2. TRANSMISII PRIN LANT [4; 6; 7; 8; 13; 14; 16; 29; 31]

2.1. CARACTERIZARE. DOMENII DE FOLOSIRE

Transmisiile prin lant fac parte din categoria transmisiilor mecanice indirecte si servesc la
transmiterea miscarii si a momentului de torsiune Tntre doi sau mai multi arbori paraleli.

O transmisie prin lant se compune din rorile de lany, lansul — care infasoara rotile de lant si
angreneaza cu dintii acestora (fig. 2.1) — dispoztive de intindere, dispoztive de ungere si carcase
sau aparatori de protectie.

Lantul este format din zale, articulate intre ele, care ii asigura flexibilitatea necesara pentru
Infagurarea pe rotile de lant.
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Avantgjele transmisiilor prin lant sunt: posibilitatea folosirii intr-un domeniu larg de distante
intre axe; posibilitatea transmiterii unor momente de torsiune mari; realizarea unor rapoarte de
transmitere medii constante; randament ridicat (n = 0,96...0,98); incarcari relativ reduse pe arbori;
posibilitatea inlocuirii usoare a lantului; posibilitatea transmiterii miscarii la mai multi arbori
condusi; posibilitatea functionarii in conditii grele de exploatare (praf, umiditate, temperaturi
ridicate).

Dintre dezavantajele transmisiilor prin lant, cele mai importante sunt: neuniformitatea
miscarii rotii (rotilor) conduse — ca urmare a infasurarii lantului pe rotile de lant dupa un contur
poligonal — care produce sarcini dinamice suplimentare, vibratii si zgomot n functionare; uzura
inevitabila Tn articulatii, care duce la marirea pasului, impunandu-se folosirea dispozitivelor de
ntindere; necesita o precizie mai ridicata de montare si 0 ntretinere pretentioasi, comparativ cu
transmisiile prin curele.

Transmisiile prin lant se utilizeaza cand se impun distante medii intre axe, care nu se pot
realiza prin angrengje si cand nu este permisa alunecarea, situatie in care nu pot fi folosite
transmisiile prin curele. Se folosesc in constructia maginilor agricole, de transport (biciclete,
motorete, motociclete) si launele utilaje (in siderurgie, in constructii etc.).

2.2. CLASIFICAREA SI CARACTERIZAREA LANTURILOR DE TRANSMISIE

Lanturile de transmisie se executa cu pasi mici, pentru reducerea sarcinilor dinamice si cu
articulatii rezistente la uzura, pentru marirea duratel de functionare.

Langurile cu bolruri (de tip Gall) se executa din eclise si bolturi (fig. 2.2). Eclisele exterioare
1 se preseaza pe bolturile 3, formand cu acestea un cadru, iar eclisele interioare 2 formeaza
articulatii cu bolturile 3 (fig. 2.2, c); capetele bolturilor se nituiesc. Deoarece suprafata de contact Tn
articulatii este redusa, ceea ce duce la 0 uzura accentuata, aceste lanturi se recomanda la sarcini mici
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si viteze reduse (v < 0,3 m/s — pentru lanturile cu zale scurte, constructie grea; v < 0,2 m/s — pentru
lanturile cu zale lungi, constructie usoara). Se executa cu joc Tntre eclise, Tn variantele cu eclise
simple (fig. 2.2, @) sau multiple (fig. 2.2, b).

— -

Fig. 2.2 Fig. 2.3

Langurile cu bucse (fig. 2.3) se
compun din eclise, bolturi si bucse,
eclisele exterioare 1 fiind presate pe
bolturile 3, iar cele interioare 2 pe
bucsele 4. Din punct de vedere
functional, eclisele exterioare si
bolturile, respectiv eclisele interioare
si  bucsele, formeaza elemente
cinematice distincte, articulate intre
ele (fig. 2.3, b). Datorita suprafetei de
contact mai mare dintre bolturi si
bucse, aceste lanturi se recomanda la
sarcini medii si viteze sub 3 nvs.

Langurile cu role (fig. 2.4) se
deosebesc de lanturile cu bucse
datorita rolelor 5, montate liber pe
bucse. Schema functionala din fig.
2.3, b este completata cu role si este
prezentata in fig. 2.4, b.

La aceste transmisii, angrenarea
lantului cu dintii rotilor de lant se
realizeaza prin rostogolirea rolelor pe
flancurile  dintilor, frecarea de
alunecare, caracteristica lanturilor cu
bucse, fiind Tnlocuita cu frecarea de
rostogolire, caracterizata prin pierderi
energetice mult mai mici (randamentul transmisiei creste). Lanturile cu role se folosesc la viteze
mai mari, cu uzuri mai reduse ale dintilor rotilor de lant, decat in cazul lanturilor cu bucse.

Fig. 2.4
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Se executa ntr-o mare varietate de forme si dimensiuni, pentru a putea fi folosite ntr-un
domeniu larg de sarcini de transmis si viteze de functionare. Lanturile de uz general cu role si zale
scurte cu un rand de zale (fig. 2.4, @), cu doua randuri de zale (fig. 2.4, ¢) si cu trei randuri de zale
(fig. 2.4, d) se utilizeaza la sarcini mari si viteze v £ 15m/s; pentru biciclete, motorete si
motociclete, se folosesc lanturile cu role si zale scurte cu p = 12,70 mm. La sarcini mari, cu socuri
frecvente si viteze mici sau medii se folosesc lanturile de tip Rotary, cu eclise cotite (fig. 2.4, e), iar
lasarcini si viteze medii, lanturile cu role si zale lungi.

Pentru realizarea unei miscari ca mai uniforme a rotii (rotilor) conduse, se evita folosirea
lanturilor cu pasi mari, preferandu-se lanturile cu doua randuri (lanturi duble) sau cu trei randuri
(lanturi triple), cu pasi mici (v. fig. 2.4, csi d).

La formarea sau la scurtarea lantului, se folosesc zalele de legatura, asigurate axial prin
presarea eclisei pe bolt (fig. 2.5, a), utilizarea unui sistem elastic de siguranta (fig. 2.5, b) sau prin
utilizarea cuielor spintecate (fig. 2.5, ). Laun numar impar de zale, lalanturile cu bucse si cu role,
se folosesc eclise speciale de legatura (fig. 2.5, d), fapt pentru care se recomanda, pentru aceste
lanturi, folosirea unui numar par de zale. La lanturile Rotary nu se impune aceasta recomandare,
datorita formei ecliselor.

Fig. 25

Formarea si tehnologia de executie a elementelor componente ale lantului sunt simple,
bolturile, bucsele, eclisele si rolele executandu-se pe masini de precizie si productivitate ridicate.

Bolturile se executa cilindric, iar la lanturile cu pasi mari, pentru a se evita rotirea ecliselor
exterioare, se executa, in zona de capat (la Tmbinarea boltului cu eclisa), aplatizari
(v. fig. 2.3, ).

Bucsele se executa din teava sau in constructie sudata, pentru lanturile de dimensiuni mari, se
vor prevedeasi aplatizari pentru evitarearotirii ecliselor interioare fata de bucse; si rolele se executa
din teava.

Eclisele, executate prin stantare, au un contur Tn forma de 8, pentru a se apropia de un corp de
egala rezistenta latractiune.

Languri cu eclise dingate (fig. 2.6...2.8) sunt formate din mai multe rénduri de eclise, care au
la capete dinti si sunt articulate prin bolturi. Dintii ecliselor angreneaza cu dintii rotilor de lant. Cel
mai frecvent, até dintii rotilor de lant cat si dintii ecliselor au profilul trapezoidal, flancurile
acestora fiind rectilinii, dar exista si constructii la care profilul dintilor rotilor de lant este in arc de
cerc sau n evolventa.

Tmbinarea capetelor lantului se realizeaza cu ajutorul bolturilor de legatura, care realizeaza
fixarea axiala a ecliselor cu gjutorul cuielor spintecate.

Pentru a se evita alunecarea laterala a lantului (de-a lungul dintilor rotilor de lant), acesta se
ghideaza axial fata de roata (roti) cu ajutorul unor eclise centrale, executate sub forma unor placute
(fig. 2.6, @), care intra ntr-un canal central executat la mijlocul rotii de lant (fig. 2.6, ¢) sau cu
gjutorul unor eclise laterale de ghidare (fig. 2.6, b), pentru care nu sunt necesare canale de ghidare
(fig. 2.6, d).
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Casi la celelalte tipuri de lanturi, durabilitatea depinde de rezistenta la uzura a articulatiilor
lantului.
bolturile si eclisele formeaza articulatii, prin contact direct sau prin contactul dintre bucse
presate la capete pentru grupuri de doua (fig. 2.6, asi b) sau trel eclise. Suprafata de contact, Tn
acest caz, este relativ. mica, asemanatoare cu cea redlizata la lanturile Gall
(v. fig. 2.2), fapt pentru care solutia nu este agreata tehnic, din cauza uzurilor pronuntate, frecareain
zona de contact fiind de alunecare;

Fig. 2.6

articulatiile realizate cu gjutorul bolturilor cilindrice si a unor bucse segmentate (fig. 2.7),
care asigura o suprafata
de contact mai mare
intre piesele aflate in
miscare relativa, marind
capacitatea de incarcare
a transmisiei; bucsa
ssgmentatda 1 este
presata  in  locasul
executat in eclisa 3, iar
bucsa segmentata 2 este
presata  in  locasul
executat in eclisa 4;
pentru ca zalele sa se
poata roti relativ — la
intrarea sl iesirea
lantului Tn si din contact
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cu dintii rotilor de lant — in eclise se executa niste locasuri mai mari, Th zona diametral opusi celei
Tn care este presat segmentul de bucsa;

articulatiile formate din prisme (fig. 2.8, a)
Tnlocuiesc frecarea de alunecare prin frecare cu
rostogolire, reducandu-se mult uzurile si deci marindu-se
durabilitatea transmisiei; articulatiile lantului din fig. 2.8,
b sunt de tip cantar; indiferent de forma celor doua prisme
care formeaza articulatia, fiecare fiind solidara cu eclisele
unei zale, este posibila rotirearelativa dintre zale.

La transmisiile prin lanturi cu eclise dintate,
contactul dintre dintii rotilor de lant si lant se realizeaza pe
fetele frontale ale dintilor ecliselor, fapt pentru care
sarcinile dinamice in transmisie sunt mai mici decét la
lanturile clasice (la care contactul se realizeaza ntre dinti
si role sau bucse), aceste lanturi utilizandu-se la viteze mai
mari (Va £ 30 m/s).

2.3. ELEMENTE CINEMATICE SI GEOMETRICE

Viteza medie a lanzului, in n/s, se determind cu relatia
v = 2PN
60>1000

n care: z este numarul de dinti ai rotii de lant, p — pasul lantului, in mm; n — turatia rotii de lant, Tn
rot/min; v, — viteza admisibila alantului.

Viteza instantanee a lantului, pentru o viteza unghiulara arotii de lant conducatoare constanta,
este variabila, datorita faptului ca lantul Infasoara rotile dupa un contur poligonal. Tn fig. 2.9, a...d
este prezentata succesiunea fazelor caracteristice procesului angrenarii dintre un dinte a rotii
conducitoare si lant, la o rotire arotii cu un unghi la centru corespunzitor unui pas, de 360°/z

Laintrarearolei lantului Tn contact cu dintele rotii, Tn punctul 1 (fig. 2.9, a), viteza periferica
constanta a rotii v, se transmite articulatiei lantului, a carei miscare poate fi privita ca o deplasare
dupa doua directii: o directie longitudinala (in lungul ramurii lantului) si alta normala pe ramura
lantului (punctul 2 din fig. 2.9, b). Pe aceste directii, articulatia lantului se deplaseaza cu vitezele v,
respectiv vy, viteze care sunt componentele vitezei vy, arotii.

(2.1)

Tn raport cu unghiul j dintre normala la directia ramurii lantului si raza vectoare a articulatiei
(v. fig. 2.9, b), cele doua componente ale vitezei se calculeaza cu relatiile:

V, =V, COS] = Dar s -
=V, ]—W2 CoSj ;

S (2.2)
V, =V, sinj :w%sinj.
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Fig. 2.9

Cand articulatia ajunge — dupa rotirea rotii cu unghiul 180%z — in punctul 3 (fig. 2.9, c),
unghiul j = 0, deoarece raza vectoare a articulatiei coincide cu normala la ramura lantului. Tn acest
punct viteza vi are valoarea maxima Vi max, €gald cu viteza periferica a rotii v, viteza normala v,
devenind nula.

Dupa ce articulatia depaseste punctul 3, componenta v se micsoreaza, pastrandu-si directia si
sensul, iar componenta v, isi schimba sensul, astfel incét in punctul 4 (fig. 2.9, d), dupa rotirea rotii
cu unghiul 360%z, launghiul j = 180%z, viteza vi are valoarea minima i nin, €gali cu cea din punctul
deintrare 1, iar viteza v, are valoarea maxima — Vi max, €gala si de sens contrar celel din punctul de
intrare 1.
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Relatiile (2.2) sunt reprezentate grafic n fig. 2.9, e, tinand seama de intervalul de variatie al
unghiului j , Intre j mex = +180%Z si j min = -180%z, corespunzitor rotirii rotii cu un unghi de 360°/z
Pe acest interval, viteza v prezinta o crestere dela o valoare minima vi min (Iaj = 180%2) lao valoare
maxima Vi max= Vp (laj =0), apoi o descrestere la aceeasi valoare vi min. Aceasta variatie este ciclica,
repetandu-se pe fiecare interval de rotatie egal cu 360%z si produce accelerari si decelerari ale
lantului, introducand sarcini dinamice in transmisie. Tn aceste conditii, roata condusi va avea o
miscare de rotatie neuniforma (W, 1 const.), preluand accelerarile si decelerarile lantului.

Pe acelasi interval, viteza normala v, variaza intre Vo max Si — Vn max, INtroducand oscilatii ale
ramurii lantului. La reluarea ciclului, Tn momentul intrarii unei noi zale in contact cu dintele rotii
conducatoare, datorita saltului vitezel v, de la— Vi max 12 Vi max, @cest contact are loc cu soc.

Deoarece valorile extreme ale celor doua componente ale vitezel sunt dependente atat de
viteza periferica a rotii cat si de pasul lantului, pentru a micsora sarcinile dinamice, zgomotul si
uzura articulatiilor, se limiteaza viteza lantului si se recomanda utilizarea lanturilor cu pasi cat mai
mici (pe doua sau trel randuri).

Raportul de transmitere mediu se calculeaza cu unadin relatiile:

=, =—=—=—2= : (2.3)

n care: wy > sunt vitezele unghiulare ale rotilor de lant; ny , — turatiile rotilor; Dg;, Dg2 — diametrele
dedivizare aerotilor.

Raportul de transmitere, ca urmare a variatiel vitezei rotii conduse, este variabil, Tn calcule
considerandu-se o valoare medie. Valorile raportului de transmitere sunt limitate de dimensiunile de
gabarit ale transmisiel, recomandandu-sei £ 8, iar latransmisiile cu functionare lenta i £ 15.

Numerele de dingi ai rofilor de lang. Numarul minim de dinti ai rotii mici z; este limitat de
uzura articulatiilor, de sarcinile dinamice si de zgomotul produs in functionarea transmisiei; la
numere mici de dinti creste neuniformitatea miscarii. Valorile minime ale lui z; se aleg in functie de
raportul de transmitere i, pentru lanturile cu role si cele cu bucse, respectiv in functie de pas si
turatia maxima admisa la roata conducatoare, pentru lanturile cu eclise dintate.

Numarul maxim de dinti ai rotii conduse z = iz se limiteaza la 100...120 in cazul lanturilor
cu bucse sau role si 1a 120...140 Tn cazul lanturilor cu eclise dintate. La valori mari ale lui z, chiar o
alungire redusa a lantului — aparuta Tn urma uzarii articulatiilor — duce la o deplasare a lantului Tn
lungul profilului dintilor rotii de lant si la 0 angrenare incorecta.

Pasul langului reprezinta distanta dintre centrele a doua articulatii invecinate, valorile
acestuia fiind standardizate; pasul reprezinta parametrul de baza al lantului.

Pasul lantului influenteaza gabaritul transmisiei, sarcinile dinamice, zgomotul in functionare,
neuniformitatea miscarii si turatia limita a rotii mici, micsorarea acestuia putandu-se obtine prin
folosirea lanturilor pe mai multe randuri.
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Fig. 2.10

Diametrele cercurilor de divizare ale rofilor de lant

se determina cu relatiile (fig. 2.10):

Dy =———— D, =— (2.4)

sn(180/ z) sin(180/ z,)

Distanfa dintre axe preliminara Apa Se aege
respectand conditia

Anin < Aprel < Amax, (2.5)
n care Amin Se stabileste din conditia ca unghiul sub care
lantul infasoara roata mica sa fie minim 120°, iar Amax din
conditia ca sageata ramurii antrenate sa nu aiba valori prea
mari.

Cand nu este impusi, din considerente de gabarit, distanta dintre axe se alege

Aprel = Aoptim = (3050)p

(2.6)

Unghiurile deinfagurare a langului pe rorile de lant se determina cu relatiile (fig. 2.11):

b, =180° - g >120°;
b, =180° +g

2.7)

Unghiul deinclinare a ramurilor langului se determina cu relatia

sin—g — Dy - Ddll
2A

(2.8)

Lungimea langului se obtine prin Tnsumarea lungimilor diferitelor portiuni de lant

(v. fig. 2.11)

L=L +L,+L,+L,, = Acosg/ 2+ Acosg/2+zp 360 +zZ,p

180- g 180+¢
360

rezultand, prin inlocuiri matematice uzuale, lungimea aproximativa a lantului
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Z,+2, - 26 p*
L»2A+———=p+ 29
7 2 P 3 2 g5 A @9

A reprezentand distanta dintre axe preliminara.
Numadarul de zale ale lantului se stabileste in functie de lungimea lantului si de pasul acestuia,
curelatia
w=t (2.10)
p
valoarea rezultata rotunjindu-se la un numar intreg.

Lungimea definitiva a langului este data de relatia

L = Wp. (2.11)
Distanra dintre axe recalculata se determina cu relatia
_p A 21 ZZ + %\/ 21 + Z O ) 21 O 212
A = 4 g 2 \/ 2 g 83 2 g u (212)
iar distanta dintre axe de montaj, cu relatia
A= A - DA (2.13)

cantitatea DA = (0,002...0,004) A, tindnd seama de asigurarea sagetii de monta.
2.4. FORMELE S| CAUZELE DETERIORARII TRANSMISIILOR PRIN LANT

Identificarea formelor de deteriorare a transmisiilor prin lant si stabilirea cauzelor care le
provoaca permit proiectantilor si evite sau s limiteze efectele acestora si astfel sa fie respectate
conditiile unei functionari sigure, intr-o perioada de timp stabilita. Se vor evidentia atét forme de
deteriorare ce pot fi evitate prin calcule de rezistenta cét si prin masuri tehnologice si functionale
(deintretinere).

Uzarea articulariilor este principala forma de deteriorare a transmisiilor prin lant, cauza fiind
aparitia, in timpul functionarii, a unor presiuni pe suprafetele in miscare relativa (bolturi-bucse,
bucse-role). Tn urma uzirii se produce o marire a lungimii lantului, ceea ce conduce la 0 angrenare
incorecta a lantului cu dintii rotilor de lant. Pentru evitarea unor uzari pronuntate, intre suprafetele
Tn contact trebuie sa existe o pelicula de lubrifiant rezistenta, presiunea efectiva in pelicula fiind
limitata la o valoare admisibila. Calculul principal vafi la strivire a peliculei de lubrifiant din zona
de contact.

Distrugerea supraferelor funcrionale prin aparifia de ciupituri (oboseala de contact), ca
urmare a solicitarii de contact, variabila Tn timp, apare numai la transmisiile bine unse si bine
etansate, la care uzura abraziva este neinsemnata. Se evita prin alegerea unor materiale cu duritati
superficiale mari.

Uzarea dingilor rorilor de lant poate fi micsorata prin alegerea corespunzatoare a materialului
si tratamentului pentru acestea si prin imbunatatirea conditiilor de ungere.
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Ruperea ecliselor, in dreptul gaurilor pentru bolturi sau bucse, in cazul lanturilor clasice, sau
Tn zona mediana a ecliselor dintate, apare la lanturi puternic solicitate si care functioneaza la viteze
mari. Se impune limitarea vitezei de functionare si efectuarea unui calcul de rupere statica prin
tractiune. Prin acest calcul se tine seama si de existenta altor solicitari ale elementelor constitutive
ale lantului - de exemplu, forfecarea boltului in zona de capat a bucselor si Tncovoierea acestuia, in
limita jocului dintre bolt si bucsa.

Rotirea ecliselor far@ de bolruri, respectiv farg de bucse, apare accidental, n cazul unei
executii si montag necorespunzatore a elementelor lantului.

25. MATERIALE UTILIZATE LA EXECUTIA LANTURILOR SI A ROTILOR DE
LANT

Eclisele se executa din oteluri carbon de calitate sau din oteluri aliate de Tmbunatatire,
duritatea dupa Tmbunatatire fiind cuprinsa ntre 275 si 360 HB. Ca semifabricat se foloseste
platbanda laminata la rece.

Bolzurile, bucsele si rolele se executa din oteluri carbon de calitate sau oteluri aliate de
cementare, duritatea dupa tratament ajungand pana la 60 HRC.

Rorile de lany se executa din diverse materiale: din oteluri cu continut mediu de carbon,
netratate termic - Tn cazul transmisiilor putin solicitate — sau Tmbunatatite — in cazul unor conditii
medii de solicitare; din oteluri de cementare, avand duritatea, dupa tratament, cuprinsa intre 48 si 58
HRC — in cazul unor sarcini si viteze mari - sau din oteluri de imbunatatire, calite superficial, prin
curenti de Tnalta frecventa, pana la duritati cuprinse intre 42 si 52 HRC; din fonta — Tn cazul
regimurilor de functionare usoare si mediu de functionare impur.

2.6. FORTE IN TRANSMISIILE PRIN LANT

Fiind o transmisie de forta, principala sarcina ce trebuie transmisa de o transmisie prin lant
este forta utila F,, ce se determina cu relatia

F, =10°F :%[N]; M, = 955X0° ", (2.14)
V

m dy 1
n care: P este puterea de transmis, in kW; vy, — viteza medie a lantului, in nvs; My — momentul de

torsiune la arborele rotii conducatoare, in Nmm; Dg; — diametrul de divizare al rotii conducatoare,
Tnmm.

Asupra lantului mai actioneazi si o componenti a fortei centrifuge F, , care solicita lantul la

tractiune. Aceasta forta actioneaza pe intregul contur al lantului, provocand uzarea suplimentara a

articulatiilor, fara insa a se transmite arborilor. Seiain considerare numai la viteze de peste 5 n/ssi
se determina cu relatia
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VZ
FC:q m

(2.15)

in care: q este greutatea unui metru liniar de lant, in N/m; g - acceleratia gravitationala, n m/s%.
Greutatea lantului provoaca, la nivelul ramurii pasive, sarcini de intindere proportionale cu
greutatea g, cu lungimea ramurii si cu unghiul de inclinare aramurii pasive fata de orizontala.
In fig. 2.12 este prezentata schema fortelor intr-o transmisie prin lant la care linia centrelor

este Inclinata fatd de orizontala cu unghiul d. Relatia de determinare a fortel datorate greutatii

lantului este

Fq = Fqu :10'3gfl—2 :10-3Kqu2 [N],

rel

a
14 |
K, ]

™.

i ——— S -‘H""'w-.
I
]

e 2 30

b

Fig. 2.12

(2.16)

unde: f, :LilOO%, f fiind

2

sigeata reala, in mm; L, —
lungimea ramurii pasive a
lantului, Tn mm; K; — coeficient
care tine seama de marimea
sagetii  relative fgq si de
inclinarea liniei centrelor fata de
orizontala, adica de marimea
unghiului y = d - ¢2, unde
Sm_g - Ddzz'ADdl
se poate alege din fig. 2.12, b.

La iesirea lantului de pe roata
motoare (punctul A; din fig. 2.12), forta Fq =
Fqu este data de relatia (2.16), pentru ca la
intrarea Tn angrenare a lantului cu roata condusa
s se determine cu relatia

F, = Fqo »107°qL, (K, +sny). (2.17)

. acest factor

Din echilioru de forte se poate
concluziona ca forta totala din ramura activa
este

F1= KaFy + Py, (2.18)
unde: Ka este un factor a regimului de
functionare (v. fig. 2.13); F, — forta utila, data
de relatia (2.14); F, — forta din ramura pasiva,
care reprezinta suma fortei datorate greutatii
ramurii pasive si acomponentel fortei centrifuge
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care actioneaza n lungul ramurilor lantului

Completi g
——— S
. s 5 3 & : 52
& 2 2 3 = E % L'EE“ ﬂg';' 5 Durata zilnica
el e % E £ _E = od ;j'f de functionare
SESEE 25 5 8 & 2 25%% = s:%
: 3.2
Pormire Incarcare pfgft!ljj]tm&:;?:ﬁﬂi Y.
o
//
" / = ]-,':}
77 0% :
bt
/ // \ Vd 25 §
///, f -
y. '/r / \ f/ o
=
4 Motor cu ardere // // \ \ / o
internd cu: ,...-""‘ f;, / 2 \h \u ff -0
» Un cilindru /// l";/ ‘\'\\'\\ //,/ %
y ok )
* Doi cilindri '//A / i J'Hr \\\\ :"’ / - 1,5
o Patrucilindr |}, /// 4{// Ll \*__‘,» ;_;'
' Masind cu abur /) J,’/ ‘\\&\t ,.r‘"/ - 1.0
4 Turbind cu apd | ) b /
P
o Turbina cu abur — | 4
; Maotor electric 0.6

Fig. 2.13
Exemplul indicat corespunde urmatoarelor: actionare prin motor electric, conditii medii de
pornire, actionare prin lanturi, 8 ore functionarepezi ® Ka=1,6

Forta din ramura activa va fi

iar fortele care incarca arborii
Fa = KaFy + 2F, (2.22)

cu valori diferite pe cel doi arbori si anume Fyo si Fa,, dacad in relatia (2.21) se introduc valorile
fortei Fq date de relatia (2.16) pentru Fqu si (2.17) pentru Fqo.

Randamentul transmisiilor prin lanturi cu role, precis executate si bine unse, este cuprins intre
0,96 si 0,98, pierderile prin frecare fiind compuse din: pierderi prin frecarea in articulatii; pierderi
prin frecarea dintre eclise; pierderi prin frecarea dintre dintii rotilor de lant si zalele lantului;
pierderi prin frecarea dintre role si bucse; pierderi prin frecarea din reazeme; pierderi pentru
barbotarea uleiului, in cazul ungerii prin barbotare. Cele mai mari sunt pierderile in articulatii si
reazeme, iar laviteze mari si pierderile pentru barbotarea uleiului.
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2.7.CALCULUL TRANSMISIILOR PRIN LANT

2.7.1. Calculul la gtrivire

Principala cauza a iesirii din functiune a transmisiilor prin lant este uzarea articulatiilor. La o
uzare pronuntata a acestora, lungimea lantului creste, nu se ma realizeaza 0 angrenare
corespunzatoare a lantului cu dintii rotilor de lant, ce mareste zgomotul, functionarea devenind mai
neuniforma si rezultand sarcini dinamice foarte mari.

Pentru evitarea acestel forme de distrugere, la lanturile cu bolturi, bucse sau role, se va
efectua un calcul la strivire a zonelor in contact intre care exista miscare relativa (bolt-bucsa) si se
vor lua masuri constructive si de exploatare a transmisiei — introducerea unui sistem de ntindere,
respectiv realizarea unei ungeri corespunzatoare.

Prin calculul de rezistenta la strivire a peliculel de lubrifiant se defineste capacitatea portanta
a transmisiilor prin lant. Conform acestui criteriu, forta admisibila ce poate fi transmisi de lant se
calculeaza cu relatia

_ P.A
Fo= et (2.22)

Tn care: p, este presiunea admisibila la strivire apeliculel de lubrifiant, stabilita experimental, pentru
conditii medii de exploatare - se alege in functie de pas si de turatia rotii mici; Aj — proiectia
suprafetei de contact dintre bolt si bucsa (A = a;ds, unde ds este diametrul boltului si a; — lungimea
bucsel); K. — coeficient global de exploatare.

Cosficientul K¢ tine seama de conditiile
reale de executie si exploatare a transmisiei
proiectate, care difera, de regula, de cele pentru

| care s-a stabilit presiunea admisibila la strivire pa.
N Acest coeficient se exprima sub forma produsului
unor coeficienti partiali de corectie

] K, =K,KKKKK,, (2.23)

LN
12 L i\

A
L/

IERTRTER

SEEEEEE!

[ - .
— Lol P unde: Kq este un coeficient care tine seama de

felul sarcinii (constanta sau cu socuri); Ka —

Fig.2.14 coeficient care tine seama de distanta dintre axe;

Ki — coeficient care tine seama de inclinarea liniei

centrelor fata de orizontala; K, — coeficient care tine seama de sistemul de reglare a distantei dintre

axe; K, — coeficient care tine seama de felul ungerii; Ki — coeficient care tine seama de numarul
schimburilor de lucru.

Cu aceasta forta admisibila, se determina puterea pe care o poate transmite lantul pe un rand,

curelatia

-,

F
P = an

2.24
> =200 (2.24)
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si apoi, Tn ipoteza incarcarii uniforme a celor doua sau trei randuri ale lantului, numarul necesar de
randuri
P

zZ =—, 2.25
—_ (2.25)

unde P este puterea ce trebuie transmisa de lant; in functie de valoarea obtinuta pentru z, se dege o
variantacuz =1, 2sau 3.

Pentru lanturile cu eclise dintate, apelandu-se la acelasi criteriu a capacitatii portante, se
determina latimea necesara a lantului, definita prin numarul de eclise ce se monteaza pe un bolt.

Puterea folosita Tn relatia de calcul alatimii lantului, numita putere de calcul de exploatare, se
calculeaza cu relatia

Pce = KeP, (2.26)
n care: Ke = KgK; este un coeficient de exploatare (Kq — tine seama de tipul masinii motoare, a celel
antrenate, de caracterul sarcinii si de executia si exploatarea transmisiei; K; — tine seama de
temperatura de functionare a transmisiel); P. — puterea de calcul. Pentru v, £ 5 m/s, P. = P (data de
proiectare), iar pentru v >5nvs, Pc = P + Peentrifugal-

Latimea necesara a lantului, pentru o durabilitate de 10000 ore, se determina cu relatia

B =2 g (2.27)

nec
3/\,2
Pa 4/ Vm

n care B este latimea din catalog a lantului ales.

2.7.2. Calculul larupere

Tn timpul functionarii, se poate produce si ruperea lantului, datorita solicitarilor la care sunt
supuse elementele componente — eclisele si bolturile.

Astfel, pentru lanturile cu bolturi, bucse sau role, conform fig. 2.15, se pot evidentia
urmatoarele solicitari:

” 02! -
Bl e tToa . .
= = d; L
e ] o
20,1 ._,__J*-"'E il
Iﬁl-—l’—ﬁ ,
[i2 g
-] [P Fi2
iRy B N
a b
Fia. 2.15

- forfecareaboltului in zona definita de eclisele interioare si exterioare

2
= oA =P (228

f

2A,

- Incovoierea boltului (in limita jocului dintre bolt si eclisa exterioara)
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3
s, =M M =Fsgiw =P (2.29)
W, 2 32
- tractiune, in zona slabita a eclisei de catre gaura pentru bucsa (fig. 2.15, b)
F F .
s, :Xt’ cuF = s A =(g, - d,)s (2.30)

Pentru lanturile cu eclise dintate, eclisa este solicitata la tractiune excentrica, tensiunea totala
(fig. 2.16) fiind

S=s.+s, (2.31)
unde:
F . -
S, :ﬁ’ cu A= gs(s—grosmeaunei eclise),
M. _ z .
S, =—-,cu M, :ih si W, =39 (ne — numéarul de eclise).
W, n, 6
De reguld, se efectueaza un calcul static la tractiune,
- 3; rupereafiind evitata daca
- N\ c= S £c (2.32
Fingy Fin, T T '

1
unde: ¢ este coeficientul de siguranta efectiv; S — sarcinade
Fig. 2.16 rupere, stabilita experimental, pentru fiecare tipodimensiune
de lant si data in standarde; F; — sarcina ce incarca ramura activa a lantului; c, — coeficient de
siguranta admisibil (c, = 7...18 — pentru lanturi clasice; ¢, = 7...12 — pentru lanturi cu eclise
dintate).
Etapele care trebuie parcurse pentru calculul transmisiilor prin lanturi cu bolturi, bucse sau
role, respectiv pentru lanturile cu eclise dintate, sunt prezentate in tabelul 2.1.

Tabelul 2.1
Etapele de calcul ale transmisiilor prin lant
Elementul Lant cu bolturi, bucse sau role Lant cu eclisedintate
calculat sau ales
1 2 3
DATE DE - Puterea P, kW
PROIECTARE - Turatialaintrare ny, rot/min

Raport de transmitere i
Precizari privind conditiile de executie si exploatare

Numarul de dinti a | zimin = 11...13, pentru v < 4 nV/S si | zimin = 17, pentru 2650 rot/min <
rotii mici z; p <20 mm n; < 3300 rot/min
Zimin = 14...16, pentru v < 7 m/s si | zimn = 19, pentru n; = 2200
Tncarcari medii rot/min
Zimin = 17...25, pentru v < 24 m/s Zimin = 21, pentru 1350 rot/min <
N, < 1650rot/min
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Tabelul 2.1 (continuare)

1 2 3
Numarul de dinti a 22 =121 < Zomax

Frecvent z, = 30...80

Pasul lantului p, mm

Se aleg din standardele lantului, trei
la patru variante de pasi

p £ 15,87 mm - pentru n; > 2650
rot/min
p = 19,05 mm - pentru n; = 2200
rot/min
p > 254 mm - pentru n; < 1650
rot/min

Viteza medie a

\Vj :ﬂEV

lantului Vi, M/s ™ 604000 2
Va < 0,3 m/s, pentru lanturi cu | vo£ 30 m/s
bolturi
Va < 3 m/s, pentru lanturi cu bucse
Va £ 15 m/s, pentru lanturi cu role si
zale scurte

Numarul z de

lumirul z |z =F 5= 20P: ;o

randuri ale lantului P, p. 32

cu bucse si/sau role, S N

S_ Sv . P, = FaVn F, = PaA Pa — presiunea admisibila

respectiv latimea 100 K, B = KP

lantului cu eclise pa— presiunea admisibila c o

o . .| Ke = KgK; —coeficient de

dintate Bec, mm A = dsa; ds si & se adeg din| ¢ "9
gtandarde exploatare
Ke = KaKaKiK:K Ks — coeficient de | Ka —  coeficient de regim
exploatare (Kg = 1,0...19 - transmisii
Kq — coeficient dinamic (Kq = 1 — | obisnuite; Kyg = 1,0..15 -
sarcina constanta; Kyq = 1,2...1,5 — | transmisii  cu  dispozitive de
sarcina cu soc) ntindere)

Ka — coeficient al distantel intre axe
(Ka = 1,25, pentru A < 25p; Ka = 1,
pentru A = (30...50)p; Ka = 0,8,
pentru A = (60...80)p)

Ki — coeficient a inclinarii liniel
centrelor (Ki = 1, pentru Tnclinari y
< 45% K; = 0,15,fy , pentru inclinari
y 3 45° -y, ingrade)

K — coeficientul reglarii lantului (K,
= 1 — reglare prin deplasarea unei
roti; K, = 1,1 — reglare cu roti de
intindere; K, = 1,25 — nu exista

reglare)

Ki - coeficient de temperatura
(Ky = 2...3 - pentru t £ -25°C;
K. = 1 - pentru -25°C < t £ 150°C;
Ki=1,2...1,5- pentrut >150°C)
P. — putere de calcul

P. = P - pentru vy £ 5n/s, P = P

+ 10°FoVim — pentru vin > 5m/'s, cu
qva

g
g — greutatea unui metru liniar de
lant, Tn N/m
g — acceleratia gravitationala, n
m/s”

F =

Cc
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Tabelul 2.1 (continuare)

2 3

K. — coeficient de ungere (K, =0,8 —
ungere continuda Tn baie sau cu

pompa; Ky, = 1 — ungere prin
picurare; Ky 1,25 - ungere
periodica)

K — coeficient de functionare (K = 1
— un schimb de lucru; Ky = 1,25 —
doua schimburi; Ki = 1,5 — trei
schimburi)

Distanta  preliminara
dintre axe Apret, MM

Apre optim = (30...50)p; Aprel max = 80p

Lungimea
aproximativa a
lantului La, mm

.2 2
&, - 219 P
e 2p 2 Aprel

+Z
+ 4

L. =2A Z2p+
a 2IO

prel

Numarul de zale ae
lantului W

W = L ; W—numar intreg (si par pentru lant cu bucse sau role)
p

Lungimea definitiva a | L = Wp
lantului L, mm
Distanta dintre axe pé 7+ 242,88 o,- Zlozu
recalculata Arec, A, =—8n- 2 + 89\/ 2 ¥ - 8 2 =0
e 4é 2 e 2 g e 2p gu
respectiv distanta e u
dintre axe de montgj A= Ax-DA
A, mm DA = (0,002...0,004)A¢c
Verificarealarupere .
P cz%Eca; S din standardul lanulu
1
Ca=8...15 [ Ca=7...12
Forta din ramura F=KR +(F +F)
activa (motoare) F1, N )
2M .
F, :—Ddtl [ F, =10°%qL, (K +siny);F, = W
1
L, = Acos
2

Ka -dinfig. 2.13; K; — dinfig. 2.12, b
g — greutatea unui metru liniar de lant, in N/m (din standarde)
g — acceleratia gravitationald, in m/s?

Fortele ce Tncarca
arborii Fal,z, N

Fai2 = KaFy + 2Fq12
Fai = Fau = KaFy + 2Fqu
Fqu—V. relatia (2.16)
Fao = Fao = KaFu + 2F
Fqo — V. relatia (2.17)
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2.8.ELEMENTE CONSTRUCTIVE SI DE EXPLOATARE

2.8.1. Rorile delany

Rotile de lant sunt constituite din discul rotii, care are la periferie dinti dispusi echidistant,
si butucul rotii, care este montat pe arborele de la care sau la care se transmite momentul de
torsiune.

Tn functie de dimensiunile rotilor, pentru lanturile cu bolturi, bucse sau role, acestea se pot
executa dintr-o bucata, pentru roti de dimensiuni mici (fig. 2.17, @ sau din doua bucati (disc,
respectiv butuc), imbinate prin sudura sau asamblate prin suruburi (fig. 2.17, b).

| ] 7ﬁ7
L L

7 oy

RS
o

I

N

CEES
B

\\\\.'-{\

Fig. 2.17

Rotile pentru lanturile cu eclise dintate sunt mai late decét cele pentru lanturile clasice,
latimea lor fiind data de numarul de eclise montate pe un bolt.
Profilul dintilor rotilor de lant este determinat de tipul lantului. Geometria danturii este

definita prin formasi marimea profilelor dintilor in planele frontal si axial.

Rotile pentru lanturile cu bucse sau role au profilul frontal al dintilor constituit din semiarcul
locasului rolei, flancul activ al profilului si arcul capului dintelui (fig. 2.18, @). Tn fig. 2.18, b sunt
prezentate profilele dintilor in plan axial, pentru lantul simplu, dublu si triplu.

Principalele elemente geometrice din cele doua plane, pentru rotile lanturilor cu bucse sau
role, respectiv cu eclise dintate, sunt prezentate in fig. 2.18, respectiv 2.19, iar relatiile de calcul ale
acestora in tabelul 2.2. Se precizeaza faptul ca pentru lanturile cu eclise dintate forma dintelui Tn
sectiune axiala este determinata de modul de amplasare a ecliselor de ghidare (fig. 2.19, b, roata de
lant este pentru eclisa de ghidare interioara). Pentru formarotilor v si fig. 2.6, ¢ si d.
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B
b
Fig. 2.18
I
| . b
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Fig. 2.19
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Tabelul 2.2
Relatii pentru determinarea elementelor geometrice ale danturilor rotilor de lant, pentru lanturi cu
role si zale scurte si pentru lanturi cu eclise dintate

w Lanturi cu role si zale scurte Lanturi cu eclise
Elementul geometric I (fig. 2.18) dintate (fig. 2.19)
Denumire Simbol si Relatii de calcul
unitatea de
masura
1 2 3 | 4
Elemente cunoscute dupa z Numerele de dinti ai pinionului z; si rotii z»
calculul de rezistenta, y2) Pasul lantului p
alese din standarde sau p, mm Diametrul nominal al rolei | Tnaltimea dintelui
cataloage de firma d;, mm di eclisel by, masurata de
amin, MM | Distanta minima intre la centrul articulatiel
eclisele interioare ain
Pasul unghiular aiy, _ 360 _ 360
j 12, grade 12 _7 J 12 _21_2
Diametrul de divizare Dg12, mm D, = p/agin al,zg D, = p/aginjig
S s T Rl Wy
Diametrul de varf Del,Z, mm Del,Zmax = Dd1’2 + 1,25p -d; _ p
exterior 5 el2 i
( ) Do omin = Dats + pg- Eg_ d, 9] 1, /2
Zog
De1,2min < De1,2 < De1,2max
Tnaltimea dintelui h, mm h=De- D, h=b,+e
T2 e=0,1p—jocul radial
b; —naltimea dintelui
eclisei
Diametrul de fund Di12, mm Di1o=Ddio—ds 2h
(interior) Diaz =Daz - cos .. /2
Y 12
Unghiul dintre douz b1, grade biz=a-ji2
flancuri antiomologe care a = 60 — unghiul
genereaza un gol ) format de flancurile
active ale ecliselor
Unghiul format de Qu2, grade i Qo=a-2 12
flancurile unui dinte
Unghiul locasului rolei d 2, grade 0,y =140- 20
4,
90 -
- =120- —
d1,2m|n 21’2
012 min < dy,2 < 01,2 mex
Raza flancului dintelui Ryi2, mm | 0,12di1(z12 + 2) < Ry 12 <
0,008 (22, +180) ]
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Tabelul 2.2 (continuare)

Rimax = 0,505d; + 0,069 3/d,
lein < Rl < leax

1 2 3 4
Latimeadintelui By, mm | Pentrup £ 12,7 mm
B;: = 0,93amin (lant cu un rand de
zale)
B; = 0,91amin (lant cu doua sau trei
rénduri)
Pentru p > 12,7 mm i
B; = 0,95ami», (lant cu un rand de
zale)
B; = 0,93amin (lant cu doua sau trei
rénduri)
Latimea danturii rotilor | By; Bs, |Bx=Bi+e
pentru lanturi duble sau mm B;=B;+2e
triple e — distanta dintre randurile de )
dinti (se alege din standarde)
Tesireadintelui f, mm f=(0,1...0,15)p -
Raza de racordare Rs, Rs3 p r»p
(tesire) aflancului r, c1» 0,4p
dintelui Rs, respectiv a Ci,
flancului deggjarii mm
canalului de ghidarer si
pozitionarea centrului
razei de curbura fata de
varful dintelui ¢,
Latimea canalului de| s, mm - = 2S
ghidare S — grosimea unei
eclise
Adancimea canalului de | hy, mm - hi » 0,75p
ghidare
Latimea rotii (lungimea| b, mm - b=B+s
dintelui) B —latimea
lantului
Raza de racordare la| R4, mm | R,=0,2 - pentrup £ 9,525 mm -
obada roii Rs; = 0,3- pentru 9,525 mm<p £
£ 19,05 mm
Rs = 0,4 - pentru 19,05 mm<p £
£ 44,45 mm
R, =0,6 - pentrup>44,5mm
Diametrul obezii rotii Ds, mm D, = pctg%o - 1080, _ - 1- 2R,
bimax — latimea maxima a eclisel
zalei interioare (masurata n
dreptul gaurii eclisel), data in
standardul lantului
Raza locagului rolel R, mm | Rymin = 0,505d; -
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2.8.2. Amplasarea transmisiilor prin lant

Transmisiile prin lant se amplaseaza astfel ca lantul si functioneze Tn plan vertical, pozitia
optima a liniei centrelor fiind cea orizontala sau inclinata fati de orizontala cu un unghi d = 30°...
60°, cand inca oscilatiile ramurilor lantului — activa si pasiva — nu sunt determinante in functionarea
transmisiei (fig. 2.20, asi b).

Roatd conducatoeare Fould condusi
. T _.-4|
— - -
' R amurd activé ,__a—Hwh
.-N.'J}'“!?’ —y—— - f '&i\j\\
' ~ . .' I
W
gi‘%y___‘_‘ | ‘f
Ramuri ——j—— -==-=-:-—F-f*
| pﬂinn
el

Fig. 2.20

Transmisiile amplasate vertical (fig. 2.20, ¢ si d) necesita o reglare minutioasa a intinderii
lantului, deoarece oscilatia ramurii lantului si sigeata ce ia nastere, in urma incarcarilor ramurilor,
tinde sa scoata zalele lantului din angrenarea cu dintii rotii; se impune evitarea amplasirii verticale
atransmisiilor prin lant.

2.8.3. Intinderea langurilor

Latransmisiile prin lant trebuie prevazuta posibilitatea reglarii intinderii lantului, deoarece in
urma uzarii inevitabile a articulatiilor lantul se alungeste. Dispozitivul de intindere trebuie sa poata
compensa alungiri in limitele a doi pasi, dupa o astfel de alungire urméand si se indeparteze doua
zale ale lantului.

Reglarea intinderii se poate realiza prin deplasarea uneia din rotile de lant sau folosind roti
dintate sau role netede de reglare. Reglarea intinderii prin deplasarea uneia din rotile de lant
constituie solutia cea mai simpla. Rotile dintate sau rolele netede de Tntindere se amplaseaza pe
ramura antrenata, mai aproape de roata mare, cu exceptia cazului cand acestea se monteaza n
exterior si cand se amplaseaza n apropierearotii mici, cu scopul maririi unghiului de Tnfasurare.

In fig. 2.21 sunt prezentate solutii pentru Tntinderea lantului, in diverse situatii functionale,
dupa cum urmeaza: a— cu roti de intindere; b - cu roata de intindere plasata in exterior; ¢ — cu roata
de intindere si arc, respectiv contragreutate; d — cu roata de Tntindere plasata in interior; e — cu
patin; f — cu inel rotitor oval; g — cu patine si roata actionata hidraulic.

Tn cazul transmisiilor rapide si de puteri mici, care functioneazi cu o ungere abundents, se
utilizeaza patine sau saboti de intindere (fig. 2.22). Tn fig. 2.23 se prezinta transmisiile prin lant de
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la mecanismele de distributie a doua motoare cu ardere interna. Tn fig. 2.23, a, sistemul de intindere
este cu roata de lant, amplasata pe ramura antrenata, la exterior, pe ramura motoare fiind plasata o
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Fig. 2.21

patina de ghidare, cu rolul de a limita vibratiile acestei ramuri. Tn fig. 2.23, b, sistemul de intindere
este cu sabot.

Apasarea rotilor, rolelor, sabotilor sau patinelor pe lant se realizeaza permanent - prin
intermediul unor arcuri sau hidraulic - sau intermitent - prin deplasarea rotilor sau prin intermediul
suruburilor.

Fig. 2.22
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Ramura motoare a lanfului

Ramura antrenata
a lantului
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Fig. 2.23

2.8.4. Ungerea transmisilor prin lant

Pentru transmisiile puternic solicitate, se folosesc urmitoarele sisteme de ungere: prin
cufundarea lantului in baia de ulei (v < 7 m/s); prin antrenarea uleiului cu gjutorul unor discuri cu
palete (cand nivelul uleiului din baie nu poate fi ridicat pana in dreptul lantului si/sau v >10 m/s); cu
circulatie de ulel (lasarcini mari si viteze foarte mari).

La transmisiile cu viteze medii, care nu functioneaza in carcase inchise, se pot folosi
urmatoarele sisteme de ungere: prin picurare; prin introducerea unsorii consistente in interiorul
articulatiilor lantului, prin cufundarea periodica a acestuia ih unsoare incalzita pana la lichefiere.

Transmisiile care functioneaza la viteze sub 1 m/s si care nu au o functionare continua, se pot
unge periodic, prin turnarea uleiului pe ramurainferioara a lantului, laintrarea acesteia in angrenare
cu roata de lant conducatoare.

2.8.5. Carcase si apdaratori de protectie

Transmisiile care functioneaza in carcase inchise constituie solutia cea mai buna, acestea
asemanandu-se cu reductoarele cu roti dintate. Pentru cele care nu functioneaza in carcase Tnchise,
se prevad aparatori de protectie.
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