, accept m X = 0,45; [*, tab. 7.1, pag.82] 
Ks – coeficientul de siguran , accept m Ks = 1,2;  [*, pag.82] 
Kt – coeficientul de temperatur , accept m Kt = 1,0. [*, pag.82] 
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3 3 3 3
2 1 6 6

32377573 1713 2 573 100 0 16758 3
10 10

h, ,
rc Ep

LC R , , ,  [N].

4.2.2 Capacitatea portant  dinamic  necesar  pentru rulmen ii arborelui condus: 

3 3
2 6573
10

h,
rc Ea

LC R [N],

unde 2, [s-1] este viteza unghiular  a arborelui condus, 2 = 31,75 [s-1];
[tab. 1.2, pag.6] 

REa, [N] este sarcina dinamic  echivalent  a arborelui condus. 
Determin m raportul pentru alegerea rela iei de determinare a parametrului REa:

1 2

1 2

310 8 444 80 3 0 36 1 02 0 36
1 0 1040 0 1 0 436 4

a a

r r

R R, ,e , e , ; e , e ,
V R , , V R , ,

 , 

unde Ra, [N] este sarcina axial  a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.85], (similar pinion):  

Rs1 = 0,83e Rr1 = 0,83  0,36  1040,0 = 310,8 [N];
Rs2 = 0,83e Rr2 = 0,83  0,36  436,2 = 130,3 [N];

Ra1 = Rs1 = 310,8 [N]; Ra2 = Rs1 + Fa2 = 310,8 + 424,7 = 735,5 [N].
Fa2 = 424,7 [N] – for a axial  în angrenaj;   [p. 2.3, pag.10] 
Rr, [N] – sarcina radial  a rulmentului, care corespunde for ei de reac iune 
sumare din reazeme. Accept m Rr1 = RC = 1040,0 [N], Rr2 = RD = 436,4 [N];
e = 0,36 i Y = 1,67.      [*, tab. S6, anexa 2] 

În conformitate cu recomand rile [*, pag.80] alegem urm toarele rela ii pentru 
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui REa, [N]:

1 1

2 2 2

0 45 1 0 1040 0 1 2 1 0 561 6
0 45 1 0 436 2 1 67 735 5 1 2 1 0 1709 5

Ea r s t

Ea r a s t

R X V R K K , , , , , ,
R X V R Y R K K , , , , , , , ,

[N].

3 3 3 3
2 2 6 6

32377573 1709 5 573 31 75 11811 5
10 10

h, ,
rc Ea

LC R , , , [N].

4.3 Alegerea final  a rulmen ilor
În conformitate cu diametrele sub rulmen i i capacit ile portante determinate 

anterior, alegem urm torii rulmen i pentru arborii reductorului conic [ , tab. S5, 
anexa 2]: 

Tabelul 3.2 – Alegerea final  a rulmen ilor  [ , tab. S6, anexa 2].

Dimensiunile, [mm] Capacitatea 
portant , [kN]

Simbolizarea 
(GOST 27365-87) 

d D T B C e Y Cr C0r

7204A 20 47 15,5 14 12 26,0 16,6 

7205A 25 52 16,5 15 13 
0,36 1,67

29,2 21,0 
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5 PROIECTAREA CONSTRUCTIV  A RO II DIN ATE CONICE

Luând în considera ie recomand rile [*, pag.89-91] alegem metoda de ob inere a 
semifabricatului prin tan are, iar amplasarea butucului ro ii din ate fa  de reazeme – 
asimetric  (fig. 5.1). 

lbut=45

C=10 1...2 mm
d 3

=3
2

d b
ut
=5

0
R2

S=8

S0=3,0
b 0
=1

7b=
28

ae
2

R2

K=2

Tabelul 5.1 – Determinarea parametrilor constructivi ai ro ii din ate conice [mm]. 
ELEMENTUL 

RO II
PARAMETRUL RELA IA DE CALCUL

Diametrul 
cercului exterior dae2 = 191,2 (vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.12). 

L imea b0 = 0,6 b = 0,6  28,0 = 16,8 , accept m b0 = 17,0 , 
unde b = 28,0 [tab. 2.3, pag.12). 

Grosimea 

S = 2,5me + 2 [mm] = 2,5  2,0 + 2,0 = 7,0;  
S0  1,2me = 1,2  2,0 = 2,4. 

În corespundere cu irul normalizat de dimensiuni liniare 
[*, tab. S1, anexa 2], accept m S = 8,0 i S0 = 3,0. 

Coroana

danturat

Te itura f = (0,6...0,7)me = (0,6...0,7)  2,0 = 1,2...1,4, accept m f = 1,2 
Diametrul interior d1a = 32,0 (construc ia arborilor arborilor, fig. 3.6). 

Diametrul 
exterior 

dbut = 1,55d1a = 1,55  32,0 = 49,6. 
În corespundere cu irul normalizat de dimensiuni liniare, 

accept m dbut = 50,0 . Butucul 

L imea
lbut = (1,2...1,5)d1a = (1,2...1,5)  32,0 = 38,4...48,0. 

Din considerente constructive i în corespundere cu irul 
normalizat de dimensiuni liniare, accept m lbut = 45,0 . 

Grosimea 
C = (0,3...0,4)b = (0,3...0,4)  28,0 = 8,4...11,2.  

Din considerente constructive i în corespundere cu irul 
normalizat de dimensiuni liniare, accept m C = 10,0 . 

Discul

Raze de rotunjire R  5 [mm], accept m prealabil R = 6,0 

Figura 5.1 – Construc ia ro ii din ate cilindrice 
ob inut  prin tan are.
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6 CALCULUL ASAMBL RILOR PRIN PAN

6.1 Calculul asambl rii prin pan  pentru arborele-pinion 
Date ini iale:

d4p = 11,0 [mm] i l4p = 16,0 [mm] sunt diametrul i lungimea treptei arborelui, 
pe care este instalat  pana;       [fig.3.6] 

Ft = 1237,1 [N] este for a tangen ial  în angrenaj.   [pag.10] 

A - A

lef

Pana paralela
t1

t 2
hb

d4p

l4p

l

A

A

Figura 6.1 – Asamblarea prin pan  paralel  pe arborele-pinion. 
6.1.1 Predimensionarea penei  

În conformitate cu diametrul d3p, [mm] conform [*, tab. S9, anexa 2] stabilim 
dimensiunile sec iunii transversale ale penei (fig. 6.1): 

b = 5,0 [mm]; h = 5,0 [mm]; t1 = 3,0 [mm]; t2 = 2,3 [mm].
Lungimea penei l, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea treptei 

arborelui, pe care este instalat  pana – l4p, mm:
4 5 10 16 0 5 10 11 6pl l ... , ... ... [mm],

accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l = 10,0 [mm].
Deci, alegem prealabil urm toarea pan :

Pan  5x5x10 GOST 23360-78. 
6.1.2 Calculul de verificare a penei 

Penele paralele, utilizate la proiectarea reductoarelor, sunt verificate la strivire. 
Condi ia de rezisten  la strivire: 

t
s s

s

F [ ]
A

,

unde As, [mm2] este suprafa a de strivire, care se determin  din rela ia: 

10 94 0 94 5 0 3 0 5 0 8 5s efA , h t l , , , , , [mm2];
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lef., [mm] – lungimea de lucru efectiv  a penei cu suprafe e frontale rotunjite: 
10 5 5 0ef .l l b , [mm];

[ ]s, [N/mm2] – tensiunea admisibil  la strivire. Pentru buc  de o el i sarcini 
lini tite [ ]s = 110...190 [N/mm2]   [*, pag.88]. 

1237 1 145 54
8 5

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2] s[ ] .

Deoarece tensiunea de strivire se afl  în limite admisibile, accept m
urm toarea pan :

Pan  5x5x10 GOST 23360-78.

6.2 Calculul asambl rilor prin pan  pentru arborele condus 
Date ini iale:

d3a = 20,0 [mm] i l3a = 36,0 [mm] – diametrul i lungimea treptei arborelui sub 
butucul elementului transmisiei deschise;     [figb. 3.6] 

d1a = 32,0 [mm] i lbut = 45,0 [mm] – diametrul interior i lungimea butucului 
ro ii din ate;          [tab. 5.1] 

Ft = 1237,1 [N] este for a tangen ial  în angrenaj.   [pag.10] 

lbut

l3a

l3

d1a

t1
t 2

A - A
b

h

A

l1

t1
t 2

hb

d3p

B - B

B

B

lef

Pana paralela

Figura 6.2 – Asambl rile prin pan  ale arborelui condus.
6.2.1 Predimensionarea penelor 

Sec iunea A-A. În conformitate cu diametrul d1a, [mm] stabilim dimensiunile 
sec iunii transversale ale penei (fig. 6.2): 

b = 10,0 [mm]; h = 8,0 [mm]; t1 = 5,0 [mm]; t2 = 3,3 [mm].
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Lungimea penei l1, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea butucului ro ii 
din ate – lbut, mm:

1 5 10 45 0 5 10 40 35butl l ... , ... ... [mm].

Accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l = 36,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  10x8x36 GOST 23360-78. 
Sec iunea B-B. În conformitate cu diametrul d3a, [mm] conform [*, tab. S9, 

anexa 2] stabilim dimensiunile sec iunii transversale ale penei (fig. 6.2): 
b = 6,0 [mm]; h = 6,0 [mm]; t1 = 3,5 [mm]; t2 = 2,8 [mm].

Lungimea penei l3, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea treptei 
arborelui, pe care este instalat  pana – l3p, [mm]:

3 3 5 10 36 0 5 10 31 26pl l ... , ... ... [mm].

Accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l3 = 28,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  6x6x28 GOST 23360-78. 

6.1.2 Calculul de verificare al penelor 
Condi ia de rezisten  la forfecare: 

t
s s

s

F [ ]
A

,

unde As, [mm2] – suprafa a de forfecare: 

Sec iunea A-A 10 94 0 94 8 0 5 0 26 0 65 5s efA , h t l , , , , , [mm2];

Sec iunea B-B 10 94 0 94 6 0 3 5 22 0 47 1s efA , h t l , , , , , [mm2].

lef., [mm] – lungimea de lucru efectiv  a penei cu suprafe e frontale rotunjite: 
Sec iunea A-A 1 36 10 26 0ef .l l b , [mm];
Sec iunea B-B 3 28 6 22 0ef .l l b , [mm].

Astfel, 

Sec iunea A-A 1237 1 18 9
65 5

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2]; 

Sec iunea B-B 1237 1 26 3
47 1

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2];

Deoarece tensiunile de strivire pentru ambele sec iuni se afl  în limite 
admisibile, accept m urm toarele pene: 
Sec iunea A-A   Pan  10x8x36 GOST 23360-78. 
Sec iunea B-B   Pan  6x6x28 GOST 23360-78. 
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Fig. A3.2, a – Desenul de ansamblu a reductorului conic proiectat. 
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Fig. A3.2, b – Fişa de componenţă a reductorului conic proiectat. 
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Anexa A3.3 

EXEMPLU DE REALIZARE A PROIECTULUI DE AN CU REDUCTOR MELCAT

M

1235 4

6

D

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor melcat (MELC);  

4 – transmisie prin lan ; 5 – banda ascensorului; 6 – mecanism de întindere. 

Date ini iale pentru proiectarea mecanismului de ac ionare a ascensorului: 

1. For a de trac iune la band     F = 1,5 [kN];

2. Viteza benzii      vol = 0,9 [m/s];

3. Diametrul tamburului    Dol = 250 [mm];

4. Durata de func ionare a mecanismului L = 6 [ani].
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1 ALEGEREA MOTORULUI ELECTRIC I CALCULUL CINEMATIC AL 
MECANISMULUI DE AC IONARE

1.1 Alegerea motorului electric 
1.1.1 Determin m puterea necesar  organului de lucru (OL) din cadrul ma inii 

proiectate Pol, [kW]:
ol olP F v ,

unde F este for a de trac iune a OL, F = 1,5 [kN];
vol – viteza liniar  a OL, vol = 0,9 [m/s].   [Sarcina de proiect] 

1,5 0,9 1,35olP F v [kW].

1.1.2 Determin m randamentul orientativ al mecanismului de ac ionare (MA), ma:
3

ma c m rul lant  , 

unde c este randamentul cuplajului, accept m c = 0,98; 
m  – randamentul angrenajului melcat (reductor melcat), accept m m = 0,75; 
rul  – randamentul unei perechi de rulmen i, accept m rul = 0,99; 
td  –randamentul transmisiei prin lan  (transmisie deschis ), accept m

td = 0,92;       [*, tab. 2.1, pag.12] 

 0,98  0,75  0,993  0,92 = 0,66 . 

1.1.3 Determin m puterea necesar  pe arborele motorului electric (ME) nec
meP , [kW]:

1,35
0,66ma

nec ol
me

PP  2,06 [kW].

1.1.4 Determin m puterea nominal  a ME – Pnom, [kW].
În conformitate cu recomand rile [ , pag.13] i în corespundere cu [ , tab. S3, 

anexa 2], accept m în continuare Pnom = 2,2 [kW].
1.1.5 Determin m tura ia arborelui OL – nol, [min-1]:

360 10 ol
ol

ol

vn
D

,

unde vol este viteza OL, vol = 0,9 [m/s];
Dol – diametrul tamburului, Dol = 250 [mm].   [Sarcina de proiect] 

360 10 0,9
250oln  = 68,75 [min-1].

1.1.6 Alegem prealabil tipul ME.
Deoarece pentru Pnom = 2,2 [kW] îi corespunde mai multe tipuri de ME cu 

num r diferit de tura ii [ , tab. S3, anexa 2], determin m prealabil limita rapoartelor 
de transmitere ale MA.
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În conformitate cu recomand rile [*, tab. 2.2, pag.15] stabilim limitele 
rapoartelor de transmitere ale transmisiilor din cadrul MA dup  cum urmeaz :

raportul de transmitere al transmisiei melcate, ired = 10...35; 
raportul de transmitere al transmisiei prin lan , itd = 2...5. 

Determin m limitele raportului de transmitere al MA:
min min min 10 2 20ma red tdi i i ;

max max max 35 5 175ma red tdi i i .

Determin m limitele tura iilor ME:
min min 68,75 20 1375me ol man n i  [min-1];

max max max 68,75 175 12031,25me ol red tdn n i i  [min-1].

În corespundere cu [ , tab. S3, anexa 2] în limitele de tura ie calculate ale ME se 
înscriu dou  tipuri de motoare cu tura ia nominal  de 1500 [min-1] i 3000 [min-1].
Tabelul 1.1 – Caracteristica tehnic  pentru dou  variante de ME alese prealabil.

Caracteristica tehnic
Varianta Modelul ME Puterea nominal

Pnom, [kW]
Tura ia asincron

nme, [min-1]
Tura ia nominal

nnom, [min-1]
1 4AM90L4Y3 1500 1425 
2 4AM80B2Y3 

2,2 
3000 2850 

1.2 Determinarea i distribuirea raportului de transmitere al MA
1.2.1 Determin m rapoartele de transmitere ale MA pentru ambele variante de ME,

ima1 i ima2:

1 2
1 2

1425 285020,73; 41,45
68,75 68,75

nom nom
ma ma

ol ol

n ni i
n n

.

1.2.2 Determin m rapoartele de transmitere ale treptelor MA:
i i ima red td ,

unde ired, itd sunt rapoartele de transmitere al reductorului i, respectiv, al transmisiei 
prin lan . În conformitate cu recomand rile [ , pag.14] i în corespundere cu [ ,
tab. 2.2, pag.15] accept m ired = 16,0. 
Determin m valorile itd1 i itd2 pentru cele dou  variante propuse: 

1 2
1 2

20,73 41,451,3; 2,59
16,0 16,0

ma ma
td td

red red

i ii i
i i

.

Deoarece valoarea itd1 se afl  în afara limitei rapoartelor de transmitere pentru 
cazul transmisiei prin lan , în corespundere cu [ , tab. 2.2, pag.15], accept m varianta 
a doua a ME.
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Astfel, în final, alegem motorul electric 4AM80B2Y3 (Pnom = 2,2 [kW];       
nnom = 2850 [min-1]); rapoartele de transmitere:  

reductorul cilindric  ired = 16,0; 
transmisia prin curea itd = 2,5; 
mecanismul de ac ionare ima = 41,6. 

1.3 Determinarea parametrilor cinematici i de for  ai arborilor MA
În corespundere cu schema cinematic  a MA [sarcina tehnic ] pentru calculul 

cinematic vom avea urm toarea schem  de calcul:  
Motor electric  Cuplaj  Reductor  Transmitere deschis  Organ de lucru 

Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul (vezi tab. 1.2). 
Tabelul 1.2 – Parametrii cinematici i de for  ai mecanismului de ac ionare.

CONSECUTIVITATEA LEG TURII ELEMENTELOR MECANISMULUI DE 
AC IONARE CONFORM SCHEMEI CINEMATICEPARAME

TRUL

A
R

B
O

R
E

-
L

E

Motor electric  Cuplaj  Reductor  Transmisie deschis  Organ de lucru 
me  c  red  td  ol

me Pme = nec
meP  = 2,06  2,1 

I P1 = Pme c rul = 2,1  0,98  0,99 = 2,04
II P2 = P1 m rul = 2,04  0,75  0,99 = 1,52 Pu

te
re

a
P,

[k
W

]

ol Pol = P2 lan rul = 1,52  0,92  0,99= 1,38 

me nnom = 2850 
2850

30 30
nom

nom
n =298,45 

I n1 = nnom = 2850  1
1

2850
30 30
n  = 298,45  

II n2 = n1/ ired = 2850 / 16 = 
=178,125 

2
2

178,125
30 30
n = 18,65  

Tu
ra

ia
   

   
n,

[m
in

-1
]

V
ite

za
 u

ng
hi

ul
ar

,[
s-1

]

ol nol = n2/itd = 178.125 / 2,5 = 
= 71,25 

71,25
30 30

ol
ol

n = 7,46  

me
3 310 2,1 10 7,04

298,45
me

nom
nom

PT

I
3 3

1
1

1

10 2,04 10 6,84
298,45

PT

II 
3 3

2
2

2

10 1,52 10 81,5
18,65

PT

M
om

en
tu

l d
e 

to
rs

iu
ne

  
T,

[N
m

]

ol
3 310 1,38 10 185,0

7,46
ol

ol
ol

PT
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2 CALCULUL DE PROIECT AL ANGRENAJULUI REDUCTORULUI

2.1 Alegerea materialului angrenajului i determinarea tensiunilor admisibile 
2.1.1 Alegerea materialului ro ilor din ate, a durit ii i tratamentului termic. 

Spre deosebire de alte angrenaje la angrenajele melcate viteza periferic  a 
melcului nu coincide cu viteza periferic  a ro ii melcate. Din aceast  cauz  apar 
alunec ri mari între cele dou  profile aflate în contact, care conduc la uzuri mari. 
Acest lucru impune alegerea unor materiale adecvate cu caracteristici antifric iune i
duritate sporit .

Conform recomand rii [*, pag.20] alegem marca materialului pentru fabricarea: 
melcului – o el 40X, duritatea  45 HRC. 

Caracteristicile mecanice ale o elului 40X vor fi [*, tab.3.3, pag.19]: 
– duritatea:   40 ... 45 HRC;
– tratamentul termic: Îmbun t ire + CÎF;
– dimensiunile limit : Dlim = 125 [mm];
– rezisten  la rupere [ ]r = 900 [N/mm2];
– limita de curgere [ ]c = 750 [N/mm2].

roata melcat  – CuSn6Zn4Pb4.
– duritatea:   60 HB;
– rezisten  la rupere [ ]r = 180 [N/mm2];
– limita de curgere [ ]c = 80 [N/mm2].

2.1.2 Determin m tensiunile admisibile de contact pentru roata melcat [ ]H2
[N/mm2] conform [*, tab. 3.5, pag.21]: 

[ ]H2 = 0,6[ ]r = 0,6  180 = 108,0 [N/mm2].

2.1.3 Determin m tensiunile admisibile de încovoiere pentru roata melcat [ ]F2,
[N/mm2], conform [* tab. 3.5, pag.21]: 

[ ]F2 = 0,8[ ]c = 0,8  80 = 64,0 [N/mm2].

2.1.4 Prezent m un r spuns tabelar pentru acest calcul: 
Tabelul 2.1 – Caracteristicile mecanice ale materialului melcului i ro ii melcate. 

Dlim Duritatea [ ]H [ ]FElementul 
transmisiei 

Marca
materialului Slim

Tratament 
termic HB HRC [N/mm2]

1. Melc 40X 125 Îmbun t ire 
+ CÎF  45 - - 

2. Roat
melcat CuSn6Zn4Pb4 80 - 60  108,0 64,0 
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2.2 Dimensionarea angrenajului melcat 
2.2.1 Determin m parametrul principal – distan a dintre axe aw, [mm]:

233
2 2

61 10w H
a T / ,

unde T2 este momentul de torsiune, care ac ioneaz  asupra arborelui condus al  
  reductorului, T2 = 81,5 [Nm] ;    [tab. 1.2, pag.6] 

[ ]H2 – tensiunea admisibil  de contact a materialului ro ii melcate,   
[ ]H2 = 108,0 [N/mm2] .     [tab. 2.1, pag.7] 

3
3 2

81 5 1061 116 62108 0w
,a ,, [mm].

Conform irului de numere normale [ , tab.S1, anexa 2], accept m aw = 125,0 [mm].
2.2.2 Alegem num rul de spire z1:

În conformitate cu raportului de transmitere al reductorului ired=16 i în 
corespundere cu [*, tab. 4.12, pag.39], accept m z1=2 [spire].
2.2.3 Determin m num rul de din i a ro ii melcate z2:

2 1 2 16 32redz z i [din i].

2.2.4 Determin m modulul angrenajului m, [mm]:

2

1251 5 1 7 1 5 1 7 5 86 6 64
32

wam , ... , , ... , , ... ,
z

.

Accept m modulul m = 6,3 [mm] .    [ , tab.4.13, pag.40] 
2.2.5 Determin m coeficientul diametral al melcului din condi iile de rigiditate: 

20 212 0 25 0 212 0 25 32 6 78 8 0q , ... , z , ... , , ... , .

Accept m modulul q = 8,0.      [ , tab.4.14, pag.40] 
2.2.6 Determin m raportul de transmitere real ireal i verific m abaterea i fa  de 

raportul de transmitere ales ini ial ired:

2 1

16 16
32 2 16 100 0 4

16
real red

real
red

i i
i z / z / ; i % % %

i

2.2.7 Determin m valoarea real  a distan ei dintre axe aw, [mm]:

20 5 0 5 6 3 8 32 126 0wa . m q z , , , [mm].
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d a
1

d 1

b1

a w

2

df1

d a
2

d 2 d f
2

d a
m2

Ra Rf

b2

Figura 2.1 – Parametrii geometrici de baz  ai angrenajului melcat. 

2.2.8 Determinarea parametrilor geometrici de baz  ai transmisiei. 
Tabelul 2.2 – Parametrii geometrici de baz  ai angrenajului melcat [mm].

a) Parametrii de baz  ai melcului
diametrul de divizare - 
diametrul exterior al spirelor -  
diametrul interior al spirelor -  
unghiul de pant  al elicei de referin  -  
lungimea danturat  a melcului -  

1 8 0 6 3 50 4d qm , , ,
1 1 2 50 4 2 6 3 63 0ad d m , , ,

1 1 2 4 50 4 2 4 6 3 35 28fd d , m , , , ,

1 2 8 14 04arctg z / q arctg / .

1 110 10 2 6 3 75 6b z m , ,

b) Parametrii de baz  ai coroanei ro ii melcate
diametrul de divizare -  
diametrul exterior al din ilor -  
diametrul de strunjire -  
diametrul interior al din ilor -  
l imea coroanei din ate -
raza de rotunjire a capului din ilor -  
raza de rotunjire a piciorului din ilor -  
unghiul conven ional de înf urare a 
melcului de c tre coroana ro ii melcate - 

2 2 6 3 32 201 6d mz , ,

2 2 2 201 6 2 6 3 214 2ad d m , , ,

2 2 16 2 214 2 6 6 3 4 223 65am ad d m / z , , / ,

2 2 2 4 201 6 2 4 6 3 186 48fd d , m , , , ,

1 21 2 0 355 0 355 126 44 73wz ; b . a , ,

1

1

0 5 0 5 50 4 6 3 18 9
0 5 1 2 0 5 50 4 1 2 6 3 32 76f

aR , d m , , , ,
R , d , m , , , , ,

2

1

45 0 752
0 5 63 0 5 6 3a

bsin ,
d , m , ,
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2.3 Calculul for elor în angrenaj 
For a tangen ial
- for a tangen ial  a melcului egal  cu 
for a axial  a ro ii melcate: 

1
1 2

1

3

2

2 6 84 10 271 4
50 4

t a
TF F
d

, ,
,

[N].

- for a tangen ial  a ro ii melcate 
egal  cu for a axial  a melcului 

2
2 1

2
3

2

2 81 5 10 808 5
201 6

t a
TF F
d

, ,
,

[N].

For a radial

1 2 2 808 5 20 294 3r r tF F F tg , tg , [N].

2.4 Calculul de verificare a angrenajului 

2.4.1 Verific m tensiunile de contact a din ilor ro ii melcate [N/mm2]:

2
2 2

1 2

340 t
H H

F K
d d

,

unde Ft2 este for a tangen ial  a ro ii, Ft2 = 808, 5 [N];  [p.2.3., pag.10] 
K – coeficientul de înc rcare. Se alege în dependen  de viteza periferic  a 

ro ii melcate: 
2 2

2 3 3

18 65 201 6
2 10 2 10
w d , ,v 2,0 [m/s].

În conformitate cu recomand rile [*, pag.43] accept m KH  = 1,0; 
M rimile [ ]H2, [N/mm2]  – [tab. 2.1, pag.8]; w2, [s-1]  – viteza unghiular  a 

arborelui condus [tab.1.2, pag.6]; d1 i d2, [mm]  – diametrele de divizare ale melcului 
i ro ii melcate [tab.2.2, pag.9].

2
2 2

1 2

808 5340 340 1 0 95 9 108 0
50 4 201 6

t
H H

F ,K , , ,
d d , ,

[N/mm2]. 

A a cum H2 [ ]H2 , iar aceast  subsarcin  nu dep e te 15%, putem trece la 
urm toarea etap  a calculului de verificare. 

Fr11 T1

Fa1 Ft1

Fr1

Fa2

2 T2

Ft2

Figura 2.2 – For ele în angrenajul melcat.
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2.4.2 Verific m tensiunile de încovoiere a din ilor ro ii melcate F2 [N/mm2]:

2
2 2 2

2

0 7 t
F F F

F, Y K
b m

,

unde Ft2 [N] ; K – [vezi p.2.4.1]; m, [mm]; b2, [mm]; [0] – [vezi tab. 2.2]; 
]F2, [H/mm2] – [vezi tab. 2.1]; 

YF2 – coeficientul de form  ai din ilor ro ii melcate, care se determin  în 
dependen  de num rului de din i echivalen i zv2:

3
2 2 35 05vz z / cos , .

Deci, accept m YF2 = 1,64.      [ , tab. 4.17, pag.44] 

2
2 2

2

808 50 7 0 7 1 64 1 0 3 27 63 0
45 0 6 3

t
F F F

F ,, Y K , , , , ,
b m , ,

[H/mm2].

2.4.3 Alc tuim r spuns în form  de tabel [* tab. 4.18, pag.44] 
Tabelul 2.3 – Rezultatele calculului de dimensionare a angrenajului melcat. 

CALCULUL DE DIMENSIONARE A ANGRENAJULUI

Parametrul Valoarea Parametrul Valoarea 
Distan a dintre axe aw, [mm] 126,0  
Modulul m, [mm] 6,3  
Coeficientul diametral q 8,0 
Unghiul de pant  a elicei, 14,00

Diametrele melcului, [mm]:
divizare,   d1
exterior al spirelor,  da1
interior al spirelor,  df1

50,4 
63,0 
35,3 

L imea coroanei din ate 
a ro ii b2, [mm]:
L imea de lucru a melcului b1 [mm]

45,0  
75,6  

Num rul de spire a melcului z1
Num rul de din i ai ro ii melcate z2

2
32 

Diametrele ro ii melcate, [mm]:
divizare,   d2
exterior al din ilor, da2
interior al din ilor,  df2
de strunjire,   dam2

201,6  
214,2  
186,5  
223,7  

CALCULUL DE VERIFICARE A ANGRENAJULUI

Parametru Valori admisibile Valori calculate Not
Tensiunile de contact 

H2, [N/mm2]
108,0 95,9 – 11 % 

Tensiunile de încovoiere 
F2, [N/mm2]

63,0 3,27  – 80 % 
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3 CALCULUL ARBORILOR

3.1 Calculul de predimensionare 
Din condi ia de rezisten  la r sucire i în conformitate cu recomand rile [ ,

pag.55] determin m prealabil diametrele minime ale arborilor: 
Tabelul 3.1 – Determinarea prealabil  a diametrelor arborilor, [mm].

ARBORE-MELC  ARBORELE RO II MELCATE

3 3
1 331

10 6 84 10 13 16
0 2 0 2 15 0m
T ,d ,
, , ,

[mm]

accept m d1m = 20,0 [mm]

3 3
2 331

10 81 5 10 30 06
0 2 0 2 15 0a
T ,d ,
, , ,

[mm]

accept m d1a = 30,0 [mm]
unde T1 i T2 , [Nm] sunt momentele de torsiune pe arbori (vezi tab. 1.2); 

[ ]k = 12...20 [N/mm]2 – tensiunea admisibil  la r sucire [ , pag.55].

3.2 Calculul de dimensionare 
3.2.1 Alegerea prealabil  a rulmen ilor

În conformitate cu recomand rile [ , tab. 6.1, pag.56] alegem prealabil urm to-
rii rulmen i [ , tab. S6, anexa 2]: 
Tabelul 3.2 – Alegerea prealabil  a rulmen ilor.

Dimensiunile, [mm]Schema rulmentului 
(GOST 27365-87) 

Simbolizarea 
d D T e 

7204A 20 47 15,5 0.36 

b
T

d
D

C

7206A 30 62 17,5 0.36 

3.2.2 Elaborarea schi ei de dimensionare a reductorului 
În corespundere cu schema cinematic  a reductorului [sarcina tehnic ] elabor m

schi a reductorului luând în considera ie recomand rile [ , pag.58-65].  
Efectuând m sur rile (calculele) corespunz toare pe schi a elaborat  a 

reductorului (fig. 3.1, a i b), determin m valorile distan elor între reazeme, necesare 
pentru calculul arborilor: 

l = L – 2a [mm], 
unde a, [mm] este distan a de la partea frontala a rulmentului pân  la punctul de 
aplicare a reac iunilor, care se determin  din rela ia:

0 5
2

d Da , T e ,

Valorile d, D, T i e sunt prezentate în tab.3.2. 
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d 1
m
=2

0m
m

am=14mm

y
4
x

d2a
m=
22
4m

m

S=(0,1...0,2)D

Lm=190mm

R=122mm

l1m=81mm l2m=81mm

x=10mm

x=10mm

am=14mm

a)
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a w
=1
26

mm

x=10mm
d 1

a=
30

mm

x=
10
mm

aa=17mm

La =Dm+2x+2Ta=104mm

l1a=35mm l2a=35mmaa=17mm

b)
Figura 3.1 – Schi a reductorului cilindric.

Deci, pentru pinion i arbore vom avea urm toarele valori ale distan elor de 
aplicare a reac iunilor:

20 470 5 15 5 0 36 14
2ma , , ,  [mm]; 30 620 5 17 5 0 36 17

2aa , , , [mm].

Astfel, lm1 = lm2 = 0,5(Lm – 2am) = 0,5(190 – 2  14) = 81,0 [mm]; 

la1 = la2 =0.5(La – 2aa) = 0.5(104 – 2  17) = 35 [mm]. 
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3.2.3 Calculul de dimensionare a arborelui-melc. 
Date ini iale: d1 = 50,4 [mm] – diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.11]; 
Ft1 = 271 [N]; Fr1 = 294 [N]; Fa1 = 808 [N] – for ele în angrenaj [pag.10]; 
lm1 = lm2 = 81,0 [mm] – distan a de aplicare a reac iunilor în reazeme [pag.14]. 

ZII

ZI

l1m=81 l2m=81

RAv
RAo

a1

Ft1
Fr1 RBv

RBo

d1

Z
A B

F

0 Z

XY

Figura 3.2 – Schema de calcul a arborelui-melc.
3.2.3.1 Determin m for ele de reac iune în reazemele A i B (fig. 3.2). 
Planul vertical (YOZ)

1
1 1 11

1 2 1 1 1
1 2

20 0
2

294 81 0 808 50 4 2 21 31
162 0

v

r m a
A Bv m m r m a Bv

m m

Bv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R , [ N ]
,

1
1 2 11

1 2 1 2 1
1 2

20 0
2

50 4294 81 0 808
2 272 69

162 0

v

r m a
B Av m m r m a Av

m m

Av

dF l FdM R l l F l F R ;
l l

,,
R , [ N ]

,

Verificarea: 0 0 272 69 294 21 31 0v Av r BvF R F R , , .

Planul orizontal (XOZ)

1 1
1 2 1 1

1 2

271 81 00 0 135 5
162 0o

t m
A Bo m m t m Bo

m m

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N],

1 2
1 2 1 2

1 2

271 81 00 0 135 5
162 0o

t m
B Ao m m t m Ao

m m

F l ,M R l l F l R ,
l l ,

[N].

Verificarea: 10 0 135 5 271 0 135 5 0o Ao t BoF R F R , , , .

Reac iunile sumare în reazemele A i B vor fi: 
2 2 2 2

2 2 2 2

135 5 272 69 304 5

135 5 21 31 137 2

A Ao Av

B Bo Bv

R R R , , , [ N ]

R R R , , , [ N ]
.
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3.2.3.2 Construirea diagramelor momentelor încovoietoare (fig. 3.3), [Nm].
Planul vertical (YOZ)

Sectorul I 0 ZI l1m
Qv = RAv = 272,69 [N].

0 0
vî Av I v v Av IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0v AvM ( ) R ;
Pentru ZI = l1m,

1 1 272 69 0 081 22v m Av mM ( l ) R l , , [Nm].
Sectorul II l1m ZI  (l1m + l2m)

Qv = - RAv + Fr = - 272,69 + 294 = 21,31 [N].
1

1 1 1

1
1 1 1

0 02

2

vî Av II r II m a v

v Av II r II m a

dM R Z F Z l F M

dM R Z F Z l F .

Pentru ZII = l1m,
1

1 1 1 1 1 1 2
0 0504272 69 0 081 808 0 1 732

v m Av m r m m a
dM ( l ) R l F l l F

,, , , , [ Nm ];

Pentru ZII = (l1m + l2m),
1

1 2 1 2 1 2 1 2
0 0504272 69 0 162 294 0 0 081 808 0 02

v m m Av m m r m a
dM ( l l ) R l l F l F

,, , , , , .
Planul orizontal (XOZ)

Sectorul I 0 ZI l1m
Qo = RAo = 135,5 [N].

0 0
oî Ao I o o Ao IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0o AoM ( ) R ;
Pentru ZI = l1m,

1 1 135 5 0 081 10 975o m Ao mM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1m ZI  (l1m + l2m)

Qo = – RAo + Ft = – 135,5 + 271,0 = 135,5 [N].
1 1

1 1

0 0
oî Ao II t II m o

o Ap II t II m

M R Z F Z l M

M R Z F Z l .
Pentru ZII = l1m,

1 1 1 1 1

135 5 0 081 271 0 0 10 975
o m Ao m r m mM ( l ) R l F l l

, , , , [ Nm ];
Pentru ZII = (l1m + l2m), 

1 2 1 2 2 135 5 0 162 271 0 0 081 0o m m Ao m m t mM ( l l ) R l l F l , , , , .

RAv

RAv

l1m

F r1

a1F

d1
/2

vM

vM

ZI

ZII

vQ

vQ

RAo

RAo

l1m

Ft

oM

oM

ZI

ZII

oQ

oQ
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3.2.3.3 Determin m momentul de încovoiere rezultant (fig. 3.3) în sec iunile
caracteristice ale arborelui (1...3) Mrez., [Nm] în conformitate cu rela ia: 

2 2
rez . o vM M M ,

2 2 2 2
1 3 1 1 3 3 0rez . rez . o v o vM M M M M M ;

2 2 2 2
2 2 2 10 975 22 0 24 58rez . o vM M M , , , [Nm];

2 2 2 2
2 2 2 10 975 1 73 11 11'

rez . o ' vM M M , , , [Nm].

3.2.3.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele-pinion, care 
este egal cu T1 = 7,04 [Nm] i ac ioneaz  pe por iunea arborelui de la intrare pân  la 
locul fix rii melcului (fig. 3.3). 
3.2.3.5 Determin m i construim diagrama momentelor echivalente de încovoiere 
(fig. 3.3) în sec iunile caracteristice (1...3) Mech., [Nm] din rela ia:

22 0 75ech. rez .M M , T ,
2 22

1 1 10 75 0 0 75 7 04 5 28ech. rez .M M , T , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 24 58 0 75 7 04 25 14ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 11 11 0 75 7 04 12 3'
ech. rez . 'M M , T , , , , [Nm];

22
3 3 30 75 0ech. rez .M M , T .

3.2.3.6 Verific m diametrul arborelui-pinion în sec iunea cea mai solicitat .
Conform momentului echivalent de încovoiere maxim, preciz m valoarea 

diametrului în sec iunea critic  a arborelui din condi ia de rezisten  la încovoiere: 
3

3
10

0 1
ech.

î

Md
, [ ]

, [mm]

unde [ ]î este tensiunea admisibil  la încovoiere. În conformitate cu ciclul de 
func ionare pulsator, accept m [ ]î = 75,0 [N/mm2]; [*, tab. S2, anexa 2] 
Mech. – momentul echivalent de încovoiere în sec iunea cea mai solicitat , care 
corespunde valorii maxime Mech2 = 26,25 [Nm].

Deci, pentru sec iunea 2 (valoarea diametrului determinat  prealabil pentru acest 
sector corespunde d1m = 20,0 [mm] [tab.3.1, pag.13]) vom avea: 

3
2 331 1

25 14 10 14 96 20 0 14 96
0 1 0 1 75 0

' ech
m m

î

M ,d , mm d , mm , mm
, , ,

.

Condi ia se respect . În acela i timp, în conformitate cu recomand rile [*, pag.76], 
diametrul arborelui-melc d1m, [mm] trebuie majorat cu cca. 5%.  

Deoarece în construc ia arborelui-melc d`1m, [mm] va corespunde treptei 
arborelui sub rulment i garnitur , acesta se precizeaz  în conformitate cu diametrul 
inelului interior al rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] accept m d2m = 
20,0 [mm] (fig. 3.6). 
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T, [Nm]

Q  [N]o,

M  [Nm]v,

Q  [N]v, +

+

+

-

++

Mech. [Nm]

Mrez., [Nm]

0

0

0

0

0

0

0

ZII

ZI

l1m=81 l2m=81

RAv
RAo

a1

Ft1
Fr1 RBv

RBo

d1

Z
A B

272,69

21.31
22

1,73

135,5

135,5

10,975

24,58

11,11

7,04

12,3

25,14

5,28

M  [Nm]o,

0 Z

XY

Figura 3.3 – Schema de calcul a arborelui melc. 
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3.2.4 Calculul de dimensionare a arborelui condus 
Date ini iale: d2 = 201,6 [mm] – diametrul cercului de divizare [tab. 2.3, pag.11]; 
Ft2 = 808 [N]; Fr2 = 294 [N]; Fa2 = 271 [N] – for ele în angrenaj [pag.10]; 
la1 = la2 = 35,0 [mm] – distan a de aplicare a reac iunilor   [pag.14]. 

ZII

ZI

l1a=35 l2a=35

RCv

RCo
a2

Ft2
Fr2 RDv

RDo

d2 ZC D
0

F
Z

XY

Figura 3.4 – Schema de calcul a arborelui condus.
3.2.4.1 Determin m for ele de reac iune în reazeme (fig. 3.4). 
Planul vertical (YOZ)

2
2 1 22

1 2 2 1 2
1 2

20 0
2

294 35 0 271 201 6 2 537 24
70 0

v

r a a
C Dv a a r a a Dv

a a

Dv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R , [ N ]
,

2
2 2 22

1 2 2 2 2
1 2

20 0
2

294 35 0 271 201 6 2 243 24
70 0

v

r a a
D Cv a a r a a Cv

a a

Cv

dF l FdM R l l F l F R ,
l l

, , /R , [ N ]
,

Verificarea: 20 0 243 24 294 537 24 0v Cv r DvF R F R , , .

Planul orizontal (XOZ)
2 1

1 2 2 1
1 2

808 35 00 0 404
70 0o

t a
C Do a a t a Do

a a

F l ,M R l l F l R
l l ,

[N],

2 2
1 2 2 2

1 2

808 35 00 0 404
70 0o

t a
D Co a a t a Co

a a

F l ,M R l l F l R
l l ,

[N].

Verificarea: 20 0 404 808 404 0o Co t DoF R F R .

Rezultantele reac iunilor vor fi: 
2 2 2 2

2 2 2 2

404 243 24 471 57

404 537 24 672 19

C Co Cv

D Do Dv

R R R , , [ N ]

R R R , , [ N ]
.



Coala 

Coala 

MA 000000 01 01 MC 
Mod  document Semnat Data 

Mecanica aplicat – Îndrumar de proiectare

20

3.2.4.2 Construirea diagramelor momentelor încovoietoare (fig. 3.4), [Nm].
Planul vertical (YOZ)

Sectorul I 0 ZI l1a
Qv = RCv = 243,24 [N].

0 0
vî Cv I v v Cv IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0v CvM ( ) R ;
Pentru ZI = l1a,

1 1 243 24 0 035 8 51v a Cv aM ( l ) R l , , , [Nm].
Sectorul II l1a ZI  (l1a + l2a)

Qv = RCv + Fr2 = 243,24 + 294,0 = 537,24 [N].
2

2 1 2

2
2 1 2

0 02

2

vî Cv II r II a a v

v Av II r II a a

dM R Z F Z l F M

dM R Z F Z l F .

Pentru ZII = l1a,
2

1 1 2 1 1 2 2
0 2016243 24 0 035 271 0 18 82

v a Cv a r a a a
dM ( l ) R l F l l F

,, , , , [ Nm ];

Pentru ZII = (l1a + l2a),
2

1 2 1 2 2 2 2 2
0 2016243 24 0 07 294 0 0 035 271 02

v a a Cv a a r a a
dM ( l l ) R l l F l F

,, , , , .

Planul orizontal (XOZ)

Sectorul I 0 ZI l1a
Qo = RCo = 404 [N].

0 0
oî Co I o o Co IM R Z M M R Z .

Pentru ZI = 0, 0 0 0o CoM ( ) R ;
Pentru ZI = l1a,

1 1 404 0 035 14 14o a Co aM ( l ) R l , , [Nm].
Sectorul II l1a ZI  (l1a + l2a)

Qo = RCo – Ft2 = 404 – 808 = - 404 [N].
2 1

2 1

0 0
oî Co II t II a o

o Co II t II a

M R Z F Z l M

M R Z F Z l .
Pentru ZII = l1a,

1 1 404 0 035 14 14o a Co aM ( l ) R l , , [ Nm ];
Pentru ZII = (l1a + l2a),

1 2 1 2 2 2 404 0 07 808 0 035 0o a a Co a a t aM ( l l ) R l l F l , , .

RCv

RCv

l1a

Fr2

a2F

d2
/2

vM

vM

ZI

ZII

vQ

vQ

RCo

l1a

Ft2

oM

oM

ZI

ZII

oQ

RCo

oQ
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3.2.4.3 Determin m momentul de încovoiere rezultant (fig. 3.5) în sec iunile
caracteristice ale arborelui (1...3) Mrez., [Nm] în conformitate cu rela ia: 

2 2
rez . o vM M M ,

2 2 2 2
1 3 1 1 3 3 0rez . rez . o v o vM M M M M M ;

2 2 2 2
2 2 2 14 14 8 51 16 5rez . o vM M M , , , [Nm];

2 2 2 2
2 2 2 14 14 18 8 23 52'

rez . o ' vM M M , , , [Nm].

3.2.4.4 Construim diagrama momentului de torsiune pentru arborele condus, care 
este egal cu T2 = 81,5 [Nm] i ac ioneaz  pe por iunea arborelui de la locul fix rii 
ro ii din ate pân  la ie ire (fig. 3.5). 
3.2.4.5 Determin m i construim diagrama momentelor echivalente de încovoiere 
(fig. 3.5) în sec iunile caracteristice (1...3) Mech., [Nm] din rela ia:

22 0 75ech. rez .M M , T ,
22

1 1 10 75 0ech. rez .M M , T ;
2 22 2

2 2 20 75 16 5 0 75 81 5 63 31ech. rez .M M , T , , , , [Nm];
2 22 2

2 2 20 75 23 52 0 75 81 5 65 49'
ech. rez . 'M M , T , , , , [Nm];

2 22
3 3 30 75 0 0 75 81 5 61 13ech. rez .M M , T , , , [Nm].

3.3.5 Verific m diametrul arborelui în sec iunea cea mai solicitat .
Conform momentului echivalent de încovoiere maxim, preciz m valoarea 

diametrului în sec iunea critic  a arborelui din condi ia de rezisten  la încovoiere: 
3

3
10

0 1
ech

î

Md
, [ ]

,

unde [ ]î este tensiunea admisibil  la încovoiere. În conformitate cu ciclul de 
func ionare pulsator, accept m [ ]î = 75,0 [N/mm2]; [*, tab. S2, anexa 2] 
Mech. – momentul echivalent de încovoiere în sec iunea cea mai solicitat , care 
corespunde valorii maxime M`ech2 = 68,32 [Nm].

Deci, pentru sec iunea 2 (valoarea diametrului determinat  prealabil pentru acest 
sector corespunde d1a = 30,0 [mm] [tab.3.2, pag.16]) vom avea: 

3
2 331 1

65 49 10 20 59 30 0 20 59
0 1 0 1 75 0

' ech
a a

î

M ,d , mm d , mm , mm
, , ,

.

Condi ia se respect . În acela i timp, în conformitate cu recomand rile [*, pag.76], 
diametrul arborelui pinion d1a, [mm] trebuie majorat cu cca. 10%. 

Deoarece în continuare d`1a [mm] va corespunde treptei arborelui sub rulment i
garnitur , acesta se precizeaz  în conformitate cu diametrul inelului interior al 
rulmentului. Astfel, conform [*, tab. S6, anexa 2] accept m d2a = 25,0 [mm] (fig. 
3.6). 
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ZII

ZI

l1a=35 l2a=35

RCv

RCo
a2

Ft2
Fr2 RDv

RDo

d2 ZC D
0

F
Z

XY

T, [Nm]

Q  [N]o,

M  [Nm]v,

Q  [N]v,

+
-

-

Mech. [Nm]

Mrez., [Nm]

0

0

0

0

0

0

0

243,24

8,51

18,8

404

404

14,14

16,5
23,52

81,5

65,49
63,31

M  [Nm]o,

-
537,24

-

61,13

Figura 3.5 – Schema de calcul a arborelui ro ii melcate. 
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3.3 Proiectarea constructiv  a arborilor 
Calculul final de dimensionare are ca scop determinarea dimensiunilor 

geometrice a fiec rei trepte în conformitate cu recomand rile [*, tab. 6.2, pag.77]. 
Tabelul 3.3 – Determinarea dimensiunilor treptelor arborilor [mm].

TREAPTA 
ARBORELUI

ARBORELE MELC
(fig. 3.6, a)

ARBORELE CONDUS
(fig. 3.6, b)

d1
d1m = d2m + 3,2r = 20 + 3,2  1,5 =  

= 24,8 , accept m d1m = 25,0 
d1a = d2a + 3,2r = 25 + 3,2  1,5 =  

= 29,8 , accept m d1p = 30,0 
I-a

sub pinion sau 
roat  din at l1 l1 se determin  grafic 

d2 d2m = d4m = 20,0 [pag.18] d2a = d4a =25,0 [pag.22] II-a – IV-a

sub rulmen i i
garnitur l2 l2 se precizeaz  grafic;     l2 = B (unde B este l imea rulmentului) 

d3
d3m = d2m – 2t = 20 – 2  2,0 =  

= 16,0 ,      accept m d3m = 16,0 
d3a = d2a – 2t = 25 – 2  2,2 =  

= 20,6 ,    accept m d3a = 21,0 
III-a

sub un element 
al transmisiei 
deschise sau 
semicuplaj 

l3
În conformitate cu [*, tab. S10, 
anexa 2] accept m l1m = 36,0 

În conformitate cu [*, tab. S10, 
anexa 2] accept m l1a = 36,0 

d5 Nu se construie te d5a = d1a + 3f = 30 + 3  1,0 = 33,0 
accept m d5p = 34,0 

V-a

um rul de 
sprijin pentru 

ro ile danturate ld l4 = (8...10) [mm]

l1m se determina graficl4m=16 l2m - grafic l3m=36

d 3
m
=1

6

d 2
m
=2

0

d 4
m
=2

0

d 1
m
=2

5

d 4
a=

25

l1a se determina graficl4a=17 l2a- grafic l3a=36

l5=8...10 d 3
a=

21

d 2
a=

25

d 1
a=

30

a)

b)

d 5
a=

34

Fig. 3.6 – Construc ia arborilor pentru reductorul melcat: 
a) arbore-melc; b) arbore condus. 
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4. CALCULUL RULMEN ILOR
4.1 Determinarea duratei de func ionare necesare pentru MA 

Pentru determinarea duratei de func ionare necesare Lh, [ore] este nevoie de 
durata de func ionare L, [ani] a mecanismului de ac ionare prezent  în sarcina 
tehnic . Astfel, durata de func ionare calculat  în ore Lh, [ore]:

365 24 6 365 24 0 7 0 66 24282 7h z hL L K K , , , [ore],

unde L = 6 [ani]        [Sarcina tehnic ]; 
Kz = 0,7 – coeficientul zilelor lucr toare;   [*, pag.80] 
Kh = 0,66 – coeficientul orelor lucr toare   [*, pag.80]. 

4.2 Determinarea capacit ii dinamice portante necesare a rulmen ilor
4.2.1 Capacitatea portant  dinamic  necesar  pentru rulmen ii arborelui melc: 

3
1 6573
10

h
rc Em

LC R [N],

unde 1, [s-1] este viteza unghiular  a arborelui melc, 1 = 298,45 [s-1];
[tab. 1.1, pag.6] 

REm, [N] este sarcina dinamic  echivalent  a arborelui melc. 
Rela ia pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente depinde de raportul: 

1 2

1 2

91 0 899 50 3 0 36 6 6 0 36
1 0 304 5 1 0 137 2

a a

r r

R R, ,e , e , ; e , e ,
V R , , V R , ,

 , 

unde Ra, [N] este sarcina axial  a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.85], care se 
determin  în dependen  de componenta axial  a sarcinii radiale a rulmentului 
Rs, [N], [*, tab. 7.1, pag.81]:  

Rs1 = 0,83e Rr1 = 0,83  0,36  304,5 = 91,0 [N];
Rs2 = 0,83e Rr2 = 0,83  0,36  137,2 = 41,0 [N];

Ra1 = Rs1 = 91,0 [N];  Ra2 = Rs1 + Fa1 = 91,0 + 808,5 = 899,5 [N].
Fa1 = 808,5 [N] – for a axial  în angrenaj;   [p. 2.3, pag.10] 
Rr, [N] – sarcina radial  a rulmentului, care corespunde for ei de reac iune 
sumare din reazeme. Accept m Rr1 = RA = 304,5 [N], Rr2 = RB = 137,2 [N];
e = 0,36; Y = 1,67;      [*, tab. S6, anexa 2] 
V = 1,0 – coeficientul de rotire pentru cazul rotirii inelului interior. 

În conformitate cu recomand rile [*, pag.80] alegem urm toarele rela ii pentru 
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui melc REm, [N]:

1 1

2 2 2

0 45 1 0 304 5 1 2 1 0 164 4
0 45 1 0 137 2 1 67 899 5 1 2 1 0 1876 7

Em r s t

Em r a s t

R X V R K K , , , , , ,
R X V R Y R K K , , , , , , , ,

[N],

unde X este coeficientul sarcinii radiale, accept m X = 0,45; [*, tab. 7.1, pag.82] 
Ks – coeficientul de siguran , accept m Ks = 1,2;  [*, pag.82] 
Kt – coeficientul de temperatur , accept m Kt = 1,0. [*, pag.82] 
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3 3 3 3
2 1 6 6

24282 7573 1876 7 573 298 5 23435 7
10 10

h, ,
rc Em

L ,C R , , , [N]. 

4.2.2 Capacitatea portant  dinamic  necesar  pentru rulmen ii arborelui condus: 

3
2 6573
10

h
rc Ea

LC R [N],

unde 2, [s-1] este viteza unghiular  a arborelui , 2 = 18,65 [s-1]; [tab. 1.1, pag.6] 
REa, [N] este sarcina dinamic  echivalent  a arborelui condus. 

Determin m raportul pentru alegerea rela iei de determinare a parametrului REa:

1 2

1 2

310 8 444 80 3 0 36 1 02 0 36
1 0 1040 0 1 0 436 4

a a

r r

R R, ,e , e , ; e , e ,
V R , , V R , ,

 , 

unde Ra, [N] este sarcina axial  a rulmentului [*, tab. 7.4, pag.85], (similar melc):  

Rs1 = 0,83e Rr1 = 0,83  0,36  471,6 = 140,9 [N];
Rs2 = 0,83e Rr2 = 0,83  0,36  671,2 = 200,6 [N];

Ra1 = Rs1 = 140,9 [N]; Ra2 = Rs1 + Fa2 = 140,9 + 271,4 = 412,3 [N].
Fa2 = 271,4 [N] – for a axial  în angrenaj;   [p. 2.3, pag.10] 
Rr, [N] – sarcina radial  a rulmentului, care corespunde for ei de reac iune 
sumare din reazeme. Accept m Rr1 = RC = 471,6 [N], Rr2 = RD = 671,2 [N];
e = 0,36 i Y = 1,67.      [*, tab. S6, anexa 2] 

În conformitate cu recomand rile [*, pag.80] alegem urm toarele rela ii pentru 
determinarea sarcinilor dinamice echivalente pentru cazul arborelui REa, [N]:

1 1

2 2 2

0 45 1 0 471 6 1 2 1 0 254 7
0 45 1 0 671 2 1 67 412 3 1 2 1 0 1188 7

Ea r s t

Ea r a s t

R X V R K K , , , , , ,
R X V R Y R K K , , , , , , , ,

[N].

3 3 3 3
2 2 6 6

24282 7573 1188 7 573 18 7 6711 8
10 10

h, ,
rc Ea

L ,C R , , , [N].

4.3 Alegerea final  a rulmen ilor
În conformitate cu diametrele sub rulmen i i capacit ile portante determinate 

anterior, alegem urm torii rulmen i pentru arborii reductorului cilindric [ , tab. S6, 
anexa 2]: 

Tabelul 3.2 – Alegerea final  a rulmen ilor  [ , tab. S6, anexa 2].

Dimensiunile, [mm] Capacitatea 
portant , [kN]

Simbolizarea 
(GOST 27365-87) 

d D T B C e Y Cr C0r

7204A 20 47 15,5 14 12 26,0 16,6 

7205A 25 52 16,5 15 13 
0,36 1,67

29,2 21,0 
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5 PROIECTAREA CONSTRUCTIV
A RO II MELCATE

În mod obi nuit pentru fabricarea ro ii
melcate se folosesc materiale antifric iune 
mai pu in dure, cum sunt bronzurile, 
alama etc. Deoarece materialele sus 
men ionate au un pre  de cost ridicat, de 
obicei, acestea sunt folosite numai pentru 
execu ia coroanei danturate a ro ii. Astfel 
ro ile melcate se execut  din dou  p r i: 
corpul ro ii din font  sau o el, iar coroana 
danturat  – din material antifric iune.

Forma constructiv  a ro ii melcate i
metoda de asamblare a p r ilor distincte 
depind, în mare m sur , de metoda de 
fabricare. Pe suprafa a de ajustaj a 
corpului, când direc ia de rotire a ro ii este 
numai într-un sens, se execut  un um r de 
sprijin, care va prelua for a axial .

Tabelul 5.1 – Determinarea parametrilor constructivi ai ro ii melcate [mm].
ELEMENTUL 

RO II
PARAMETRUL RELA IA DE CALCUL

Diametrul de strunjire dam2 = 223,65 – vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.11 

Diametrul interior 

di = 0,9d2 – 2,5m = 0,9  201,6 – 2,5  6,3 = 165,69 . 
În corespundere cu irul normalizat de dimensiuni liniare 

[*, tab. S1, anexa 2], accept m di = 160,0. 
d2 i m – vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.11 

L imea b2 = 45,0 – vezi calculul angrenajului, tab. 2.3, pag.11 

Grosimea 

S  0,05 d2 = 0,05  201,6 = 10,1; S0  1,2S = 12,1 , 
accept m S = 10,0; S0 = 12,0 . 

h = 0,15b2 = 0,15  45,0 = 6,75 , accept m h = 7,0. 
t = 0,8h = 0,8  7,0 = 5,6 , accept m t = 6,0. 

Coroana

danturat

Te itura f = 0,5 m = 0,5  6,3 = 3,15 ,  
conform [*, tab. 9.1] accept m f = 3,0. 

Diametrul interior d1a= 30,0 – vezi tab. 3.3, pag.23 
Diametrul exterior dbut = 1,55d1a = 1,55  30,0 = 46,5 , accept m dbut = 48,0 Butucul

Lungimea lbut = (1,0...1,5)d1a = (1,0...1,5)  30,0 = 30,0...45,0. 
Grosimea C = (0,3...0,4) b2 = (0,3...0,4)  45,0 = 15,0...18,0 . 
Raze de rotunjire R  6 [mm], accept m prealabil R = 6,0; 70.Discul

G uri d0  25 [mm], accept m prealabil d0 = 30 [mm];  
n0 = 6 g uri.

2

d 0

d b
ut

lbut

d 1
a

R

R

C

h

t

S
S 0

d a
m2 d i

fx45°

Figura 5.1 – Construc ia ro ii melcate.
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6 CALCULUL ASAMBL RILOR PRIN PAN

6.1 Calculul asambl rii prin pan  pentru arborele melc 
Date ini iale:

d3m = 16,0 [mm] i l3m = 36,0 [mm] sunt diametrul i lungimea treptei 
arborelui, pe care este instalat  pana;      [fig.3.6] 

Ft1 = 271,4 [N] este for a tangen ial  a melcului.   [pag.10]  

l3m

A - A

lef

Pana paralela

l

A
t1

t 2

hb

d3m

Figura 6.1 – Asamblarea prin pan  paralel  pe arborele-pinion. 
6.1.1 Predimensionarea penei  

În conformitate cu diametrul d3m, [mm] conform [*, tab. S9, anexa 2] stabilim 
dimensiunile sec iunii transversale ale penei (fig. 6.1): 

b = 5,0 [mm]; h = 5,0 [mm]; t1 = 3,0 [mm]; t2 = 2,3 [mm].
Lungimea penei l, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea treptei 

arborelui, pe care este instalat  pana – l3m, [mm]:
3 5 10 36 0 5 10 31 26ml l ... , ... ... [mm],

accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l = 28,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  5x5x28 GOST 23360-78. 
6.1.2 Calculul de verificare al penei 

Penele paralele, utilizate la proiectarea reductoarele, sunt verificate la 
forfecare. Condi ia de rezisten  la strivire: 

t
s s

s

F [ ]
A

,

unde As, [mm2] este suprafa a de strivire, care se determin  din rela ia: 
10 94 0 94 5 0 3 0 23 0 39 1s efA , h t l , , , , , [mm2];
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lef., [mm] – lungimea de lucru efectiv  a penei cu suprafe e frontale rotunjite: 
28 5 23 0ef .l l b , [mm];

[ ]s, [N/mm2] – tensiunea admisibil  la strivire. Pentru buc  de o el i sarcini 
lini tite [ ]s = 110...190 [N/mm2]   [*, pag.87]. 

1 271 4 6 94
39 1

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2].

Deoarece tensiunea de strivire se afl  în limite admisibile, accept m
urm toarea pan :

Pan  5x5x28 GOST 23360-78

6.2 Calculul asambl rilor prin pan  pentru arborele condus 
Date ini iale:

d3a = 21,0 [mm] i l3a = 36,0 [mm] – diametrul i lungimea treptei arborelui sub 
butucul elementului transmisiei deschise;     [fig. 3.6] 

d1a = 30,0 [mm] i lbut = 45,0 [mm] – diametrul interior i lungimea butucului 
ro ii din ate;          [tab. 5.1] 

Ft2 = 808,5 [N] este for a tangen ial  în angrenaj.   [pag.10] 

lbut

l3a

l3

d1a

t1
t 2

A - A
b

h

A

A

l1

t1
t 2

hb

d3a

B - B

B

B

Figura 6.2 – Asambl rile prin pan  alee arborelui condus.
6.2.1 Predimensionarea penelor 

Sec iunea A-A. În conformitate cu diametrul d1a, [mm] stabilim dimensiunile 
sec iunii transversale ale penei (fig. 6.2): 

b = 8,0 [mm]; h = 7,0 [mm]; t1 = 4,0 [mm]; t2 = 3,3 [mm].
Lungimea penei l1, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea butucului ro ii 

din ate – lbut, [mm]:
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1 5 10 45 0 5 10 40 35butl l ... , ... ... [mm].

Accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l1 = 36,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  8x7x36 GOST 23360-78. 
Sec iunea B-B. În conformitate cu diametrul d3a, [mm] conform [*, tab. S9, 

anexa 2] stabilim dimensiunile sec iunii transversale ale penei (fig. 6.2): 
b = 6,0 [mm]; h = 6,0 [mm]; t1 = 3,5 [mm]; t2 = 2,8 [mm].

Lungimea penei l3, [mm] se stabile te în dependen  de lungimea treptei 
arborelui, pe care este instalat  pana – l3m, [mm]:

3 3 5 10 36 0 5 10 31 26ml l ... , ... ... [mm].

Accept m conform irului de lungimi ale penei standardizat – l3 = 28,0 [mm].
Deci, prealabil alegem urm toarea pan :

Pan  6x6x28 GOST 23360-78. 

6.1.2 Calculul de verificare al penelor 
Sec iunea B-B. Condi ia de rezisten  la forfecare: 

t
s s

s

F [ ]
A

,

unde As, [mm2] – suprafa a de forfecare: 

Sec iunea A-A 10 94 0 94 7 0 4 0 28 0 72 24s efA , h t l , , , , , [mm2];

Sec iunea B-B 10 94 0 94 6 0 3 5 22 0 47 08s efA , h t l , , , , , [mm2].

lef., [mm] – lungimea de lucru efectiv  a penei cu suprafe e frontale rotunjite: 
Sec iunea A-A 1 36 8 28 0efl l b , [mm];
Sec iunea B-B 3 28 6 22 0efl l b , [mm].

[ ]s, [N/mm2] – tensiunea admisibil  la strivire. Pentru buc  de o el i sarcini 
lini tite [ ]s = 110...190 [N/mm2]   [*, pag.87]. 

Astfel, 

Sec iunea A-A 2 808 5 11 19
72 24

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2];

Sec iunea B-B 2 808 5 17 17
47 08

t
s

s

F , ,
A ,

[N/mm2].

Deoarece tensiunile de strivire pentru ambele sec iuni se afl  în limite 
admisibile, accept m urm toarele pene: 
Sec iunea A-A Pan  8x7x36 GOST 23360-78. 
Sec iunea B-B   Pan  6x6x28 GOST 23360-78. 
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   Caracteristica tehnica

 1. Raportul de transmitere                           i = 16
2. Momentul de rasucire la arborele condus, N*m  T2= 84.98
3. Turatia arborelui conducator, min-1 n1= 2850
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Fig. A3.3, a – Desenul de ansamblu a reductorului melcat proiectat. 
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Fig. A3.3, b – Fişa de componenţă a reductorului melcat proiectat. 
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Sarcina tehnică nr. 1 
Mecanismul de acţionare a transportorului cu role

M
7 8 3

5

D

6 4

 
1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea trapezoidală (TD, 

transmisie deschisă); 3 – reductor cu roţi dinţate conice (CON);  
4 – cuplaj (C); 5 – rolele transportorului; 6 – roţile conducătoare ale 
transportorului (OL, organ de lucru); 7 – lanţ de tracţiune; 8 – sarcină. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa periferică pe 
role Ft, kN 2,0 2,4 3,4 4,2 2,0 2,2 5,0 2,2 3,4 4,4

Viteza de deplasare 
a încărcăturii v, m/s 0,5 0,54 0,44 0,52 0,46 0,42 0,5 0,56 0,54 0,5

Diametrul rolelor 
D, mm 130 120 110 100 95 100 130 120 100 110

Durata de 
exploatare L, ani 7 8 8 10 9 8 9 7 9 7 
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Sarcina tehnică nr. 2 
Mecanismul de acţionare a conveierului cu bandă 

M

1

5

4

3

A

A 6

D

2

 
1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea trapezoidală (TD, 

transmisie deschisă); 3 – reductor cu roţi dinţate cilindrice (CIL);  
4 – cuplaj (C); 5 – tambur (OL, organ de lucru); 

6 – banda conveierului. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la bandă Ft, kN 2,2 2,4 1,8 2,0 1,8 2,0 2,2 2,4 2,6 2,8

Viteza benzii v, m/s 0,8 0,9 1,0 1,1 1,2 1,2 1,4 1,4 1,5 1,5

Diametrul 
tamburului D, mm 200 200 220 220 240 240 260 260 250 250

Durata de 
exploatare L, ani 7 8 9 10 7 9 8 8 9 8 
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Sarcina tehnică nr. 3 
Mecanismul de acţionare a malaxorului elicoidal 

M

5

D

4 6

2 1

3

 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune a 
malaxorului Ft, kN 1,2 1,4 1,6 2,0 1,8 2,2 2,8 1,6 1,8 2,6

Viteza de deplasare 
a amestec. v, m/s 0,8 0,9 1,0 1,1 0,9 1,0 1,1 0,7 0,9 0,8

Diametrul exterior 
al malaxor. D, mm 200 220 260 210 240 220 240 200 220 210

Durata de 
exploatare L, ani 7 7 8 8 9 9 8 8 7 7 

1 – motor electric (ME); 2 – transmisie 
prin curea lată (TD, transmisie deschisă); 
3 – reductor cu roţi dinţate conice (CON); 

4 – cuplaj (C); 5 – buncăr; 
6 – malaxor elicoidal (OL, organ de lucru).
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Sarcina tehnică nr. 4 
Mecanismul de acţionare a malaxorului vertical 

M

5 6

D

4

3

1 2

 

1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea trapezoidală (TD, 
transmisie deschisă); 3 – reductor cu roţi dinţate cilindrice (CIL);  

4 – cuplaj (C); 5 – malaxor (OL, organ de lucru); 6 – amestec. 
 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa periferică a 
malaxorului Ft, kN 1,2 1,6 1,4 1,8 1,2 1,4 2,0 1,8 2,2 1,2

Viteza periferică a 
malaxorului v, m/s 1,1 1,6 1,4 1,8 1,4 0,9 1,6 1,2 1,8 1,6

Diametrul 
malaxorului D, mm 300 400 350 450 420 320 400 340 440 420

Durata de 
exploatare L, ani 9 9 10 8 8 7 8 7 9 8 
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Sarcina tehnică nr. 5 
Mecanismul de acţionare a conveierului suspendat

4 3 2 1

M

65

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor cu roţi dinţate 
conice (CON); 4 – transmisie prin lanţ (TD, transmisie deschisă); 

5 – roata conducătoare a conveierului (OL, organ de lucru); 
6 – lanţ de tracţiune. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 3,0 3,8 4,6 5,8 4,2 3,4 4,8 4,0 5,6 5,0

Viteza lanţului de 
tracţiune v, m/s 0,54 0,62 0,6 0,64 0,56 0,5 0,62 0,52 0,66 0,6

Pasul lanţului de 
tracţiune p, mm 50 40 63 50 40 63 50 40 63 50

Numărul de dinţi ai 
roţii de lanţ  z 7 8 9 9 7 8 7 9 10 8 

Durata de 
exploatare L, ani 8 6 7 9 6 8 7 7 9 6 
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Sarcina tehnică nr. 6 
Mecanismul de acţionare a conveierului prin lanţ 

2

6

3 1

M

4

5

1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea lată (TD, transmisie 
deschisă); 3 – reductor cu roţi dinţate cilindrice (CIL); 4 – cuplaj (C); 

5 – roţile conducătoare ale conveierului (OL, organ de lucru); 
6 – lanţ de tracţiune. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 2,2 3,0 3,8 4,2 3,0 3,2 3,4 3,6 4,6 4,0

Viteza lanţului de 
tracţiune v, m/s 0,64 0,70 0,76 0,9 0,74 0,58 0,86 0,68 0,8 0,72

Pasul lanţului de 
tracţiune p, mm 40 63 50 40 50 63 50 40 63 50

Numărul de dinţi ai 
roţii de lanţ  z 7 8 7 8 9 7 8 9 8 7 

Durata de 
exploatare L, ani 5 6 7 5 7 8 6 5 5 6 
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Sarcina tehnică nr. 7 
Mecanismul de acţionare a elevatorului cu căuşe 

M

1234

5

6

7

8

D

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 1,4 1,8 2,2 2,8 1,8 1,6 2,0 1,4 2,6 2,8

Viteza benzii v, m/s 1,0 1,2 1,4 1,6 1,2 1,2 1,4 1,8 1,6 1,2

Diametrul 
tamburului D, mm 250 320 275 340 300 250 280 340 320 300

Durata de 
exploatare L, ani 8 7 9 8 9 7 8 7 10 9 

1 – motor electric (ME); 
2 – cuplaj (C); 
3 – reductor cu roţi dinţate 

conice (CON);  
4 – transmisie prin lanţ (TD, 

transmisie deschisă); 
5 – tambur (OL, organ de 

lucru); 
6 – căuş; 
7 – banda elevatorului; 
8 – dispozitiv de întindere. 
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Sarcina tehnică nr. 8 
Mecanismul de acţionare a tamburului de lustruit

3 5

M

D

4

1

2

 

1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea trapezoidală (TD, 
transmisie deschisă); 3 – reductor cu roţi dinţate cilindrice (CIL);  

4 – cuplaj (C); 5 – tambur (OL, organ de lucru). 
 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa periferică a 
tamburului Ft, kN 0,4 0,5 0,7 0,8 0,42 0,7 0,8 0,6 0,9 1,1

Viteza tamburului 
v, m/s 2,4 2,2 2,6 2,8 3,0 2,6 2,8 2,2 2,0 2,4

Diametrul 
tamburului D, mm 500 450 600 550 700 800 900 700 800 600

Durata de 
exploatare L, ani 8 9 10 8 8 9 10 6 7 9 
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Sarcina tehnică nr. 9 
Mecanismul de acţionare a conveierului suspendat

M

6 5

4

1 2 3

 

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor cu roţi dinţate 
conice (CON); 4 – transmisie cu roţi dinţate cilindrice (TD, transmisie 

deschisă); 5 – roata conveierului (OL, organ de lucru); 
6 – lanţ de tracţiune. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 3,2 3,6 5,2 5,6 4,4 3,8 5,0 4,2 5,4 6,0

Viteza lanţului de 
tracţiune v, m/s 0,58 0,64 0,56 0,7 0,6 0,5 0,62 0,6 0,68 0,54

Pasul lanţului de 
tracţiune p, mm 63 50 40 63 50 40 63 50 40 63

Numărul de dinţi ai 
roţii de lanţ  z 7 9 8 8 8 9 7 9 10 8 

Durata de 
exploatare L, ani 8 6 7 9 6 8 7 7 9 6 
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Sarcina tehnică nr. 10 
Mecanismul de acţionare a conveierului suspendat

2 1

M

5 6

4 3

 

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor cu roţi dinţate 
cilindrice (CIL); 4 – transmisie cu roţi dinţate conice (TD, transmisie 

deschisă); 5 – roţile conducătoare ale conveierului (OL, organ de lucru); 
6 – lanţ de tracţiune. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 2,8 3,8 4,8 5,4 4,4 3,4 5,0 4,6 5,2 4,2

Viteza lanţului de 
tracţiune v, m/s 0,52 0,58 0,62 0,7 0,6 0,56 0,68 0,54 0,72 0,66

Pasul lanţului de 
tracţiune p, mm 40 40 63 63 50 50 40 50 63 50

Numărul de dinţi ai 
roţii de lanţ  z 7 8 9 10 7 8 7 9 9 10

Durata de 
exploatare L, ani 8 7 10 10 9 7 6 8 10 9 
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Sarcina tehnică nr. 11 
Mecanismul de acţionare a frământătorului 

123

6

D

M

5

4

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor cu roţi dinţate conice 
(CON); 4 – transmisie cu roţi dinţate cilindrice (TD, transmisie deschisă); 

5 – cuva frământătorului (OL, organ de lucru);  
6 – braţ de frământare. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa tangenţială a 
cuvei Ft, kN 1,8 2,6 3,2 4,4 2,8 2,0 3,5 3,0 4,2 2,8

Viteza de lucru a 
cuvei v, m/s 1,0 1,2 1,1 1,4 1,6 1,2 1,0 1,1 1,3 1,4

Diametrul de lucru 
al cuvei D, mm 700 760 780 840 900 800 860 780 900 800

Durata de 
exploatare L, ani 10 9 10 8 7 9 10 6 8 9 

Notă: Raportul de transmitere 
pentru angrenajul cilindric (TD) 
de acceptat din limita 8...12. 
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Sarcina tehnică nr. 12 
Mecanismul de acţionare a separatorului magnetic

M
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1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor cu roţi dinţate 
cilindrice (CIL); 4 – transmisie prin lanţ (TD, transmisie deschisă); 5 – 

tambur cu magneţi (OL, organ de lucru); 6 – jgheab; 7 – buncăr; 8 – cuvă.

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la rotire Ft, kN 1,0 1,2 1,6 1,8 1,4 1,2 1,6 1,4 1,8 2,0

Viteza tamburului 
cu magneţi v, m/s 1,6 2,0 1,8 2,2 1,6 1,4 2,0 1,8 2,4 1,5

Diametrul 
tamburului D, mm 460 440 480 520 420 500 440 520 480 460

Durata de 
exploatare L, ani 7 8 9 10 8 7 8 9 10 9 
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Sarcina tehnică nr. 13 
Mecanismul de acţionare a elevatorului cu bandă 

1 2

D

M

4

65

3

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune a 
tamburului Ft, kN 4,6 5,0 5,8 7,6 5,2 4,2 5,6 5,8 7,4 6,6

Viteza benzii 
elevatorului v, m/s 0,4 0,5 0,52 0,48 0,38 0,45 0,6 0,4 0,5 0,42

Diametrul 
tamburului D, mm 140 120 150 130 140 160 200 180 170 120

Durata de 
exploatare L, ani 6 7 9 7 9 6 9 7 10 9 

1 – motor electric (ME); 
2 – cuplaj (C); 
3 – reductor cu roţi dinţate conice (CON); 
4 – transmisie prin lanţ (TD, transmisie deschisă); 
5 – banda elevatorului (OL, organ de lucru); 
6 – mecanism de întindere. 
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Sarcina tehnică nr. 14 
Mecanismul de acţionare a macaralei suspendate 

2 1
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1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 
3 – reductor cu roţi dinţate cilindrice (CIL); 4 – transmisie prin angrenaj 

(TD, transmisie deschisă); 5 – şină; 6 – roată (OL, organ de lucru). 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la deplasare Ft, kN 1,4 2,2 2,4 2,6 1,8 1,6 2,0 1,8 2,2 2,0

Viteza de deplasare 
a macaralei v, m/s 1,2 1,1 1,4 1,8 1,3 1,1 1,8 1,4 2,2 1,6

Diametrul roţii de 
deplasare D, mm 240 260 320 400 440 340 480 500 550 480

Durata de 
exploatare L, ani 7 7 9 9 10 6 8 6 8 10
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Sarcina tehnică nr. 15 
Mecanismul de acţionare a malaxorului industrial

D
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1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor melcat (MELC); 
4 – transmisie cu roţi dinţate conice (TD, transmisie deschisă); 

5 – buncăr (OL, organ de lucru). 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa tangenţială a 
cuvei Ft, kN 1,2 2,2 3,0 3,2 2,0 1,8 2,8 2,4 3,4 2,6

Viteza de lucru a 
cuvei v, m/s 1,4 1,2 1,1 1,5 1,3 1,0 1,25 1,1 1,3 1,2

Diametrul de lucru 
al cuvei D, mm 1000 1200 1500 1300 1400 1000 1500 1100 1300 1200

Durata de 
exploatare L, ani 7 6 9 8 5 9 6 7 8 7 
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Sarcina tehnică nr. 16 
Mecanismul de acţionare a basculatorului 

platourilor pentru lăzi 

D
M

2

1

3

2
2

4 65

4

 

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor melcat (MELC); 4 – 
transmisie prin lanţ (TD, transmisie deschisă); 

5 – tambur (OL, organ de lucru); 6 – banda basculatorului. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la bandă Ft, kN 2,4 3,2 3,4 4,6 3,0 2,0 3,4 2,8 4,4 3,2

Viteza benzii v, m/s 0,7 0,8 1,0 0,9 0,75 0,95 1,0 0,85 1,1 0,9

Diametrul 
tamburului D, mm 500 525 600 550 575 540 560 550 600 575

Durata de 
exploatare L, ani 8 8 7 7 9 9 6 6 8 9 
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Sarcina tehnică nr. 17 
Mecanismul de acţionare a troliului 

M

D
25

341

 

1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea (TD, transmisie 
deschisă); 3 – reductor melcat (MELC); 4 – cuplaj (C); 

5 – troliu (OL, organ de lucru). 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Capacitatea de 
ridicare Ft, kN 2,7 3,0 4,5 5,0 3,5 3,0 4,0 5,5 2,5 5,0

Viteza de ridicare 
(coborâre) v, m/s 0,2 0,26 0,24 0,27 0,23 0,2 0,25 0,26 0,22 0,21

Diametrul 
tamburului D, mm 200 210 250 230 300 240 320 260 280 220

Durata de 
exploatare L, ani 7 7 6 6 7 7 5 5 7 6 
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Sarcina tehnică nr. 18 
Mecanismul de acţionare a maşinii de spălat sticle

D
M

1

2

6 5

4

3

1 – motor electric (ME); 2 – transmisie prin curea (TD, transmisie 
deschisă); 3 – reductor melcat (MELC); 4 – cuplaj (C); 

5 – tambur (OL, organ de lucru); 6 – banda transportorului. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la bandă Ft, kN 0,8 1,4 1,6 1,8 1,5 1,0 1,7 2,0 1,2 1,9

Viteza benzii v, m/s 0,56 0,68 0,72 0,8 0,64 0,6 0,74 0,78 0,54 0,7

Diametrul 
tamburului D, mm 200 210 250 230 300 240 320 260 280 220

Durata de 
exploatare L, ani 6 6 5 7 7 5 5 6 6 7 
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Sarcina tehnică nr. 19 
Mecanismul de acţionare a transportorului de legume

M

2

3

1

4

65

1 – motor electric (ME); 2 – cuplaj (C); 3 – reductor melcat (MELC); 
4 – transmisie prin lanţ (TD, transmisie deschisă);  

5 – lanţul de tracţiune al transportorului (OL, organ de lucru);  
6 – mecanism de întindere. 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 1,5 2,2 2,5 3,8 2,0 1,6 2,4 1,8 1,2 2,8

Viteza lanţului de 
tracţiune v, m/s 0,4 0,44 0,50 0,42 0,46 0,41 0,45 0,43 0,48 0,47

Pasul lanţului de 
tracţiune p, mm 63 80 100 63 100 63 80 80 100 63

Numărul de dinţi ai 
roţii de lanţ  z 9 10 7 9 8 10 11 7 8 11

Durata de 
exploatare L, ani 5 6 7 9 6 5 7 7 9 7 
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Sarcina tehnică nr. 20 
Mecanismul de acţionare a conveierului cu leagăne

3

4

5

6

8

7

M

12

 

VARIANTE DATE INIŢIALE 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Forţa de tracţiune 
la lanţ Ft, kN 2,4 3,0 2,6 4,0 3,6 2,0 2,8 3,5 2,2 3,2

Viteza lanţului de 
tracţiune v, m/s 0,22 0,3 0,40 0,44 0,2 0,32 0,42 0,26 0,24 0,34

Pasul lanţului de 
tracţiune p, mm 40 63 50 50 40 63 63 50 40 63

Numărul de dinţi ai 
roţii de lanţ  z 7 8 10 9 7 10 11 9 8 7 

Durata de 
exploatare L, ani 6 6 7 8 8 5 6 7 5 7 

 

1 – motor electric (ME); 
2 – cuplaj (C); 
3 – reductor melcat (MELC); 
4 – transmisie prin lanţ (TD, 

transmisie deschisă); 
5 – lanţ de tracţiune (OL, organ 

de lucru); 
6 – leagăn; 
7 – mecanism de întindere; 
8 – sarcină. 
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