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Tehnoredactare: Vlad Vornicu

Tema proiectului

Sa se proiecteze urmatoarele elemente ale transmisiei unui autovehicul:

1. Ambreiajul. Mecanismul de actionare
2. Cutia de viteze

Date initiale (preluate din catalogul masinii)

Autovehicul: Rover 45 2.0 iDT

Se impun urmatorii parametric dinamici:

Vmax = 170 km/h (viteza maxima)

Go=1230 kgf = 12100 N (greutatea autovehiculului gol)

Np =5 pasageri

Dimensiuni pneuri: 195/55 R15

Dimensiuni autovehicul: | =1652 mm; h =1390 mm

Panta maxima urcata in treapta | a cutiei de viteze: dmax=17°-19°
Pmax = 74 KW / np = 4200 rpm (puterea maxima)

Mmax = 240 Nm / nm = 2000 rpm (cuplul maxim)
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Etapa l:

|. Trasarea caracteristicii externe (Caracteristica de turatie la sarcina

totala)

Pentru calculul organelor de transmisie este necesara trasarea acestei

caracteristici la scara. Caracteristica va rezulta in urma calculelor din aceasta etapa.

A. Trasarea curbei de putere

Pentru trasarea curbei de putere se calculeaza puterea la viteza maxima Pvmax Si
puterea maxima dezvoltata de motor Pmax.

kA ov,,,°
_GG 'Jf'lrnr.x’ 13

¥
max

* G [kgf]— greutatea totald a autovehicului;

G, = Gy, + N, - (G, + Gy), unde:

e Gp — greutate pasageri;

Gp =75 kgf

e Gb — greutate bagaje;

Gb — 20 kgf

Go= Go+ N, (G, +G,) =1230+5 95 = 1705 kgf
o f — coeficientul de rezistenta la rulare;
f=165-10"7-[1+65"107° (v—50)

Obs.: Relatie valabila pentru v > 50 [km/h]

F=165-102(1+65-10"2-120)
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f =0,02937

e k — coeficient aerodinamic [daN-s* -m~4];

k=0,02......... 0,035 [daN-s® -m~*] — se alege in functie de aerodinamicitatea

autovehiculului

k=0,021[daN-s? -m™ %]

e A[m-] - aria sectiunii transversale a autovehiculului;
A=H-1-c,

H —inaltimea autovehiculului

| —latimea

c.. - coef. de corectie

c.,=098...1

A=098- 1,652 1,39 =2,25035 [m’]

n. =09

1., = 170 [hm/h]

Go " f " Vipax + F '
a max 13 .

PUpay = _ kW
tma 367 - n, (kW]

0,021 - 2,25035 + 170?

1705 - 0,02937 - 170 + 13

367 - 0,9

7
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Pv, .. = 79,84 [kW]

Puterea maxima dezvoltata de motor se calculeaza pornind de la puterea la viteza
maxima, cu raportul:

R.“:.‘.‘.I = Prr?:.::{/f(:::;%:u}, Unde:
n, . [rpm]—turatia la vitezd maxima
Ny, .. = 3780 [rpm]

n,, [rpm] - turatia la putere maxima

@, @, a; - coeficienti ce depind de C, = % (coef. de elasticitate a motorului)

p
34,
“=2a-c)
2C,
“Taa-o
B 1
“TT2a-c)
c T _ 2000 610
° nm, 4200
109524
t, = m = 1,04545
a, = 0,90908
@ = —0,95454
8

Universitatea Tehnicd “Gheorghe Asachi” din lasi - Facultatea de Mecanicd — indrumar proiect CCAR 1



—max _ 1,05 + 1,25 (MAS)

—1& = 0,9 + 1 (MAC)

Din datele initiale se adopta turatia la putere maximd, n,,, apoi se calculeaza n,._,

respectand plajele uzuale de valori de mai sus.

Obs.: Seacceptacan,, = = Myq..

. i .
f( ) = 1,04545 - 0.9 + 0,90908 - (0,9)> —0,95454 - (0,9)°

n,

f ( ) = 0,940905 + 0,7363548 — 0,69585966 = 0,9814

{2 -

b 79.84
max () 9814

— 81,35 [kW]

Obs.: Ca si verificare, daca P, .. rezulta din calcule mult mai mare decat puterea
maxima a autovehiculului luat ca model se poate micsora coeficientul aerodinamic. in
cazurile in care diferenta este foarte mare se va micsora viteza maxima impusa prin
tema proiectului cu pana la 10-15%.

Nota:

Calculul puterii efective, descris in cele ce urmeaza se face tabelat pentru valori

- - turatia minima stabila si n cu pasul de 100

min stabil

ale turatiei, cuprinse intre n

FrRax’
rpm. La obtinerea punctului (valorii) de maxim a puterii efective P, = P, _, - pentru
n = n, pasul se poate micsora, inainte si dupa n,, Iq 50 rpm, pentru o buna

evidentiere a zonei de maxim.
Astfel, se stabileste turatia minima stabila:

n = Ny + (100 200) [rpm], unde:

min stabil

Mmin = (6,15 - ﬂ,Z) ',
9
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P.- puterea efectiva la turatia n este data de relatia:

_ n n n
P(n)= P, .. [a;," —+ a, - (—) +a; - (n_) ,unde:

N = Npin stabil’ MNpmin stabils Min stabil +1 DDr Mpin stabil + 2 ﬂﬂ, sy nn‘.:x

B. Curba de moment

Momentul efectiv la o turatie data (n) este:

Pe [kW]

Me,,, = 9,55 - 10°
o n [rpm]j

[N -m]

C. Curba de consum specific

‘Hwax
= C » —— [g/kW or3]

C .
gin min
T Me,

€ = 280 — 340 - MAS
¢, .. =230 — 280 - MAC

min

D. Curba de consum orar

Pe,
° "103 [

Ny = (0,15+0,2)+ n, =0,17 - 4200 = 714 [rpm]

Ch=rc kg/ora)

Nepin stab. = 714+ 176 =890 [rpm]

10
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n Pe Me Ch ce
Tabel 1: [rpm] kW] [Nm] [kg/h] [g/kwh]
890 20,60385 221,0862 5,591623 271,3873
990 23,13886 223,2082 6,219895 268,8073
1090 25,69546 225,13 6,848168 266,5127
1190 28,26737 226,8516 7,47644 264,4901
1290 30,84828 228,373 8,104712 262,7281
1390 33,43193 229,6942 8,732984 261,2169
1490 36,012 230,8152 9,361257 259,9482
1590 38,58223 231,736 9,989529 258,9153
1690 41,13631 232,4567 10,6178 258,1126
1790 43,66797 232,9771 11,24607 257,536
1890 46,1709 233,2974 11,87435 257,1824
1990 48,63883 233,4175 12,50262 257,0501
2090 51,06546 233,3374 13,13089 257,1384
2190 53,44451 233,0571 13,75916 257,4476
2290 55,76969 232,5766 14,38743 257,9795
2390 58,0347 231,896 15,01571 258,7367
2490 60,23327 231,0151 15,64398 259,7232
2590 62,35909 229,9341 16,27225 260,9443
2690 64,40589 228,6529 16,90052 262,4065
2790 66,36737 227,1715 17,5288 264,1177
2890 68,23724 225,4899 18,15707 266,0874
2990 70,00923 223,6081 18,78534 268,3266
3090 71,67703 221,5261 19,41361 270,8485
3190 73,23436 219,2439 20,04188 273,6678
3290 74,67493 216,7616 20,67016 276,8018
3390 75,99245 214,079 21,29843 280,2703
3490 77,18064 211,1963 21,9267 284,0959
3590 78,2332 208,1134 22,55497 288,3044
3690 79,14385 204,8303 23,18325 292,9254
3790 79,9063 201,347 23,81152 297,993
3840 80,22998 199,5303 24,12565 300,7062
3890 80,51425 197,6635 24,43979 303,5461
3940 80,75833 195,7467 24,75393 306,5186
3990 80,96143 193,7799 25,06806 309,6297
4040 81,12276 191,763 25,3822 312,8863
4090 81,24154 189,696 25,69634 316,2955
4140 81,31698 187,579 26,01047 319,8652
4190 81,34829 185,412 26,32461 323,6037
4200 81,34919 184,9726 26,38743 324,3724
11

Universitatea Tehnicd “Gheorghe Asachi” din lasi - Facultatea de Mecanicd — indrumar proiect CCAR 1



P[Kw]
M[Nm]
Ch[Kg/ora)
Ce[g/Kw.ora] Pmax
Mmax P
w ~]
,/ NN
A M
//
/ - Ch
/
..f Ce
nrpm]
nmin stabil nM np nvmax

Il. Determinarea raportului transmisiei principale i,

Se face din conditia de viteza maxima a autovehiculului in treapta de viteza cu
raport unitar (i, = 1).
T Nymay * T

i, = ~ unde:
° 30 - 1

¥
mMaxc
Vpnax [M/S]

Ny gy LFPM]

r, — raza derulare [m]

d
n=5 tHm]
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d=15"=15-25,4=381 [mm] =0,381 [m]

H —inaltimea pneului

H=0,55-195=107,25 [mm] = 0,10725 [m]

0,381
, = — +0,10725 = 0,29775 [m]

v mex = 0,9 4200 = 3780 [rpm]

. _ m-3780-029775 .
fo = 30 -4722  ©

lll. Etajarea Cutiei de Viteze:

Raportul de transmitere in treapta | se determina din conditia de panta maxima

impusa, panta pe care autovehiculul trebuie sa o urce in aceasta treapta de viteza, cu

motorul functionand pe caracter de turatie la sarcina totala, la turatia de cuplu

maxim, 7,,.

Forta la roata sau forta de tractiune, necesara in acest caz este:

F'. =F
“ma

L= Go(f - cosa,,,, + sina,,., )[N], unde:

G,[N] — greutatea autovehicului;
Aoy LgTade] — panta maxima impusa;
f - coeficientul de rezistenta la rulare

(viteza fiind micd, se poate aproxima cu f=(1,4-1,6): 1079)
13
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Se observa ca s-a neglijat rezistenta aerului, deoarece viteza are valori reduse.

Raportul in treapta | are expresia:

] Ft,..'T p
Ly, = - , Unae:
Cl! Jﬂl"frﬂﬁ_\' ' I': ) ”1’

Ft, .. [N]

r. [m] - raza de rulare

M, ... IN - m] - momentul (cuplul) maxim

F', =F,  =G,(f"CcoStyq, + SiNAp,,) = 1705(0,02937 - cos17" + sinl77)
= 1705(0.02937-0,9563 + 0,2923) = 5358,8 [N]

_ Ftye.-r,  53588-0,29775
“r— M, i +m, 2334185 2,4947.0,9

i = 3,04
Rapoartele de transmitere ale schimbatorului de viteze sunt in progrese geometrica,

cu oratie g = =z (ratie de etajare). Ratia progresiei geometrice si numarul treptelor
1':1

de viteza sunt alese astfel incat sa fie indeplinita conditia: 17, = U

13X 1y in fer MAX rr ey mer.”
rrinfer rrauper

Cele doua turatii, n, si 11, sunt turatiile intre care motorul functioneaza stabil si

trebuie sa indeplineasca conditia: Ny, = ny; =N, =N

Vmax®

Lewy

Pentru treapta k de viteza avem: i =

q’

Considerand k treapta maxima de viteza ca fiind treapta cu raport de transmitere
unitar (fara treapta de supraviteza), vom avea

. - . {NEpp,
vk = 1 == q"f 1 = E*-”-'.-' == k=1 +—F

¥

¥

-

Pentru calculul efectiv, se procedeaza mai intai la stabilirea unei ratii de etajare
initiala g, considerand pentru inceput:

g * = —2% == numdrul minim al treptelor de viteza:

11,
M

14
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Tyu i

Rrrn:_;l :-..__'_ 1 +"-"I::".'

in

Se rotunjeste k.., la valoarea imediat superioara si obtinem numarul treptelor de
viteza, k.

i oy
ey,

k = [l - ]+1, unde [...] reprez. partea intreaga.

Ing
Cu aceasta noua valoare, k, se calculeaza apoi ratia de etajare a cutiei de viteze

q = ':“i_-'fn.r, ratie care se utilizeaza in calculul celorlalte trepte de viteza, dupa

formula:

Nota:

Daca se doreste adoptarea unei trepte de supraviteza se stabileste raportul acesteia
rlIn'."|.".:__-_ = Or? - U.S.

Observatie:

Tn urma acestei etape se traseazd caracteristica externd pe hartie milimetrica.

® HL“’I‘IGJ.' _ 3780 — 189
T =", —2000

Numarul minim al treptelor de viteza va fi:

Inicy i
L T

Kmin 21+ 1.—,, == Ky =21+ 1,Lnr = 2,746619
k> [2,746619]+1 => k = 4
g =13,04=14486312
. I..-_'wr
IF.'-c - qk—l
15
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i.. = 2,09853

., = 1,44863
ie,=1
i, = 0,6903

Pentru o treapta de viteza oarecare, j, avem:

m-n r. n
I} - . =:} 1. = Ct_ P

30 iy-i J i

o oy
4 4

_mer, 3,14-0,29775
" 30-i, 30-2,4947

ct. = 0,012492283

16
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Etapa a ll-a:

Proiectarea Ambreiajului

Din etapa anterioara se adoptd P, ., [kW]/n,, M, ., [Nm] /n,, (din diagrama se iau

max

valori rotunjite).
Rolul ambreiajului:

Ambreiajul este elementul de legatura dintre motor si transmisie si are rolul de a
permite decuplarea motorului de transmisie si ulterior cuplarea progresiva a acestora.

e Conditii impuse la decuplare:

Decuplarea este necesara la pornirea de pe loc, dar si in timpul deplasarii, pentru
schimbarea treptelor de viteza. De altfel, decuplarea trebuie realizata si in stationare,
cand motorul este pornit, si la franare, cand turatia motorului tinde sa scada sub cea
stabila.

e Conditii impuse la cuplare:

La pornirea de pe loc, acceleratii mai maride 3 + 4 ”I;‘S: conduc la disconfortul

pasagerilor, la producerea unor avarii ale incarcaturii si la suprasolicitarea organelor
de transmisie. Efortul la pedala trebuie sa nu fie prea mare, iar cursa pedalei trebuie
sa aiba o valoare relative redusa.

Cerinta principala impusa ambreiajelor este ca momentul pe care il poate transmite
sa fie reglabil, lucru care poate fi obtinut prin mai multe solutii constructive, dintre
care cea mai simpla este solutia cu discuri de frictiune. Ambreiajul automobilului
serveste la decuplarea temporara si la cuplarea lina a transmisiei cu motorul.
Decuplarea este necesara la oprirea si franarea automobilului sau la schimbarea
vitezelor. Cuplarea lina este necesara la pornirea din loc si dupa schimbarea vitezelor.
Prin decuplarea motorului de transmisie rotile dintate din cutia de viteze nu se mai
afl3 sub sarcind si cuplarea lor se poate face fara eforturi mari intre dinti. In caz
contrar, schimbarea vitezelor este aproape imposibila, functionarea cutiei de viteze
17
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este nsotita de zgomot puternic, uzura dintilor este deosebit de mare si se poate
produce chiar ruperea lor.Cuplarea lina a arborelui cutiei de viteze cu arborele cotit al
motorului, care are turatia relativ mare, asigura cresterea treptata si fara socuri a
sarcinii la dintii rotilor dintate si la piesele transmisiei, fapt care micsoreaza uzura si
elimina posibilitatea ruperii lor.

1. Determinarea momentului de calcul M,

Momentul de calcul al ambreiajului M- = g - M, ..., unde f = 1,3 + 1,75 - coeficient

de siguranta.

Alegerea valorii coeficientului de siguranta B se face tinandu-se seama de tipul si
destinatia automobilului, precum si de particularitatile ambreiajului.

Pentru valori mari ale coeficientului de siguranta se reduce intensitatea patinarii
ambreiajului, deci si lucrul mecanic de patinare, creste durata de functionare a
ambreiajului, se reduce timpul de ambreiere si se imbunatatesc performantele
dinamice ale automobilului.

Marirea exagerata a coeficientului de siguranta conduce la aparitia unor suprasarcini
in transmisie, in special la franarea brusca a automobilului, precum si marirea fortei
necesare decuplarii ambreiajului.

Reducerea valorii coeficientului de siguranta a ambreiajului conduce la o buna
protectie a transmisiei la suprasarcini, dar la o uzura mai mare a discurilor, deoarece
patinarea ambreiajului este mai intensa. Forta necesara decuplarii este mai redusa.

Transmiterea integrala a momentului motor si dupa uzarea maxima normala a
garniturilor de frecare inseamna ca, Tn aceasta situatie limita, coeficientul de siguranta
al ambreiajului sa fie mai mare sau cel mult egal cu unu.

Obs.: La alegerea B se tine seama de tipul si destinatia autovehiculului, precum si de
particularitatile constructive.

Tn timpul exploatarii autovehiculului, B se micsoreaza ca urmare a uzurii continue de
frecare. Prin micsorarea grosimii acestora, arcul se destine, asadar scade forta de
apasare initiala.

18
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Pentru evitarea patinarii, § = 1.

Seadoptd f == M. =---[Nm].

g=13

Me = Mpar =1,3-233,42 = 303,44 [Nm]

2. Determinarea momentului de frecare al ambreiajului:

P

ce

e

dr

TIERS

De

Forta normal elementara pe elementul de arie dA este:
dF =p-dA
Forta de frecare elementara:

dFf =p+dF = p-p-ridr-dg,unde p = 0,25 + 0.30°4-25) (coef. de frecare

azbest-fonta).

p — presiunea dintre suprafetele elementare

= De =
B S ZH .Dg 2 .D: 2
ﬂ-ff=u-p-f ] T“dr(ff;?:?-g-p:(?) _(?)
0 -_':r:f_h ) ’
P ' F d
T - = — :
esiuneap Af,tm e

F — forta de apasare asupradiscului de ambreiaj,considerata uniform
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distribuit3 pe suprafata de frecare Ag.

F
P=T 2 2
E(DE _D: J
1 D*-D> 2 R°>—RS°
Mr=gi P propr 3 RT R

Cum un disc de ambreiaj are doua suprafete de frecare, relatia de calcul pentru un
ambreiaj cu n discuri devine:

2 RF—-RS
;"-’ff=|11'F'i"§'ﬁ=ﬂ'ar'f'R,R,IIIIdE!

I = 2ng,,
ng; = 1 — pentru ambreiaj monodisc

=2

R.,R,[m]

F[N]

3. Determinarea dimensiunilor garniturilor de frecare
Suprafetele garniturilor de frecare se calculeaza cu relatiile:
A=y M, [cm*],unde:

Yy — coef.care depinde de tipul automobilulwi si tipul ambreiajului
y = 25+ 30 cm®/daN - m pentru autoturisme.
y = 26cm?/daN +m

A=26-2334=60684 cm?

Seadoptd y => A,r = ---[cm?]sise calculeazd R, si R,.
20

Universitatea Tehnicd “Gheorghe Asachi” din lasi - Facultatea de Mecanicd — indrumar proiect CCAR 1



a!}r M, ... [daN - m]
©y m(l=c?)-i

=> R_STAS=..[cm], R, STAS = ... [cm]
D, =---[mm]

D, =---[mm]

R, = 12,28 [cm]

R, STAS =125 [mm]

R, STAS =77,5 [mm]

D, = 250[mm]
D; = 155[mm)]
Recalculim A_; = 7(R.° —R,*)=> A, = - [cm?]

A; = 604,05[cm?]
Se calculeaza raza medie a suprafetei de frecare:
2 R?—R’

Ry = EW => R, = - [mm)].

R,, = 103,106[mm]
4. Determinarea fortei de apasare necesare:
Din conditia M; = M, (=> M; = ---[Nm])

Mg = 303,47[Nm]
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"Hrv"a.x
=> u-F+i-Ryy =M, =>F =ﬁ— = - [N]

u-i-R,,
303,44

= 0,45-2-0,1031

= 3270,17 [N]
5. Determinarea presiunii specifice dintre suprafetele de frecare:

-
p = II < p, = 0,15+ 0,35 [MPa]

327017

= 30202875~ 1108 [MPal

p

P, — presiunea admis.pt.garniturile din azbest

A =E{'Df —D2)_ = -[mm?]

STAS
A’ =30202,875 [mm?]

327017

=2l 0108 [MP
30202875~ 108 [MPd]

p

6. Verificarea la uzura:

Pentru aprecierea uzurii se calculeaza lucrul mecanic specific de frecare:

L

Le=—
S 2-n, A

daN - mfcmzl,ttnde:

A' — suprafata unei garnituri de frecare [cm?]
n; — numarul de discuri
L — lucrul mecanic de frecare

L se calculeaza aproximativ pentru mai multa siguranta prin doua metode:

oy Ca 2mn | Gg2p 2 (2 6g #n
a Lepror = == |- oot TG0 o
- ' 30vig, g g 7200 K 3 VK g 30
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si conditiaeste L. = L., = 10+ 12 [daN - m/cm-]

el

b. Lopror. = 3573+G, - —— siconditia L; = Lg, = 0,75 [daN - m/cm?],

o] cuy

unde:

K
= 30+ 50 [daN+m/s]
— coef.care arata gradul de crestere a mom.de frecare in timpul cuplarii:

G, = [daN] sau [kgf]- greutatea automobilului
n - turatia motorului la pornirea de pe loc (n = n,)

Pentru mai multa siguranta se poate face calculul cu:
f=0,02=+0,03—coef.derezistentd la rulare

r. =---[m] —razade rulare

Iy, — raportulintreapta I de viteza
I, — raport de transmitere principal
P =f-cosa,,.,., +sina,,,

f=0,02

r. = 0,29775[m]

icy, = 3,04
iy = 2,4947
Y =0,3114
n = 1400 [rpm]

G, = 1705[daN]
k =50 [daNm/s]
23
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Laprox. = 6688,97 [daN - m]

L, = 11,07 [daN - m/cm?]

b. Lapror. = 3573 G, - —2—

o lewy
Laprox. = 939,02 [daN - m]

L, = 0,1554 [daN - m]

7. Verificarea la incalzire:
Se verifica la incalzire discul de presiune (din otel sau fonta).

Cresterea de temperatura la cuplare:

y+L

At =————
427-¢c- M,

[c'], unde:

4
— coeficient care exprima cantitatea de lucru mecanic transformat in caldura.

¥y = 0,5 pentru ambreiajul monodisc

M, = masa discului de presiune [kg]

Mz, =p 'H(Rgp: — Rip:) » §p, unde:

por = 7,85[kg/dm?]

Pfonts = 1.25[kg/dm?]

ge — grosimea discului de presiune (10 +~ 18mm)

Pentru C - caldura specifica a piesei verificate.

24
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(Coter = Csones = 0,115 keal/kg - °C)
R,y =R, +3+5mm
R,=R,—2+4mm

Pentru L, cu metoda a. At << 8 + 15°C.

alculat

Pentru L cu metoda b. At < 1°C.

R, = 130 [mm]
R, = 75[mm]
gr =18

M, = 5,004[kg]

a.At = 13,62

b.At =191

Calculul arborelui ambreiajului

25
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n D—d
o2
e Din conditia de rezistenta la strivire va rezulta lungimea canelurii:
F M_-2 -
ﬂ' = = = J
T A,, d, -z h L.k~ %str

k = 0,75 (coeficient de neuniformitate a suprafetei)

g = 80+ 100 MPa

Astr,

® Din conditia de rezistenta la torsiune:

Conform STAS 7793-6:

Obs.: Centrare interioara.

26
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Etapa a lll-a:

Calculul Arcului Diafragma

Scopul etapei consta in trasarea curbei de variatie (caracteristicii elastice) a fortei in
functie de sageata arcului.

La decuplare, indiferent de tipul arcului folosit pentru a crea forta de apasare normala
(pe garniturile de frictiune), acesta trebuie sa fie comprimate (de catre rulment) peste
valoarea la care forta de apasare devine nula (pentru a crea astfel un joc intre
suprafetele de frecare).

Jocul este necesar pentru a ne asigura ca decuplarea ambreiajului se face complet.
Sageata suplimentara Af se calculeaza cu relatia:

Af =2+n,;jz:, unde:

ng —nr.de discuri

Ja

— jocul necesar intre garniturile de frecare si suprafata discului de prsiune

ja = 0,75+ 1,5 [mm] (valorile mari sunt pentru discuri de ambreiaj cu
D, > 180 mm)

Se adoptd j;, => Af = -- [mm]
je = 0,8 [mm]
Af = 1,6[mm]

Uzura admisibila a unei garnituri este:

AU, =1,5+2[mm] Seadoptd AU, , => AU, , =2-n,-AU,
Obs.: Pentru arc diafragma se considerd AU, = 1 + 1,5[mm].

AU _. = 2,6[mm]

Se adopta jocul dintre capatul interior al arcului diafragma si rulmentul de presiune.
28
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§ =15+ 2,5[mm]

d =1,6 [mm]

A. Trasarea Caracteristicii

il
AL H

Fr

Functie de raportul H/h, caracteristica arcului diferd ca alura. in cazul ambreiajelor de

automobil se adopta un raport v 2 < H.f;h <. 2, care conduce la o forma a

caracteristicii arcului ca in figura urmatoare:

Dupa cum se observa, arcul diafragma contine
portiuni cu rigiditate negativa pentru care cresterea

A sagetii duce la micsorarea fortei de apasare (regim
instabil).

Punctul de lucru al arcului diafragma se alege in A
pentru ca variatii mici ale sagetii sa determine
variatii mici ale fortei de apasare. Pentru marirea

elasticitatii, arcurile diafragma au practicate tadieturi
radiale pe o anumita lungime.

Cu notatiile din figura, caracteristicile constructive
ale arcului sunt:

29
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R,<b<R,(b=R,—(5+15)mm)

fi — sageata zonel fara taleturidet.de ungh.de rotire @.

1
a=b—(10=+ 25}mm:c%a—§(b—a)

e

e + (3 + 10)mm,unde d, este diam.exterior al arborelui

d,
2
i =f+f'" — sageatazonei cu taieturi a arcului
z = 12 —nr.de taieturi

;' — det.de rotireacu « ¢

i — det.de incov.lamelor arcului

Pentru ca arcul sa se gaseasca in echilibru, momentul fortelor exterioare trebuie sa fie
egal cu momentul fortelor interioare din partea continua a arcului.

Daca se tine seama ca f; este realizat prin rotirea cu < ¢ == forta cu care arcul

apasa discul de presiune este:

F_F _F c—e w-E'-h lb
R ST S C

(- 5=0) (-5 5=2) ]

unde:
H —Tnaltimea partii continue a arcului [mm]
H. — indltimea totald a arcului.

b—a

Din asem. de triunghiurirezulta H = H, -

o—&

Se adoptd H = 2,5 + 4 (max.5 mm)si din Tes>h=-- [mm)].

Valori standardizate: 1; 1,15; 1,25; 1,5; 1,75; 2; 2,25; 2,5.
Se calculeaza H, = --- [mm]

Tot din asem. Triunghiurilor se obtine rel. de legatura:
30
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f'" se calculeaza din relatiile deformatiei elastice:

" F 6 -e” l(a“ 1) > (@ 1)+l al_ oy 6 e’
f:_:JTEI}hZ (e | TR T E oy

unde:

A = f(a/e) - (se poare determina si grafic)

Coeficientul 17 = , unde [, - latimea unei lamele (vezi fig.)

,T.-"-'-E
z— numarul de taieturi

Tinand seama de faptul ca latimea unei taieturi este de 2...4 [mm], se calculeaza

Iy ==>n=--[mm].

Relatia fortei F, cu care apasa arcul asupra garniturilor de frictiune in absenta fortei

F, (F, = 0 - nu este actionat ambreiajul), se poate scrie:

(B (-

h b—rc h 2h b-—rc

F _n-E'-h fi | b
1T 6(b-0) h a

Daca notam marimile adimensionale F, si f; astfel:

—s 6(b—c)-
e F, ¥ P

! S m-E -h*
Si
~ £
L= h

obtinem

b

'H b—a H b—a
a (.H_fl u—;) (H_fl 2(b— d}]*.]

Caracteristica externd va ardta ca in figura urméatoare. In cadranul | se gdseste graficul
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ﬁ(f) Cand f: = (0, graficul indica variatia fortei de apasare a arcului asupra
garniturii de frictiune F(E)

E 2,1-10°

Er= - = -
1 —pe? 1-—0,2752

[MPa)

E — modului de elasticitate longitudinal (modulul lui Young);

L1, — coeficientul Poisson.

F1
FA
Ficmax A
F1(f1)
F(F2} {F{f1} pt
F2=0)
- F2dmax 0 I (1 ﬂ
< — Tk 1 =
1 Z 3 4 f2
(F2(f2 }pt
F2dmax— | =9
\/ F2 C

Procedeu de lucru:

Se calculeaza cu pas de 0,1 pentru sageata adimensionala ? forta de apasare f si se

completeaza tabelul.

f1 F1 fl=..[mm] | F1=...[N]
0,1 | 0,0490273 0,25 | 569,514914
0,2 | 0,0931332 0,5| 1081,8618
0,3 | 0,1325535 0,75 | 1539,78034
0,4 | 0,1675243 1| 1946,01022
0,5 | 0,1982811 1,25 | 2303,29111
0,6 | 0,2250601 1,5 | 2614,36271
0,7 | 0,2480968 1,75 | 2881,96468
0,8 | 0,2676273 2 | 3108,83672
0,9 | 0,2838874 2,25 | 3297,7185
1 0,2971129 2,5 | 3451,34972
1,1 | 0,3075397 2,75 | 3572,47003
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1,2 | 0,3154036 3 | 3663,81914
1,3 | 0,3209404 3,25 | 3728,13673
1,4 | 0,3243861 3,5 | 3768,16246
1,5 | 0,3259764 3,75 | 3786,63604
1,6 | 0,3259472 4 | 3786,29713
1,7 | 0,3245344 4,25 | 3769,88542
1,8 | 0,3219738 4,5 | 3740,14059
1,9 | 0,3185012 4,75 | 3699,80233

2| 0,3143526 5 3651,61031
2,1 0,3097637 5,25 | 3598,30422
2,2 | 0,3049703 5,5 | 3542,62374
2,3 | 0,3002085 5,75 | 3487,30855
2,4 | 0,2957139 6 | 3435,09833

Deoarece ambreiajul trebuie sa asigure si jocul Af dintre garnituri si discul de

presiune sau volant, pentru decuplarea completa va trebui sa continuam calculul
dupa aflarea fortei maxime pentru o comprimare implementara cu valoarea Af.

Forta maxima F, o, din tabelul de mai sus va deveni forta la cuplare si de aceea

L}

trebuie sa fie cel putin de valoarea fortei de apdsare F calculata in etapa anterioara.

Conditia 1 este ca: F; > Focicular-

“max

Ambreiajul trebuie sa asigure si transmiterea momentului M, ... dupa uzura
garniturilor (pana la valoarea admisibila Auw,). De aceea, in tabel si in grafic trebuie sa

avem indeplinita conditia 2:

11.1“‘.;1.1'
Fl (f:__ - ﬂ“ﬂ{f"'.:s :E Iu , { , H

Adica sa putem transmite momentul maxim pana cand B devine 1.
Tn cadranul IV al graficului se va gasi graficul fortei de apdsare a rulmentului de
presiunefg-(f: '), unde: f;’ = fisiF. =

c b—c
b—c c—a
echilibru).

—&

. !-:._ (relatie obtinuta din conditia de

Tn cadranul Il al graficului este reprezentatd sciderea fortei de apasare rezultante a
arcului cand F, = F,

-max

$i se apasa pedala ambreiajului, agadar creste F. pana la
anularea lui F (decuplare).
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f2

F2[N]

0,45434
0,900715
1,339508
1,771101
2,195874
2,614209
3,026489
3,433095
3,834408
4,230811
4,622684

5,01041

5,39437
5,774946

6,15252
6,527473
6,900186
7,271043
7,640423
8,008709
8,376283
8,743526

9,11082
9,478547

0,013074
0,024836
0,035348
0,044673
0,052875
0,060016
0,066159
0,071367
0,075703

0,07923
0,082011
0,084108
0,085584
0,086503
0,086927
0,086919
0,086543

0,08586
0,084934
0,083827
0,082604
0,081325
0,080056
0,078857

1,135849
2,251788
3,348771
4,427751
5,489684
6,535523
7,566223
8,582737
9,586021
10,57703
11,55671
12,52603
13,48593
14,43737

15,3813
16,31868
17,25047
18,17761
19,10106
20,02177
20,94071
21,85882
22,77705
23,69637

151,8706
288,4965
410,6081
518,9361

614,211
697,1634
768,5239
829,0231
879,3916
920,3599
952,6587
977,0184
994,1698
1004,843

1009,77
1009,679
1005,303
997,3708

986,614
973,7627
959,5478
944,6997
929,9489
916,0262
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Etapa a IV-a:

Calculul de rezistenta a arcului tip diafragma

Tn cazul arcului diafragma cu tdieturi
dupa generatoare, solicitarea

—- — -— maxima apare in portiunea circulara
 — e
r ce trece prin pct. B (vezi figura).

Consideram starea de eforturi unitara biaxiala. Eforturile unitare normale vor fi:

a). Efortul de compresiune:

E (a —d)a* — ha (b, din et terioard fmml)
_ . : T afr
. 20— 19 - a,b,u din etapa anterioara [mm
la care:
b—a H e : o
=—73 , A= = unghiul de inclinare al arcului (tg.unghiului)
In— B
115-100
= ——————— = 107,3253
0,139762 :
4,1 4,1
a = 115-20 95 0,0431579
a =100 [mm]
b =115 [mm]
u = 0,45 [mm]
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210000 (100 107,32) - 0,0431579° — 2,5 - 0,0431579
%c = 2(1- 0457 100

o. =131661,442 - (—0,00121529)

o. =—160,0069 MPa

b). Efortul la incovoiere:

3 F,
g = —r—
- m heeq
h=2,5[mm]
n = 0,999995
3 1009,77
-

73,14 2,57-0,99995

o; = 154,367 MPa

Se va calcula efortul echivalent g, = |g.| + |a,].
Ogen = 314,3739 MPa

Se alege un otel pentru arcuri (STAS 795-77).
Ex.:51VCr11A, 60Si15A, OLC85 A etc.

Dacd ... = 0oz, (rezist.la curgere) => materialul este corect ales.
le

¢ = coef.de siguranta
c=2+5
Material: 51 Si 17 A

0o, 1080
Ooch, = =72 = —— = 360 MPa

ach.
C
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Ogch. = 00,2y =2 verifica conditia de rezistents;

Calculul arborelui ambreiajului

Arborele ambreiajului (care este Tn acest caz cat si arborele primar al cutiei de viteze)
are o portiune corelata pe care se deplaseaza butucul discului condus.

Solicitarea principal este cea de torsiune cu Mc (momentul de calcul al ambreiajului).

L (saule)
otk . h
JI_ F 3
Lh
| !
N - d T
- di
Ex.: caneluri 8- 36 -32\ﬂ
STAS 1768-68
M. 16-f-M,,,
T W, med?

Dupa calcul, se comparacut,, = 100+ 120 MPa => 1, < 1_,.

Tn cazul nostru (se doreste dimensionarea), pornim insa de la adoptarea lui Tee

3 | My

. N o , cax'168
(adoptarea materialului). Diametrul interior va fi d, = *| —=—— [mm)].
v TTar

>[Mpay 168 _ 2233-16-1,35- 103

T T, 314-100 ot

d!_'=

Din STAS 1768-68 =>
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1 (optional)

Atat canelurile arborelui cat si cele ale butucului sunt supuse la strivire. Considerand

raza medie a canelurilor:

B d, +d,
4

3‘1

== forta care solicita canelurile la strivire si forfecare va fi:

Presiunea de strivire este:
F

Ps=_3 ,unde A_— ariade strivire (supraf.caneluri)
z-A,

z — nr.de caneluri

In care:

M, ...[Nm]
L (saul.) — lungimea butucului discului de ambreiaj
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Se recomandd L = d_ [mm] pentru autoturisme obisnuite
L = 1,4-d, [mm)] pentru autoturisme sport
p. = 23,71 MPa

Daca p. = p..(20 — 25 MPa) se va face verificarea la forfecare.

F .
T = A tensiunea tang.de forfecare se compara cuty
" Aaf

A¢ =b-L —ariade forfecare [mm-]
b — latimea canelurilor

Valorile admisibile ale 7., = 20 = 30 MPa.
Ar=7-47,6 =3332 [mm?]

F 20320
Te = =
f—2-4; 2-3332

= 30,5 MPa

Observatie:

Considerand valorile adoptate pentru rezistentele admisibile se alege din STAS 791-88
un material pentru arbore (oteluri de cementare).

Material arbore ambreiaj: 18MnCr11.

Definitie:

Otelurile de cementare sunt oteluri la care stratul superficial de carbon este imbogatit,
prin incdlzirea si mentinerea la o temperaturd superioard zonei de transformare, intr-
un mediu carburant lichid, solid sau gazos. Dupd cementare urmeaza calirea si o
revenire la temperaturi intre 150 — 200 grade Celsius, pentru eliminarea tensiunilor
remanente din material.

Dupa prelucrarea suprafetelor canelate se trateaza prin calire prin curenti de nalta
frecventa (C.I.F.).
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C.I.F. este un procedeu de calire superficiala la care incalzirea se face prin inductie
electromagnetica.

Se aplica pieselor de otel (cu continut de carbon de 0,3.. . 0,8 %) sau de fonta, pentru
obtinerea unei structuri martensitice dure (duritate 56... 62 HRC) la suprafata,
concomitent cu mentinerea structurii moi, maleabile, in miezul pieselor.

Dupa incalzirea la cca. 900°C, se face racirea in apa, ulei sau aer.

Calculul mecanismului de actionare

Dupa cum se vede in figura, sistemele de actionare a ambreiajului sunt de doua feluri:

a) sistem de actionare mecanic
b) sistem de actionare hidraulic

n functie de complexitatea si marimea ambreiajului, fiecare producator auto alege ce
tip de mecanism de actionare sa monteze pe un autovehicul. Totusi, pentru a afla care
mecanism se potriveste, se fac in prealabil o serie de calcule care ajuta la
determinarea unor dimensiuni cum ar fi: lungimea pedalei, lungimea parghiei de
debreiere si altele.

e 1n concluzie, pentru un sistem mecanic de actionare vom folosi urmatoarele
relatii:
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Forta de apasare a pedalei:

b-d- 1 M
f«—,tmde:F=B,$

Fp=F-
: a-c-e 1, p-i-R,

— forta de apasare a discului

de presiune
Ne = 0,5+ 0,6 (randamentul mecanismului de actionare)
F, =10+ 15 daN (autoturisme)
Cursa pedalei va fi:

Sp=(5 +e/f-S;:)- (5; = 100 + 150 mum la autoturisme)

=]

C
=
S5; =0,75=+ 1,5 mm (cursa discului de presiune)
S, = 1,54 mm (jocul dintre manson si parghie)

e Pentru sistemele de actionare hidraulice, se regasesc urmatoarele relatii:
d, — diametrul (alezajul) cilindrului pompei principale
d, — diametrul (alezajul)cilindrului receptor

Forta de apasare a pedalei:

b-d-f d\°
FP_F'a-c-e-I}ﬂ'(d:)
n. = 08=+0,95
Cursa pedalei va fi:
Sp=(5i+55.) =2 (dz):
g f ¢ d b \d,

Astfel:
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Etapa a V-a:
Calculul cutiei de viteze mecanice, in trepte

a). Calculul rotilor dintate:

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

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

tipul cu trei arbori; la unele autocamioane se utilizeaza si cutii de viteze compuse. La
tractoare se intalnesc atat cutiile de viteze cu doi arbori, cat si cele cu trei arbori sau

compuse (care permit obtinerea unui numar mare de rapoarte de transmitere).

Pentru cuplarea treptelor de mers inainte in prezent este practice generalizata solutia
cu roti dintate angrenate permanent si mufe cu dispozitive de cuplare. La unele
camioane, autobuze si tractoare, pentru treptele inferioare se mai utilizeaza solutia
de cuplare a treptelor prin deplasarea axiala a rotilor. Aceasta solutie este utilizata si
pentru treapta de mers inapoi.

Pentru calcule de predimensionare a cutiei de viteze, modulul normal al rotilor
dintate se poate determina cu ajutorul nomogramei din fig. 120, in functie de cuplul la
arborele secundar in prima treapta a cutiei de viteze.

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

gy " Merw

ﬂ-‘f: = 'HE max
in care Memax este cuplul maxim al motorului [daN*m], ikl este raportul de
transmitere al primei trepte de viteze, iar ncv este randamentul cutiei de viteze
(0.9...0.95). Valorile recomandate ale modulului sunt cele in zona cuprinsa intre cele
doua linii groase; pentru autoturisme se prefer valorile inferioare (ce permit
micsorarea gabaritului), in timp ce pentru autobuze, camioane se vor utiliza valorile
superioare ale modulului.
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moduiuil normal, mm
|

= HENER NN
15 ol L1 ‘ L
10 60 110 160 210 260 310 360 410 460 510

cuplul la arborele secundar,daN.m

. 120 — Nomograma pentru determinarea preliminara a modului
normal

as

Valorile standardizate ale modulului normal sunt prezentate mai jos.

Valorile de pe pozitia | sunt cele preferate, dar pentru autoturisme se admite si
folosirea modulilor de pe pozitia Il.

I]12 2. 3 4 5 6 8 1 1
5 0

=
I~
I~
[
~]
[F¥]
o
Lh
|
O
[

[
Lh
Lh
h
LA
Lh

[

M, =23341-3,04:092=6528N -m=65,28daN-m

m, = 2,5mm

A=26-3/23,341 =743 mm

2:(1—x)-cosf
Z; . = —
min sin® ay
tan o
fan Ke=
' cosf
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Unghiul de inclinare a danturii:

Treapta I [l 11 A
Perechi de z, Zq Ze Z,
roti dintate

<2 Z4 2y Z3
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Zg=2Z5 ' lopa = 21+1,4486 = 30,41 => z, = 31 dinti

B 2+-A-cosf
M (T )
2+71,71:cos 25° .
zZ, = 250+ 25,99 => z, = 26 dinti
Zg = 25 dinti

Diametrele de divizare ale rotilor dintate:

d, d, d, d, d- d, d-

32,5 97,5 42,5 87,5 52,5 77,5 65

62,5

46

Universitatea Tehnicd “Gheorghe Asachi” din lasi - Facultatea de Mecanicd — indrumar proiect CCAR 1




Etapa a Vl-a:
Calculul arborilor cutiei de viteze

Date initiale:

1. Puterea nominala de transmis si momentul maxim:
P =81,35 kW
Mg o =23341N'm

2. Turatia arborelui motor:

n, = 4200 rpm
wp =52 = 439,822 57

3. Raporturi de transmitere:

Treapta I I 11 IV

eooresic 3,04 2,098 1,4486

Lreal 3 2,058 1,476

radi

A. Alegerea schemei de organizare a cutiei de viteze:
1. Alegerea tipului de sincronizator:

Spre exemplu, sincronizator conic cu inertie 4

- E ) T 6
cu inele de blocare si dispozitiv de fixare cu 3 ] % ™ z\;%gf-"

bile. N
1 - supraf. tronconica 1

2 - inel de blocare

3, 6 — danturad de cuplare

4 - roata dintata

- guler coroané T ———1_ 10
- supraf. tronc. inel.
- bila
9-arc 1>
10 - mangon _ 1
11 - danturd manson |- lﬁ i
11 12

00 N U

12 - pastila
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2. Solutia de fixare si blocare a treptei de viteza:

a. Dispozitiv de fixare:

W=

b. Dispozitiv de blocare:

JY_
& — 4 —

A
3
3. Schema cinematica :
B2 ju lrd l js Lrd jmrird  Ird rd
R A RS T et A e nd
-—0
L )
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b — latimea rotilor dintate

b =25mm
B . !r{i’
Il E'i"j‘.'i"?

L, =’?‘*+2-j5+15+ ;

I, = ’2d+35+jm,,+ ;
£b=’—d+jc++B+jc+%d
. =L?d+jm,,+§-15

B=1(03+1)-d, — latimea lagarelor

j. = (3 +4)mm — jocul dintre rotile dintate si carcasa

l,a =1,4-b— lungimea tronsonului pe care se monteaza roata dintata
j. = (2 + 3) mm — jocul dintre roti si sincronizator

Jomr = (4 = 5)mm — jocul dintre partile aflate in miscare relativa

I, =(1+1,5)-d, — latimea sincronizatorului
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Je = 3,5mm
l.g =35 mm
js = 2,5mm
Jmy = 4 mm

I, =42mm

[, =33mm
[, =82mm
l; =39mm

l, =39mm

o
Ll

s =81lmm

Tn urma calculelor de rezistenta s-au determinat diametrele pentru tronsoanele celor
patru trepte ale cutiei de viteze.

De mentionat este faptul ca pentru a imbunatati procesul de calcul, calculele au fost
realizate in proportie de 50 de procente in Microsoft Excel.

Schema de incarcare pentru treapta | este anexata in proiect.

Pentru arborele |, momentele echivalente si dimensiunile au fost surprinse in tabelul
urmator:

Treapta a b r M’g{;‘ d* d
I 33 274 16,25 508,7 37,28 38
I 115 192 21,25 881,6 44,78 45
1] 154 153 26,25 776,8 42,93 43
v 274 33 32,5 353,6 33,03 34
u.m. [mm] [mm] [mm] [N-m] [mm] [mm]
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De asemenea, pentru arborele al ll-lea, momentele echivalente si dimensiunile au fost
surprinse n tabel:

Treapta a b c r M, M, d* d

I 33 274 33 48,75 1308,02 652,8 51,08 52

I 115 192 33 43,75 903 450,6 45,14 46

1] 154 153 33 38,75 625,5 311,1 39,9 40

v 274 33 33 31,25 467,8 233,4 36,25 37
u.m. [mm] [mm] [mm] [mm] [N-m] N-m] [mm] [mm]

Schema cinematica a cutiei de viteze se ataseaza in proiect, la scara 1:2.
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