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1. ANGRENAJE [1; 2; 5; 9; 10; 11; 12; 15; 16; 18; 19; 20; 25; 26; 27; 32; 
33; 34; 35; 36; 37; 38; 39; 40; 41; 42; 43; 44; 45; 46; 48] 

 
1.1.  CARACTERIZARE. CLASIFICARE. DOMENII DE FOLOSIRE 

 
 Angrenajul este mecanismul format din două roţi dinţate, care transmite – prin intermediul 
dinţilor aflaţi succesiv şi continuu în contact (angrenare) – mişcarea de rotaţie şi momentul de 
torsiune între cei doi arbori. 
 Angrenajele au o largă utilizare în transmisiile 
mecanice, datorită avantajelor pe care le prezintă: 
raport de transmitere constant; siguranţă în exploatare; 
durabilitate ridicată; randament ridicat; gabarit redus; 
posibilitatea utilizării pentru un domeniu larg de 
puteri, viteze şi rapoarte de transmitere. Ca 
dezavantaje, se pot menţiona: precizii mari de execuţie 
şi montaj; tehnologie complicată; zgomot şi vibraţii în 
funcţionare. 
 Clasificarea angrenajelor se realizează după 
cum urmează: 
§ după poziţia relativă a axelor de rotaţie: 

angrenaje cu axe paralele (fig.1.1, a, b,d, e); 
angrenaje cu axe concurente (fig.1.2); angrenaje 
cu axe încrucişate (fig.1.3); 
§ după forma roţilor componente: angrenaje 

cilindrice (fig.1.1, a, b, d, e); angrenaje conice 
(fig.1.2); angrenaje hiperboloidale (elicoidale – 
fig.1.3, a; melcate – fig.1.3, b; hipoide – fig.1.3, c); în fig.1.1, c este prezentat angrenajul roată 
– cremalieră; 
§ după tipul angrenării: angrenaje exterioare (fig.1.1, a, d, e); angrenaje interiorare (fig.1.1,b); 

 
§ după direcţia dinţilor: angrenaje cu dantură dreaptă (fig.1.1, a, b şi 1.2, a); angrenaje cu 

dantură înclinată (fig.1.1, d şi 1.2, b); angrenaje cu dantură curbă(fig.1.2, c şi 1.3, c); 
angrenaje cu dantură în V (fig.1.1, e); 
§ după forma profilului dinţilor: profil evolventic; profil cicloidal; profil în arc de cerc; 
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Fig.1.5 
 

§ după posibilităţile de mişcare a axelor roţilor: cu axe fixe; cu axe mobile (planetare). 
 Domeniile de folosire ale angrenajelor sunt foarte diverse, acestea întâlnindu-se în reductoare 
şi multiplicatoare de turaţie, cutii de viteze, diferenţiale etc. 
 

1.2.  FORMELE ŞI CAUZELE DETERIORĂRII ANGRENAJELOR 
 
 1.2.1. Ruperea dinţilor 
 Ruperea dinţilor prin oboseală este forma principală de deteriorare a angrenajelor din oţel, 
cu duritatea flancurilor active > 45 HRC, precum şi a angrenajelor din fontă sau din materiale 

plastice. Ruperea se produce datorită solicitării de 
încovoiere a dintelui, solicitare variabilă în timp, care 
determină oboseala materialului şi apariţia, la baza 
dintelui, a unor microfisuri, care se dezvoltă în timp, 
provocând, în final, ruperea dintelui. Fisura de oboseală 
(fig.1.4) apare în zona de racordare a dintelui la corpul 
roţii, pe partea fibrelor întinse, unde concentrarea 
tensiunilor de încovoiere este maximă. 
 Evitarea ruperii dinţilor prin oboseală se poate 
realiza prin limitarea tensiunilor de încovoiere de la baza 
dintelui la valori admisibile, prin creşterea modulului, 
prin realizarea unor raze mari de racordare şi prin 
deplasări pozitive de profil. 

 Ruperea statică a dinţilor este cauzată de suprasarcini sau şocuri mari, care apar în timpul 
funcţionării angrenajului, ca urmare a condiţiilor de funcţionare. La roţile cu dantură dreaptă, 

ruperea se produce la baza dintelui, iar la roţile cu dantură 
înclinată, dinţii înclinaţi intrând progresiv în angrenare, se 
rup porţiuni de dinte (fig.1.5). 
 Evitarea ruperii statice a dinţilor se poate realiza prin 
calculul angrenajului la solicitarea de încovoiere, la 
suprasarcini, prin mărirea preciziei de execuţie şi a rigidităţii 
arborilor. 
 
 1.2.2. Deteriorarea flancurilor active ale dinţilor 
 Pittingul (apariţia de ciupituri pe flancurile active 
ale dinţilor) se datoreşte oboselii de contact a stratului 

superficial al flancurilor active, constituind principala formă de deterioare a angrenajelor cu durităţi 
superficiale < 45 HRC. 
 Ciupirea este un fenomen de oboseală a straturilor superficiale ale flancurilor active ale 
dinţilor, determinat de tensiunile de contact variabile în timp. 
 Primele semne de oboseală apar, de regulă, în zona cilindrilor de rostogolire, sub forma unor 
microfisuri. Iniţial, aceste microfisuri apar în sensul forţelor de frecare (fig.1.6, a şi b), care la roata 
conducătoare sunt dinspre cercul de rostogolire spre cercurile de picior şi de cap, iar la roata 
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Fig.1.6 

condusă invers, datorită faptului că viteza relativă dintre cele două flancuri îşi schimbă sensul în 
polul angrenării. Uleiul, care aderă la suprafaţa dintelui, este presat – de flancul dintelui conjugat – 
în microfisurile existenete (v. fig.1.6, b). În zona fisurii apare o presiune hidrostatică, care 
favorizează dezvoltarea microfisurilor şi despinderea de mici bucăţi de material, rezultând pe 
suprafeţele active ale dinţilor ciupituri (fig.1.6, c). Ciupiturile se dezvoltă în timp, conducând la o 
funcţionare necorespunzătoare a angrenajului. 
 Evitarea scoaterii din uz prin pitting se face prin: realizarea unui calcul la solicitarea de 
contact a angrenajului; tratamente termice 
sau termochimice (călire superficială, 
cementare, nitrurare); deplasări pozitive 
de profil; micşorarea rugozităţii flancurilor 
dinţilor; utilizarea unor lubrifianţi 
aditivaţi. 
 Exfolierea stratului superficial al 
flancurilor dinţilor este o formă de 
deterioare prin oboseală a materialului şi 
apare la angrenajele la care dantura a fost 
supusă unui tratament termic sau 
termochimic de durificare superficială 
(călire superficială, cementare, nitrurare). 
Exfolierea se manifestă prin desprinderea 
unor porţiuni ale stratului superficial al 
flancului dintelui, ca urmare a unor 
microfisuri de oboseală apărute la graniţa 
dintre stratul durificat şi cel de bază. 
Evitarea deteriorării prin exfoliere a 
angrenajului se face prin adoptarea unor 
tehnologii de tratament adecvate. 
 Griparea este o formă a uzării de 
adeziune şi apare la angrenajele puternic 
încărcate, care lucrează la viteze periferice 
mari. Datorită alunecărilor mari dintre 
dinţi, a concentrărilor mari de sarcini, a 
rugozităţilor mari ale flancurilor, uleiul 
poate fi expulzat dintre suprafeţele aflate 
în contact. Datorită contactului direct, a 
sarcinilor locale mari şi a temperaturii ridicate din zona de contact, apar microsuduri care, în timp, 
se rup şi se refac continuu, datorită mişcării relative a flancurilor. Punctele de sudură produc pe 
flancul dintelui conjugat zgârieturi şi benzi de gripare, orientate în direcţia alunecării (fig.1.7). 
 Evitarea deteriorării prin gripare a angrenajului se face prin îmbunătăţirea condiţiilor de 
ungere şi răcire, prin utilizarea unor lubrifianţi aditivaţi, prin mărirea preciziei de execuţie şi 
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Fig.1.7 

montaj, prin mărirea rigidităţii arborilor, prin creşterea durităţii superficiale, prin micşorarea 
rugozităţii flancurilor dinţilor. 
 Uzarea abrazivă este forma de deterioarare a angrenajelor care lucrează la viteze mici (când 
nu sunt create condiţiile unei ungeri fluide), a angrenajelor deschise şi a angrenajelor din 
componenţa transmisiilor cu deficienţe la sistemul de ungere şi/sau etanşare. 

 Deterioarea flancurilor dinţilor se produce printr-un 
proces mecanic de îndepărtare a unor particule fine de 
material de pe flancul dintelui, ca urmare a acţiunii unor 
particule abrazive, existente între suprafeţele în contact. 
Particulele abrazive pot proveni din exterior (când 
sistemul de etanşare este defectuos), din forfecarea 
punctelor de sudură (apărute în urma gripării) sau din 
desprinderea materialului (în urma apariţiei pittingului). 
 Uzarea abrazivă poate fi limitată prin asigurarea 
unei etanşări corespunzătoare şi a unei ungeri adecvate. 
 Alte forme de deteriorare a angrenajelor pot fi 

uzarea corosivă, deformarea plastică sau fisurarea. 
 

1.3. MATERIALE ŞI TRATAMENTE UTILIZATE ÎN CONSTRUCŢIA ROŢILOR 
DINŢATE. ELEMENTE DE TEHNOLOGIE 

 
 1.3.1. Materiale şi tratamente 
 La alegerea materialului trebuie să se ţină seama de o serie de factori: sarcina care încarcă 
angrenajul; durata de funcţionare impusă; caracteristicile mecanice ale materialelor; modul de 
obţinere a semifabricatului; tehnologia de execuţie; eficienţa economică; condiţiile de funcţionare. 
 Fontele asigură angrenajelor o amortizare bună la vibraţii şi calităţi antifricţiune. Se folosesc 
la construcţia roţilor melcate şi a roţilor dinţate de dimensiuni mari, încărcate cu sarcini mici şi care 
funcţionează la viteze reduse. Se pot folosi fontele cenuşii cu grafit lamelar (Fc 200, Fc 400), 
fontele cu grafit nodular (Fgn 600-2, Fgn 700-2), fontele maleabile (Fmp 700-2) şi fontele aliate. 
 Bronzurile (aliaje ale cuprului cu staniu) se folosesc în construcţia roţilor melcate, datorită 
calităţilor antifricţiune foarte bune. Fiind deficitare şi foarte scumpe, bronzurile se folosesc numai 
pentru confecţionarea coroanei roţii melcate, corpul acesteia fiind executat din fontă sau oţel. 
 Materialele plastice au elasticitate mărită, dar caracteristici mecanice reduse, utilizându-se în 
construcţia roţilor dinţate puţin solicitate. Se folosesc la realizarea angrenajelor mai puţin precise, 
dar care necesită o funcţionare silenţioasă – datorită elasticităţii mari, se asigură compensarea 
erorilor de execuţie şi montaj – la roţile care lucrează în medii corosive şi la roţile la care ungerea 
cu uleiuri minerale nu este posibilă (industria alimentară, textilă, aparate de birou şi de uz casnic).  
 Oţelurile sunt materialele cele mai utilizate în construcţia roţilor dinţate. Oţelurile, în funcţie 
de proprietăţile lor mecanice şi de prelucrabilitate, se împart în oţeluri moi (cu duritate superficială 
< 350 HB) şi oţeluri dure (cu duritate superficială > 350 HB). 
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 Oţelurile de uz general pentru construcţii şi oţelurile turnate în piese nu se tratează termic, 
fiind utilizate la angrenajele încărcate cu sarcini mici şi/sau la care nu se impun restricţii de gabarit, 
vitezele de funcţionare fiind mici (OL 50, OL 60 şi, respectiv, OT 50, OT 60 etc.). 
 Oţelurile de îmbunătăţire au conţinutul de carbon > 0,25℅, fiind folosite în construcţia roţilor 
dinţate încărcate cu sarcini mici sau medii. Îmbunătăţirea este tratamentul termic care constă într-o 
călire urmată de revenire înaltă. Prin acest tratament se obţine o duritate medie a suprafeţelor active 
şi se asigură o bună structură a materialului, caracteristicile mecanice obţinute fiind dependente de 
dimensiunile roţii. Îmbunătăţirea se realizează înainte de danturare, obţinându-se, după tratament, 
durităţi mai mici de 350 HB. Cele mai utilizate oţeluri de îmbunătăţire sunt: OLC 45, OLC 55,  
40 Cr10, 33 MoCr 11 etc.). 
 Oţelurile de cementare au conţinutul de carbon < 0,25%. Cementarea este un tratament 
termochimic, care constă în îmbogăţirea în carbon a stratului superficial al flancului dinţilor, fiind 
urmată de călire şi revenire joasă. În urma călirii, se obţine o duritate mare a stratului superficial 
(52…62 HRC) şi un miez care îşi păstrează tenacitatea. Prin cementare se obţine o creştere 
semnificativă a rezistenţei la contact a flancului dinţilor şi o creştere, într-o măsură mai mică, a 
rezistenţei la încovoiere. Danturarea se execută înaintea tratamentului, după tratament dantura 
trebuind rectificată, pentru eliminarea deformaţiilor mari care apar în urma tratamentului. Cele mai 
utilizate oţeluri de cementare sunt: OLC 15, OLC 20, 15 Cr 08, 18 MoCr 10 etc.). Oţelurile de 
cemenetare se recomandă la angrenajele puternic solicitate şi când se impun restricţii de gabarit. 
 
 1.3.2. Elemente de tehnologie 
 Prelucrarea danturii roţilor dinţate cilindrice se realizează prin frezare (prin copiere) sau prin 
rulare (rostogolire). Frezarea prin copiere se realizează cu scule profilate după forma golului dintre 

 
Fig. 1.8 
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dinţi: freză disc (fig.1.8, a) sau freză deget (fig.1.8, b). Productivitatea redusă şi erorile de execuţie, 
caracrteristice acestui procedeu, au determinat utilizarea sa pe scară redusă. 
 Prelucrarea prin rulare a danturii se realizează prin frezare cu: freză melc (fig.1.8, c) sau prin 
mortezare cu cuţit pieptene (fig.1.8, d) sau cuţit roată (fig.1.8, e) – pentru danturi exterioare şi prin 
mortezare cu cuţit roată (fig.1.8, f) – pentru danturi interioare. Prin acest procedeu, danturarea se 
realizează simulând  procesul angrenării, acesta realizându-se între sculă şi semifabricat. Se asigură, 
prin acest procedeu, o productivitate şi o precizie superioare procedeului de danturare prin copiere, 
dar şi între aceste procedee de prelucrare prin rulare există diferenţe în ceea ce priveşte 
productivitatea şi precizia de execuţie. Astfel, o productivitate ridicată se obţine prin prelucrarea cu 
freză melc, formată din mai multe cremaliere înfăşurate pe un cilindru, după una (freză melc cu un 
început) sau mai multe elice (freză melc cu mai multe începuturi). Tehnologic, însă, se realizează 
mai greu decât scula cuţit-pieptene (de fapt o cremalieră generatoare), aceasta având avantajul şi a 
unei confecţionări mai precise. Cuţitul-roată se confecţionează mai greu tehnologic (datorită 
flancului evolventic al dinţilor), însă asigură viteze mari de aşchiere şi este singurul utilizat la 
prelucrarea prin rulare a danturilor interioare (v. fig.1.8, f). 
 

1.4. ELEMENTE DE CALCUL GEOMETRIC AL ANGRENAJELOR CILINDRICE 
EVOLVENTICE CU DINŢI DREPŢI 

 
 Dintele unei roţi dinţate este definit prin capul dintelui şi piciorul dintelui, cele două zone 
fiind despărţite de cilindrul de rostogolire. Astfel, capul dintelui este porţiunea de dinte dintre 
cilindrul de cap şi cel de rostogolire, iar piciorul dintelui este porţiunea de dinte dintre cilindrul de 
rostogolire şi cel de picior (fig.1.9, a). Suprafaţa laterală între vârful dintelui şi fundul golului dintre 
doi dinţi este cunoscută sub denumirea de flancul dintelui şi este partea principală, funcţională, a 
unui dinte. 

 La dantura dreaptă, flancul dintelui este generat de o dreaptă MN, dintr-un plan π, tangent 
după generatoarea AA’ la un cilindru, numit cilindru de bază (de diametru db). Prin rostogolirea fără 

 
Fig.1.9 
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Fig.9.9 

 
Fig.1.10 

alunecare a planului π, în sensul indicat de săgeată, dreapta MN, paralelă cu generatoarea AA’, 
generează flancul dintelui (fig. 1.9, b).  
 Curba de intersecţie a unui dinte cu un plan perpendicular pe axă defineşte profilul dintelui, 
iar prin intersecţia acestuia cu cilindrii caracteristici – de cap, de rostogolire, de picior – se definesc 
cercurile caracteristice ale danturii. 
 Planele caracteristice unei danturi sunt: planul frontal t – t – perpendicular pe axa cilindrului 
de bază, deci şi pe segmentul AA’ şi planul normal n – n – perpendicular pe axa dintelui, deci şi pe 
segmental MN. Deoarece AA’ şi MN sunt paralele, rezultă că cele două plane se suprapun (v. 
fig.1.9, b). Profilul dintelui, în unul din planele menţionate, este evolventic şi are raza de curbură în 
punctual K egală cu segmental K’K. Se precizează faptul că pentru orice poziţie a punctului K pe 
segmentul MN raza de curbură  este aceeaşi şi egală cu K’K. În procesul angrenării, segmental MN, 
care defineşte şi lungimea dintelui, devine linie de contact. 
 La angenajele cilindrice exterioare cu dantură dreaptă, dinţii celor două roţi sunt dispuşi 

paralel cu axele roţilor. Curba de intersecţie 
a flancului dintelui cu un plan frontal 
defineşte profilul dintelui roţii dinţate. 
 Evolventa este curba descrisă de un 
punct al unei drepte ∆b, care se rostogoleşte 
fără alunecare pe un cerc fix, numit cerc de 
bază, de rază rb (fig.1.10, a). Proprietăţile 
evolventei se referă la: 
§ normala n-n, în orice punct, este 

tangentă la cercul de bază; 
§ distanţa, măsurată pe direcţia 

normalei, între punctul de pe 
evolventă şi cercul de bază (MT –  
v. fig.1.10, a) reprezintă raza de 
curbură a evolventei, în acel punct. 

 Roţile dinţate cu profil evolventic au 
un număr de dinţi z, dispuşi echiunghiular şi 
sunt caracterizate prin (fig.1.10, b): 
§ cercul de cap (da), care mărgineşte 

roata la exterior; 
§ cercul de picior (df), care mărgineşte 

roata la interior; 
§ pasul unghiular τ = 2π/z; 
§ pasul circular py = τdy/2; 
§ modulul m; 
§ cercul de divizare d = mz.  

 Cremaliera de referinţă. În cazul în 
care z→∞, roata dinţată devine cremalieră 
de referinţă (fig.1.11), cercurile devin 
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Fig.1.12 

drepte, iar evolventa devine profil rectiliniu. Caracteristic cremalierei de referinţă îi este dreapta de 
referinţă, pe care plinul dintelui este egal cu golul. Negativul cremalierei de referinţă este cremaliera 
de generare şi este utilizată ca sculă generatoare. Parametrii adimensionali ai cremalierelor sunt 
standardizaţi: coeficientul capului de referinţă al dintelui ( *

ah = ha/m = 1); coeficientul jocului de 
referinţă la piciorul dintelui (c* = c/m =  0,25); coeficientul razei de racordare de referinţă la 
piciorul dintelui ( *

fρ  =ρf / m = 0,38). 

 La generarea roţii dinţate, centroidele sunt reprezentate de cercul de divizare de diametru d (la 
roată) şi dreapta de divizare ∆d, tangentă la cercul de divizare, la cremalieră.  
 Distanţa dintre dreapta de referinţă şi dreapta de divizare, egală cu xm, este numită deplasare 
de profil, iar x reprezintă coeficientul deplasării de profil. În funcţie de xm, apar următoarele 
situaţii: 

 
§ xm = 0 - cazul în care dreapta de referinţă coincide cu dreapta de divizare şi se obţine roata 

zero (fig.1.12, b);  
§ xm < 0 - cazul în care dreapta de referinţă intersectează cercul de divizare şi se obţine roata 

minus (fig.1.12, a);  
§ xm > 0 - cazul în care dreapta de referinţă nu intersectează cercul de divizare şi se obţine 

roata plus (fig.1.12, c). 

 
 

Fig.1.11 
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Fig.1.13 

 Modificarea poziţiei cremalierei la generarea danturii roţii dinţate duce la modificarea 
grosimii dinţilor, în calculul geometric interesând grosimea s a dinţilor pe cercul de divizare şi 
grosimea sa pe cercul de cap. La deplasări pozitive (fig.1.12, c), scade grosimea dinţilor pe cercul de 
cap, aceasta trebuind limitată la o valoare admisibilă (sa ≥ sa min). La roţile cu număr mic de dinţi, la 
danturare poate apare fenomenul de subtăiere (fig.1.12, a), care duce la micşorarea rezistenţei 
acestuia la încovoiere, prin subţierea bazei, fiind necesară o deplasare pozitivă de profil. 
 Angrenajul roată-roată (fig.1.13) este format din două roţi dinţate caracterizate de numerele 
de dinţi z1 şi z2, coeficienţii deplasărilor de profil x1 şi, respectiv, x2 şi acelaşi modul m pe cercurile 
de divizare. Normala comună n – n la profilele în contact trece prin polul angrenării C şi este 
tangentă la cercurile de bază ale celor două roţi, de diametre db1 şi db2, în punctele T1 şi T2. Cercurile 
de rostogolire, de diametre dw1 şi dw2, sunt tangente în polul angrenării C şi determină distanţa 
dintre axe aw. Pe dreapta de angrenare n – n sunt definite segmentul teoretic de angrenare T1T2 şi 
segmentul real de angrenare AE, determinat de intersecţia dreptei de angrenare cu cercurile de cap 
ale celor două roţi dinţate. Intrarea profilelor în angrenare are loc în punctul A, iar ieşirea în punctul 
E. Punctul curent de contact dintre profile descrie segmentul real de angrenare AE, respectiv 
flancurile active ale profilelor dinţilor în contact (reprezentate cu linie îngroşată în fig. 1.13). Forţa 
dintre profile acţionează după normala comună n – n, punctul ei de aplicaţie deplasându-se pe toată 
lungimea profilului activ al dintelui. 
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 Între profilele în contact există alunecări, după direcţia tangentei comune, viteza de alunecare 
fiind proporţională cu distanţa dintre punctul de contact M şi polul angrenării C (v. fig.1.13), în pol 
viteza de alunecare fiind nulă. 
 Tipuri de angrenaje. Unghiul real de angrenare αw – unghiul dintre normala comună a 
profilelor în contact (dreapta de angrenare) şi tangenta comună, dusă prin polul angrenării, la 
cercurile de rostogolire – depinde de distanţa dintre axe reală aw, care depinde de deplasările de 
profil. 
 În funcţie de suma coeficienţilor deplasărilor de profil, angrenajele pot fi (fig.1.14): 

w nedeplasate – roţile angrenajului sunt roţi zero, deci x1 = x2 = 0 (fig.1.14, b); 
w zero deplasate – o roată este deplasată plus (x1 > 0), iar cealaltă minus (x2 < 0), dar x1 + x2 = 0 

(fig.1.14, b); 

w plus deplasate – cel puţin una din roţi e deplasată plus, cealaltă putând fi roată plus, zero sau 
minus, dar x1 + x2 > 0 (fig.1.14, c); 

w minus deplasate – cel puţin una din roţi este deplasată minus, cealaltă putând fi roată minus, 
zero sau plus, dar x1 + x2 < 0 (fig.1.14, a). 

 Gradul de acoperire. Una din condiţiile funcţionării corecte a unui angrenaj este aceea a 
asigurării transmiterii continue a mişcării. Pentru aceasta, trebuie ca la ieşirea din angrenare a unei 
perechi de dinţi perechea următoare să fie deja intrată în angrenare. Considerând perechea de dinţi 1 
– 1’ (fig.1.15), intrarea în angrenare are loc în punctul A, iar ieşirea din angrenare în punctul E, 
punctul de contact M dintre profile descriind în planul bazei segmentul real de angrenare AE. În 
acest timp, profilul 1 descrie pe cercul de bază a roţii 1 arcul 1b

)
, iar profilul 1’ descrie pe cercul de 

bază al roţii 2 arcul  AE).b b(b == 212 
)))

Notând cu pb pasul pe cercul de bază al celor două roţi (paşii 
pe cercurile de bază trebuie să fie egali, aceasta fiind condiţia angrenării simultane a mai multor 

Fig.1.14 
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perechi de profile), pentru asigurarea continuităţii angrenării, trebuie ca AE> pb. Se defineşte gradul 
de acoperire mediu al unui angrenaj prin raportul 

 
α

α−−+−
=

−+
==εα cos2

sin22
2

2
2

2
1

2
12112

p
adddd

p
TTETAT

p
AE wwbaba

bb

, (1.1) 

angrenarea fiind continuă când εα > 1; se admite εα min ≈ 1,1. Deoarece εα > 1, pe segmentul real de 
angrenare (v. fig.1.15) există porţiuni (spre extremităţile segmentului) pe care sunt două perechi de 
dinţi în angrenare (angrenare bipară), deci εα instantaneu=2, şi o zonă (centrală) pe care există o singură 
pereche de dinţi în angrenare (angrenare unipară), deci εα instantaneu = 1. Diagrama din fig.1.15 
ilustrează sugestiv acest lucru. 
 În tabelul 1.1 sunt date relaţii de calcul pentru principalele elemente geometrice ale 
angrenajelor cilindrice cu dantură dreaptă. 

 Angrenaje cilindrice interioare. Se execută, de obicei, cu dantură dreaptă şi se compun din 
două roţi cilindrice, una cu dantură exterioară şi cealaltă cu dantură interioară, sensul de rotaţie al 
celor două roţi fiind acelaşi (v. tabelul 1.1). Angrenarea are loc între un profil concav (cel al danturii 
interioare) şi unul convex (cel al danturii exterioare), caz avantajos din punct de vedere al solicitării 
dinţilor la contact. 
 La angrenajele interioare, segmentul real de angrenare este mai mare decât la angrenajele 
exterioare, aceasta ducând la o creştere a gradului de acoperire, lucru deosebit de avantajos.  

 
Fig.1.15 
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 Relaţiile de calcul ale elementelor geometrice ale roţilor şi ale angrenajelor cilindrice 
interioare cu dantură dreaptă sunt asemănătoare cu cele ale angrenajelor exterioare, fiind date în 
tabelul 1.1. 

Tabelul 1.1 
Elemente geometrice ale angrenajelor cilindrice cu dantură dreaptă  

Nr. 
crt. Denumirea elementului geometric 

Simbol şi 
unitatea de 

măsură 
Relaţii de calcul*). Recomandări 

0 1 2 3 
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Tabelul 1.1(continuare) 
0 1 2 3 

1. DATE INIŢIALE  

1.1 Numerele de dinţi ai roţilor 
angrenajului 

z1; z2 Stabilite la dimensionarea angrenajului  
 

1.2 Modulul m, mm Stabilit la dimensionarea angrenajului 
1.3 Distanţa dintre axe reală aw, mm Impusă sau rezultată în urma calculului 

de rezistenţă [ 
1.4 Elementele profilului de referinţă *

ah  

 
c* 

 
*
fρ  

α, grade 

*
ah =1 (coeficientul capului de referinţă 

al dintelui) 
c*=0,25 (coeficientul jocului de referinţă 
la piciorul dintelui) 

*
fρ =0,38 (coeficientul razei de racordare 

de referinţă la piciorul dintelui) 
α=20o (unghiul de presiune de divizare) 

2 ELEMENTE GEOMETRICE ALE ROŢILOR ŞI ANGRENAJULUI 
2.1 Distanţa dintre axe de referinţă a, mm ( )122

1 zzma ±=  

2.2 Unghiul real de angrenare αw, grade 








α=α cosarccos

w
w a

a  

2.3 Suma coeficienţilor deplasărilor de 
profil 

xs ( )1212 2
zz

tg
invinvxxx w

s ±
α

α−α
=±=  

2.4 Coeficienţii deplasărilor de profil x1, x2 Se aleg x1 şi x2, astfel ca x2 ± x1= xs, 
după forma principală de deteriorare a 
angrenajului, din contururile de blocare 
sau după recomandări ISO 

2.5 Coieficienţii minimi ai deplasărilor 
de profil 

x1min, x2min 
17

14 1
min1

zx −
= ; 

17
14 2

min2

zx −
=  

Trebuie ca: x1≥x1min; x2≥x2min 
2.6 Diametrele cercurilor de divizare d1; d2, mm 

11 zmd = ; 22 zmd =  
2.7 Diametrele cercurilor de bază db1; db2, 

mm 
α= cos11 ddb ; α= cos22 ddb  

2.8 Diametrele cercurilor de 
rostogolire 

dw1; dw2, 
mm 

w
w dd

α
α

=
cos
cos

11 ; 
w

w dd
α
α

=
cos
cos

22  

2.9 Diametrele cercurilor de picior df1; df2, 
mm 

( )* *
1 1 12f ad m z h c x = − + −   

( )* *
2 2 22f ad m z h c x = + m m  
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Tabelul 1.1(continuare) 
0 1 2 3 

2.10 Diametrele cercurilor de cap da1; da2, 
mm 

( )2
*

21 222 xhzmad awa +±= mm  

( )1
*

12 222 xhzmad awa +−= m  

2.11 Arcul (grosimea) dintelui pe cercurile 
de divizare 

s1; s2, 
mm 

( )mtgxs α+π= 11 25,0  

( )mtgxs α±π= 22 25,0  

2.12 Unghiul de presiune al profilului pe 
cercurile de cap 

αa1; 
αa2, 

grade 










α=α cosarccos

1

1
1

a
a d

d  











α=α cosarccos

2

2
2

a
a d

d  

2.13 Arcul (grosimea) dintelui pe cercurile 
de cap 

sa1; sa2, 
mm 








α−α+= 1

1

1
11 aaa invinv

d
sds  









α−α+= 2

2

2
22 aaa invinv

d
sds  

Trebuie ca sa1,2 ≥ sa min 
2.14 Gradul de acoperire al angrenajului εα 

απ
α−±−

=εα cos2
sin22

2
2
2

2
1

2
1

m
adddd wtwbaba m

 

Trebuie ca εα > εα min 
3 ELEMENTE DE CONTROL, ABATERI 

LIMITĂ ŞI TOLERANŢE 
În conformitate cu indicaţiile din 
literatura de specialitate 

*) În relaţiile cu semn dublu, semnul superior este valabil pentru angrenajul exterior, iar semnul 
inferior pentru cel interior. 

 
1.5.  CALCULUL DE REZISTENŢĂ AL ANGRENAJELOR CILINDRICE CU 

DANTURĂ DREAPTĂ 
 
 Calculul de rezistenţă are drept scop preîntâmpinarea principalelor forme de deteriorare a 
angrenajului: pittingul (apariţia de ciupituri pe flancurile active), datorită solicitării de contact, şi 
ruperea dinţilor prin oboseală, datorită solicitării de încovoiere. 
 
 1.5.1. Calculul la solicitarea de contact 
 Calculul la solicitarea de contact se efectuează având la bază relaţia de determinare a tensiunii 
maxime de contact stabilită de Hertz pentru contactul după generatoare a doi cilindri (fig.1.16) 

ρ
=σ

1
k

n
EH l

FZ , (1.2) 

în care: Fn reprezintă forţa normală la suprafeţele în contact dintre cei doi cilindri; lk=B – lungimea 
liniei (generatoarei) de contact; ZE – factorul de elasticitate al materialelor roţilor, dependent de 
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Fig.1.16 

 
 

Fig.1.17 

modulii de elasticitate longitudinală E şi de coeficienţii de contracţie transversală (Poisson) ν ai 
materialelor celor două roţi; 1/ρ – curbura redusă, definită de relaţia 

21

111
ρρρ

±= , (1.3) 

în care ρ1,2=D1,2/2 reprezintă razele de curbură ale celor doi cilindri, semnul plus corespunzând 
contactului exterior (fig.1.16, a), iar semnul minus contactului interior (fig.1.16, b). 

 Relaţia (1.2) a fost 
stabilită pe baza 
următoarelor ipoteze 
(ipotezele lui Hertz): 
cilindrii sunt omogeni şi 
izotropi; materialele 
acestora sunt elastice şi 
respectă legea lui Hooke; 
forţa normală Fn este 
aplicată static; tensiunile 
de contact se repartizează 
uniform pe lungimea 
liniei de contact dintre cei 
doi cilindri; lăţimea b0 a 
suprafeţei de contact care 
ia naştere prin deformarea 

elastică a celor doi cilindri este foarte mică, comparativ cu lungimea acestora; suprafeţele de contact 
sunt netede; efectul forţelor de frecare dintre suprafeţele în contact se neglijează. 

Contactul dintre doi dinţi ai unui angrenaj cilindric cu dantură dreaptă poate fi studiat prin 
analogie cu contactul dintre doi cilindri (fig.1.17), corectând relaţia de calcul a tensiunii maxime σH. 
Corecţiile necesare iau în considerare deosebirile 
existente între modelul teoretic care a stat la baza 
stabilirii relaţiei lui Hertz şi angrenajul real. Aceste 
deosebiri sunt: 

•  razele de curbură ale flancurilor dinţilor ρ1 şi ρ2 
sunt variabile, datorită profilului evolventic al 
dinţilor, mărimile lor depinzând de poziţia 
punctului de contact pe segmentul real de 
angrenare; acest lucru defineşte variaţia 
parabolică a valorilor tensiunii de contact pe 
lungimea segmentului teoretic de angrenare, 
fiind necesar să se stabilească poziţia punctului 
de contact în care se vor determina razele de 
curbură, poziţie în care tensiunea de contact să 
aibă valoarea maximă; 
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Fig.1.18 

•  forţa de interacţiune dintre dinţi este normală la profilele în contact ale acestora, dar nu 
acţioneză static, având o variaţie dependentă de tipul maşinii motoare, regimul de 
funcţionare a maşinii antrenate şi de mărimea şocurilor ce pot apărea în tranmisie în timpul 
funcţionării; pentru a se ţine seama de aceste suprasarcini exterioare, în calcule, se apelează 
la factorul regimului de funcţionare KA; 

•  forţa de interacţiune dintre dinţi este influenţată şi de sarcini dinamice suplimentare ce apar 
datorită erorilor de execuţie şi/sau montaj şi a deformaţiilor elastice ale dinţilor şi a pieselor 
subansamblului din care face parte angrenajul; în aceste condiţii se apelează la factorul 
dinamic KV, indicele V evidenţiind viteza periferică ca fiind principalul factor ce defineşte 
mărimea forţelor dinamice suplimentare; 

•  tensiunile de contact se repartizează neuniform pe lungimea liniei de contact, datorită 
impreciziilor de execuţie şi montaj, a deformaţiilor elastice ale dinţiilor şi a celorlalte piese 
ale subansamblului din care face parte angrenajul şi, nu în ultimul rând, a erorii de direcţie a 
dinţilor; pentru evidenţierea acestui fenomen se apelează la factorul de repartizare a sarcinii 
pe lăţimea danturii (lungimea dintelui) KHβ; 

•  în urma angrenării bipare, pe segmentul real de angrenare, sunt două perechi de dinţi în 
angrenare; din cauza erorilor de execuţie (în special a pasului dintre doi dinţi) sarcina nu se 
repartizează uniform pe perechile de dinţi aflate simultan în angrenare; pentru a se ţine 
seama de acest lucru se apelează la factorul de repartizare a sarcinii în plan frontal KHα; 

•  transmiterea sarcinii se realizează – într-o anumită perioadă din timpul angrenării, 
dependentă de mărimea gradului de acoperire εα – prin mai multe perechi de dinţi; cu cât 
gradul de acoperiere este mai mare cu atât zona în care sunt în contact mai multe perechi de 
dinţi (de regulă două perechi) este mai mare şi sarcina ce încarcă fiecare pereche este mai 
mică decât la angrenarea singulară; pentru a se ţine seama de acest lucru, în calcule, se 
introduce factorul gradului de acoperire Zε, cu valori ce depind de valorile gradului de 
acoperire εα; 

•  există forţe de frecare, datorită alunecării 
reciproce a flancurilor conjugate (v. 
fig.1.6, a); chiar dacă în calcule nu se pot 
evidenţia valoric mărimile acestor forţe, 
acestea sunt importante în apariţia 
fenomenului pitting (ciupire). 

 Termenii din relaţia lui Hertz (1.2), definiţi 
pentru modelul teoretic acceptat şi având la bază 
ipoteze simplificatoare, se înlocuiesc prin cei 
caracteristici angrenajului, utilizând factorii de 
corecţie prezentaţi, care vor fi ataşaţi atât forţei 
normale teoretice Fn, aceasta devenind forţă 
normală corectată Fnc – factorii KA, KV, KHβ, KHα 

- cât şi lungimii liniilor de contact lk, care va fi mai mare decât lungimea dintelui (lăţimea roţii) – 
factorul Zε. 
 Forţa normală corectată Fnc, se calculează cu relaţia (v. şi fig.1.18) 
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Fig.1.19 

αβαβ α HHVA
t

HHVAnnc KKKKFKKKKFF
cos

== , (1.4) 

în care Fn este forţa normală teoretică, calculată la nivelul cercului de divizare, Ft fiind componenţa 
tangenţială şi α unghiul de angrenare la nivelul acestui cerc. 
 Lungimea liniei de contact lk este egală cu 
 2/ εZblk = , (1.5) 

b fiind lungimea dintelui şi Zε factorul gradului de acoperire. 
 Curbura redusă 1/ρ se determină în funcţie de razele de curbură ρ1 şi ρ2 ale profilelor 
dinţilor în contact, mărimile acestora fiind funcţie de punctul de contact considerat pe segmentul 
real de angrenare. 
 La acceptarea relaţiei lui Hertz, pentru calculul angrenajelor la solicitarea de contact, s-a 
considerat că arcele de evolventă, în zona punctului de contact dintre dinţi, pot fi aproximate cu arce 
de cerc care au razele de curbură identice cu cele ale evolventelor conjugate în punctul considerat. 
Dar, în procesul angrenării, de la intrare la ieşirea din angrenare a doi dinţi, aceste raze de curbură 
variază, deci şi curbura redusă este variabilă pe segmentul real de angrenare. 
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 Pentru un angrenaj cilindric exterior, curbura redusă (v. şi rel (1.3)) este 

 
21

21

21

21

21

111
ρρ

=
ρρ

ρ+ρ
=

ρ
+

ρ
=

ρ
TT , (1.6) 

T1T2 fiind segmentul teoretic de angrenare, care, pentru un anumit angrenaj, are o valoare constantă. 
Mărimea curburii reduse este dată, în acest caz, de produsul ρ1ρ2. Valoarea minimă a curburii 
reduse, deci şi a tensiunii de contact, se obţine atunci când ρ1=ρ2. 
 Pentru stabilirea zonei în care apar tensiuni maxime de contact, se urmăreşte diagrama 
perechilor de dinţi în angrenare, din fig.1.19. Din analiza acestei diagrame, rezultă că este justificată 
considerarea porţiunii BD, din segmentul real de angrenare , unde angrenarea este unipară, ca zonă 
unde apar tensiuni mari de contact, cu valoare maximă în punctul interior de angrenare unipară B, 
unde tensiunea este σHB. Deoarece lungimea segmentului BD este relativ redusă, iar în zona polului 
angrenării C apar solicitări suplimentare ale stratului superficial al flancurilor dinţilor conjugaţi, în 
special datorită schimbării sensului forţelor de frecare (v. fig.1.6, a), ISO recomandă ca poziţie a 
punctului de contact, pentru determinarea curburii reduse, polul angrenării C. 
 Astfel, din triunghiurile O1T1C şi O2T2C (v. fig.1.19), se obţin razele de curbură 










α==ρ

α==ρ

,
2

;
2

2
22

1
11

w
b

C

w
b

C

tgdCT

tgdCT
  (1.7) 

iar cu relaţia (1.2), curbura redusă 









±

α
=

ρ
±

ρ
=








ρ 2121

112111
bbwCCC ddtg

.  (1.8) 

 Având în vedere că diametrele cercurilor de bază pot fi exprimate în funcţie de diametrele 
cercurilor de divizare, prin relaţia 
 α= cos2,12,1 ddb   (1.9) 

şi că raportul de angrenare are expresia 
 12 / ddu = ,  (1.10) 
relaţia curburii reduse este 

u
u

tgdddtg wwC

1
cos

211
cos

21
121

±
αα

=







±

αα
=








ρ

.  (1.11) 

 Înlocuind în relaţia (1.2) parametrii definiţi prin relaţiile (1.4), (1.5) şi (1.11) şi notând 

w
H tg

Z
αα2cos

2
= ,  factorul zonei de contact, se obţine expresia tensiunii efective de contact în 

polul angrenării 

 HPHHVA
t

HEHC u
uKKKK

bd
FZZZ σ≤

±
=σ αβε

1
1

,  (1.12) 

în care σHP reprezintă rezistenţa admisibilă la solicitarea de contact. 
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 La calculul angrenajelor, ca date de intrare sunt puterea P [kW], turaţia n1 [rot/min], respectiv 
momentul de torsiune T1 [Nmm] la roata conducătoare (pinion) şi raportul de angrenare u, iar ţinând 
seama de expresiile 

 
1

12
d
TFt = , 

α
α

cos
cos

11
w

wdd = , 
1

2
1 ±

=
u

ad w
w , 

se obţine relaţia pentru tensiunea de contact 

 ( )
HP

w
HHVA

w

HE
HC u

uKKKK
b

T
a

ZZZ
σ≤

α
α±

=σ αβ
ε

cos
cos1

2

3
1 ,  (1.13) 

în care b = min(b1; b2). 
 Pentru dimensionare, se explicitează aw din relaţia (1.13), după ce s-a făcut înlocuirea  
b = Ψa aw, obţinându-se 

 ( ) ( )3

2

2

2
1

cos
cos

2
1 








α
α

σΨ
±= ε

αβ

w
HE

HPa

HHVA
wH ZZZ

u
KKKKT

ua ,  (1.14) 

unde Ψa reprezintă coeficientul de lăţime al roţii, raportat la distanţa dintre axe (Ψa=b/aw). Uneori 
se explicitează d1, din relaţia (1.12), după ce a fost făcută înlocuirea b = Ψd d1, de unde se obţine 

 
2

131
2 1E H

A V H H
d HP

Z Z ZT ud K K K K
u

ε
β α

  ±
=   Ψ σ 

,  (1.15) 

Ψd fiind coeficientul de lăţime al roţii, raportat la diametrul de divizare (Ψd = b/d1). 
 Pentru angrenaje frecvent utilizate în transmisiile mecanice, cu rapoarte de angrenare u > 1 şi 
cu roţi deplasate, segmentul real de angrenare BD se deplasează înspre punctul T1 al segmentului 
teoretic de angrenare, această deplasare fiind cu atât mai mare cu cât valoarea raportului de 
angrenare este mai mare. Şi polul angrenării C se deplasează în acelaşi sens, dar poziţia sa nu este 
influenţată de deplasările de profil aplicate roţilor. Deoarece poziţia puntelor B şi D este influenţată 
de deplasările de profil, aceste puncte pot fi mai 
apropiate sau mai depărtate de polul angrenării. 
În această situaţie este necesar să se calculeze 
tensiunile de contact şi în aceste puncte. Pentru 
comoditatea calculului se va detemina tensiunea 
de contact în polul angrenării C, cu relaţia (1.13), 
şi se va considera tensiune de bază σH0 = σHC, iar 
tensiunile din punctele B şi D se vor obţine prin 
corectarea tensiunii de bază cu factorii de 
angrenare ZB şi ZD, obţinându-se 
 σHB = ZBσH0 şi σHD = ZDσH0.   (1.16) 
 Factorii de angrenare se determină uşor, 
ţinând seama că suma razelor de curbură este 
mărime constantă pentru un angrenaj (segmentul 
T1T2), iar produsul razelor de curbură ρ1ρ2, din 
relaţia (1.6), devine ρΒ1ρΒ2 pentru contactul Fig.1.20 
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dinţilor în B, respectiv ρD1ρD2 pentru contactul în D. În aceste condiţii, rezultă relaţiile pentru 
factorii de angrenare 

 
21

21

BB

CC
BZ

ρρ
ρρ

=  şi 
21

21

DD

CC
DZ

ρρ
ρρ

= ,  (1.17) 

respectiv tensiunile de contact în aceste puncte (v. rel. (1.16)). 
 Relaţiile pentru determinarea segmentelor T1T2, AE, BD şi a razelor de curbură ρC1,2, ρB1,2 şi 
ρD1,2 (v. şi fig.1.20) sunt prezentate în tabelul 1.2. 
 

Tabelul 1.2 
Relaţii pentru determinarea parametrilor din expresiile factorilor de angrenare ZB şi ZD 

Denumirea parametrului Relaţii de calcul 
Segmentul teoretic de angrenare ( ) www tgumzaTT αα+=α= cos1

2
sin 1

21  

Segmentul real de angrenare αεπ= α cosmAE  

Segmentul de angrenare unipară ( ) αε−π= α cos2mBD  

Razele de curbură în polul angrenării C 
αα=ρ cos

2
1

1 wC tgmz  

αα=ρ cos
2

2
2 wC tgmz  

Razele de curbură în punctul B 







 π
−α

α
=ρ

1
1

1
1

2
2
cos

z
tgmz

aB  

( ) 






 π
−ε−α

α
=ρ α

2
2

2
2

21
2
cos

z
tgmz

aB  

Razele de curbură în punctul D 
( ) 







 π
−ε−α

α
=ρ α

1
1

1
1

21
2
cos

z
tgmz

aD  








 π
−α

α
=ρ

2
2

2
2

2
2
cos

z
tgmz

aD  

 
 Uşor programabile, relaţiile prezentate în tabelul 1.2 pot fi utilizate pentru calculul oricărui 
angrenaj cilindric cu dantură dreaptă, definit prin aw, zs = z1+ z2, xs = x1+ x2 şi u. 
 
 1.5.2. Calculul la solicitarea de încovoiere  
 Tensiunea de încovoiere are valoare maximă la baza dintelui, în zona de încastrare a acestuia 
în corpul roţii, iar calculul ei se efectuează pe baza următoarelor ipoteze: 
§ forţa normală se consideră concentrată la vârful dintelui (aici braţul forţei este maxim – 

fig.1.22) – situaţia corespunde intrării în angrenare a dintelui roţii conduse, respectiv ieşirii 
din angrenare a dintelui roţii conducătoare(fig.1.21); forţa fiind preluată de un singur dinte; 
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Fig.1.21 

Fig.1.22 

§ se neglijează solicitarea de compresiune determinată de componeta radială Fra a forţei 
normale Fn şi solicitarea de forfecare determinată de componenta tangenţială Fta a aceleiaşi 
forţe (v. fig.1.22); 
§ grosimea dintelui SF, în secţiunea periculoasă, este delimitată de punctele de tangenţă dintre 

profilul de racordare al dintelui la corpul roţii şi două drepte înclinate la 30o faţă de axa de 
simetrie a dintelui (v. fig.1.22). 

 Ţinând seama de ipotezele enunţate, dintele poate fi asimilat cu o grindă încastrată, solicitată 
la încovoiere, secţiunea periculoasă având fomă dreptunghiulară, cu dimensiunile bxSF. Tensiunea 
maximă de încovoiere (teoretică) se determină cu relaţia 

6

'cos

6

22
F

Faan

F

Fata

z

i
F bS

hF
bS

hF
W
M α

σ === . (1.18) 

 Pentru calculul tensiunii de încovoiere 
reale, se introduce, în relaţia (1.18), factorul 
de corecţie a tensiunilor de încovoiere la 
baza dintelui YSa, care ţine seama de 
concentrarea tensiunilor la baza dintelui şi de 
starea complexă de tensiuni din secţiunea 
periculoasă, fiind dependent de numărul de 
dinţi z şi de coeficientul deplasării de profil 
x. Expresia tensiunii maxime de încovoiere 
devine  

 Sa
F

Faanc
F Y

bS
hF

6

'cos
2

α
σ = .   (1.19) 

 Forţa normală corectată Fnc se determină cu relaţia 

 
εαβ

εαβ

α
=

==

YKKKKF
YKKKKFF

FFVA
t

FFVAnnc

cos

.     (1.20) 

 Factorii KA, KV, KFβ şi KFα au aceleaşi 
semnificaţii ca în cazul calculului la 
solicitarea de contact, cu menţiunea că 
factorii KA şi KV au aceleaşi valori ca şi la 
solicitarea de contact. Factorul gradului de 
acoperire pentru solicitarea de încovoiere Yε 
ţine seama de faptul că, spre deosebire de 
modelul teoretic, în care s-a considerat că 
forţa este preluată de un singur dinte (εα=1), 
la angrenajul real εα>1, adică forţa este 
preluată de două perechi de dinţi aflate în 
angrenare în anumite perioade ale angrenării. 
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 Expresia tensiunii maxime de încovoiere devine 

 
α

α
σ ε

αβ

cos

'cos6
2









=

m
S
m

h

YY
bm

KKKKF

F

a
Fa

Sa
FFVAt

F , (1.21) 

iar dacă se impune condiţia de limitare a tensiunii de încovoiere, rezultă relaţia 

 FPFaSaFFVA
t

F YYYKKKK
bm
F

σσ εαβ ≤= , (1.22) 

în care 

 

α

α

cos

'cos6
2









=

m
S
m

h

Y
F

a
Fa

Fa  (1.23) 

reprezintă factorul de formă al dintelui pentru solicitarea la încovoiere, dependent de numărul de 
dinţi z şi de coeficientul deplasării de profil x. 
 În funcţie de momentul de torsiune la pinion T1 şi ţinând seama de expresiile: 

 
1

12
d
TFt = , 

α
α

cos
cos

11
w

wdd = , 
1

2
1 ±

=
u

ad w
w , 11 / zdm = , 

se poate scrie 

 ( )
2,12,12,12

2

2
2,1

2
11

2,1 cos
cos

2
1

FPSaFaFFVA
ww

F YYYKKKK
ab

uzT
σ

α
α

σ εαβ ≤
±

= .  (1.24) 

 Între tensiunile maxime de încovoiere, diferite pentru cele două roţi ale unui angrenaj, există 
raportul 

 
2

1

2

1

1

2

2

1

Sa

Sa

Fa

Fa

F

F

Y
Y

Y
Y

b
b

=
σ
σ ,  

din care rezultă 

 2
1

2

1

2

2

1
12 FP

Sa

Sa

Fa

Fa
FF Y

Y
Y
Y

b
b

σσσ ≤= .  (1.25) 

 Pentru dimensionare, se înlocuieşte, în relaţia (1.24), b = Ψa aw şi rezultă expresia distanţei 
dintre axe 

 
( )

3

max
2

22
11

cos
cos

2
1









Ψ

±
=

FP

SaFa
FFVA

wa
w

YYYKKKKuzTa
σα

α
εαβ , (1.26) 

în care 







σσ

=







σ 2

22

1

11 ,max
FP

SaFa

FP

SaFa

naxFP

SaFa YYYYYY . 
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1.6. ELEMENTE DE CALCUL GEOMETRIC AL ANGRENAJELOR CILINDRICE 
EVOLVENTICE CU DINŢI ÎNCLINAŢI 

 
 1.6.1. Generare. Particularităţi 
 Generarea flancurilor dinţilor înclinaţi este diferită de cea a dinţilor drepţi (v. fig.1.9, b), în 
sensul că segmentul de generare MN, cuprins în planul π tangent la cilindrul de bază (de diametru 
db) nu mai este paralel cu generatoarea AA’ a cilindrului de bază, care reprezintă şi segmentul de 
tangenţă între planul π şi cilindrul de bază (fig.1.23). Unghiul dintre cele două segmente, la nivelul 
cilindrului de bază, este βb. Trebuie precizat, însă, că unghiul de înclinare al dintelui depinde de 
cilindrul pe care este definit, în calcule fiind utilizate unghiurile de înclinare pe cilindrul de divizare 
β şi pe cilindrul de bază βb. Unghiul de înclinare pe un cilindru oarecare, de diametru dy, se 
determină cu relaţia tgβy = (dy/d)tgβ, d fiind diametrul cilindrului de divizare. În funcţie de sensul 

înclinării segmentului MN faţă de generatoarea 
AA’, se obţin roţi cu dinţi înclinaţi spre dreapta 
(ca în fig.1.23), când AM < A’N, sau cu dinţi 
înclinaţi spre stânga, când AM > A’N. Pentru 
un angrenaj cilindric exterior, roţile comjugate 
care formează angrenajul, au sensurile de 
înclinare diferite (dreapta şi stânga), fiind 
necesară şi îndeplinirea condiţiei |β1| = |β2| = β. 
La angrenajele cilindrice interioare, dinţii au 
acelaşi sens de înclinare. 
 Urmărind modul de generare al flancului 
dinţilor înclinaţi, prezentat în fig.1.23, se 
desprind o serie de particularităţi a acestei 

danturi, prezentate în continuare. 
• Planul frontal t – t, perpendicular pe axa cilindrului de bază (deci şi pe generatoarea AA’) nu 

se mai suprapune peste planul normal n – n, perpendicular pe direcţia dintelui, între aceste plane 
existând unghiul βb. Pentru un punct K de pe segmental de generare MN, în cele două plane, se 
definesc două raze de curbură şi anume K’K = ρt, respectiv K’’K = ρn, acestea fiind razele de 
curbură ale evolventelor din cele două plane, în punctul K. Între aceste raze de curbură există relaţia 
(stabilită din triunghiul K’KK”, dreptunghic în K’) 

 
b

t
n β

ρ
ρ

cos
= . (1.27) 

Se remarcă faptul că în cazul dinţilor drepţi (fig. 1.9, b) raza de curbură este identică pentru 
diversele puncte ale segmentului MN (raza de curbură K’K este aceeaşi indiferent de poziţia 
punctului K pe segmentul MN, care în angrenare devine linie de contact a dinţilor), în cazul dinţilor 
înclinaţi, razele de curbură depind de poziţia punctului K pe segmentul MN (fig.1.23), care devine, 
la rândul său, linie de contact a dinţilor conjugaţi. Diferenţele prezentate în generarea flancurilor 
dinţilor drepţi şi înclinaţi conduc la moduri diferite de intrare a dinţilor în angrenare. La dantura 
dreaptă dinţii intră în angrenare pe toată lungimea, în timp ce la dantura înclinată dinţii intră 

 
Fig.1.23 
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Fig.1.25 

      a             b 
Fig. 1.24 

(respectiv ies) progresiv în angrenare (fig.1.24, a), fapt ce determină existenţa simultană a mai 
multor perechi de dinţi în angrenare, transmisia fiind mult mai silenţioasă, chiar la viteze mari de 
rotaţie. 

• Elementele geometrice ale 
roţilor şi ale angrenajelor cu dantură 
înclinată se determină în planul 
frontal t – t, iar calculul de rezistenţă 
se efectuează în planul normal n – n, 
plan în care acţionează forţa normală, 
dimensiunile dintelui sunt minime şi 
profilul acestuia este definit de 
modulul normal mn, standardizat. 
Legătura dintre paşii danturii în 
planul frontal pt şi cel normal pn, 
stabilită pe cilindrul de divizare (fig. 1.24, b), se exprimă prin relaţia 

 
βcos

n
t

p
p =  

şi conduce la relaţia de legătură între moduli 

 
βcos

n
t

m
m = ,  (1.28) 

relaţie folosită în calculul elementelor geometrice ale danturii. 
• Lungimea dintelui l (fig.1.24, a) este mai mare decât lăţimea b a roţii (la dantura dreaptă  

l = b), datorită înclinării dintelui, situaţie favorabilă pentru solicitarea de încovoiere, datorită măririi 
suprafeţei zonei de încastrare a dintelui în corpul roţii. Pentru acest calcul se consideră o lungime 
medie a dintelui, definită pe cilindrul de divizare  
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βcos

blbnF == .  (1.29) 

• Lungimea liniei de contact (fig.1.25), importantă la calculul la solicitarea de contact, este mai 
mare decât lăţimea roţii (segmentul MN din fig.1.23) şi se poate determina cu relaţia  

 
b

nH
bb
βcos

= .  (1.30) 

Distribuţia sarcinii de-a lungul liniei de contact, înclinată pe flancul dintelui, este neuniformă 
(v. fig.1.25), fiind nefavorabilă pentru solicitarea de contact, având valoarea maximă în zona 
cilindrului de rostogolire, şi favorabilă pentru solicitarea de încovoiere, fiind minimă la vârful 
dintelui, unde braţul forţei este maxim (v. şi fig.1.22). 

• Gradul de acoperire, important atât în calculul la contact cât şi în cel la încovoiere, este mai 
mare la dantura înclinată, faţă de dantura dreaptă, deoarece gradului de acoperire determinat în plan 
frontal εα, calculat cu o relaţie asemănătoare cu cea stabilită pentru dantura dreaptă (v. pct. 2.14 din 
tabelul 1.1) şi cu elementele geometrice definite în plan frontal, i se adaugă gradul de acoperire 
suplimentar εβ, ce depinde atât de lăţimea roţii cât şi de unghiul de înclinare al dinţilor. Se obţine, 
astfel, un grad de acoperire total εγ = εα + εβ, care îndeplineşte sigur condiţia εγ > εα min . 

 
 1.6.2. Roata echivalentă. Angrenajul echivalent 
 Calculul de rezistenţă al angrenajelor cilindrice cu dantură înclinată, la contact şi încovoiere, 
se efectuează acceptând aceleaşi ipoteze şi scheme de calcul ca şi la calculul angrenajelor cu 
dantură dreaptă (v. subcap. 1.5). La dantura dreaptă, însă, forma şi dimensiunile dinţilor sunt 
identice în cele două plane, frontal şi normal. La angrenajele cilindrice cu dantură înclinată, în cele 
două plane forma şi dimensiunile dinţilor sunt diferite. De aceea calculul de rezistenţă se efectuează 
în plan normal, acolo unde acţionează forţa de interacţiune normală Fn şi unde dimensiunile dintelui 
sunt minime. 
 Pentru a folosi relaţiile stabilite pentru solicitarea de contact şi încovoiere a danturii drepte şi 
la angrenajele cilindrice cu dantură înclinată, se va apela la roata echivalentă, respectiv angrenajul 
echivalent. Roata echivalentă, cu dantură dreaptă, roţii reale cu dantură înclinată, este o roată 
cilindrică fictivă, ai cărei dinţi au aceeaşi formă şi dimensiuni cu dinţii roţii reale, în plan normal. 
 Angrenajul obţinut din două roţi echivalente este un angrenaj echivalent, cilindric cu dantură 
dreaptă, deplasările de profil fiind identice cu cele din plan normal ale roţilor reale, definite prin 
coeficienţii xn1,2. 
 Relaţiile, de verificare şi dimensionare, stabilite pentru angrenajul cilindric cu dantură dreaptă 
(v. subcap. 1.5), aplicate angrenajului echivalent, conduc la determinarea relaţiilor de calcul pentru 
angrenajul cilindric cu dantură înclinată. Pentru aceasta, este necesar să se stabilească relaţii de 
legătură între diverşi parametrii ai angrenajului real şi cei ai angrenajului echivalent, parametrilor 
acestuia atribuindu-se indicele n (de la planul normal al roţilor angrenajului real). Angrenajul 
echivalent fiind un angrenaj cu dantură dreaptă, se păstrează relaţiile de calcul stabilite pentru 
angrenajul cu dantură dreaptă, cu ataşarea indicelui n. 
 Elementele roţilor echivalente şi angrenajului echivalent vor fi prezentate în continuare. 
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Fig. 1.26 

• Diametrele cercurilor de divizare 
 Razele de curbură ale flancului dintelui înclinat sunt diferite în planul frontal (cararacteristic 
roţii reale, în ceea ce priveşte elementele geometrice) şi în planul normal (v. fig.1.23). Relaţia (1.27) 
stabileşte legătura dintre cele două raze de curbură. Pentru a stabili şi legătura dintre diametrele de 
divizare ale roţii reale (în plan frontal) şi a roţii echivalente (în plan normal), se apelează la fig.1.26. 
 Din fig.1.26, a, rezultă raza de curbură a profilului dintelui roţii reale, raportată la cercul de 
divizare din planul frontal  

 tt
d

α=ρ sin
2

, (1.31)  

iar din fig. 1.26, b, raza de curbură a profilului dintelui roţii echivalente (identică cu cea a profilului 
dintelui roţii reale, din planul normal), raportată la cercul de divizare dn al acesteia 

 n
n

n
d

αρ sin
2

= . (1.32) 

 Înlocuind relaţiile (1.31) şi (1.32) în relaţia (1.27) şi cunoscând sinαt = sinαn/cosβb, se obţin, 
pentru cele două roţi ale angrenajului echivalent, diametrele 

 
b

n

d
d

β
=

2
2,1

2,1 cos
. (1.33) 

• Numerele de dinţi 
 Diametrul de divizare al unei roţi echivalente se obţine ca produs între modulul normal mn şi 
numărul de dinţi zn ai acesteia, iar diametrul de divizare al roţii reale este definit de produsul dintre 
modulul frontal mt = mn/cosβ şi numărul de dinţi z. Astfel, din relaţia (1.33), se obţine 

 
b

n
nn

zm
zm

ββ
=

2
2,1

2,1 coscos
, respectiv 

b
n

z
z

ββ
=

2
2,1

2,1 coscos
. (1.34) 

• Diametrele cercurilor de rostogolire 
 Păstrând relaţiile de legătură între diametrele cercurilor caracteristice ale roţilor cu dantură 
dreaptă şi apelând la relaţia (1.33), se obţine 
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2,12,1 === , (1.35) 

unde dw1,2 sunt diametrele de rostogolire ale roţilor reale, cu dantură înclinată şi αt, αwt, αn, αwn – 
unghiurile de angrenare a angrenajului real în plan frontal, respectiv normal, la nivelul cecurilor de 
divizare, respectiv rostogolire (indicele w). 

• Distanţa dintre axe (fig.1.27) 

   ( ) ( )
wn

n
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wn
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222121 =+=+= , (1.36) 

aw fiind distanţa dintre axe a angrenajului real. 
• Raportul de angrenare 

 Apelând le relaţia (1.34), se obţine 

 u
z

z

z
zu

b

b

n

n
n ===

ββ

ββ

coscos

coscos

2
1

2
2

1

2 ,    (1.37) 

deci rapoartele de angrenare a angrenajului 
echivalent şi a celui real sunt egale. 

• Momentul de torsiune la arborele de 
intrare al pinionului angrenajului 
echivalent 

 Se determină având în vedere că 
angrenajul echivalent şi cel real sunt 
încărcate cu aceeaşi forţă normală Fn (iar 
momentele de torsiune se determină ca 
produs între componenta tangenţială a forţei normale şi raza cercului de divizare, corespunzătoare 
fiecărui angrenaj), făcând raportul momentelor de torsiune la pinionul angrenajului echivalent, 
respectiv la pinionul angrenajului real 
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1
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n = . (1.38) 

Având în vedere că (v. şi rel (1.33)) 
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n
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1 cos
=   

şi apelând la fig.1.28, se obţine 

 
βαα coscoscos
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FFF == , respectiv 
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F = . 

 Din relaţia (1.38), rezultă 

 
Fig.1.27 
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  a              b 

Fig.1.28 

 
b

n
TT

ββ 2
1

1 coscos
= .  (1.39) 

Precizare. În relaţiile de calcul de rezistenţă stabilite pentru angrenajul cu dantură dreaptă sunt 
factori care se aleg în funcţie de numerele de dinţi ai roţilor acestor angrenaje şi de deplasările 
specifice de profil. De aceea, în tabelul 1.3 sunt prezentate atât elementele geometrice caracteristice 
angrenajului real, cu dantură înclinată, cât şi elemente geometrice ale roţilor şi angrenajului 
echivalent, funcţie de care se aleg aceşti factori (de exemplu zn1,2, xn1,2 ş.a.). 
 

Tabelul 1.3 
Elemente geometrice ale angrenajelor cilindrice cu dantură înclinată (v. fig.1.13) 

Nr. 
crt. 

Denumirea elementului 
geometric 

Simbol şi 
unitatea de 

măsură 
Relaţii de calcul. Recomandări 

0 1 2 3 
1 DATE INIŢIALE  
1.1 Numerele de dinţi ai roţilor 

angrenajului 
z1; z2 Stabilite la dimensionarea angrenajului  

1.2 Modulul normal mn, mm Stabilit la dimensionarea angrenajului  
1.3 Unghiul de înclinare al 

danturii pe cilindrul de 
divizare 

β, grade Ales la calculul de rezistenţă al angrenajului  
 

1.4 Distanţa dintre axe reală aw, mm Impusă sau rezultată în urma calculului de 
rezistenţă [   ] 

1.5 Elementele profilului de 
referinţă 

*
anh  

 
*
nc  

 

*
anh =1 (coeficientul capului de referinţă al 

dintelui) 
*
nc = 0,25 (coeficientul jocului de referinţă la 

piciorul dintelui) 
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Tabelul 1.3 (continuare) 
0 1 2 3 

  *
fnρ  

 
αn, grade 

*
fnρ = 0,38 (coeficientul razei de racordare de 

referinţă la piciorul dintelui) 
αn= 200 (unghiul de presiune de divizare) 

2 ELEMENTE GEOMETRICE ALE ROŢILOR ŞI ANGRENAJULUI 
2.1 Distanţa dintre axe de 

referinţă 
a, mm ( )12cos2

zz
m

a n +=
β

 

2.2 Unghiul de presiune de 
referinţă, în plan frontal 

αt, grade 
β

α
α

cos
n

t
tg

arctg=  

2.3 Unghiul real de angrenare, în 
plan frontal 

αwt, grade 








= t

w
wt a

a
αα cosarccos  

2.4 Numerele de dinţi ai roţilor 
echivalente (cilindrice cu 
dantură dreaptă) 

zn1, zn2 
3

1
2

1
1 coscoscos β

≈
ββ

=
zzz

b
n  

3
2

2
2

2 coscoscos β
≈

ββ
=

zzz
b

n  

2.5 Suma coeficienţilor 
deplasărilor de profil 

xns ( )1212 2
zz

tg
invinvxxx
t

twt
nnns +

α
α−α

=+=  

2.6 Coeficienţii deplasărilor de 
profil normale 

xn1, xn2 Se aleg xn1 şi xn2, astfel ca xn2 + xn1 = xns, 
după forma principală de deteriorare a 
angrenajului, din contururile de blocare sau 
după recomandări ISO, în funcţie de 
numerele de dinţi ai roţilor echivalente 

2.7 Coeficienţii minimi ai 
deplasărilor de profil 

xn1min 
xn2min 17

14 1
min1

n
n

zx −
= ; 

17
14 2

min2
n

n

zx −
=  

Trebuie ca: xn1 ≥ xn1min; xn2 ≥ xn2min 
2.8 Diametrele cercurilor de 

divizare 
d1; d2, mm 

11 cos
zmd n

β
= ; 22 cos

zmd n

β
=  

2.9 Diametrele cercurilor de bază db1; db2, 
mm 

tb dd α= cos11 ; tb dd α= cos22  

2.10 Diametrele cercurilor de 
rostogolire 

dw1; dw2, 
mm wt

t
w dd

α
α

=
cos
cos

11 ; 
wt

t
w dd

α
α

=
cos
cos

22  

2.11 Diametrele cercurilor de 
picior 

df1; df2, 
mm ( )








−+−= 1

**1
1 2

cos nnannf xchzmd
β

 

( )







−+−= 2

**2
2 2

cos nnannf xchzmd
β
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Tabelul 1.3 (continuare) 
0 1 2 3 

2.12 Diametrele cercurilor de cap da1; da2, 
mm 








+−

β
−= 2

*2
1 22

cos
2 nannwa xhzmad  









+−

β
−= 1

*1
2 22

cos
2 nannwa xhzmad  

2.13 Arcul dintelui pe cercul de 
divizare, în plan normal şi 
frontal 

sn1; sn2, 
st1; st2, mm 

( ) nnnn mtgxs α+π= 11 25,0  

( ) nnnn mtgxs α+π= 22 25,0  

β
=

cos
1

1
n

t

ss ; 
β

=
cos

2
2

n
t

ss  

2.14 Unghiul de presiune al 
profilului pe cercurile de 
cap, în plan frontal 

αat1; αat2, 
grade 










α=α t

a
ta d

d cosarccos
1

1
1  











α=α t

a
at d

d cosarccos
2

2
2  

2.15 Unghiul de înclinare a 
danturii pe cilindrii de cap 

βa1; βa2, 
grade 








β=β tg

d
darctg a

a
1

1
1  









β=β tg

d
darctg a

a
2

2
2  

2.16 Arcul dintelui pe cercurile 
de cap, în plan frontal şi 
normal 

sat1; sat2, 
san1; san2, 

mm 








α−α+= 1

1

1
11 tat

t
aat invinv

d
sds  









α−α+= 2

2

2
22 att

t
aat invinv

d
sds  

111 cos aatan ss β= ; 222 cos aatan ss β=  

Trebuie ca san1,2 ≥ san1 min [    ] 
2.17 Gradul de acoperire al 

angrenajului în plan frontal, 
gradul de acoperire supli-
mentar, respectiv total 

εα 

εβ 

εγ 

2 2 2 2
1 1 2 2 2 sin

cos
2 cos

a b a b w wt

n t

d d d d a
mα

− + − − α
ε = β

π α
 

nm
b
π

β
=εβ

sin  

εγ = εα+ εβ 
Trebuie ca εγ > εα min 

3 ELEMENTE DE CONTROL, ABATERI 
LIMITĂ ŞI TOLERANŢE 

În conformitate cu recomandările din 
literatura de specialitate 
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1.7. CALCULUL DE REZISTENŢĂ AL ANGRENAJELOR CILINDRICE CU 
DANTURĂ ÎNCLINATĂ 

 
 1.7.1. Calculul la solicitarea de contact 
 Calculul la solicitarea de contact a angrenajelor cilindrice cu dantură înclinată se efectuează 
apelându-se la angrenajul echivalent cu dantură dreaptă, care răspunde tuturor ipotezelor şi 
schemelor de calcul adoptate la angrenajul cilindric cu dantură dreaptă. Astfel, relaţia tensiunii 
maxime de contact stabilită pentru angrenajele cu dantură dreaptă, în polul angrenării (v. rel (1.13)), 
va fi aplicată angrenajului echivalent, anumiţi termeni având indicele n, şi prin înlocuirea acestora 
cu cei ai angrenajului real se obţine relaţia de determinare a tensiunii de contact pentru angrenajul 
real. 
 Relaţia (1.13), scrisă pentru angrenajul echivalent, este 

 
( )

HP
wn

n

n

n
HHVA

nH

n

wn

HnE
H u

uKKKK
b
T

a
ZZZ

σ
α
α

σ αβ
ε ≤

±
=

cos
cos1

2

3
1 ,  (1.40) 

în care 
wnn

Hn tg
Z

αα
= 2cos

2  şi înlocuind termenii awn (1.36), un (1.37), bnH (1.30), Tn1 (1.39), se 

obţine, având în vedere relaţiile tgαwn= tgαwtcosβ şi cosαncosβ = cosαtcosββ, relaţia de calcul 
pentru angrenajul cilindric cu dinţi înclinaţi 

 
( )3

1 1 cos
2 cos

E H t
H A V H H HP

w wt

Z Z Z Z uT
K K K K

a b u
ε β

β α

+ α
σ = ≤ σ

α
, (1.41) 

în care Zβ reprezintă factorul înclinării dintelui pentru solicitarea de contact ( ββ cos=Z ), iar  

ZH – factorul zonei de contact (
wtt

b
H tg

Z
αα

β
= 2cos

cos2 ). 

 Pentru dimensionare, ca şi la angrenajele cilindrice cu dantură dreaptă, se înlocuieşte  
b = Ψaaw, b = min(b1, b2) = b2, rezultând 

 ( ) ( )
2

213
2

cos
1

cos2
A V H H t

w E H
wta HP

T K K K K
a u Z Z Z Z

u
β α

ε β
 α

= ±  αΨ σ  
. (1.42) 

  

 1.7.2. Calculul la solicitarea de încovoiere 
 Calculul dinţilor roţilor dinţate cu dantură înclinată la solicitarea de încovoiere se efectuează 
considerând că dintele aparţine roţii echivalente, caracterizată prin numărul de dinţi zn, modulul mn 
şi coeficientul deplasării de profil xn. 
 Relaţia (1.24), scrisă pentru angrenajul echivalent, este 

 
( )

2,12,12,12

2

2
2,1

2
11

2,1 cos
cos

2
1

FPFaSaFFVA
wn

n

wnnF

nnn
F YYYKKKK

ab
uzT

σ
α
α

σ εαβ ≤
±

= .  (1.43) 

 Înlocuind termenii awn (1.36), Tn1 (1.39), un (1.37), zn1 (1.34) şi bnF (1.29), se obţine relaţia de 
calcul a tensiunii de încovoiere a dintelui înclinat al pinionului, respectiv al roţii 
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Fig.1.29 

 ( )
2,12,12,12

2

2
2,1

2
11

2,1 cos
cos

cos2
1

FPFaSaFFVA
wt

t

w
F YYYYKKKK

ab
uzT

σ
α
α

β
σ βεαβ ≤

±
= ,  (1.44) 

relaţie folosită pentru calcule de verificare a unor angrenaje existente, în care Yβ este factorul 
înclinării dinţilor pentru solicitarea de încovoiere şi ţine seama de faptul că distribuţia sarcinii pe 
lungimea liniei de contact este favorabilă solicitării de încovoiere (v. fig.1.25 şi comentariul). 
 Tensiunea de încovoiere a fost stabilită considerând că dintele calculat aparţine roţii 
echivalente, situaţie în care factorii YSa1,2 şi YFa1,2 se vor alege în funcţie de zn1,2, respectiv xn1,2. 
 De regulă, se calculează tensiunea σF1, cu relaţia (1.44), tensiunea σF2 determinându-se cu 
relaţia 

 
1

2

1

2

2

1
12

Fa

Fa

Sa

Sa
FF Y

Y
Y
Y

b
b

σ=σ .  (1.45) 

 Pentru dimensionare, în rel. (1.44) se înlocuieşte b = Ψaaw, b = min(b1, b2) = b2 şi se 
explicitează distanţa dintre axe, obţinându-se 

 ( )
3

2

22
11

cos
cos

cos2
1

FP

FaSa
FFVA

wt

t

a
w

YYYYKKKKuzTa
σα

α
βΨ

+
= βεαβ , (1.46) 

unde 







σσ

=
σ 2

22

1

11 ,max
FP

FaSa

FP

FaSa

FP

FaSa YYYYYY . 

 
 1.8. FORŢE ÎN ANGRENAJELE CILINDRICE CU DINŢI DREPŢI ŞI ÎNCLINAŢI 
 
 Angrenajele transmit sarcina prin contactul direct dintre dinţii roţilor, între care apar forţe de 

interacţiune, normale la profilele dinţilor, egale şi de 
sens contrar. Forţele normale Fn se consideră aplicate 
în polul angrenării C, la mijlocul lăţimii roţii, pe 
cilindrii de rostogolire. 
 Pentru calculul arborilor şi a lagărelor care susţin 
roţile dinţate, este necesară cunoaşterea acestor forţe şi 
în majoritatea cazurilor a componentelor acestora: 
tangenţială Ft, tangentă la cercul de rostogolire; radială 
Fr, perpendiculară pe axa roţii; axială Fa, paralelă cu 
axa roţii (apare numai la angrenajele cilindrice cu 
dantură înclinată, la angrenajele conice şi la cele 
melcate). 
 Componenta tangenţială, pentru toate tipurile de 
roţi, se determină cu relaţia 

        
w

t d
TF 2

= ,                 (1.47) 

în care T reprezintă momentul de torsiune la arborele 
roţii considerate, iar dw – diametrul cercului de 
rostogolire al roţii respective. Componentele radiale şi 
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Fig.1.30 

 
Fig.1.31 

axiale se determină pentru fiecare tip de angrenaj în parte. 
 
 1.8.1. Forţe în angrenajul cilindric cu dinţi drepţi 
 În acest caz, forţa de interacţiune normală Fn, orientată după direcţia liniei de angreanre T1T2 

(fig.1.29), se descompune în două componente: o componentă tangenţială Ft, determinată cu relaţia 
(1.47), şi o componentă radială Fr, determinată cu relaţia  
 wtr tgFF α= ; (1.48) 
forţa normală se determină cu relaţia  

 
w

t
n

FF
αcos

= . (1.49) 

 Între forţele care acţionează asupra celor două roţi ale angrenajului, există relaţiile |Ft2| = |Ft1|, 
|Fr2| = |Fr1|, |Fn2| = |Fn1|, calculându-se numai forţele care acţionează asupra pinionului (Ft1, Fr1 şi 
Fn1). 
 Sensul forţelor tangenţiale se stabileşte în funcţie de rolul roţii (conducătoare sau condusă) şi 
de sensul de rotaţie, astfel (v. fig.1.29): 
§ la pinion, Ft1 fiind forţă rezistentă se opune mişcării 

şi are sens invers sensului de rotaţie; 
§ la roata condusă, Ft2 este forţă motoare şi are 

acelaşi sens cu sensul de rotaţie. 
 Sensul forţelor radiale este dinspre polul angrenării 
spre centrul fiecărei roţi (v. fig. 1.29). 
 

1.8.2. Forţe în angrenajul cilindric cu dinţi   
înclinaţi 

 Forţa de interacţiune dintre dinţi Fn, normală la 
profilele dinţilor în contact şi cuprinsă în planul 
angrenării, se descompune – într-un plan normal pe 
direcţia dintelui, definită pe cilindrul de rostogolire –  
într-o componentă radială Fr şi o componentă Ftn, 

tangentă la cilindrul de rostogolire şi normală pe 
direcţia dintelui (fig.1.30). 
 Într-un plan tangent la cilindrul de rostogolire, 
forţa Ftn se descompune într-o componentă 
tangenţială Ft şi o componentă axială Fa  
(v. fig.1.30). 
 Cunoscând relaţia de determinare a forţei 
tangenţiale Ft, relaţia (1.47), din fig.1.30 se stabilesc 
relaţiile pentru determinarea celorlalte forţe: 

 wn
t

wntnr tg
F

tgFF α
β

α
cos

== ,       (1.50) 
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 βtgFF ta = ,  (1.51) 

 
wn

t

wn

tn
n

FFF
αβα coscoscos

== .  (1.52) 

 Între aceste forţe există relaţiile: |Ft2| = |Ft1|; |Fr2| = |Fr1|; |Fa2| = |Fa1|; |Fn2| = |Fn1|.  
 Sensul forţelor tangenţiale şi radiale se stabileşte la fel ca în cazul angrenajelor cilindrice cu 
dinţi drepţi. 
 Sensul forţelor axiale depinde de sensul de rotaţie, de sensul înclinării dinţilor şi de rolul roţii 
în cadrul angrenajului (conducătoare sau condusă). Modul de stabilire a sensului forţelor axiale este 
prezentat în fig.1.31 şi are în vedere faptul că forţa axială Fa provine din descompunerea forţei Ftn 

 
Fig.1.32 
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(v. fig.1.30), perpendiculară pe direcţia dintelui şi, deci, dacă se cunoaşte sensul forţei tangenţiale 
Ft, rezultă sensul forţei axiale Fa (de aceeaşi parte a dintelui). 
 Exemple de determinarea a sensurilor forţelor din reductoare cilindrice cu două trepte, cu 
dinţi înclinaţi în ambele trepte,  sunt prezentate în fig.1.32 – pentru reductorul cilindric obişnuit şi în 
fig.1.33 – pentru reductorul cilindric coaxial. 
  

 
 
 

Fig. 1.33 
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 1.9. ANGRENAJE CILINDRICE CU DANTURĂ ÎN V ŞI BIFURCATE 
 
 Dantura înclinată introduce, datorită forţei axiale, solicitarea suplimentară a lagărelor, motiv 
pentru care unghiul de înclinare al danturii se limitează la 160 ... 200, mărimea forţei axiale fiind 
dependentă de valoarea acestui unghi. Pentru înlăturarea acestui dezavantaj, în construcţia 
reductoarelor se folosesc angrenaje cu dantură în V. 
 Roţile cilindrice cu dantură în V pot fi considerate ca provenind din alăturarea a două roţi 
cilindrice cu dantură înclinată – identice, dar cu sensuri de înclinare a dinţilor diferite. La o astfel de 
roată (fig.1.34, a), forţele axiale sunt egale, dar de sensuri contrare, astfel că rezultanta lor este nulă. 
Datorită acestui fapt, la roţile cu dantură în V se aleg unghiuri de înclinare ale dinţilor mai mari 
(β = 250… 400), ceea ce conduce la mărirea lungimii dintelui, la aceeaşi lăţime a roţii. 
 Roţile cu dantură în V se folosesc în cazul unor sarcini foarte mari, pentru reducerea 
gabaritului angrenajului. 
 Constructiv, roţile cu dantură în V se execută în două variante: din două coroane dinţate –
asamblate prin presare pe un butuc comun (fig.1.34, a) – sau dintr-o bucată – danturarea 
executându-se prin mortezare, dacă între cele două coroane există o degajare a (fig.1.34, b), 
respective cu o freză deget, dacă degajarea a lipseşte. 

 Angrenajele treptelor bifurcate, din 
construcţia reductoarelor, pot fi 
considerate tot ca nişte angrenaje cu 
dantură în V, având distanţa a dintre roţi 
mult mai mare şi unghiuri de înclinare 
mari ale dinţilor (β = 250... 400). 
 Datorită impreciziilor de execuţie şi 
montaj, cele două ramuri ale unui 
angrenaj cu dantură în V sau bifurcat nu 
se încarcă în mod egal în timpul 
funcţionării. Pentru a se asigura 

egalizarea încărcării celor două ramuri, o soluţie frecvent utilizată este aceea a fixării axiale a unuia 
din arbori prin intermediul danturii în V şi nu a lagărelor; arborele respectiv se poate deplasa axial 
(arborele II – fig.1.35), până la încărcarea egală a celor două 
ramuri. 
 În cazul reductoarelor cu două trepte, la care una din trepte 
este bifurcată, iar cealaltă are dantură înclinată, cele două ramuri 
ale bifurcării pot fi încărcate în mod egal sau neegal, în funcţie 
de arborele care este fixat axial prin intermediul danturii în V. 
Astfel, în cazul unui reductor bifurcat în treapta a II-a şi cu 
dantură înclinată în treapta I, există două posibilităţi constructive 
de montaj, prezentate în fig.1.36 şi analizate în continuare. 

• Arborele intermediar II este fixat axial prin intermediul 
danturii în V, iar arborele de ieşire III este fixat prin intermediul 
lagărelor (fig.1.36, a). În această situaţie, forţa axială care apare 

 
Fig.1.34 

Fig.1.35 
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la roata condusă a treptei nebifurcate (această forţă este preluată de un lagăr al arborelui III), 
îndreptată spre ramura din stânga a treptei bifurcate, face ca această ramură să se încarce mai mult. 
Pentru ca această încărcare suplimentară să fie cât mai mică, se impune ca unghiul de înclinare al 
danturii treptei nebifurcate să aibă valori relativ mici (80 ... 100). Calculul de rezistenţă se efectuează 
pentru ramura mai încărcată, adoptându-se ca moment de calcul o valoare mai mare decât jumătate 
(0,55… 0,6) din valoarea momentului de torsiune la arborele pinionului angrenajului treptei 
bifurcate (arborele II – fig.1.36, a). 

• Arborele de ieşire III este fixat axial prin intermediul danturii în V, iar arborele intermediar 
II este fixat axial prin intermediul lagărelor (fig.1.36, b). În această situaţie, rezultanta forţelor 
axiale de pe arborele intermediar II, egală cu forţa axială a roţii conduse a treptei nebifurcate, este 
preluată de un lagăr al acestui arbore. Arborele III, fiind fixat axial prin intermediul danturii, 
permite egalizarea încărcării celor două ramuri ale treptei bifurcate (v. şi fig.1.35). Calculul de 
rezistenţă al treptei bifurcate se efectuează pentru o ramură a acestui angrenaj, adoptându-se ca 
moment de calcul jumătate (0,5) din valoarea momentului de torsiune la arborele pinionului 
angrenajului treptei bifurcate (arborele II – fig.1.36, b). Unghiul de înclinare al danturii treptei 
nebifurcate se poate alege până la 160… 200. 

 
 În toate situaţiile, calculul de rezistenţă al angrenajelor cu dantură în V sau bifurcate se 
efectuează pentru o jumătate de roată, de lăţime b (v. fig.1.34). 
  
 1.10. ANGRENAJE CONICE 
 
 Angrenajele conice se utilizează în cazul în care axele arborilor între care se transmite 
mişcarea de rotaţie sunt concurente. Tehnologia de execuţie a acestor angrenaje este mai 
pretenţioasă, sunt mai sensibile la abaterile de execuţie şi/sau montaj şi introduc forţe axiale mari, 
care complică, într-o oarecare măsură, construcţia reazemelor arborilor de susţinere a roţilor. De 
regulă, pinionul conic (roata conducătoare) se montează în consolă, fapt ce conduce la creşterea 

 
Fig.1.36 
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Fig.1.37 

deformaţiilor elastice ale arborelui care-l susţine, influenţând negativ angrenarea. De aceea, arborele 
de intrare trebuie supradimensionat nu din condiţii de rezistenţă ci din condiţii de rigiditate. 
 Constructiv este necesar să se creeze posibilităţi de “reglare” a angrenajului conic, pentru ca 
vârfurile conurilor celor două roţi să se suprapună şi contactul dinţilor să aibe loc în zona centrală a 
flancurilor dinţilor. 
 Roţile conice, funcţie de poziţia dintelui (faţă de generatoarea conului) şi forma acestuia, se 
pot executa cu dantură dreaptă, înclinată sau curbă, definind angrenaje conice cu dantură dreaptă, 
înclinată sau curbă. Utilizarea unuia sau altuia dintre aceste angrenaje este legată de condiţiile 
cinematice şi dinamice impuse transmisiei, zgomotul şi tehnologia de execuţie. 
 Angrenajele conice cu dantură dreaptă, cu roţi relativ simplu de realizat tehnologic, se 
folosesc doar la viteze periferice reduse (v < 3 m/s), când abaterile de pas şi cele ale profilelor 
dinţilor nu produc, încă, solicitări dinamice mari şi zgomot. Aceste angrenaje sunt, însă, sensibile la 
montaje mai puţin precise şi la deformaţii, sub sarcină, ale arborilor de susţinere. 
 Angrenajele conice cu dantură înclinată au roţi ce se execută pe aceleaşi maşini ca şi roţile 
cu dantură dreaptă, dar cu o productivitate mult redusă. Chiar dacă vitezele de funcţionare acceptate 
sunt de până la 12 m/s, se folosesc relativ rar şi anume atunci când roţile angrenajului au un gabarit 
mare, fapt pentru care nu pot fi realizate cu dantură curbă, datorită posibilităţilor limitate de 
prelucrare ale maşinilor (specializate) de prelucrat danturi curbe. 
 Angrenajele conice cu dantură curbă, cu roţi executate pe maşini specializate, pentru 
diverse forme (curbe) ale dinţilor, maşini cu o mare productivitate. Se folosesc la viteze periferice 
mari, până la 40 m/s, au o funcţionare silenţioasă, grad mare de acoperire, durabilitate ridicată şi 
permit realizarea unor rapoarte mai mari de angrenare, comparativ cu celelalte tipuri de angrenaje 
conice. 
 

1.10.1. Particularităţi geometrice ale angrenajelor conice 
 Suprafeţele de rostogolire ale roţilor angrenajului conic sunt conuri tangente după o 
generatoare comună, punctul O de 
concurenţă al axelor roţilor definind şi 
punctul comun al vârfurilor celor două 
conuri de rostogolire. 
 Conurile de rostogolire sunt 
definite prin generatoarea acestora şi 
unghiul pe care generatoarea unui con îl 
face cu axa roţii, numit unghiul conului 
de rostogolire şi notat δ1,2 (fig.1.37, a). 
 Unghiul Σ dintre axele roţilor 
angrenajului conic este suma unghiurilor 
conurilor de rostogolire a celor două roţi 
şi este definit prin relaţia 
 21 δδ +=Σ .                         (1.53) 
 Unghiul Σ poate avea diferite 
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valori (v. fig.1.37), de la Σ < 900 la Σ > 900. Diversele valori ale unghiului Σ dintre axele roţilor 
rezultă din faptul că o aceeaşi roată dinţată conică, având unghiul conului de rostogolire δ1, poate 
angrena cu roţi dinţate conice având unghiuri δ2, ale conurilor de rostogolire, de valori diferite. 
 Cel mai frecvent utilizat, în construcţia transmisiilor, este angrenajul cu unghiul dintre axe 
Σ = 900 (v. fig.1.37, a), numit angrenaj conic ortogonal. 
 Pentru δ2 = 900, se obţine o situaţie particulară, roata 2 devenind roată plană, iar angrenajul 
format din roata 1 şi această roata 2 devine angrenaj conic cu roată plană (fig.1.37, e). Acest 
angrenaj prezintă interes teoretic, fiind folosit pentru definirea geometriei roţilor conice şi, 
respectiv, a angrenajului conic. Pentru aceasta se defineşte roata plană de referinţă, omoloagă 
cremalierei de referinţă a roţilor cilindrice, ca fiind limita spre care tinde o roată conică când 
unghiul conului de rostogolire este de 900. 
 Angrenajul cilindric poate fi interpretat ca un angrenaj conic a cărui axe se intersectează la 
infinit. Prin deplasarea acestui punct la o distanţă finită, angrenajul cilindric devine angrenaj conic 
(fig.1.38), deci parametrii angrenajului cilindric se transformă în parametri ai angrenajului conic. 
Diversele puncte ale roţilor care angrenează se vor transfera, din planele frontale ale roţilor 
cilindrice, pe sfere concentrice cu centrul în vârful comun O al conurilor de rostogolire. În acest fel, 
apar următoarele modificări: 

• cercurile din planul frontal t – 
t (v. fig.1.38), caracteristice 
angrenajului cilindric, devin 
cercuri pe sferă, iar cilindrii 
devin conuri; 

• evolventa plană (din planul t – 
t) devine evolventă sferică; 

• dreapta de angrenare devine 
cerc diametral de angrenare, 
iar segmentul de angrenare 
devine arc de angrenare; 

• cremaliera de referinţă devine 
roată plană de referinţă. 

 Deoarece dreapta de 
angrenare, specifică angrenajuluui 
cilindric, devine la angrenajul conic 
cerc (diametral) de angrenare, iar 
profilul dinţilor roţilor conice este în 
evolventă sferică, flancurile dinţilor 
roţii plane nu mai sunt plane 
(drepte) ci curbe (v. fig.1.39, a). 
Acest lucru are mare importanţă 
pentru prelucrarea danturilor conice, 

care, la majoritatea procedeelor de danturare, se bazează pe angrenarea roţii semifabricat cu o roată 
plană generatoare (imaginară), descrisă de tăişurile sculelor de danturat. Prelucrarea acestor tăişuri 
după forme diferite de forma plană (dreaptă), chiar dacă conduce la realizarea profilurilor 

Fig.1.38 
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Fig.1.39 

evolventice ale dinţilor roţilor conice, este foarte costisitoare. Din acest motiv, flancurile dinţilor 
roţii plane se consideră (plane) drepte, simplificându-se mult tehnologia de fabricaţie. În această 
situaţie, însă, angrenajul evolventic se transformă într-un angrenaj apropiat acestuia, cercul 
diametral de angrenare 
transformându-se într-o octoidă 
sferică (fig.1.39, b). Angrenajul 
astefl obţinut reprezintă o 
aproximare a angrenajului 
evolventic şi este numit 
angrenaj octoidal. 
 Deoarece angrenajele 
deplasate reprezintă o 
particularitate specifică numai 
angrenajelor evolventice, iar 
angrenajele conice realizate nu 
sunt riguros evolventice, aceste 
angrenaje se realizează numai 
ca angrenaje zero (nedeplasate) 
sau zero – deplasate. De aceea 
conurile de divizare şi cele de 
rostogolire se suprapun la orice roată dinţată conică (δw= δ), mai puţin la cele cu dantură paloidă . 
 
 1.10.2. Tipuri de danturi conice 
 Intersecţia suprafeţei de rostogolire cu flancul dintelui defineşte linia flancului. În cazul roţii 
plane de referinţă, suprafaţa de rostogolire este un plan de referinţă sau de divizare, intersecţia 
acestuia cu flancul dintelui definind linia flancului. După forma liniei flancului pe planul de 
referinţă al roţii plane, se deosebesc următoarele tipuri de danturi conice: 

• dantura dreaptă (fig.1.40, a), la care linia flancului este o dreaptă concurentă în punctul O 
cu axa roţii plane; 

• dantura înclinată (fig.1.40, b), la care linia flancului este o dreaptă înclinată, tangentă la un 
cerc de rază r a roţii plane;  

• dantura curbă (fig.1.40, c, d, e, f), la care linia flancului poate fi un arc de cerc, o 
epicicloidă alungită sau o evolventă. 

 ■ Dantura în arc de cerc are liniile flancurilor dispuse pe cercuri de rază dc/2, ale capului 
portcuţite de danturare, cu centrele situate echidistant pe cercul de rază de/2, care defineşte 
execentricitatea capului portcuţite (fig.1.40, c). Un caz particular îl constituie dantura zerol 
(fig.1.40, d), la care unghiul de înclinare de divizare median al danturii are valoarea βm= 0 şi care se 
caracterizează prin forţe axiale mai mici. 
 ■ Dantura eloidă are liniile flancurilor dispuse după epicicloide alungite, descrise – în timpul 
rostogolirii fără alunecare a unui cerc cu centrul în Oc şi rază rr peste cercul cu centrul în O şi raza 
rb, denumit cerc de bază al roţii plane – de un punct P al unei drepte solidarizate cu cercul de rază rr 
(fig.1.40, e). 
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 ■ Dantura paloidă are liniile flancurilor dispuse după evolvente alungite sau scurtate, descrise 
de puncte echidistante, situate în planul dreptei ∆, care se rostogoleşte fără alunecare pe cercul de 
bază al roţii plane, de rază ρb (fig.1.40, f). 

 
Fig. 1.40 
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 La angrenajele conice cu dantură înclinată sau curbă, unghiul de înclinare al dintelui este 
variabil pe lungimea acestuia, în calculul geometric şi de rezistenţă utilizându-se următoarele 
unghiuri de înclinare de divizare ale danturii: exterior βe, median βm (folosit la calculul de 
rezistenţă) şi interior βi. De asemenea, linia flancului dintelui fiind dependentă de procedeul de 
danturare, angrenajele conice cu dantură curbă se realizează numai ca perechi de roţi şi în urma 
distrugerii uneia din roţi se înlocuieşte întregul angrenaj. 
 
 1.10.3. Angrenajul cilindric înlocuitor (virtual) 
 Calculul de rezistenţă al angrenajelor conice, la contact şi la încovoiere, se efectuează 
acceptând aceleaşi ipoteze de calcul ca şi la calculul angrenajelor cilindrice cu dantură dreaptă  
(v. cap. 1.5). Este, deci, necesar să se efectueze o trecere de la angrenajul conic la un angrenaj 
cilindric imaginar, numit angrenaj virtual, şi să se găsească relaţii de echivalenţă între cele două 
angrenaje – real şi virtual. 
 Geometria angrenajului cilindric a fost studiată într-o secţiune plană frontală (v. fig.1.24, b – 
planul t – t), iar cea a angrenajului conic poate fi efectuată într-o secţiune sferică frontală (angrenaj  
sferic frontal – fig.1.38), cu centrul în punctul de intersecţie a axelor roţilor angrenajului. Studiul 
geometriei roţilor conice pe o asemenea suprafaţă sferică este însă complicat, fapt ce justifică 
aproximarea suprafeţei sferice frontale printr-o suprafaţă plană (frontală). Sfera nefiind 
desfăşurabilă în plan, zonele sferice care conţin profilele dinţilor (fig.1.41) se aproximează prin 
trunchiuri de con, tangente la sferă după cercurile de divizare (aproximaţia Tredgold).  
 Conurile din care fac parte aceste trunchiuri de con sunt numite conuri frontale. Conul frontal 
cu vârful în O1 este ataşat roţii conice 1 (cu unghiul conului δ1), iar cel cu vârful în O2, roţii conice 
2 (cu unghiul conului δ2), conform fig.1.41, a. Prin aproximarea Tredgold, profilul dinţilor de pe 
sferă se proiectează pe suprafaţa trunchiurilor de con. Desfăşurarea în plan a conurilor frontale 
exterioare, prezentată în fig.1.41, a, conduce la obţinerea unui angrenaj cilindric înlocuitor (virtual) 
angrenajului conic real (v. fig.1.41, b). Trecerea de la angrenajul conic real la angrenajul cilindric 
înlocuitor este prezentată în fig.1.41 c şi d. Pentru că există o infinitate de sfere concentrice, cu 
centrul în O (v. fig.1.41, a), este necesar să se precizeze cărei sfere i se ataşează conurile frontale, 
pentru a se stabili în ce zonă s-a realizat angrenajul cilindric înlocuitor. Conurile frontale utilizate 
sunt exterior, median şi interior, ale căror elemente caracteristice se vor nota cu indicii e, m, i, iar 
pentru angrenajul virtual indicele caracteristic va fi v (aev, dev1, dev2 – fig.1.41, d). 
 Prin aproximarea făcută, roata plană este mărginită la exterior de o suprafaţă cilindrică, 
numită cilindru frontal exterior (v. fig.1.40, a şi b). Prin desfăşurarea în plan a acestui cilindru, care 
conţine profilele dinţilor roţii plane, se obţine o cremalieră plană înlocuitoare (fig.1.41, b). După 
cum s-a precizat anterior (v. fig. 1.39), profilul cremalierei înlocuitoare este aproximat de la o curbă 
(segment de sinusoidă) la un segment de dreaptă, deci angrenajul cilindric înlocuitor este un 
angrenaj cu dantură evolventică şi, deci, concluziile rezultate din studiul angrenajului cilindric se 
aplică şi la acest angrenaj. 
 Elementele geometrice ale danturii conice se stabilesc apelându-se la conul frontal exterior şi 
la cremaliera plană înlocuitoare corespunzătoare acestuia. Pentru angrenajul conic cu dantură 
dreaptă, modulul standardizat me este cel corespunzător conului frontal exterior. 
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Fig.1.41 

 Calculul de rezistenţă se efectuează în secţiunea mediană, folosind, pentru aceasta, angrenajul 
înlocuitor median (indice mv).  
 Deoarece la roţile conice, 
în marea majoritate a cazurilor 
(mai puţin cele cu dinţi de 
înălţime constantă), razele 
cercurilor caracteristice, 
grosimea dintelui şi modulul 
sunt variabile în lungul 
generatoarei conului, este 
necesar să se precizeze poziţia, 
pe lăţimea roţii, unde se 
stabilesc aceste elemente, cele 
uzuale fiind la exterior, în 
secţiunea mediană, şi, eventual, 
în cea interioară. 
 Pentru dantura conică 
dreaptă, se obţine un angrenaj 
cilindric înlocuitor cu dantură 
dreaptă, iar pentru cele cu 
dantură înclinată şi curbă, se 
obţin angrenaje cilindrice 
înlocuitoare cu dantură înclinată 
– unghiul de înclinare fiind 
definit de poziţia pe lungimea 
dintelui unde se aplică conurile 
frontale. 
 
 1.10.3.1 Angrenajul înlocuitor pentru angrenajul conic cu dantură dreaptă 
 La aceste angrenaje, elementele geometrice se determină pe conul frontal exterior, deoarece la 
nivelul acestuia modulul (exterior) este standardizat. Pentru stabilirea legăturilor între elementele 
angrenajului înlocuitor şi cel conic real, se vor urmări figurile 1.41, c şi d. 
 ■ Diametrele cercurilor de divizare ale roţilor angrenajului înlocuitor, corespunzătoare 
conurilor frontale exterioare, sunt: 

 
1

1
1 cosδ

= e
ev

dd ; 
2

2
2 cosδ

= e
ev

dd , (1.54) 

de1,2 fiind diametrele cercurilor de divizare ale roţilor reale cu dantură conică, la exterior. 
 ■ Numerele de dinţi ai roţilor angrenajului înlocuitor se determină plecând de la faptul că 
modulul me este acelaşi la angrenajul conic real şi cel cilindric înlocuitor. Se pot scrie relaţiile:  

 
1

1

1

1
11 coscos δ

=
δ

==
zmdzmd ee

veev ; 
2

2

2

2
22 coscos δ

=
δ

==
zmdzmd ee

veev ,  (1.55) 

din care rezultă 
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1

1
1 cosδ

=
zzv , respectiv 

2

2
2 cosδ

=
zzv , (1.56) 

unde z1, z2 sunt numerele de dinţi ai roţilor angrenajului conic şi zv1, zv2 – numerele de dinţi ai roţilor 
angrenajului cilindric înlocuitor. 
 ■ Distanţa dintre axele angrenajului înlocuitor, care este un angrenaj zero (sau zero deplasat), 
după cum a fost prezentat anterior, se determină cu relţia 

 ( ) ( )2121 22
1

vv
e

evevev zzmdda +=+= .  (1.57) 

 ■ Raportul de angrenare a angrenajului înlocuitor se determină cu relaţia cunoscută (v. şi rel. 
(1.56)) 

 
2

1

21

12

1

2

cos
cos

cos
cos

δ
δ

=
δ
δ

== u
z
z

z
zu

v

v
v ,  (1.58) 

în care u este raportul de angrenare al angrenajului conic. În cazul angrenajului conic ortogonal 
(Σ = δ1+ δ2 = 900 – v. fig.1.37, a) 

 u
d
dtg ==δ

1

2
2   (1.59) 

 
 

Fig.1.42 
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şi  utg =δ=
δ
δ

=
δ
δ

2
1

2

2

1

sin
sin

cos
cos , 

deci, din relaţia (1.58), se obţine 
 2uuv = .                        (1.60) 
 Numărul minim de dinţi ai pinionului angrenajului înlocuitor, la care nu apare interferenţă şi 
nu se efectuează deplasare de profil, conform geometriei angrenajelor cilindrice, este 

 
α

= 2

*

min1 sin
2 a

v
hz ,              (1.61) 

unde ha
* reprezintă coeficientul capului de referinţă al dintelui. Având în vedere relaţia (1.56), 

numărul minim de dinţi ai pinionului conic este 
        1min1min1 cosδ= vzz .  (1.62) 

 Elementele geometrice ale angrenajului conic cu dantură dreaptă, prezentat în fig.1.42, şi a 
angrenajului înlocuitor sunt prezentate în tabelul 1.4.  
 

Tabelul 1.4 
Elemente geometrice ale angrenajelor conice, ortogonale, cu dantură dreaptă (v. fig.1.42) 

Nr. 
crt. 

Denumirea elementului 
geometric 

Simbol şi 
unitatea de 

măsură 
Relaţii de calcul. Recomandări 

0 1 2 3 

1 DATE INIŢIALE  
1.1 Unghiul dintre axe Σ, grade Σ = 900 
1.2 Numerele de dinţi ai roţilor z1; z2  
1.3 Raportul de angrenare u u = z2/z1 ≥ 1 
1.4 Modulul (exterior) me, mm Se obţine în urma calculului de 

dimensionare al roţilor angrenajului 
(valoare standardizată) 

1.5 Elementele profilului de 
referinţă 

α, grade 
*
ah  

c*
 

Unghiul de presiune normal de divizare  
α = 200; coeficientul capului de referinţă 

*
ah =1; coeficientul jocului de referinţă la 

picior c* = 0,25 
1.6 Coeficienţii deplasărilor 

radiale de profil 
x1; x2 x1; x2 = - x1 

1.7 Coeficienţii deplasărilor 
tangenţiale de profil 

xτ1; xτ2 xτ1; xτ2 = - xτ1 

1.8 Tipul jocului la picior - Descrescător sau constant 
1.9 Lăţimea danturii b, mm Se obţine în urma calculului de 

dimensionare al roţilor angrenajului 
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Tabelul 1.4 (continuare) 
0 1 2 3 

2 ELEMENTE GEOMETRICE ALE ROŢILOR ANGRENAJULUI 
2.1 Unghiurile conurilor de divizare 

(rostogolire) 
δ1,2, grade 

2

1
1 z

zarctg=δ ; 
1

2
2 z

zarctg=δ  

2.2 Diametrele cercurilor de 
divizare (la exterior) 

de1, 2, mm 
11 zmd ee = ; 21 zmd ee =  

2.3 Lungimea exterioară a 
generatoarei conului de divizare 
(rostogolire) 

Re, mm 

1

1

sin2 δ
= e

e
dR  

2.4 Lungimea mediană a 
generatoarei conului de divizare 
(rostogolire) 

Rm, mm 
2
bRR em −=  

2.5 Înălţimea capului de divizare al 
dintelui 

hae1,2, mm ( )1
*

1 xhmh aeae += ; ( )1
*

2 xhmh aeae −=  

2.6 Înălţimea piciorului de divizare 
al dintelui 

hfe1,2, mm ( )1
**

1 xchmh aefe −+=  

( )1
**

2 xchmh aefe ++=  

2.7 Înălţimea dintelui he1,2, mm ( )**
2,1 2 chmh aee +=  

2.8 Diametrele cercurilor de cap (la 
exterior) 

dae1,2, mm 
1111 cos2 δ+= aeeae hdd  

2222 cos2 δ+= aeeae hdd  

2.9 Diametrele cercurilor de picior 
(la exterior) 

dfe1,2, mm 
1111 cos2 δ−= feefe hdd  

2222 cos2 δ−= feefe hdd  

2.10 Unghiul capului dintelui, la cele 
două roţi 

θa1,2, 
grade 

• Pentru joc la picior descrescător 

e

ae
a R

harctg 1
1 =θ ; 

e

ae
a R

harctg 2
2 =θ  

• Pentru joc la picior constant 

11 fa θ=θ ; 22 fa θ=θ  

2.11 Unghiul piciorului dintelui, la 
cele două roţi 

θf1,2, 
grade e

fe
f R

h
arctg 1

1 =θ ; 
e

fe
f R

h
arctg 2

2 =θ  

2.12 Unghiurile conurilor de cap δa1,2, 
grade 

111 aa θ+δ=δ ; 222 aa θ+δ=δ  

2.13 Unghiurile conurilor de picior δf1,2, 
grade 

111 ff θ−δ=δ ; 222 ff θ−δ=δ  

2.14 Lungimile exterioare ale 
generatoarelor conurilor de cap 

Rae1,2, mm 

1
1 cos a

e
ae

R
R

θ
= ; 

2
2 cos a

e
ae

R
R

θ
=  sau 

2
1

2
1 aeeae hRR += ; 2

2
2

2 aeeae hRR +=  
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Tabelul 1.4 (continuare) 
0 1 2 3 

2.15 Înălţimile exterioare ale 
conurilor de cap 

Hae1,2, 
mm 

111 cos aaeae RH δ= ; 222 cos aaeae RH δ=  sau 
2

12
11 2







−= ae

aeae

dRH  

 
2

22
22 2







−= ae

aeae

dRH  

2.16 Distanţa de cap Lae1,2, 
mm 

Se stabileşte constructiv 

2.17 Distanţa de aşezare (montaj) L1,2, mm 
111 aeae LHL += ; 222 aeae LHL +=  

3 ELEMENTELE GEOMETRICE ALE ANGRENAJULUI ÎNLOCUITOR (VIRTUAL) 
3.1 Diametrele cercurilor de 

divizare ale roţilor 
înlocuitoare (exterioare) 

dev1,2, 
mm 

1

1
1 cosδ

= e
ev

dd ; 
2

2
2 cosδ

= e
ev

dd  

3.2 Diametrele cercurilor de cap 
ale roţilor înlocuitoare 
(exterioare) 

daev1,2, 
mm 

111 2 aeevaev hdd += ; 222 2 aeevaev hdd +=  

3.3 Numerele de dinţi ai roţilor 
înlocuitoare 

zv1; zv2 

1

1
1 cosδ

=
zzv ; 

2

2
2 cosδ

=
zzv  

3.4 Diametrele cercurilor de bază 
ale roţilor înlocuitoare 
(exterioare) 

dbev1, 2, 
mm 

α= cos11 evbev dd ; α= cos22 evbev dd  

3.5 Distanţa între axe a 
angrenajului înlocuitor 
(exterior) 

aev, mm 
2

21 evev
ev

dda +
=  

3.6 Gradul de acoperire al 
angrenajului înlocuitor 

εα 2 2 2 2
1 1 2 2 2 sin

2 cos
aev bev aev bev ev

e

d d d d a
mα

− + − − α
ε =

π α
 

4 ELEMENTE DE CONTROL, ABATERI 
LIMITĂ ŞI TOLERANŢE 

În conformitate cu indicaţiile din literatura de 
specialitate 

 

 1.10.3.2. Angrenajul înlocuitor pentru angrenajele conice cu dantură înclinată şi curbă 

 Pentru angrenajele conice cu dantură curbă, modulul danturii este dependent de procedeul de 
danturare, nefiind standardizat. Deci elementele geometrice ale roţilor acestor angrenaje se stabilesc 
pentru fiecare tip de dantură în parte. 
 În cazul angrenajelor conice cu dantură înclinată sau curbă, angrenajul înlocuitor este un 
angrenaj cilindric cu dantură înclinată. 
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 Pentru calculul de rezistenţă, interesează doar secţiunea mediană a danturii, fapt pentru care 
angrenajul cilindric înlocuitor va avea dinţi înclinaţi, la nivelul cilindrului de divizare, cu βm 
(fig.1.43). Roţile angrenajului înlocuitor îndeplinesc următoarele condiţii: 

• unghiul de înclinare al 
danturii roţilor înlocuitoare 
este egal cu unghiul de 
înclinare de divizare median 
βm al danturii conice; 

• razele cercurilor de divizare 
dmv1,2/2 sunt egale cu 
lungimile generatoarelor 
conurilor frontale mediane 
ale roţilor conice; 

• modulul normal al roţilor 
înlocuitoare este egal cu 
modulul normal median 
(mn) al roţilor conice; 

• înălţimea dinţilor roţilor înlocuitoare este egală cu înălţimea în secţiunea mediană a dinţilor 
roţilor conice; 

• forţele tangenţiale, care încarcă dinţii angrenajului înlocuitor, sunt egale cu cele din 
angrenajul conic (real), determinate la nivelul diametrului de divizare median 
(Ft1,2 = 2T1,2/dm1,2). 

 Relaţiile de legătură între elementele geometrice ale angrenajului înlocuitor şi ale celui real se 
stabilesc urmărind principiile folosite la angrenajele conice cu dantură dreaptă. 
 ■ Diametrele cercurilor de divizare ale roţilor angrenajului înlocuitor (v. şi rel. (1.54)) sunt 
date de relaţiile: 

 
1

1

1

1
1 coscos δ

=
δ

=
zmdd mm

mv ; 
2

2

2

2
2 coscos δ

=
δ

=
zmdd mm

mv . (1.63) 

 ■ Distanţa dintre axele roţilor angrenajului înlocuitor este 

 ( ) 1 2
1 2

1 2

1
2 2 cos cos

m
mv mv mv

m z za d d
 

= + = + δ δ 
.  (1.64) 

 ■ Numătul de dinţi ai roţilor angrenajului înlocuitor, având în vedere că acesta este un 
angrenaj cu dantură înclinată, apelându-se la relaţiile (1.56) şi (1.34), se determină cu relaţiile: 

 1
1 2

1cos cos cosmv
bm m

zz =
δ β β

; 2
2 2

2cos cos cosmv
bm m

zz =
δ β β

,  (1.65) 

în care βbm şi βm reprezintă unghiurile de înclinare mediane ale danturii, corespunzătoare cercului 
de bază, respectiv cercului de divizare (rostogolire). 
 ■ Raportul de angrenare, pentru un angrenaj ortogonal, va fi (v. şi rel. (1.58) şi (1.59)) 

 22

1

mv
v

mv

zu u
z

= = .  (1.66) 

Fig.1.43 
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 1.10.4. Elementele geometrice ale roţii plane de referinţă 
 Profilul dintelui roţii plane de referinţă (fig.1.44), asociată unui angrenaj conic cu dantură 
dreaptă, se defineşte pe desfăşurata în plan a cilindrului frontal exterior al acestei roţi (fig.1.44, b), 
care constituie cremaliera de referinţă şi conţine profilul de referinţă al dintelui. 
 

 
a 

 
b 

Fig.1.44 
 

 Elementele geometrice ale roţii plane de referinţă, pentru dantura dreaptă, sunt: 
 De (Re) – diametrul (raza) cilindrului frontal exterior al roţii plane de referinţă; 
 Dm (Rm) – diametrul (raza) cilindrului frontal median al roţii plane de referinţă; 
 Di (Ri) – diametrul (raza) cilindrului frontal interior al roţii plane de referinţă; 
 pe – pasul (la exterior); 
 me – modulul exterior (me= pe/π); 
 hae – înălţimea capului de referinţă al dintelui; 
 hfe – înălţimea piciorului de referinţă al dintelui; 
 he – înălţimea de referinţă a dintelui (he = hae + hfe); 
 c – jocul de referinţă la picior (c = hfe - hae); 
 *

ah – coeficientul capului de referinţă al dintelui ( *
ah = hae/me); 

 c* – coeficientul jocului de referinţă la piciorul dintelui (c* = c/me); 
 α – unghiul de presiune normal de divizare; 
 z0 – numărul de dinţi ai roţii plane de referinţă. 
 Pentru roata plană de referinţă a unui angrenaj conic cu dantură dreaptă, sunt standardizaţi 
următorii parametri: modulul me, coeficienţii *

ah  şi c*şi unghiul de presiune α, definiţi pe cremaliera 
de referinţă. 
 Spre deosebire de angrenajele cilindrice, la angrenajele conice se folosesc şi deplasări 
tangenţiale de profil. Utilizarea deplasărilor tangenţiale asigură egalizarea rezistenţei la încovoiere a 
dinţilor celor două roţi. Deplasarea tangenţială (v. fig.1.44, b) reprezintă dimensiunea cu care creşte 
(scade) plinul şi, respectiv, scade (creşte) golul cremalierei, pe o dreaptă oarecare, paralelă cu 
dreapta de referinţă. Ca urmare, deplasarea tangenţială reprezintă dimensiunea cu care se îngroaşă 
dintele unei roţi şi, respectiv, se subţiază dintele celeilalte roţi. Pentru calculul elemenetelor 
geometrice ale unei roţi dinţate conice, aceste deplasări se stabilesc în secţiune frontală. Ţinând 
seama că angrenajele conice sunt angrenaje zero sau zero-deplasate, rezultă că pentru coeficienţii 
deplasărilor tangenţiale de profil este respectată, întotdeauna, relaţia 
 12 ττ −= xx .  (1.67) 
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 În cazul roţii plane cu dantură înclinată sau curbă (v. fig.1.40, b ... f), elementele geometrice 
se stabilesc atât în plan frontal (pte, mte, h*

at, c*
t, αt) cât şi în plan normal (pne, mne, h*

an, c*
n, αn). 

Pentru roţile conice cu dantură curbă, aceşti parametri nu pot fi standardizaţi, întrucât depind de 
procedeul tehnologic de danturare. Valorile acestor parametri sunt date de firmele producătoare de 
maşini de danturat. 
 Angrenajele conice pot fi executate cu joc la picior variabil (fig.1.45, a) sau constant  
(fig.1.45, b). 

 1.10.5. Calculul de rezistenţă al angrenajelor conice 
 Calculul de rezistenţă al angrenajelor conice se efectuează apelându-se la angrenajul 
înlocuitor (virtual), care pentru dantura conică dreaptă este un angrenaj cilindric cu dantură dreaptă, 
iar pentru dantura înclinată şi curbă este un angrenaj cilindric cu dantură înclinată. Pentru aceste 
angrenaje cilindrice au fost stabilite relaţii de verificare şi dimensionare în subcap. 1.5 (dantura 
dreaptă), respectiv subcap. 1.7 (dantură înclinată). Dacă aceste relaţii sunt aplicate angrenajului 
înlocuitor (virtual), folosind şi relaţiile de legătură stabilite între aceste angrenaje şi angrenajele 
conice – subcap. 1.10.3.1 pentru dantura dreaptă şi subcap. 1.10.3.2 pentru dantura înclinată şi 
curbă – se obţin relaţiile de verificare şi dimensionare pentru angrenajele conice, relaţii în care apar 
doar factori se definesc aceste angrenaje. 
 
 1.10.5.1 Angrenaje conice cu dantură dreaptă 
 Roţile angrenajului înlocuitor (fig.1.41, d), corespunzător angrenajului conic cu dantură 
dreaptă, sunt roţi cilindrice cu dantură dreaptă, care îndeplinesc următoarele condiţii: 

• razele cercurilor de divizare ale roţilor înlocuitoare sunt egale cu lungimile generatoarelor 
conurilor frontale mediane ale roţilor; 

• modulul roţilor înlocuitoare este egal cu modulul mediu al roţilor conice; 
• înălţimea dinţilor roţilor înlocuitoare este egală cu înălţimea medie a dinţilor roţii conice; 
• forţa tangenţială din angrenajul înlocuitor este egală cu cea din angrenajul real, calculată la 

nivelul diametrului de divizare mediu. 

 
Fig.1.45 
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 Deoarece elementele geometrice sunt definite pe conul frontal exterior, unde şi modulul me 
este standardizat, iar calculul de rezistenţă se efectuează la nivelul conului frontal median, se 
impune, pentru acest angrenaj, stabilirea unor relaţii de legătură între modulul mediu mm şi cel 
exterior me (standardizat), respectiv între modulul mediu mm şi lungimea generatoarei conului de 
rostogolire (divizare) exterior Re. 
 ■ Relaţia de legătură între modulele exterior me şi cel median mm se obţine plecând de la 
asemănarea triunghiurilor din fig.1.46. Astfel 

 
bR

R
d
d

e

e

m

e

5,01

1

−
= , 

iar exprimând diametrele de divizare prin produsul dintre 
modul şi numărul de dinţi, se obţine 

 
e

e
em R

bRmm 5,0−
= ,         (1.68) 

respectiv 
 ( )Rem mm Ψ−= 5,01 ,         (1.69) 

dacă se notează ΨR = b/Re – coeficientul de lăţime pentru 
roţile conice. 
 ■ Relaţia de legătură între lungimea generatoarei Re şi modulul mediu mm se stabileşte 
apelând tot la fig.1.46  
 ( ) ( ) 211 cos5,012sin5,02 δΨ−=δ−= Reem RbRd , (1.70) 

în care, pentru 
2

22 1
1cos

δ+
=δ

tg
 şi ştiind că, pentru 0

1 2 90Σ = δ + δ = , tgδ2 = u, se obţine 

 ( )
21

1

15,012
u

Rd Rem
+

Ψ−= , (1.71) 

respectiv 

 ( )
2

1 1

5,012

uz

Rm Re
m

+

Ψ−
= .  (1.72) 

 Calculul la solicitarea de contact 
 În calculul la solicitarea de contact, se porneşte de la relaţia tensiunii maxime de contact 
dintre dinţii roţilor angrenajului cilindric cu dantură dreaptă (1.13), aplicată angrenajului înlocuitor 

 
( )3

1 1 cos
2 cos

vE v Hv K v
HC A V H H HP

mv eH v w

uZ Z Z Z T K K K K
a b u
ε

β α
+ α

σ = ≤ σ
α

.  (1.73) 

 În relaţia (1.73), factorii ZE, Zεv, ZHv, KA, KV, KHβ, KHα au aceleaşi semnificaţii ca şi în cazul 
angrenajelor cilindrice cu dantură dreaptă, dar se referă la angrenajul înlocuitor (indice v); factorul 
ZK ţine seama de variaţia durităţii pe lăţimea danturii şi este specific roţilor dinţate conice – pentru 
dantură cu bombarea profilului pe înălţimea dintelui ZK = 0,85, iar pentru celelalte tipuri de danturi 
ZK = 1; beH reprezintă lăţimea danturii solicitate efectiv la contact – pentru toate tipurile de danturi 
conice beH = 0,85b; amv, Tv1 şi uv reprezintă distanţa dintre axe, momentul de torsiune aplicat 
pinionului şi, respectiv, raportul de angrenare, pentru angrenajul înlocuitor. 

Fig.1.46 
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 Întrucât angrenajele conice sunt angrenaje zero sau zero-deplasate, αw = α, iar factorul zonei 
de contact devine 

 
α

=
αα

=
2sin

2
cos

2
2

w
HV tg

Z .  (1.74) 

 • Distanţa dintre axele angrenajului înlocuitor, corespunzător conurilor frontale mediane, este 
definită prin relaţia 

 ( )212
1

mvmvmv dda += .  (1.75) 

 Având în vedere relaţiile de legătură între diametrele de divizare ale roţilor angrenajului 
înlocuitor şi a celui real, în secţiune mediană 

 
1

1
1 cosδ

= m
mv

dd ; 
2

2
2 cosδ

= m
mv

dd   (1.76) 

şi relaţia dintre diametrele de divizare mediane ale roţilor conice şi lungimea generatoarei Re, dată 
de relaţia (1.71), şi de relaţia  

 ( ) ( )
212 1

5,012cos5,012
u

uRRd ReRem
+

Ψ−=δΨ−= , (
21

2
1 1

1/1cos
u

utg
+

=δ+=δ ), 

pentru angrenajul ortogonal (Σ = 900) se obţine 

 ( ) ( )
2 21 10,5 1 0,5mv e e R

u ua R b R
u u

+ +
= − = − Ψ .  (1.77) 

 • Momentul de torsiune la axa pinionului angrenajului virtual se obţine din raportul 

 
11

1

1

1

cos
1

δ
==

mt

mvtv

dF
dF

T
T , (1.78) 

în care Ft reprezintă forţa tangenţială din angrenajul conic, calculată la diametrul de divizare mediu. 

Ţinând seama de relaţia 
21 1

cos
u

u
+

=δ , caracteristică angrenajului conic ortogonal, rezultă 

 
u

uTTv

2

11
1+

= .  (1.79) 

 • Raportul de angrenare al angrenajului înlocuitor, pentru un angrenaj conic ortogonal, este 
uv=u2 (v. rel. (1.60)). 
 Întrucât la angrenajul conic cu dantură dreaptă Zεv = 1 şi KHα = 1 (gradul de acoperire fiind 
mic) şi αw=α (angrenaj zero-deplasat), prin înlocuirea relaţiilor (1.77), (1.79) şi (1.60) în relaţia 
(1.73), se obţine expresia tensiunii de contact 

 
( )

( )3/ 22
1

2

1

2 0,5
H E Hv K A V H HP

eH e

uT
Z Z Z K K K

ub R b
β

+
σ = ≤ σ

−
.  (1.80) 

 Relaţia (1.80) serveşte pentru calculul de verificare la solicitarea de contact a angrenajelor 
conice cu dantură dreaptă. 
 Pentru dimensionare, în relaţia (1.80) se înlocuieşte beH = 0,8b, unde b = ΨRRe şi făcând 
aproximarea (Re - 0,5b)2 = Re

2(1 - 0,5ΨR)2 ≈ Re
2(1 - ΨR), rezultă expresia lungimii exterioare a 

generatoarei conului de divizare 
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( )

( )3
2

2
12

17,1
11 KHvE

HPRR

HVA
e ZZZ

u
KKKT

uR
σΨ−Ψ

+= β .  (1.81) 

 Calculul la solicitarea de încovoiere 
 În cadrul acestui calcul, dintele solicitat la încovoiere se consideră că aparţine uneia din roţile 
angrenajului înlocuitor, având modulul mm şi numărul de dinţi zv. 
 Tensiunea maximă de încovoiere apare la piciorul dintelui şi se calculează pe baza aceloraşi 
ipoteze ca şi în cazul angrenajelor cilindrice cu dantură dreaptă. 
 Pornind de la expresia tensiunii maxime de încovoiere (1.24), stabilită pentru cazul 
angrenajului cilindric cu dantură dreaptă, în care factorii Yε şi KFα se consideră egali cu unitatea 
(gradul de acoperire fiind mic), iar m se înlocuieşte prin mm, se obţine relaţia 

 
( )2

1 1
1,2 1,2 1,2 1,2

1 cos
2 cos

v v v
F A V F Fa Sa FP

eF mv w

T z u
K K K Y Y

b a β

+ α
σ = ≤ σ

α
,  (1.82) 

în care factorii au aceleaşi semnificaţii ca şi la angrenajele cilindrice; factorul de formă YFa se 
stabileşte – pentru fiecare roată a angrenajului înlocuitor – în funcţie de numărul de dinţi ai roţii 
înlocuitoare zv şi de coeficientul deplasării radiale de profil x. 
 Ţinând seama de faptul că angrenajele conice sunt angrenaje zero-deplasate (αw = α) şi 
utilizând relaţiile (1.77), (1.79), (1.56) şi (1.60), relaţia (1.82) devine 

 ( ) 2,12,12,1
1

2

2
11

2,1 cos
cos

cos5,02
1

FP
w

SaFaFVA
eeF

F YYKKK
bRb

uuzT
σ≤

α
α

δ−
+

=σ β .  (1.83) 

 Înlocuind 
21 1

cos
u

u
+

=δ , relaţia (1.83) devine 

 ( )
( ) 2,12,12,12

2
11

2,1 cos
cos

5,02
1

FP
w

SaFaFVA
eeF

F YYKKK
bRb

uzT
σ≤

α
α

−
+

=σ β   (1.84) 

şi serveşte pentru calculul de verificare la solicitarea de încovoiere. 
 Din relaţia (1.84), rezultă că între tensiunile de încovoiere – pentru pinion şi roată – există 
relaţia 

 
11

22
12

SaFa

SaFa
FF YY

YY
σ=σ .  (1.85) 

 Pentru dimensionare, din relaţia (1.84), pe baza înlocuirilor 
 beF = 0,85b, b = ΨRRe, (Re - 0,5b)2 = Re

2(1 - 0,5ΨR)2≈ Re
2(1 - ΨR),  

se determină lungimea generatoarei exterioare a conului de divizare 

 ( )
( )

3
2

11

17,1
1

FP

SaFa
FVA

RR
e

YYKKKuzTR
σΨ−Ψ

+
= β ,  (1.86) 

în care s-a considerat 

 







σσ

=
σ 2

22

1

11 ,max
FP

SaFa

FP

SaFa

FP

SaFa YYYYYY . 
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 1.10.5.2. Angrenaje conice cu dantură înclinată sau  curbă 
 Roţile angrenajului înlocuitor angrenajelor conice cu dantură înclinată sau curbă sunt roţi 
cilindrice cu dantură înclinată (v. fig.1.43), unghiul de înclinare al dinţilor roţilor acestui angrenaj 
βm fiind identic cu cel al roţilor reale, la nivelul median al dintelui roţilor conice. Condiţiile impuse 
roţilor angrenajului înlocuitor sunt identice cu cele impuse danturii drepte (v. subcap. 1.10.5.1). Se 
precizează, însă, că elementele geometrice ale roţilor reale se stabilesc funcţie de procedeul de 
prelucrare , nefiind standardizat modulul în nici o secţiune caracteristică angrenajului real. 
 Calculul la solicitarea de contact 
 În calculul la solicitarea de contact, se porneşte de la relaţia tensiunii maxime de contact 
dintre dinţii roţilor angrenajului cilindric cu dantură înclinată (1.41), aplicată angrenajului înlocuitor 

 
( )3

1 1 cos
2 cos

E v Hv K vv tm
H A V H H HP

mv eH v wtm

Z Z Z Z Z uT K K K K
a b u

ε β
β α

+ α
σ = ≤ σ

α
.  (1.87) 

 Semnificaţia factorilor ZE, Zεv, Zβ, ZHv, KA, KV, KHβ, KHα, din relaţia (1.87), este aceeaşi ca şi 
în cazul angrenajelor cilindrice, dar se referă la angrenajul înlocuitor (indice v): factorul ZK ţine 
seama de variaţia durităţii pe lăţimea danturii şi este specific danturii conice – pentru dantura cu 
bombarea profilului pe înălţimea dintelui ZK = 0,85, iar pentru celelalte tipuri de danturi ZK = 1; beH 
reprezintă lăţimea danturii solicitate efectiv la contact – pentru toate tipurile de danturi conice 
beH = 0,85b; amv, Tv1 şi uv reprezintă distanţa dintre axe, momentul de torsiune aplicat pinionului şi, 
respectiv, raportul de angrenare, pentru angrenajul înlocuitor. 
 Agrenajele conice fiind angrenaje zero sau zero-deplasate, αtm = αwtm, factorul zonei de 
contact fiind dat de relaţia 

 
tm

bm

wtmtm

bm
Hv tg

Z
α
β

=
αα

β
=

2sin
cos4

cos
cos2

2 ,  (1.88) 

 
m

n
tm

tgarctg
β

α
=α

cos
 şi 

tm

n
bm α

α
=β

sin
sinarccos .  

 Prin înlocuirea relaţiilor (1.77), (1.79) şi (1.60) în relaţia (1.87) şi având în vedere că 
αtm= αwtm, se obţine relaţia finală a tensiunii de contact 

 
( )

( )
HPHHVA

eeH
KHvvEH u

uKKKK
bRb

TZZZZZ σ≤
+

−
=σ αββε

2/32

2
1 1

5,02
.  (1.89) 

 Relaţia (1.89) serveşte pentru calculul de verificare la solicitarea de contact a angrenajelor 
conice cu dantură curbă sau înclinată. 
 La dantura conică curbă, dacă gradul de acoperire suplimentar εvβ al angrenajului este  
εvβ  ≥ 1, tensiunea la solicitarea de contact se calculează numai în polul angrenării; dacă εvβ < 1, este 
necesar a se calcula şi tensiunile de contact în punctele de angrenare unipară B şi D, utilizând 
relaţiile (1.16) şi (1.17). 
 Pentru calculul gradului de acoperire suplimentar, se utilizează relaţia 

 
sin m eH

v
mn

b b
m bβ

β
ε =

π
,  (1.90) 

în care mmn este modulul normal median al danturii. 
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 Pentru dimensionare, în relaţia (1.89) se fac înlocuirile beH = 0,8b, b = ΨRRe şi aproximarea 
(Re - 0,5b)2 = Re

2(1 - 0,5ΨR)2 ≈ Re
2(1 - ΨR), rezultând expresia lungimii exterioare a generatoarei 

conului de divizare 

 
( )

( )3
2

2
12

17,1
1 KHvvEHHVA

HPRR
e ZZZZZKKKK

u
TuR βεαβσΨ−Ψ

+= .  (1.91) 

 Pentru dimensionarea angrenajelor conice cu dantură curbă, se recomandă determinarea 
lungimii mediane a generatoarei conului de divizare. Pentru aceasta, în relaţia (1.89) se efectuează 
înlocuirile 
 beH = 0,85b; b = ΨRmRm; ( ) 225,0 me RbR =− ,  (1.92) 

unde ΨRm reprezintă coeficientul de lăţime median al danturii. Lungimea mediană a generatoarei 
conului de divizare se determină, astfel, cu relaţia 

 ( )3
2

2
12

7,1
1 KHvvE

HPRm

HHVA
m ZZZZZ
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KKKKT
uR βε

αβ

σΨ
+= .  (1.93) 

 Calculul la solicitarea de încovoiere 
 Calculul la solicitarea de încovoiere se bazează pe expresia tensiunii de încovoiere (1.43) – 
stabilită la calculul angrenajelor cilindrice cu dantură înclinată – aplicată angrenajului cilindric 
înlocuitor, corespunzător conurilor frontale mediane 

 ( )
2,12

2

2,12,12

2
11

2,1 cos
cos

cos2
1

FP
wtm

tm
SaFavFFVA

mmveF

vvv
F YYYYKKKK
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α
α

β
+

=σ βεαβ ,  (1.94) 

în care: Yεv reprezintă factorul gradului de acoperire pentru solicitarea de încovoiere; Yβ - factorul 
înclinării dinţilor pentru solicitarea de încovoiere; YFa – factorul de formă al dintelui, pentru roţile 
echivalente cilindrice cu dantură dreaptă; YSa – factorul de corecţie a tensiunii de încovoiere la 
piciorul dintelui, pentru roţile echivalente cilindrice cu dantură dreaptă; beF – lăţimea danturii 
solicitată efectiv la încovoiere (la piciorul dintelui) – deoarece b1> b2, pentru toate tipurile de 
danturi curbe se consideră beF = 0,85b. 
 Factorii KA, KV, KFβ şi KFα au aceleaşi semnificaţii cu cele specificate în cadrul calculului 
angrenajelor cilindrice cu dantură dreaptă. 
 Factorul de formă al dintelui YFa se determină pentru roata cilindrică cu dantură dreaptă, 
echivalentă roţii cilindrice cu dantură înclinată, a angrenajului cilindric înlocuitor. Acest factor se 
determină în funcţie de coeficientul deplasării radiale normale de profil xn şi de numărul de dinţi ai 
roţii echivalente znmv, calculat cu relaţia (1.65). 
 Ştiind că angrenajele conice sunt angrenaje zero-deplasate (αtm= αwtm) şi utilizând relaţiile 
(1.77), (1.79), (1.56) şi (1.58), relaţia (1.94) devine 

 
( ) 2,12,12,1

1
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2
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2,1 coscos5,02
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 Ţinând seama de relaţia 
21 1

cos
u

u
+

=δ , caracteristică angrenajelor conice ortogonale, şi 

înlocuind beF = 0,85b, relaţia (1.95) poate fi scrisă sub forma 
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 ( )
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şi serveşte pentru calculul de verificare la solicitarea de încovoiere. 
 Din (1.96), rezultă că între tensiunile corespunzătoare dinţilor roţii şi pinionului, în acest caz, 
există corelaţia 
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SaFa

SaFa
FF YY

YY
σ=σ .  (1.97) 

 Pentru dimensionare, considerând b=ΨRRe şi făcând aproximarea (Re - 0,5b)2 = Re
2(1 -

0,5ΨR)2≈ Re
2(1 - ΨR), din relaţia (1.96) se obţine lungimea exterioară a generatoarei conului de 

divizare 
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 Pentru dimensionarea angrenajelor conice cu dantură curbă, utilizând relaţiile b2 = ΨRmRm şi 
( ) 225,0 me RbR =− , din relaţia (1.96) se obţine expresia lungimii mediane a generatoarei conului de 
divizare 
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 În relaţiile (1.98) şi (1.99), se consideră 

 
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 1.10.6. Forţe în angrenajele conice 
 Ca şi la angrenajele cilindrice, la angrenajele conice, în timpul transmiterii mişcării, deci şi a 
sarcinii, între dinţii roţii conducătoare şi cei ai roţii conduse sunt generate forţe normale la 
suprafeţele flancurilor dinţilor în 
contact, egale şi de sens contrar. 
 La angrenajele conice, forţa 
normală Fn, de interacţiune dintre 
dinţi, nu va fi folosită ca atare ci prin 
componentele ei plasate după trei 
direcţii, corespunzătoare axelor unui 
sistem de coordonate ales cu originea 
în polul angrenării, situat la mijlocul 
lăţimii roţii (în secţiune mediană). 
Cele trei componente ale forţei 
normale sunt: forţa tangenţială Ft, 
tangentă la cercul de divizare din 
secţiunea mediană; forţa radială Fr, 
perpendiculară pe axa roţii şi forţa Fig.1.47 
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axială Fa, paralelă cu axa roţii. 
 Pentru toate tipurile de angrenaje conice, forţa tangenţială se determină cu relaţia 

 
2,1

2,1
2,1

2

m
t d

T
F = ,  (1.101) 

în care: T1,2 reprezintă momentele de torsiune la arborele roţii 1, respectiv 2; dm1,2 – diametrele de 
divizare mediane ale roţilor. Relaţia este valabilă doar în condiţia neglijării pierderilor, deci pentru 
η = 1. 
 Valorile forţelor radiale şi a celor axiale depind de tipul angrenajului conic – cu dantură 
dreaptă, înclinată sau curbă. 
 
 1.10.6.1. Angrenaje conice cu dinţi drepţi 
 La angrenajele conice cu dinţi drepţi, forţa normală la pinion Fn1 se descompune într-o 
componentă tangenţială Ft1, stabilită cu relaţia (1.101), şi o componentă V1 perpendiculară pe 
generatoarea conului (fig.1.47) 
 αtgFV t11 = .  (1.102) 
 La rândul său, componenta V1 se descompune într-o componentă radială 
 11111 coscos δαδ tgFVF tr ==   (1.103) 
şi o componentă axială 
 11111 sinsin δαδ tgFVF ta == ,  (1.104) 

δ1 reprezentând unghiul conului de divizare al pinionului. 
 Între forţele ce acţionează 
asupra dinţilor pinionului şi cele 
care acţionează asupra dinţilor roţii 
există relaţiile (fig.1.48): Ft2 = 
Ft1; Fr2 = Fa1; Fa2 = Fr1 . 
 Sensurile forţelor, importante 
pentru schema de încărcare a 
arborilor şi calculul acestora, se 
stabilesc asemănător cu cele de la 
angrenajele cilindrice (v. subcap. 
1.8). Astfel, sensul forţelor 
tangenţiale din angrenajul conic se 
stabileşte în funcţie de rolul roţii în 
angrenaj (conducătoare sau condusă) 
şi de sensul de rotaţie.  La pinion 
(roata conducătoare), forţa Ft1 este 
forţă rezistentă, deci are sensul 
invers sensului de rotaţie, iar la roată 
Ft2 este forţă motoare, deci are 
sensul în sensul mişcării. Forţele 

 
 

Fig.1.48 
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radiale Fr1 şi Fr2 au sensul de la polul angrenării spre centrul (axa) roţii. Forţele axiale au direcţia 
paralelă cu axa roţii şi sensul de la vârfurile conurilor de divizare spre bazele acestora. 
 
 1.10.6.2. Angrenaje conice cu dinţi curbi 
 Componenta tangenţială a forţei normale Ft1,2, pentru toate tipurile de angrenaje conice, se 
determină cu relaţia (1.101), la nivelul diametrelor de divizare mediane ale roţilor. Mărimile şi 
sensurile forţelor axiale şi radiale, la danturile curbe, depind atât de sensul de rotaţie al pinionului 
cât şi de sensul înclinării dinţilor. De aceea, la aceste angrenaje sunt posibile două situaţii de 
funcţionare (cazuri de funcţionare). 
 Cazul 1 (fig.1.49, a), în care sensul de rotaţie al pinionului coincide cu sensul de înclinare a 
danturii (privind din vârful conului de divizare – rostogolire). În fig.1.49, a se prezintă sensurile de 
rotaţie şi sensurile de înclinare ale dinţilor, pentru pinion (sens de rotaţie definit prin ω1) şi pentru 
roată (sens de rotaţie definit prin ω2). 
 Din fig.1.49, b, rezultă că forţa normală Fn1 se descompune în componenta Q1 situată în 
planul tangent la conul de divizare (rostogolire), care se determină cu relaţia 

 
m

tFQ
β

=
cos

1
1   (1.105) 

şi componenta V1, normală la generatoarea conului de divizare, dată de relaţia 

 
m

nt
n

tgFtgQV
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=α=
cos
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11 .  (1.106) 

 La rândul său, componenta Q1 se descompune, într-un plan tangent la conul de divizare, în 
forţa tangenţială Ft1 şi într-o forţă U1, de-a lungul generatoarei conului de divizare şi îndreptată spre 
baza conului, determinată cu relaţia 
 mtm tgFQU β=β= 111 sin .  (1.107) 

 
Fig.1.49 
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 Forţele radială şi axială, Fr1 şi Fa1, se determină ca sumă a proiecţiilor componentelor V1 şi U1 
pe axele de coordonate Ox şi Oy (v. fig.1.49, b). Se obţine: 

 ( )11
1

11111 sinsincos
cos

sincos δβ−δα
β

=δ−δ= mn
m

t
r tgFUVF ;  (1.108) 

 ( )11
1

11111 cossinsin
cos

cossin δβ+δα
β

=δ+δ= mn
m

t
a tgFUVF .  (1.109) 

 Cazul 2 (fig.1.50), în care sensul de rotaţie al pinionului este invers sensului înclinării 
danturii. 
 Urmărind descompunerea forţei normale Fn1, ca şi în cazul 1, se observă că proiecţia U1 a 
acestei forţe pe generatoarea conului de divizare (rostogolire) este îndreptată spre vârful conului 
(fig.1.50, b). În această situaţie, componentele radială Fr1 şi axială Fa1 vor fi determinate cu relaţiile: 

 ( )11
1

11111 sinsincos
cos

sincos δβ+δα
β

=δ+δ= mn
m

t
r tgFUVF ;          

 ( )11
1

11111 cossinsin
cos

cossin δβ−δα
β

=δ−δ= mn
m

t
a tgFUVF ,  (1.110) 

deci termenul al doilea din relaţiile (1.108) şi (1.109) îşi schimbă semnul. 
 Între forţele care acţionează asupra pinionului şi cele care acţionează asupra roţii, cu condiţia 
neglijării pierderilor (se consideră randamentul η = 1), există relaţiile (v. şi fig.1.48): 
 Ft2 = Ft1; Fr2 = Fa1; Fa2 = Fr1.  (1.111) 
 Observaţie. Sensul înclinării dinţilor, coroborat cu sensul de rotaţie a roţii, influenţează 
decisiv valorile forţelor radiale şi axiale. Din raţiuni constructive, se recomandă ca sensul de 
înclinare al dintelui să fie corelat cu sensul de rotaţie, astfel încât forţa axială Fa1 să fie îndreptată 
spre baza conului de divizare. Se preferă, deci, situaţia de funcţionare prezentată în fig.1.49. 

 
 

Fig.1.50 
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 În fig.1.51 se prezintă modul de determinare a sensului tuturor forţelor pentru un reductor 
conico-cilindric. 

Schemă pentru stabilirea sensului forţelor 

 
 1.10.7. Procedee de danturare 
 
 1.10.7.1. Angrenaje conice cu dantură dreaptă şi înclinată  
 Procedeul de danturare a roţilor acestor angrenaje este cel prin mortezare. S-a arătat în subcap. 
1.10.1 că trecerea geometriei din plan (caracteristică angrenajelor cilindrice) pe sferă conduce la 
apariţia unor particularităţi geometrice ale angrenajelor conice. Astfel, cremaliera de referinţă 
devine roată plană de referinţă, la care linia flancului dintelui este o dreaptă concurentă în punctul O 

 
Fig.1.51 
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cu axa roţii plane (v. fig. 1.40, a), dar cu suprafaţa flancurilor dinţilor curbe, deoarece dreapta de 
angrenare din plan devine cerc (diametral) de angrenare. Roata plană generatoare (de generare) 
reprezintă negativul roţii plane de referinţă, deci şi dinţii acesteia vor avea flancurile curbe. Pentru 
simplificarea tehnologiei de fabricaţie a roţilor dinţate conice, flancurile dinţilor roţilor plane se 
realizează plane (drepte) (fig. 1.52), chiar dacă, în urma prelucrării roţilor, nu se vor obţine profile 
evolventice ci doar aproximări ale acestora (roţi conice octoidale – v. fig. 1.39). 
 Aşa se explică faptul că cuţitele de 
danturat au muchii de aşchiere (tăişuri) 
rectilinii. În timpul generării danturii 
(mişcarea de aşchiere pentru cele două cuţite 
C1 şi C2 este prezentată în fig. 1.52), 
muchiile de aşchiere descriu flancurile 
rectilinii ale dinţilor roţii plane generatoare. 
Profilul dintelui roţii semifabricat rezultă în 
urma angrenării acesteia cu roata plană 
gneratoare (imaginară). 
 Roţile conice cu dantură înclinată, la 
care linia flancului este o dreaptă înclinată, 
tangentă la un cerc de rază r a roţii plane  
(v. fig. 1.40, b), se execută în mod asemănător, pe aceleaşi maşini de danturat, însă cu productivitate 
mult micşorată, fapt pentru care, de regulă, această dantură se evită (fiind acceptată doar la roţi de 
dimensiuni mari), fiind preferate danturile conice curbe, care se execută pe maşini specializate de 
mare productivitate. Muchiile de aşchiere descriu, şi în acest caz, liniile flancurilor rectilinii 
(înclinate) ale roţii plane generatoare. 
 
 1.10.7.2 Angrenaje conice cu dantură curbă 
 Roţi conice cu dantură în arc de cerc. La dantura conică în arc de cerc, cunoscută sub 
denumirea de dantură GLEASON, linia flancului dintelui este un arc de cerc (v. roata plană de 
referinţă din fig.1.40, c). Dantura Gleason se execută cu un cap port-cuţite la care cuţitele de 

danturat au muchii de aşchiere (tăişurile) rectilinii şi 
sunt dispuse circular. În timpul generării danturii, 
prin mişcările capului port-cuţite, muchiile de 
aşchiere descriu flancurile circulare ale dintelui roţii 
plane generatoare (fig.1.53). Pentru a prelucra, pe 
rând, golurile dintre dinţi, centrul Oc al capului port-
cuţite, având cuţitele dispuse pe un cerc mediu de 
diametru dc, se deplasează pe un cerc de diametru de  
(v. fig.1.40, c). 
 Procedeele de prelucrare a danturilor în arc de 
cerc sunt diverse: unilateral; bilateral dublu; bilateral 
simplu sau FORMATE; UNITOOL. 

 

 
 

Fig.1.52 

 
Fig.1.53 
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 Principalele faze ce caracterizează danturarea, la majoritatea acestor procedee, sunt: înaintarea 
piesei pentru aşchiere; frezarea cu rostogolire scurtă; retragerea piesei; rostogolirea piesei în sens 
invers şi divizarea necesară prelucrării 
unui gol dintre dinţi; revenirea piesei în 
poziţie de strângere, după frezarea tuturor 
golurilor. În timpul rostogolirii – în 
ambele sensuri – roata semifabricat se 
roteşte în jurul axei proprii, iar capul port-
cuţite în jurul axei roţii plane. În acest fel, 
flancurile rectilinii ale cuţitelor generează 
– prin înfăşurare – profilul evolventic al 
flancurilor dinţilor roţii semifabricat. 
 Există diverse variante de execuţie a 
danturilor conice în arc de cerc, cu dinţi 
de înălţime descrescătoare sau dinţi cu 
înălţime constantă. 
 În angrenare, contactul între 
flancurile dinţilor roţilor este, teoretic, 
punctiform, iar practic o zonă de contact. 
Poziţia acesteia este definită de bombarea 
pe lungime a dinţilor, care se obţin 
utilizând, pentru prelucrarea flancurilor 
concave şi a celor convexe ale dinţilor, 
capete port-cuţite cu raze diferite. 
 Se precizează faptul că majoritatea 
maşinilor de danturat prelucrează dinţi cu 
înălţimea variabilă. 
 Prin alegerea convenabilă a 
diametrului de dispunere a centrului 
capului port-cuţite, se poate obţine o 
dantură în arc de cerc la care unghiul βm = 
0, numită dantură zerol (v. fig.140, d) şi 
care se caracterizează prin forţe axiale 
mai mici. 
 Roţi conice cu dantură eloidă. La dantura eloidă, linia flancului dintelui roţii plane este o 
epicicloidă alungită (v. fig.1.40, e), iar înălţimea dinţilor este constantă. Roţile angrenajului conic 
cu dantură eloidă pot fi executate prin următoarele procedee: Oerlikon-Spiromatic; Klingelnberg – 
pentru dantură ciclopaloidă; Fiat-Mammano. 
 Procedeul Oerlikon-Spiromatic este cel mai frecvent utilizat şi se caracterizează prin utilizarea 
unor capete port-cuţite la care cuţitele sunt fixate în grupe, pe spirale diferite. În timpul danturării, 
capul port-cuţite se rostogoleşte, fără alunecare, cu cercul fictiv de rulare, pe un cerc de bază al roţii 
plane (fig.1.54, a). Fiecare grupă de cuţite, alcătuită din două sau mai multe cuţite, descrie – la 

a 

 
b 
 

Fig.1.54 
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fiecare rotaţie – un alt gol dintre dinţii roţii plane. Grupe succesive de cuţite descriu goluri 
succesive ale roţii plane. 
 Mişcările cuţitelor sunt sugestiv prezentate în fig.1.40, e şi fig.1.54, unde sunt prezentate 
grupe de cuţite pentru realizarea flancurilor concave şi convexe ale dinţilor. 
 În timpul danturării, capul port-cuţite şi roata semifabricat au mişcări de rotaţie uniformă. 
Tăişurile rectilinii ale cuţitelor materializează, în timpul danturării, flancurile dinţilor roţii plane 
generatoare (virtuale), care angrenează cu roata semifabricat. Avansul necesar danturării se obţine 
prin mişcarea de rotaţie înceată a axei capului port-cuţite în jurul axei roţii plane generatoare 
(fig.1.54, b). 
 Pentru danturare, pot fi utilizate mai multe tipuri de scule normalizate, care se deosebesc prin 
numărul de cuţite utilizate în grupele ce generează golurile dintre dinţi. Se folosesc grupe de câte 
trei cuţite (tip TC), care se recomandă pentru executarea danturilor conice eloide cu contact local 
pronunţat (cu pată de contact mică) şi grupe de câte două cuţite (tip NC), pentru execuţia danturilor 
conice eloide cu localizare redusă a contactului (cu pată de contact mărită). Se precizează faptul că 
la danturarea roţilor unui angrenaj se foloseşte acelaş cap port-cuţite pentru execuţia pinionului şi a 
roţii conice. 
 Roţi conice cu dantură paloidă. Dantura paloidă se execută pe maşini de danturat 
Klingelnberg, cu freze melc conice (fig.1.55), printr-un procedeu de danturare asemănător 
prelucrării cu freze melc cilindrice a roţilor dinţate cilindrice. La dantura paloidă, linia flancului 
dintelui roţii plane este o evolventă alungită sau scurtată, în funcţie de sensurile de înclinare ale 
dinţilor sculei şi roţii prelucrate. Arcele evolventice ale flancurilor dinţilor roţii plane fiind descrise 
de puncte echidistante situate în planul dreptei ∆ (v. fig.1.40, f), dreaptă care se rostogoleşte fără 
alunecare pe cercul de bază având raza ρb, pasul normal şi modulul normal – ale danturii paloide – 
sunt constante de-a lungul dinţilor, iar înălţimea dinţilor este, de asemenea, constantă. 
 Din fig.1.55, a, în care este prezentată poziţia frezei faţă de roata plană, rezultă că o roată 
poate fi danturată pe toată lăţimea numai dacă lungimea frezei LS = BE  este mai mare decât lăţimea 
de prelucrat CD . Generatoarea AE a frezei este tangentă la cercul de rază (ρb – mn), din planul de 
rostogolire al roţii plane, iar vârful conului său de divizare A se află pe acest cerc; ρb reprezintă raza 
cercului de bază al evolventelor roţii plane (v. fig.1.40, f). 
 Pentru a fi asigurată danturarea pe toată lăţimea roţilor, dantura paloidă se execută cu lăţimi 
mai mici, comparativ cu alte tipuri de danturi conice. Firma Klingelnberg recomandă, în funcţie de 
intensitatea solicitărilor angrenajului, ca lăţimea roţilor să aibă valoarea b = Roe/3 ... Roe/5. Ca 
urmare, şi coeficienţii de lăţime ΨR şi ΨRm vor avea valori mai mici, comparativ cu alte tipuri de 
danturi conice. 
 La aceste danturi se pot realiza deplasări variabile de profil de-a lungul dinţilor, pentru aceasta 
fiind necesar ca vârfurile conurilor generatoare ale roţilor angrenajului să nu coincidă cu vârful 
comun al conurilor de rostogolire. Se realizează un unghi mic al conului generator al pinionului şi 
se efectuează deplasări de profil pozitive, variabile liniar, cu valori maxime la interiorul danturii. În 
acest fel, pe lângă îmbunătăţirea condiţiilor de angrenare, se elimină pericolul subtăierii. La roată, 
mărirea unghiului conului generator determină deplasări de profil negative, compensatoare. 
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 Precizări privind elementele 
geometrice ale angrenajelor conice 
ortogonale cu dantură curbă. La 
angrenajele conice cu dantură curbă, se 
recomandă ca numărul de dinţi ai 
pinionului să fie z1 = 10…26, pentru 
materiale cu duritatea mai mică de 350 
HB şi z1 = 6…17, pentru materiale cu 
duritatea mai mare de 350 HB. Dacă nu 
există criterii speciale prin care acest 
număr de dinţi să fie impus, se dă 
preferinţă numărului minim de dinţi la 
care nu apare subtăierea. Acest număr de 
dinţi este cu atât mai mic cu cât unghiurile 
βm şi αnm au valori mai mari. 
 Documentaţia tehnică a maşinilor 
de danturat oferă recomandări pentru 
alegerea coeficienţilor deplasărilor de 
profil, care asigură angrenajelor uzuri 
reduse pe flancuri şi rezistenţe 
aproximativ egale la baza dinţilor 
pinionului şi roţii. Valorile coeficienţilor 
deplasărilor de profil ţin seama de faptul 
că angrenajele conice sunt angrenaje zero-
deplasate (x2=-x1). Deplasările tangenţiale 

de profil pot fi realizate doar la angrenajele conice cu dantură în arc de cerc. 
 Unghiul de înclinare de divizare median al danturii poate lua valori între 200 şi 450, uzuală 
fiind valoarea βm= 350, pentru dantura în arc de cerc şi cea eloidă şi βm= 400, pentru dantura 
paloidă. Cu cât acest unghi are o valoare mai mare, gradul de acoperire suplimentar creşte. 
 Principalele elemente geometrice ale roţilor conice cu dantură curbă au valori condiţionate 
atât de procedeul de danturare cât şi de parametrii sculelor normalizate de tăiere a danturii. Ca 
urmare, modulii acestor danturi nu pot avea valori standardizate. 
 

 1.11. ANGRENAJE CU AXE ÎNCRUCIŞATE 
 
 Angrenajele cu axe încrucişate reprezintă, de fapt, angrenajele cu cel mai mare grad de 
generalitate. Prin particularizarea acestora, deci impunând anumite condiţii geometrice, se obţin 
angrenajele uzual folosite, cilindrice cu axe paralele, melcate şi conice cu axe concurente sau cu axe 
încrucişate – hipoide. 
 Angrenajele cu axe încrucişate se caracterizează prin faptul că axele roţilor cilindrice cu dinţi 

 
 

Fig.1.55 
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înclinaţi, plasate în două plane paralele, formează un unghi Σ definit prin relaţia Σ = β1 + β2, unde 
β1 şi β2 sunt unghiurile de înclinare ale dinţilor 1, respectiv 2. 
 În situaţia în care β1 = −β2, deci cele două roţi dinţate au unghiurile de înclinare ale dinţilor 
egale în modul, dar opuse ca direcţie (una înclinată dreapta, cealalată stânga), deci Σ = β1 + β2 = 0, 
se obţin angrenajele cilindrice cu dantură înclinată cu axe paralele. 
 Atunci când unghiul de înclinare β1 al dinţilor unei roţi cu dantură înclinată are o valoare 
mare şi Σ = β1 + β2 = 900, se obţine angrenajul melcat (v. subcap. 1.11.3). 
 Dacă se acceptă premiza că angrenajul conic se obţine dintr-un angrenaj cilindric cu axe 
paralele, la care axele se întâlnesc la infinit, atunci când punctul de intersecţie al axelor roţilor se 
plasează la o distanţă finită (v. subcap.1.10, fig. 1.38), dintr-un angrenaj cilindric cu axe încrucişate 
se obţine un angrenaj conic cu axe încrucişate, cunoscut sub denumirea de angrenaj hipoid. 
 În fig. 1.56 sunt prezentate angrenajele cu roţi cilindrice cu axe paralele (fig. 1.56, a), pentru 
care Σ = 0, cele melcate (fig. 1.56,c), pentru care Σ = 900 şi cazurile particulare ale angrenajului cu 
axe încrucişate (fig.1.56, b), la care 0 < Σ < 90o. La aceste angrenaje, dacă înclinările dinţilor celor 
două roţi sunt identice Σ=β1 + β2, se obţine angrenajul din fig. 1.56, b1, iar dacă sunt diferite  
Σ = β1 - β2, se obţine angrenajul din fig.1.56, b2. 
 
 1.11.1 Angrenaje cilindrice cu axe încrucişate 
 Aceste angrenaje sunt realizate din două roţi cu dantură înclinată, cu direcţia înclinării dinţilor 
identică, fapt pentru care se obţine unghiul dintre axe 0 < Σ < 900. Geometria fiecărei roţi, în parte, 
este cea a unei roţi cu dantură înclinată, prezentată în subcap. 1.6. Trebuie însă să se precizeze 
faptul că unghiurile de înclinare ale dinţilor sunt diferite β1 ≠ β2, fapt ce conduce la necesitatea 
stabilirii elementelor geometrice ale fiecărei roţi în parte, avându-se în vedere această 
particularitate. Astfel, pentru un modul normal mn, acelaşi pentru cele două roţi, modulele frontale 
sunt diferite: 
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la fel ca şi unghiurile de angrenare frontale 
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 În aceste condiţii, diametrele de divizare a celor două roţi vor fi: 
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iar distanţa dintre axe 
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 Raportul de angrenare al angrenajului, plecând de la relaţia de definire a acestuia, se va 
calcula cu relaţia  

 1 2 2 2 2

2 1 1 1 1 1

cos cos2 1
cos cos

n z d au
n z d d

 β β
= = = = − β β 

. 

 Şi numerele de dinţi ai roţilor echivalente (v. şi relaţia (1.34)) se vor calcula ţinând seama de 
valorile diferite ale unghiurilor de înclinare β1 şi β2 ale dinţilor celor două roţi ale angrenajului, cu 
relaţiile: 

 1
1 2

1 1cos cosn
b

zz =
β β

, 2
2 2

2 2cos cosn
b

zz =
β β

,  (1.116) 

în care unghiurile βb1 şi βb2, pentru un unghi de angrenare αn = 200, standardizat, vor fi stabilite 
plecând de la relaţiile:  
 1 1sin sin cosb nβ = β α ; 2 2sin sin cosb nβ = β α . (1.117) 
 Acceptând o angrenare a roţilor 1 şi 2 cu o cremalieră (fig. 1.57, a), şi definind linia flancului 
cremalierei F (fig.1.57, b) la angrenarea acesteia cu roţile 1 şi 2, se definesc liniile de contact ale 
dinţilor celor două roţi cu dinţii cremalierei ca fiind B1 şi B2 (fig.1.57, c). Aceste două linii de 
contact se intersectează, pentru cele două roţi în angrenare, în punctul E (v. fig.1.57, c), care este, de 
fapt, punctul de contact în care se va stabili tensiunea efectivă de contact. 
 

Fig.1.56 
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 În situaţia în care Σ = 0, deci β1 = -β2, liniile 
B1 şi B2 coincid şi definesc linia de contact  
(v. subcap. 1.6.1). 
 Unghiurile de înclinare ale dreptelor B1 şi 
B2, faţă de linia flancului F al dinţilor cremalierei, 
se pot determina cu relaţiile: 

         1 1

2 2

sin ;
sin .

B n

B n

tg tg
tg tg

β = β α

β = β α
        (1.118) 

 Se precizează faptul că la deplasări axiale 
mici ale roţilor angrenarea nu este influenţată 
negativ, schimbându-se doar poziţia, pe flancuri, 
a punctului de intersecţie E a dreptelor B1 şi B2. 
 Deoarece axele roţilor 1 şi 2 ale 
angrenajului cilindric încrucişat sunt dispuse sub 
un unghi Σ ≠ 0, vitezele periferice ale celor două 
roţi, în punctul de contact considerat a fi polul 
angrenării, la jumătatea lăţimii roţilor, au direcţii 
diferite. În această situaţie, între dinţi apare o 
alunecare, definită prin viteza de alunecare val 
(fig.1.58). Relaţiile de legătură între viteze sunt 

        
1

2

2

1

cos
sin

cos
sin

β
Σ

=
β
Σ

=
vvval .                       (1.119) 

 
 

 Mărimea acestei viteze este foarte importantă  
în ceea ce priveşte pierderile prin frecarea de alunecare. 
Se observă că la angrenajele cu axe paralele, pentru care 
Σ = 0, viteza de alunecare este val = 0. 
 În funcţie de raportul de transmitere impus a fi 
realizat, în tabelul 1.5 sunt date recomandări pentru 
alegerea numărului de dinţi z1 şi z2 ai roţilor 
angrenajului elicoidal. În finalul tabelului, când  
z1 ≤ 4, recomandările sunt ataşate angrenajelor melcate. 

 
 

Tabelul 1.5 
Recomandări pentru alegerea numerelor de dinţi ai roţilor angrenajului elicoidal 

u = z2/z1  1 ... 2 2 ... 3 3 ... 4 4 ... 6 6 ... 10 10 ... 22 22 ... 40 > 40 
z1 20 ... 12 16 ... 10 11 ... 7 8 ... 5 6 ... 3 4 ... 2 2 ... 1 1 
z2  12 ... 28 20 ... 34 21 ... 60, uzual 28 ... 40 i 

 

 
Fig.1.57 

Fig.1.58 
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 1.11.2 Forţe în angrenajele cilindrice cu axe încrucişate 
 Dacă sarcina ce încarcă angrenajul este momentul de torsiune la arborele pinionului 
angrenajului T1, forţele ce acţionează în punctul de contact, componente ale forţei normale Fn, sunt 

prezentate în fig.1.59 (v. şi fig.1.30 – forţe în 
angrenaje cilindrice cu dantură înclinată). 
 Forţa tangenţială Ft1, ca forţă rezistentă 
pentru pinion, rezultă din ecuaţia de echilibru a 
momentelor 

 
1

1
1

2
d
TFt = .           (1.120) 

 Pentru că aceste angrenaje sunt 
caracterizate prin alunecări mari, datorită 
direcţiilor diferite ale vitezelor periferice ale 
roţilor angrenajului în punctul de contact, 
valorile forţelor, componente ale forţei normale, 
sunt dependente şi de forţele de frecare. În acest 
sens, este prezentată schema forţelor în fig. 1.60, 
plasate într-un plan tangent la cilindrii de 
rostogolire ai celor două roţi 1 şi 2 ale 

angrenajului, având corespondenţe în fig. 1.59. 
 Astfel, apelând la fig.1.59 şi fig.1.60, se pot scrie relaţiile de legătură pentru forţele ataşate 
pinionului: 
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 Pentru roata condusă 2, relaţiile între componentele forţei normale sunt: 
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 Forţa normală Fn, a cărei componente au fost prezentate anterior, se poate determina, în 
funcţie de forţele tangenţiale Ft1 şi Ft2, stabilite în relaţiile (1.121), respectiv (1.124) 
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Fig.1.59 
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 Forţa normală Fn intră în relaţia de stabilire a tensiunii de contact, a cărei valoare trebuie 
limitată la valori admisibile. Pentru calcule simplificate, când nu se ţine seama de frecare, în 
relaţiile (1.121)… (1.127), se consideră ϕ = 0. 

 
 1.11.3 Angrenaje melcate 
 Angrenajele melcate sunt un caz particular al 
angrenajelor cu axe încrucişate, la care roţile nu 
mai sunt roţi dinţate cilindrice clasice (decât roata 
condusă la angrenajul cilindric încrucişat – fig. 
1.61), iar unghiul dintre axele roţilor angrenajelor  
Σ = 900. 
 Aceste angrenaje au avantajul realizării unor 
rapoarte de transmitere mari, chiar într-o singură 
treaptă 6 < u < 100, în cazul reductoarelor de 
turaţie şi până la u < 1000, în cazul transmisiilor 
cinematice, funcţionează lin, fără zgomot, 
realizează autofrânarea – transmiterea se realizează 

doar de la roata conducătoare (melc) la roata melcată, în sens invers transmisia se blochează (de 
aceea se folosesc la maşini de ridicat, completând sau înlocuind acţiunea frânei). 
 Dintre dezavantajele acestor angrenaje, se pot menţiona: randamentul este mai scăzut faţă de 
celelalte angrenaje, datorită frecărilor mari ce apar în timpul funcţionării; folosirea de materiale 
antifricţiune (pentru micşorarea frecărilor), deficitare şi mai scumpe decât oţelurile folosite la roţile 
dinţate cilindrice şi conice; tehnologia de execuţie şi montaj este mai complicată decât la celelalte 
tipuri de angrenaje. 
 
 1.11.3.1 Particularităţi geometrice ale angrenajelor melcate 
 După cum s-a prezentat în subcap. 1.11.1, roţile unui angrenaj cu axe încrucişate sunt roţi 
dinţate cu dantură înclinată, sensul înclinării fiind identic, deci Σ ≠ 0. La angrenajele melcate, 
pentru a se obţine un unghi între axe Σ = 90o, este necesar ca înclinarea dinţilor unei roţi (melcul) să 
fie foarte mare, iar complementarul să fie atribuit roţii melcate. 
 În funcţie de forma melcului şi a roţii melcate există, practic, următoarlee tipuri de angrenaje 
melcate (fig.1.61): 

• angrenajul cilindric încrucişat (fig.1.61, a), la care melcul şi roata melcată au formă 
cilindrică; capacitatea portantă a acestui angrenaj este redusă, datorită contactului 
punctiform dintre dinţi; 

• angrenajul melcat cilindric (fig.1.61, b), la care roata are fromă globoidală (cuprinde 
melcul), iar melcul este cilindric; 

• angrenajul melcat globoidal (fig.1.61, c), la care atât melcul cât şi roata melcată sunt 
globoidale; aceste angrenaje au cea mai mare capacitate portantă, dar şi cele mai mari 
pierderi prin frecare. 

 Întrucât angrenajele melcate cilindrice sunt cele mai utilizate, în continuare se va lua în 
considerare numai acest tip de angrenaj. 

Fig.1.60 
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Fig.1.62 

 Datorită formei toroidale a roţii melcate, 
danturile roţilor angrenajului melcat nu mai pot fi 
definite de o cremalieră de referinţă, ca la angrenajele 
cilindrice, particularitatea principală constând în aceea 
că melcul este elementul determinant, iar roata melcată 
este elementul determinat. Aceasta înseamnă că 
definirea geometriei şi realizarea practică a roţii 
melcate se poate efectua, de regulă, numai prin 
generare directă cu melcul respectiv. Pentru definirea 
danturilor melcate, standardul introduce noţiunile de: 
melc de referinţă, melc de funcţionare şi melc 
generator (fig.1.62). 
 Melcul de referinţă este melcul fictiv care 
seveşte pentru definirea geometrică a melcului şi a 
roţii melcate. Sunt standardizate şase tipuri de melci, 
dintre care cel mai utilizat este melcul arhimedic, care 
– în secţiune axială – are flancul dintelui rectiliniu. 
 Melcul de funcţionare este cel care formează, 
împreună cu roata melcată, angrenajul melcat şi care 
are forma şi dimensiunile identice cu cele ale melcului 
de referinţă, cu excepţia grosimii dintelui, micşorată în 
scopul obţinerii jocului dintre flancuri. Pentru o 
angrenare corectă, melcul de funcţionare trebuie adus 
în angrenare cu roata melcată la o distanţă dintre axe 
identică cu aceea folosită în timpul danturării roţii 
melcate. 

 Melcul generator are forma şi 
dimensiunile identice cu cele ale melcului 
de referinţă, cu excepţia diametrului de 
cap, mărit în scopul obţinerii jocului la 
picior. La danturarea roţii melcate, tăişurile 
sculelor de danturat materializează melcul 
generator. În timpul danturării, roata 
melcată trebuie adusă în angrenare cu 
melcul generator în aceleaşi condiţii 
cinematico-geometrice (raport de 
angrenare, poziţie relativă între axe) ca şi 
cele din angrenajul melcat real. Roata melcată, astfel definită şi realizată, este conjugată melcului de 
referinţă cu care – fictiv – angrenează fără joc între flancuri. 

Fig.1.61 
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Fig.1.63 

Fig.1.64 

 Datorită faptului că fiecărei roţi melcate îi corespunde un melc de funcţionare şi un melc 
generator (materializat prin freza melc), se impun măsuri de raţionalizare a mărimilor melcilor de 
referinţă. La proiectarea unui angrenaj melcat, se va porni de la frezele melc existente, în caz 
contrar fiind necesare scule (freze melc) nestandardizate. 

 Parametrii definitorii ai 
melcilor de referinţă standardizaţi 
sunt stabiliţi pe (sau faţă de) o 
suprafaţă cilindrică, denumnită 
cilindru de referinţă (fig. 1.63); pe 
acest cilindru, prin convenţie, 
plinurile dinţilor sunt egale cu 
golurile dintre dinţi. 
 Având în vedere că atât melcul 
cât şi roata melcată sunt roţi dinţate 
cu dantură înclinată, iar angrenajul 
melcat are axe încrucişate, pe lângă 
modulul normal mn şi cel frontal mt, 

apare şi modulul axial mx, între aceştia existând relaţiile: 
 21 tx mm = ; nnn mmm == 21 .  (1.128) 

 Modulul standardizat este mx = mx1 = mt2. 
 Pentru a stabili legătura între paşii, respectiv modulii danturii în plan normal, frontal şi axial, 
este necesar să se determine unghiul de pantă al elicei de referinţă a melcului γ. Conform fig.1.64, 
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unde: d01 este diametrul cilindrului de referinţă, d01 = qmx, q fiind coeficientul diametral al melcului, 
standardizat, valorile acestuia fiind date în funcţie de modulul axial mx şi z1 – numărul de dinţi ai 
melcului, echivalent numărului 
de începuturi ale acestuia (v. şi 
tabelul 1.5). 
 Luând în considerare 
unghiul de pantă al elicei de 
referinţă γ, legătura între pasul 
axial px, pasul normal pn şi 
pasul frontal pt, respectiv între 
modulii mx, mn şi mt, devine  
(v. şi fig.1.64): 
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==
===

  (1.130) 

 La angrenajele melcate, deplasările de profil se efectuează din aceleaşi considerente ca şi la 
angrenajele cilindrice. Se realizează deplasări de profil numai la roata melcată, melcul păstrându-şi 
şi într-un angrenaj melcat deplasat aceleaşi dimensiuni ca într-un angrenaj nedeplasat (deoarece 
melcul are forma şi dimensiunile identice cu cele ale melcului generator – cu excepţia grosimii şi a 
diametrului de cap). Din acest motiv, angrenajele melcate se realizează numai ca angrenaje zero sau 
deplasate (calculul geometric – în secţiune frontală mediană – al roţii melcate se efectuează prin 
analogie cu calculul geometric al roţii dintr-un angrenaj roată-cremalieră). 
 Cel mai frecvent, deplasările de profil au ca scop obţinerea unei distanţe dintre axe impusă; se 
mai pot realiza deplasări de profil şi în scopul îmbunătăţirii condiţiilor de funcţionare. Valorile 
deplasărilor de profil trebuie astfel alese încât să se evite subtăierea sau ascuţirea dinţilor roţii 
melcate. 
 
 1.11.3.2. Particularităţi geometrice ale roţilor angrenajului melcat 
 Melcul, ca roată conducătoare într-un angrenaj melcat, prezintă particularităţi geometrice faţă 
de roţile dinţate cu dantură înclinată clasice, prin modul de generare a danturii. 
 În fig.1.65, se observă că prin mărirea unghiului de înclinare al dintelui unei roţi cu dantură 
înclinată (de la ' '' ''' IV

1 1 1 1β → β → β → β →  βmelc = β1), se ajunge la situaţia în care, pentru un anumit 
diametru d, dintele să înfăşoare cilindrul definit de acest diametru. În acest mod se generează roata 

conducătoare a angrenajului melcat – melcul. Practic, 
melcul este un filet trapezoidal, cu unghiul de 
înclinare al spirei γ, având unul sau mai multe 
începuturi. 
 Pentru angrenajul melcat, numărul de începuturi 
ale filetului reprezintă numărul de dinţi ai roţii 
conducătoare (z1 = 1, respectiv z1 = 2…5). În aceste 
condiţii, melcul (ca roată conducătoare) nu va mai 
putea fi definit geometric ca o roată dinţată clasică, 
deoarece diametrul de divizare nu mai poate fi 
determinat cu relaţia d1 = mtz1, ci este necesar a se 
nominaliza o altă relaţie de calcul pentru acest 
diametru. Astfel, se apelează la coeficientul diametral 

al melcului q, funcţie de care, apelându-se şi la modul, se poate determina diametrul de referinţă al 
melcului (v. şi fig.1.63) 
 xqmd =01 ,  (1.131) 
mx fiind modulul axial (specific doar angrenajelor melcate v. şi fig.1.64). 
 Pentru a se obţine angrenajul melcat, la care Σ = 900, dinţii roţii melcate vor avea înclinarea  
β2 = γ (v. şi fig. 1.65). 
 

 
Fig.1.65 
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Fig.1.66 

 Elementele geometrice ale roţii melcate se stabilesc într-o secţiune frontală mediană. Dacă se 
secţionează roata melcată cu plane frontale, spre marginea roţii se obţin roţi dinţate la care 
diametrele de divizare (rostogolire) sunt mai mari decât cele obţinute în secţiune mediană. De fapt, 
acestea sunt roţi deplasate pozitiv faţă de roata din secţiune mediană. Caracteristic acestor roţi 
deplasate pozitiv este faptul că grosimea dintelui pe cercul de cap se micşorează faţă de roata zero. 
De aceea este foarte importantă valoarea unghiului 2δ (fig. 1.66), de mărimea căruia depinde 
grosimea dintelui roţii pe cercul de cap, în zona marginală a roţii. Deci grosimea dintelui pe cercul 
de cap Sa (v. tabelul 1.1) scade din secţinea mediană spre marginile roţii. Pentru realizarea unei roţi 
melcate corespunzătoare funcţional, este necesar ca grosimea dintelui să respecte condiţiile impuse 
(v. subcap. 1.4) mărimii acestui element geometric în zona marginală a roţii melcate. 
 Principalele elemente geometrice ale melcului, roţii melcate – corespunzătoare secţiunii 
frontale mediane – şi angrenajului melcat sunt prezentate în fig.1.66, relaţiile de calcul şi 
recomandările privind alegerea unora dintre aceste elemente fiind date în tabelul 1.6. 

 
Tabelul 1.6 

Elemente geometrice ale roţilor şi angrenajului melcat  

Nr. 
crt. 

Denumirea elementului 
geometric 

Simbol şi 
unitatea de 

măsură 
Relaţii de calcul. Recomandări 

0 1 2 3 
1 Elementele melcului de 

referinţă, în secţiune axială 
α, grade 
h*

a; c* 
α = 200; h*

a = 1; c* = 0,25 

2 Numărul de începuturi ale 
melcului şi numărul de dinţi ai 
roţii melcate 

z1 
z2 

z1 se alege în funcţie de raportul de 
angrenare u (v. şi tabelul 1.5) 
z2 = z1u 

3 Coeficientul diametral al 
melcului 

q Se alege din standarde 
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Tabelul 1.6 (continuare) 
0 1 2 3 
4 Unghiul de pantă al elicei de 

referinţă 
γ, grade 

q
zarctg 1=γ  

5 Distanţa dintre axe aw, mm Rezultă din calculul de rezistenţă la 
solicitarea de contact 

6 Modulul axial mx, mm ( )2/2 zqam wx +=  

Se rotunjeşte la cea mai apropiată valoare 
standardizată  

7 Coeficientul deplasării de profil 
al roţii melcate 

x 
2

2zq
m
ax

x

w +
−=  

x ∈ (- 0,5; 1) 
Dacă nu se încadrează în domeniul 
recomandat, se modifică z2 şi se 
recalculează u 

8 Diametrul de referinţă al 
melcului 

d01, mm xqmd =01  

9 Diametrele cercurilor de 
divizare 

d1; d2, 
mm 

( )xqmd x 21 +=  

22 zmd x=  

10 Diametrele cercurilor de cap da1; da2, 
mm 

( )*
1 2 axa hqmd +=  

( )xhzmd axa 22 *
22 ++=  

11 Diametrele cercurilor de picior df1; df2, 
mm 

( )**
1 22 chqmd axf −−=  

( )xchzmd axf 222 **
22 +−−=  

12 Diametrul exterior al roţii 
melcate 

de2, 
mm 

Se alege în funcţie de numărul de 
începuturi z1 ale melcului  

13 Lăţimea roţii melcate b2, 
mm 

12 75,0 adb =  

14 Lungimea melcului b1, 
mm 

Se alege în funcţie de numărul de 
începuturi z1 ale melcului şi de coeficientul 
deplasării de profil x  

15 Gradul de acoperire al 
angrenajului 

εα 

απ
α

+α−α−
=εα cos2

sin
2sincos

*

2
22

2
2
2

x

ax
a

m

hmddd
 

 
16 Elemente de control, abateri şi 

toleranţe tehnologice 
- Conform standardelor 
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 Angrenajele melcate sunt caracterizate şi de existenţa unor alunecări relative mari între dinţi, 
ca urmare a direcţiei diferite a vitezelor periferice ale melcului v1 şi roţii melcate v2, în punctul de 
contact (fig.1.67). 
 Examinând mişcarea dintre cele două flancuri în 
contact, valoarea vitezei relative v12 se determină cu 
relaţia 
 γ= cos/112 vv ,         (1.132) 
în care viteza periferică a melcului este 

 
100060

11
1 ⋅

π
=

ndv  [m/s].       (1.133) 

 
1.11.3.3. Calculul de rezistenţă al angrenajelor 

melcate cilindrice 
 Calculul de rezistenţă al angrenajelor melcate se 
efectuează prin analogie cu cel al angrenajelor cilindrice 
cu dantură înclinată, luând în considerare particularităţile geometrico-cinematice ale acestor 
angrenaje. 
 Calculul la solicitarea de contact. Valorile tensiunilor maxime de contact dintre dinţii 
melcului şi ai roţii melcate se calculează pe baza relaţiilor lui Hertz (1.2), apelând la aceleaşi 
ipoteze simplificatoare ca şi în cazul angrenajului cilindric cu dantură înclinată şi ţinând seama de 
particularităţile acestui angrenaj. 
 Pentru stabilirea relaţiilor de verificare sau de dimensionare a angrenajelor melcate cilindrice 
la contact, este necesară particularizarea, pentru acest tip de angrenaj, a mărimilor din relaţia (1.2). 
 Forţa normală corectată Fnc, care încarcă dinţii angrenajului, se exprimă prin analogie cu 
cea de la angrenajele cilindrice cu dantură înclinată (v. şi relaţia (1.52), unde β2 = γ) 

 ββ αγ
=

αγ
= HVA

tb

t
HVA

n

t
nc KKKFKKKFF

coscoscoscos
22 ,  (1.134) 

factorii de corecţie având aceleaşi semnificaţii cu cele prezentate la calculul angrenajelor cilindrice 
(factorul KHα se consideră egal cu unitatea). 
 Curbura redusă 1/ρ este determinată numai de mărimea razei de curbură a flancului dintelui 

roţii melcate, flancul dintelui melcului, în secţiune 
axială – în cazul melcului arhimedic, frecvent 
utilizat în tehnică – fiind rectiliniu (fig.1.68), are 
raza de curbură ρt1 infinită. Raza de curbură a 
flancului dintelui roţii melcate, în plan frontal  
(v. fig.1.68) este 

 tt

d
α=ρ sin

2
2

2 ,     

iar în plan normal, ţinând seama de înclinarea 
dintelui pe cilindrul de bază cu unghiul γb, este  
(v. şi relaţia 1.27) 

 
Fig.1.67 

 
Fig.1.68 
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b

t
b

t
n

d
γ

α=
γ

ρ
=ρ

cos
1sin

2cos
22

2 , 

rezultând curbura redusă 

 
t

b

n d α
γ

=
ρ

=
ρ sin

cos211

22

. (1.135) 

 Lungimea liniilor de contact lk, dinte dinţii melcului şi ai roţii melcate, ţinând seama că 
roata melcată are dinţi înclinaţi şi că aceasta cuprinde melcul sub un unghi 2δ (v. fig.1.66), se 
calculează cu relaţia 

 
 

0,75
cosk

b

abl α= ε
γ

,  (1.136) 

în care coeficientul 0,75 ia în considerare efectul impreciziilor de execuţie asupra lungimii totale a 
liniilor de contact dintre dinţi. Relaţia (1.136) poate fi pusă şi sub forma 

 αε
δ

γ
π

= 75,0
360
2

cos
1

o
b

k

dl ,              

iar pentru valori uzuale ale unghiului la centru sub care melcul este cuprins de roată (2δ =1000) şi 
ale gradului de acoperire (εα = 1,8…2,1), devine 

 
b

k

dl
γ

≈
cos

2,1 1 .  (1.137) 

 Înlocuind relaţiile (1.134), (1.135) şi (1.137) în relaţia lui Hertz (1.2), rezultă 

 
t

bb
HVA

tb

t
EH dd

KKKFZ
α
γγ

αγ
=σ β sin

cos2
2,1

cos
coscos 21

2 ,  (1.138) 

iar dacă se notează 

 
tt

b
HZ

αα
γ

=
cossin

cos2  - factorul zonei de contact, rezultă 

 β=σ HVA
t

HEH KKK
dd

FZZ
21

2

2,1
.  (1.139) 

 Având în vedere că 

 
2

2
2

2
d
TFt = ; ( ) ( )xq

xzq
axqmd w

x 2
2

22
2

1 +
++

=+= ; 

 2
2

22 2
2 z

xzq
azmd w

x ++
== ,  

unde x este coeficientul deplasării radiale de profil (x = x2), rezultă relaţia de verificare a 
angrenajului melcat la solicitarea de contact 

 2
2

3

2
2 2

21
45,0 HPHVA

w
HEH KKK

xq
z

a
z

xq

TZZ σ≤
+

















 +
+

=σ β .         (1.141) 

(1.140) 
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 Prin explicitarea lui aw din relaţia de verificare, se obţine relaţia de dimensionare a 
angrenajului melcat 

 3 2

2

2
2

2 2
216,0 β+








σ







 +
+= HVA

HP

HE
w KKK

xq
zZZT

z
xqa ,  (1.142) 

care, pentru x=0, devine 

 3 2

2

2
2

2

16,0 β







σ








+= HVA

HP

HE
w KKK

q
zZZT

z
qa .  (1.143) 

 Calculul la solicitarea de încovoiere. Calculul tensiunii maxime de încovoiere se efectuează 
pentru dintele roţii melcate, materialul acesteia având proprietăţi mecanice inferioare celui utilizat 
la realizarea melcului. 
 Pornind de la relaţia (1.22), stabilită pentru roţile cilindrice cu dantură dreaptă, şi adaptând-o 
pentru roţile cilindrice cu dantură înclinată, se obţine 

 FPSaFaFFVA
n

t
F YYYYKKKK

bm
F

σ≤=σ βεαβ ,  (1.144) 

în care: mn reprezintă modulul normal al danturii (mn îl înlocuieşte pe m în relaţia (1.22), întrucât 
calculul se efectuează pentru roţile angrenajului echivalent); Yβ - factorul înclinării dinţilor pentru 
solicitarea de încovoiere. 
 Întrucât în cazul angrenajului melcat b = lk, mn= mxcosγ, iar factorii KFα, Yε şi YSa2 se 
consideră egali cu unitatea, relaţia (1.144), particularizată pentru dintele roţii melcate, devine 

 t2
F2 A V F Fa 2 FP2

K x

F
K K K Y Y

l m cos β βσ = ≤ σ
γ

.  (1.145) 

 Ţinând seama de relaţiile (1.137) şi (1.140) şi considerând cosγ ≈ cosγb, relaţia (1.145) devine 

 2
21

22
2

6,1
FP

x

FaFVA
F mdd

YYKKKT
σ≤=σ ββ .  (1.146) 

 
 1.11.3.4. Calculul termic 
 Ca rezultat al existenţei forţelor de frecare dintre dinţii roţii melcate şi dinţii melcului, se 
dezvoltă – în timpul funcţionării angrenajului melcat – o importantă cantitate de căldură, care are ca 
efect modificarea temperaturii elementelor transmisiei şi a lubrifiantului. Modificarea temperaturii 
lubrifiantului determină modificarea vâscozităţii acestuia şi implicit favorizează apariţia gripajului. 
 Calculul termic al angrenajelor melcate urmăreşte stabilirea unei relaţii de determinare a 
temperaturii maxime de încălzire a lubrifiantului, în timpul funcţionării angrenajului în regim 
staţionar, cu scopul limitării acestei temperaturi la valori care să nu determine scăderea capacităţii 
de ungere a lubrifiantului. 
 Cantitatea de căldură care se degajă în unitatea de timp, considerând că pierderile de energie 
în funcţionarea angrenajului melcat se transformă integral în căldură, poate fi calculată cu relaţia 
 ( ) 3

11 101 ⋅η−= PQ  [W],  (1.147) 
 în care P1 [kW] reprezintă puterea transmisă, considerată la arborele melcului, iar η reprezintă 
randamentul angrenajului melcat (η = 0,65…0,8 – pentru z1 = 1; η = 0,83… 0,87 – pentru z1 = 2 
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sau 3; η = 0,89…0,91 – pentru z1 = 4). 
 Cantitatea de căldură evacuată, în unitatea de timp, prin suprafaţa carcasei, se calculează cu 
relaţia 
 ( ) ( )Ψ+−= 102 SttkQ t ,  (1.148) 
în care: kt reprezintă coeficeintul de transmitere a căldurii (kt = 8…10 W/m2 grad – pentru o 
circulaţie slabă a aerului şi kt = 14...18 W/m2 grad – pentru o bună circulaţie a aerului); S [m2] – 
suprafaţa liberă de răcire a carcasei transmisiei, în care se include şi 50% din suprafaţa nervurilor; 
Ψ - coeficient care ţine seama de cantitatea de căldură evacuată prin suprafaţa de sprijin a carcasei 
(Ψ < 0,3); t, t0 – temperatura uleiului, respectiv a mediului ambiant. 
 Considerând funcţionarea în regim staţionar, din ecuaţia bilanţului termic (Q1 = Q2), rezultă 
relaţia de verificare 

 
( )

( )

3
1

0 max
1 10

60...70
1

o
a

t

P
t t t

k S
− η ⋅

= + ≤ =
+ Ψ

C. (1.149) 

 Pentru transmisiile la care t > ta max, se poate prevedea răcirea angrenajului cu ajutorul unui 
ventilator – montat pe arborele melcului – caz în care kt = 20…26 W/m2 grad, sau răcirea uleiului 
cu ajutorul unei serpentine – prin care circulă apă de răcire, cu v < 1 m/s – caz în care se va 
considera kt = 93…210 W/m2 grad. 
 
 1.11.3.5. Forţe în angrenajele melcate 
 Ca şi la celelalte tipuri de angrenaje, pentru stabilirea forţelor Ft, Fr, Fa, plasate în două plane 
perpendiculare – orizontal şi vertical – se pleacă de la forţa normală de interacţiune dintre dinţii 
melcului şi cei ai roţii melcate Fn, aplicată în polul angrenării C. Polul C este definit de punctul de 
intersecţie a normalei comune la cele două axe şi cilindrul de divizare al melcului (fig. 1.69). Iniţial, 
forţa normală se descompune în două componente: '

1F – tangentă la cilindrul de divizare al melcului 
şi normală pe direcţia spirei acestuia şi Fr1 – forţa radială, normală pe axa de rotaţie a melcului (v. 
fig. 1.69, c). 
 Datorită alunecării mari dintre dintele melcului şi cel conjugat al roţii melcate, se impune 
luarea în considerare a forţei de frecare µFn, care acţionează de-a lungul dinţilor şi este cuprinsă în 

acelaşi plan cu forţa '
1F  – plan tangent la cilindrul de divizare al melcului. Rezultanta '

1F , a forţelor 
'

1F şi µFn, se descompune, în acelaşi plan, după două direcţii, caracteristice roţilor dinţate, 
obţinându-se forţa tangenţială Ft1 şi forţa axială Fa1 (v. fig.1.69). 
 Forţele tangenţiale, care acţionează asupra melcului Ft1, respectiv asupra roţii melcate Ft2, se 
determină cu relaţiile: 

 
1

1
1

2
d
TFt = ; 

2

2
2

2
d
TFt = ,  (1.150) 

în care: T2 = T1uη, η reprezentând randamentul angrenajului melcat, iar u raportul de angrenare. 
 Din fig. 1.69, c, rezultă 

 
( ) ( )

' '' 1
1 1 1 2

cos '
cos ' cos '

cos ' cos '
a n

r n n n t
F tgF F tg F tg tg F ϕ α

= α = ϕ α ϕ α =
ϕ + γ ϕ + γ

, (1.151) 
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unde: γ este unghiul elicei spirei melcului (γ = arctg(z1/q); z1 – numărul de începututri ale melcului; 
q – coeficientul diametral al melcului); ϕ’ – unghiul redus de frecare (ϕ’ = arctg(µ/cosαn);  
αn – unghiul de presiune normal de divizare (αn = arctg(tgαcosγ)). 
 Din fig.1.69, a şi b, rezultă următoarele relaţii între forţele care acţionează asupra melcului şi 
asupra roţii melcate: |Ft2 |= |Fa1|; |Fa2 |= |Ft1|; |Fr2 |= |Fr1|.  

 Deoarece unghiul de frecare redus are valori mici (ϕ’ < 3o), uneori se poate neglija influenţa 
frecării, rezultând 

 α=
γ

α
= tgFtgFF t

n
tr 221 cos

.  (1.152) 

 Regula semnelor 
• Sensul forţei tangenţiale la melc şi sensurile forţelor radiale se determină la fel ca la 

angrenajele cilindrice. 
• Sensul forţei tangenţiale la roata melcată depinde de sensul de rotaţie al melcului şi de 

sensul înclinării spirei acestuia; în fig.1.70 sunt prezentate toate situaţiile posibile. 
• Forţele axiale au totdeauna sens contrar forţelor tangenţiale de la roţile conjugate. 

 
 1.11.4. Angrenaje hipoide 
 Angrenajele hipoide sunt angrenaje conice cu axe încrucişate şi fac parte din categoria 
angrenajelor hiperboloidale. 
 Roţile angrenajelor hipoide sunt roţi conice cu dantură înclinată sau curbă (în arc de cerc, 
eloidă sau paloidă); luate individual, pinionul şi roata au elemenetele geometrice caracteristice 
acestor danturi (v. subcap. 1.10.2). 

 
Fig.1.69 
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  În fig.1.71, b este prezentat (schematic) un angrenaj conic cu axe concurente la care vârfurile 
conurilor roţilor angrenajului O1 şi O2 se suprapun, definind centrul comun al vârfurilor conurilor O. 
 La angrenajele hipoide, axa pinionului conic poate fi plasată sub axa roţii (fig.1.71, a) sau 
deasupra axei roţii (fig.1.71, c), definindu-se o distanţă a între axele celor două roţi. Datorită acestui 
fapt, între roţile angrenajului conic concurent şi cele ale angrenajului hipoid există şi asemănări 
privind geometria, cinematica şi rezistenţa la solicitarea de contact şi încovoiere, dar şi deosebiri (se 
definesc astfel particularităţile roţilor şi angrenajului hipoid). 

 1.11.4.1. Particularităţi geometrice şi cinematice ale angrenajelor hipoide 
 La calculul geometric al angrenajelor hipoide, contactul dintre dinţii pinionului şi cei ai roţii 
se consideră într-un punct P situat pe cercul de divizare (rostogolire) median al roţii. Dacă la 

 
 

Fig.1.71 
 

 
Fig.1.70 
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angrenajele conice concurente în acest punct unghiul de înclinare al dinţilor este βm1 = βm2 = βm, 
pentru roţile angrenajului hipoid valorile acestor unghiuri sunt diferite, şi anume βm1 > βm2 când axa 
pinionului este sub axa roţii (fig. 1.71, a) şi βm1 < βm2 când axa pinionului este deasupra axei roţii 
(fig. 1.71, c). Practic, se preferă situaţia prezentată în fig. 1.71, a, deoarece pentru acelaşi modul 
normal pentru cele două roţi (situaţie ce face posibilă angrenarea), modulul frontal al pinionului este 
mai mare decât al roţii 

 
2,1

2,1 cos m

nm
tm

mm
β

= ;  (1.153) 

în acest fel creşte diametrul de divizare, deci se obţine o construcţie mai rigidă, comparativ cu 
angrenajul conic concurent, respectiv cu angrenajul hipoid din fig. 1.71, c la care βm1 < βm2.  
 Angrenajele hipoide sunt utilizate, de regulă, în transmisia centrală a automobilelor. Pentru 
soluţia din fig. 1.71, a, se obţine o mărire a spaţiului interior la autoturisme şi o capacitate de 
încărcare sporită a transmisiei centrale, iar pentru soluţia din fig. 1.71, c, se obţine o mărire a 
capacităţii de trecere a autoturismului, deci o capacitate de încărcare sensibil mai redusă. 
 Ca şi la angrenajele conice cu axe concurente, pentru cazul particular când δ1 = 900, conul de 
rostogolire al pinionului devine un disc (roată plană), perpendicular pe axa pinionului şi cu centrul 
în vârful conului acestuia (O1 – v. fig. 1.71). Roata conică cu vârful conului de rostogolire în O2, 
diferit de O1, poate angrena cu acest disc (roată plană – v. şi subcap. 1.10.1). Roata plană (discul) 
definită mai sus poate angrena şi cu pinionul 1, analog angrenajelor conice concurente. Rezultă, 
deci, că flancurile dinţilor roţilor angrenajului hipoid pot fi generate, la fel ca la angrenajele conice 
concurente, prin angrenarea acestor roţi cu o roată plană (de generare), descrisă de tăişurile sculelor 
(cuţitelor) de danturat. Contactul flancurilor dinţilor acestor roţi este liniar, dar are loc o alunecare 
relativă de-a lungul acestor flancuri. 
 La nivelul cercurilor de divizare mediane ale roţilor definite prin diametrul dm1, respectiv dm2, 
dacă vitezele unghiulare corespunzătoare sunt ω1, respectiv ω2, vitezele periferice sunt: 

 
2

11
1

ω
= mdv ; 

2
22

2

ω
= mdv .  (1.154) 

 Aceste viteze sunt prezentate vectorial într-un plan definit de roata plană (discul obţinut 
pentru δ1 = 900), în punctul de contact P (fig. 1.72). Dacă O1P şi O2P sunt generatoarele conurilor 

de rostogolire a celor două roţi, vectorii viteză 1v  

şi 2v  sunt perpendiculari, în P, pe aceste 
generatoare. Datorită direcţiilor diferite a 
vectorilor celor două viteze, pe tangenta comună 
T – T, este prezentată viteza relativă de alunecare 

12v . 
 Din fig.1.72, rezultă 
 2211 coscos mm vv β=β ,         (1.155) 
iar dacă se ţine seama şi de relaţia (1.154), se 
poate scrie 

 
Fig.1.72 
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 2
22

1
11 cos

2
cos

2 m
m

m
m dd

β
ω

=β
ω .  (1.156) 

 Ţinând seama că raportul de angrenare este definit de raportul vitezelor unghiulare ω1 şi ω2, 
din relaţia (1.156) rezultă 

 2 21

2 1 1

cos
cos

m m

m m

du
d

βω
= =

ω β
.  (1.157) 

 Diametrele de divizare mediane se definesc într-un plan frontal, în care modulul frontal este 

2,1
2,1 cos m

nm
t

mm
β

=  (modulul normal fiind acelaşi pentru cele două roţi), situaţie în care relaţia (1.157) 

devine 

 
1

2

11
1

22
2

111

222

2

1

cos
cos

cos
cos

cos
cos

z
z

zm

zm

zm
zmu

m
m

nm

m
m

nm

mt

mt =
β

β

β
β

=
β
β

=
ω
ω

= .  (1.158) 

 La angrenajele hipoide, uzual folosite, unghiul sumă dintre axele roţilor angrenajului este  
Σ = 900, iar raportul de angrenare u ≥ 1. Datorită plasării axelor celor două roţi în plane diferite, 
unghiul conului de rostogolire al roţii conice se adoptă, preliminar, conform relaţiei (la angrenajele 
conice cu axe concurente şi Σ = 900, δ2 se determină cu relaţia (1.59))  

 ( )00
2 42arctg −−≈δ u .  (1.159) 

 Unghiul de înclinare al dinţilor roţii, în secţiune mediană, se alege  

 0
2 35≤βm ,  (1.160) 

uzual fiind folosită valoarea de 350. 
 Unghiul de înclinare al dinţilor pinionului conic, în secţiune mediană, este diferit de cel al 
roţii şi se determină în funcţie de poziţia axei pinionului faţă de cea a roţii. Astfel, pentru angrenajul 
din fig.1.71, a 
 Pmm ϕ+β=β 21 ,  (1.161) 

unde ϕp este unghiul dintre axele angrenajului elicoidal înlocuitor (fig.1.72) şi este dat de relaţia 
ϕp = arctg(tgϕsinδ2), cu ϕ = arcsin(2a/dm2). Valoarea raportului 2a/dm2 este foarte importantă şi este 
recomandată în funcţie de transmisia în care se foloseşte angrenajul. Astfel, pentru transmisiile 
centrale ale autovehiculelor uşoare şi pentru transmisii industriale 2a/dm2 ≤ 0,45, iar pentru 
transmisiile centrale ale autovehiculelor grele 2a/dm2 ≥ 0,23. 
 Unghiul conului de divizare al pinionului, preliminar, se determină cu relaţia 
 ( )Aϕδ=δ coscosarcsin 21 ,  (1.162) 

în care 
 ( )2

2sincos δϕ=ϕ tgarctgA .        

 Lungimile mediane ale generatoarelor conului de divizare al pinionului, respectiv al roţii sunt 

 
1

1
1 sin2 δ

= m
m

dR ; 
2

2
2 sin2 δ

= m
m

dR .  (1.163) 
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 Acceptând pentru coeficientul de lăţime median al roţii conduse valorile 
 3,0...25,0=ΨRm , 

se pot determina lăţimile danturii roţii, respectiv a pinionului: 

 22 mRb Ψ= ; Pnm
P

tgmbb ϕ+
ϕ

≈ 3
cos1 .  (1.164) 

 Valorile elementelor geometrice δ1, δ2, Rm1, Rm2, βm1 şi βm2 se corectează, apelându-se la 
documentaţia tehnică a maşinilor de danturat, pe care se execută roţile angrenajului hipoid, în 
funcţie de z1, z2, a şi dm2. În final, se pot stabili elementele geometrice definitive ale roţilor 
angrenajului, apelându-se şi la relaţiile geometrice stabilite pentru angrenajul conic cu axe 
concurente (v. tabelul 1.4). 
 Calculul geometric al roţilor, respectiv al angrenajului hipoid, trebuie să fie efectuat 
parcurgându-se următoarele două etape: 
 - în prima etapă se stabilesc valorile preliminare ale principalelor elemente geometrice, 
funcţie de care se aleg sculele de danturat; 
 - în etapa a doua, în funcţie de parametrii sculelor de danturat şi de caracteristicile maşinilor 
de danturat, se stabilesc valorile definitive ale elementelor geometrice, cu precizie foarte mare (cu 5 
sau 6 zecimale pentru valorile funcţiilor trigonometrice şi cu 4 zecimale pentru lungimi). 
 
 1.11.4.2 Calculul de rezistenţă al angrenajelor hipoide 
 Acceptând aceleaşi ipoteze de calcul ca cele precizate la angrenajele conice ortogonale, 
metodica de calcul este asemănătoare. Iniţial, este necesar să se definească angrenajele înlocuitoare, 
angrenaj cilindric cu axe încrucişate (elicoidal), apoi angrenajul cilindric cu dantură înclinată şi axe 
paralele şi, prin relaţii de legătură între aceste angrenaje, plecând de la relaţiile de calcul 
determinate pentru angrenajul cilindric cu dantură înclinată (v. subcap. 1.7), să se stabilească 
relaţiile de verificare şi dimensionare pentru angrenajul hipoid, real. 
 Angrenajele înlocuitoare. Prin desfăşurarea în plan a conurilor frontale mediane ale roţilor 
angrenajului hipoid (prin apoximarea Tredgold, folosită la angrenajele conice – v. subcap. 1.10.3), 
se obţin două roţi cilindrice cu dantură înclinată, cu unghiuri de înclinare βm1 şi βm2 diferite, care 
definesc un angrenaj elicoidal (fig.1.73, a), la care unghiul dintre axele roţilor este ϕp (v. rel. 
(1.161)). Elementele geometrice ale roţilor acestui angrenaj vor fi notate cu indicele v. Se trece apoi 
la un angrenaj cilindric înlocuitor cu dantură înclinată (fig.1.73, b), cu elementele geometrice notate 
cu indicele tv. 
 Ipotezele pentru calculul de rezistenţă al angrenajelor hipoide sunt identice cu cele prezentate 
la angrenajele conice cu axe concurente (v. subcap. 1.10.5). 
 Astfel, roţile conice ale angrenajului hipoid sunt înlocuite, teoretic, cu roţi cilindrice cu 
dantură înclinată cu unghiul βm1 şi care îndeplinesc următoarele condiţii: 
 - modulul normal al roţilor cilindrice înlocuitoare este egal cu modulul normal median al 
roţilor angrenajului hipoid; 
 - înălţimea dinţilor este egală cu înălţimea, în secţiune medie, a dinţilor roţilor angrenajului 
hipoid; 
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- lăţimea danturii este egală cu lăţimea 
roţii angrenajului hipid; 
- forţa tangenţială la pinionul angrenajului 
cilindric înlocuitor este egală cu cea de la 
angrenajul hipoid, determinată în secţiune 
medie. 
 Angrenajului cilindric înlocuitor, cu 
dantură înclinată, i se ataşează relaţiile de 
calcul pentru tensiunea de contact şi 
încovoiere stabilite pentru aceste 
angrenaje (v. rel. (1.41) şi rel. (1.43) – 
subcap. 1.7.1). 
 Se precizează, însă, că semnificaţiile 
factorilor din relaţiile de calcul sunt 
aceleaşi ca şi în cazul angrenajelor 
cilindrice, dar se referă la angrenajul 
cilindric înlocuitor. 
  Factorii geometrici, cinematici şi 
dinamici caracteristici acestui angrenaj 
vor fi definiţi prin relaţii de legătură cu 
factorii ce definesc angrenajul real. Astfel: 
 - distanţa dintre axele angrenajului 
cilindric înlocuitor este 









ϕδ

+
βδ

β
δ=

Pm

m
mmtv u

Ra 2
211

2
22 coscos

1
coscos

cossin ;  (1.165) 

 - raportul de angrenare al angrenajului cilindric înlocuitor este definit prin relaţia 

 
Pm

m
tv uu

ϕδ
δ

β
β

=
2

2

1

2

1

coscos
cos

cos
cos ;  (1.166) 

 - momentul de torsiune ce încarcă pinionul angrenajului cilindic înlocuitor este 

 
1

1
1 cosδ

=
TTtv .  (1.167) 

 Plecând de la relaţiile mai sus menţionate, în care se introduc relaţiile (1.165)…(1.167), se 
obţin relaţiile de verificare şi dimensionare, din condiţiile de rezistenţă la contact şi încovoiere, 
caracteristice angrenajelor hipoide. 
 În tabelul 10.7 sunt sistematizate elemente geometrice al roţilor angrenajului elicoidal 
înlocuitor şi ale roţilor angrenajului cilindric înlocuitor cu dantură înclinată, corespunzătoare 
angrenajului hipoid. 

 

 
Fig.1.73 
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Tabelul 1.7 

Elemente geometrice ale roţilor angrenajului elicoidal înlocuitor şi ale roţilor angrenajului cilindric 
înlocuitor cu dantură înclinată, corespunzătoare angrenajului hipoid 

Nr. 
crt. 

Denumirea elementului 
geometric 

Simbol şi 
unitatea de 

măsură 
Relaţii de calcul. Recomandări 

0 1 2 3 
1. ROŢILE ANGRENAJULUI ELICOIDAL ÎNLOCUITOR (indice v) 
1.1 Unghiul dintre axe Σv, grade Σv=ϕp 
1.2 Unghiul de înclinare a danturii 

roţilor 
βv1; βv2, 

grade 
βv1= βm1; βv2= βm2 

1.3 Unghiul de presiune normal de 
referinţă 

αnv, grade 
 

αnv=αn 

1.4 Numerele de dinţi ai roţilor zmv1; zmv2 

1

1
1 cosδ

=
zzmv ; 

2

2
2 cosδ

=
zzmv  

1.5 Raportul de angrenare uv 

2

1
12

21

12

1

2

cos
cos

cos
cos

δ
δ

=
δ
δ

== u
z
z

z
zu

mv

mv
v  

1.6 Diametrele cercurilor de 
divizare ale roţilor 

dmv1; dmv2 
mm 

1

1
1 cosδ

= m
mv

dd ; 
2

2
2 cosδ

= m
mv

dd  

1.7 Modulul normal mnv, mm mnv= mnm 

2 ROŢILE ANGRENAJULUI CILINDRIC ÎNLOCUITOR CU DANTURĂ ÎNCLINATĂ 
(indice tv) 

2.1 Unghiul de presiune normal de 
referinţă 

αntv, grade 
 

αntv = αnv = αn 

2.2 Unghiul de înclinare al danturii  βtv, 
grade 

βtv= βm1  

2.3 Diametrele cercurilor de 
divizare ale roţilor 

dmtv1; dmtv2, 
mm 

1

1
11 cosδ

== m
mvmtv

ddd ; 
P

m
mtv

dd
ϕδ

=
2

2

2
2 coscos

 

2.4 Numerele de dinţi ai roţilor zmtv1 
zmtv2 

1

1
11 cosδ

==
zzz mvmtv ;  

1

2
12

mtv

mtv
mtvmtv d

dzz =  

2.5 Raportul de angrenare utv 

1

2

1

2

mtv

mtv

mtv

mtv
tv d

d
z
zu ==  

2.6 Modulul normal mntv, mm mntv = mnm 
2.7 Lăţimea roţilor btv, mm btv = b = b2 

2.8 Numerele de dinţi ai roţilor 
echivalente (cilindrice cu 
dantură dreaptă) 

znmv1 
znmv2 

bmm

mtv
nmv

zz
ββ

=
2

1

1
1 coscos

   

bmm

mtv
nmv

zz
ββ

=
2

1

2
2 coscos

 

tm

n
bm α

α
=β

sin
sinarccos  

1cos m

n
tm

tgarctg
β
α

=α  
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Fig.1.74 

 
 1.12 REZISTENŢE ADMISIBILE 
 
 Experimental, s-au obţinut dependenţe între valorile tensiunilor la limita de deteriorare a 
dintelui şi numărul de cicluri de solicitare acestuia atât pentru solicitarea de contact cât şi pentru 
solicitarea de încovoiere. Întrucât cele două solicitări sunt variabile, s-au obţinut diagrame de 
oboseală de tip Wöhler; aceste diagrame sunt reprezentate în coordonate logaritmice. În diagrama 
prezentată în fig.1.74, se disting trei zone: 

• zona de solicitare statică, când numărul de cicluri de solicitare ale dintelui NL este mai mic 
decât numărul de cicluri de solicitare statică Nst, la care dintele se comportă ca şi cum ar fi 
solicitat static şi, deci, nu apare fenomenul de oboseală (NL  ≤ Nst); 

• zona de durabilitate limită, în care Nst < NL < NB, unde NB reprezintă numărul de cicluri de 
bază, definit ca numărul de cicluri la care diagrama Wöhler devine asimptotică; 

• zona durabilităţii nelimitate, când NL  ≥ NB.  
 Prin tensiune limită σlim se înţelege tensiune corespunzătoare numărului de cicluri de bază NB, 

la care nu se produce deteriorarea 
dinţilor oricât de mult ar creşte numărul 
de cicluri de solicitare; se determină 
experimental, în anumite condiţii. 
 Tensiunile limită, la contact şi 
încovoiere, se determină pe baza datelor 
din exploatarea transmisiilor cu roţi 
dinţate sau în condiţii de laborator, pe 
epruvete sau pe instalaţii de încercat 
angrenaje. 
 Valorile tensiunilor limită sunt 
influenţate de: compoziţia şi proprietăţile 
mecanice ale materialului, tratamentul 

termic sau termochimic aplicat, tensiunile remanente după tratament, semifabricatul utilizat (forjat, 
turnat, laminat), defectele şi impurităţile materialului. 
 De cele mai multe ori, proiectantul nu are sufieciente date pentru stabilirea tensiunilor limită. 
În această situaţie, tensiunile limită se pot alege din diagrame, în funcţie de calitatea materialului, de 
tratamentul termic sau termochimic aplicat, de duritatea superficială a flancului şi de procedeul 
tehnologic de obţinere a semifabricatului. În aceste diagrame, pentru aceeaşi duritate a flancului, 
domeniul tensiunilor limită este foarte larg, datorită abaterilor de la compoziţia chimică a 
materialului , a structurii acestuia, a procedeului tehnologic de obţinere a semifabricatului (laminat 
sau forjat), a tensiunilor remanente etc. Aceste diagrame sunt trasate pe grupe de materiale şi 
tratamente corespunzătoare, pentru dimensiuni şi condiţii tehnologice şi de funcţionare standard, cu 
probabilitatea de deteriorare de 1%. 
 La alegerea tensiunilor limită, din aceste diagrame, trebuie să se ţină seama de recomandările 
prezentate în continuare. 
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 • Valorile pentru tensiunile limită σlim se adoptă din zona centrală a domeniului corespunzător 
oţelului ales; alegerea valorilor superioare impune o atenţie deosebită la calitatea materialului, la 
tratamentul aplicat şi la control. 
 • Valorile durităţilor obţinute după tratament trebuie să varieze monoton descrescător, de la 
flancul dintelui spre miezul acestuia; dacă nu se poate asigura această variaţie, valorile tensiunilor 
limită se vor alege mai mici. 
 • Pentru roţi dinţate la care dinţii sunt solicitaţi după un ciclu alternant simetric, valorile 
tensiunilor limită la încovoiere se reduc la 70% din valoarea aleasă din diagrame, care corespunde 
ciclului pulsator. 
 Valoarea maximă a tensiunii, corespunzătoare numărului de cicluri de solicitare statică  
Nst – determinată în aceleaşi condiţii ca şi tensiunea limită – notată cu σmax, se utilizează pentru 
calculul la suprasarcini. 
 În zona de durabilitate limitată, tensiunea σj – la limita de deteriorare a dintelui – se determină 
din ecuaţia ramurii înclinate a curbei de oboseală Wöhler 
 .maxlim constNNN st

m
B

m
Dj

m
j =σ=σ=σ   (1.168) 

 Din relaţia (1.168), rezultă 

 m

Dj

B
j N

N
limσ=σ ,  (1.169) 

unde m reprezintă gradul ramurii înclinate a curbei Wöhler, iar NDj – numărul de cicluri de solicitare 
corespunzător tensiunii σj, la limita de deteriorare a dintelui. 

 În calculele de rezistenţă, expresia m

Dj

B

N
N  se înlocuieşte cu factorul ZN – pentru solicitarea de 

contact, respectiv YN – pentru solicitarea de încovoiere, numit factor de durabilitate. 
 Deoarece condiţiile tehnologice şi de funcţionare ale angrenajului proiectat diferă de cele 
standard, în care s-au determinat tensiunile limită, rezistenţele admisibile se stabilesc corectând 
aceste tensiuni cu factori care ţin seama de aceste diferenţe. 
 
 1.12.1. Rezistenţe admisibile pentru solicitarea la contact 
 Se determină cu relaţia 

 XWVRLN
H

H
HP ZZZZZZ

S min

limσ
σ = ,  (1.170) 

în care: 
 σH lim este tensiunea limită la solicitarea de contact, determinată experimental, în anumite 

condiţii de execuţie a roţilor dinţate şi de funcţionare a angrenajului, dependentă de 
materialul roţilor, de tratamentul aplicat şi de duritatea flancurilor dinţilor; 

 SH min - coeficientul minim de siguranţă la solicitarea de contact, a cărui valori se aleg în 
funcţie de importanţa transmisiei; 

 ZL - factor de lubrifiere, care ţine seama de vâscozitatea lubrifiantului; 
 ZR - factorul rugozităţii flancurilor active ale dinţilor, dependent de rugozitatea acestora; 
 ZV - factor de viteză, dependent de viteza periferică a angrenajului; 
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 ZW - factorul raportului durităţilor flancurilor dinţilor; 
 ZX - factor de mărime, dependent de mărimea roţii; 
 ZN - factorul durabilităţii pentru solicitarea de contact, dependent de numărul de cicluri de 

solicitare, corespunzător duratei de funcţionare impuse; se calculează cu relaţia 

 Hm

L

BH
N N

NZ = ,  (1.171) 

  care reprezintă ecuaţia curbei de oboseală Wöhler pentru solicitarea de contact şi în care: 
 NBH reprezintă numărul de cicluri de bază pentru această solicitare, dependent de material şi 

de tratamentul aplicat; 
 NL - numărul de cicluri de solicitare real 
 χhL nLN 60= ;  (1.172) 
 n - turaţia roţii, în rot/min; 
 Lh - durata de funcţionare impusă, în ore; 
 mH - gradul curbei de oboseală pentru solicitarea de contact; 
 χ - numărul de cicluri de solicitare a flancului dintelui, la o rotaţie completă a roţii. 
 
 1.12.2. Rezistenţe admisibile pentru solicitarea la încovoiere 
 Rezistenţa admisibilă pentru solicitarea de încovoiere se determină cu relaţia 

 XRN
F

F
FP YYYY

S δ

σ
σ

min

lim= ,  (1.173) 

în care: 
 σF lim este tensiunea limită la solicitarea de încovoiere, determinată experimental, în anumite 

condiţii de execuţie a roţilor dinţate şi de funcţionare a angrenajului, dependentă de 
materialul roţii, de tratamentul aplicat şi de duritatea flancurilor dinţilor; 

 SF min - coeficientul minim de siguranţă la solicitarea de încovoiere, a cărui valori sunt funcţie 
de importanţa transmisiei; 

 Yδ - factor relativ de sensibilitate al materialului la concentratorul de tensiuni de la baza 
dintelui; 

 YR - factorul rugozităţii zonei de racordare a dintelui la corpul roţii, dependent de 
rugozitatea zonei de racordare; 

 YX - factor de mărime pentru solicitarea de încovoiere, dependent de mărimea dintelui; 
 YN - factorul durabilităţii pentru solicitarea de încovoiere, dependent de numărul de cicluri de 

funcţionare, corespunzător duratei de funcţionare impuse 

 Fm

L

BF
N N

NY = ,  (1.174) 

 unde mF  este gradul curbei de oboseală pentru solicitarea de încovoiere, NBF - numărul de cicluri 
de bază pentru această solicitare, iar ceilalţi parametrii au aceleaşi semnificaţii ca la solicitarea 
de contact. 

  Pentru zona durabilităţii nelimitate, se consideră ZN = 1 şi YN = 1. 
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 1.13. EXEMPLE DE TRANSMISII CU ROŢI DINŢATE 
 
 Transmisiile cu roţi dinţate pot fi grupate în două mari categorii: cu raport de transmitere 
constant şi cu rapoarte de transmitere variabile (în trepte). La rândul lor, aceste transmisii pot fi 
staţionare – cu raport de transmitere constant (reductoare) sau cu rapoarte de transmitere variabile 
(cutii de viteze ale maşinilor unelte sau a diverselor utilaje) – sau pot face parte din transmisiile 
automobilelor, în care participă, cu rapoarte de transmitere constante (transmisii centrale şi 
transmisii finale) sau cu rapoarte de transmitere variabile în trepte (cutii de viteze). 
 Calculul de rezistenţă al angrenajelor din transmisiile cu roţi dinţate trebuie efectuat ţinându-
se seama de regimurile  de funcţionare caracteristice fiecăruia din transmisiile prezentate mai sus. 
 Reductoarele de turaţie pot fi executate cu o treaptă, definită printr-un angrenaj, cu două sau 
trei trepte, obţinute prin înserierea a două sau trei angrenaje. 
 Reductoarele într-o treaptă pot fi cu un angrenaj cilindric, conic sau melcat, alegerea acestuia 
făcându-se în funcţie de raportul de transmitere ce trebuie realizat şi de poziţia impusă axelor 
arborilor de intrare şi ieşire. Reductoarele cilindrice cu o treaptă se pot folosi până la rapoarte imax = 
8 – pentru dantura dreaptă şi imax = 10 – pentru dantura înclinată, axelor arborilor putând fi plasate 
într-un plan orizontal, vertical sau arborii pot să aibă o poziţie verticală sau pot fi amplasaţi într-un 
plan înclinat. 
 Reductoarele conice cu o treaptă pot realiza raporturi de transmitere imax = 4 – pentru dantura 
dreaptă, respectiv imax

 = 6 – pentru danturile înclinată şi curbă. Poziţia axelor arborilor poate fi într-
un plan orizontal, cu axa arborelui de intrare în plan vertical, respectiv cu axa arborelui de ieşire în 
plan vertical. 
 Reductoarele melcate cu o treaptă realizează rapoarte de transmitere imax = 80, cu plasarea 
arborelui melcului sub roata melcată, deasupra acesteia sau chiar în poziţie verticală. 
 În condiţiile în care regimul de funcţionare a maşinii antrenate impune rapoarte mari de 
transmitere, se folosesc reductoare cu două sau trei trepte. În această situaţie, raportul total de 
transmitere este dat de produsul rapoartelor de transmitere ale treptelor înseriate. 
 În funcţie de tipul angrenajelor celor două trepte, se cunosc reductoare cilindrice şi melcate, 
respectiv reductoare conico-cilindrice, melcato-cilindrice sau cilindro-melcate. 
 Mărimea raportelor de transmitere realizate de aceste reductoare este funcţie de tipurile 
angrenajelor folosite. Astfel, pentru reductoare cilindrice cu două trepte se obţin rapoarte  
imax = 50, pentru cele melcate cu două trepte imax = 2500, pentru cele conico-cilindrice imax = 45, iar 
pentru cele cilindrico-melcate, respectiv melcato-cilindrice imax = 250. 
  În fig. 1.75 se prezintă un reductor cilindric cu două trepte, în fig. 1.76 un reductor cilindric 
cu două trepte coaxial, iar în fig. 1.77 un reductor conico-cilindric, toate cu axele în plan orizontal. 
 În fig. 1.78 se prezintă o cutie de viteze cu cinci trepte pentru autocamione, iar în fig. 1.79 şi 
fig. 1.80 variante de cutii de distribuţie pentru autocamioane. 
 În fig. 1.81 şi fig. 1.82 se prezintă punţi spate pentru autoturisme, iar în fig. 1.83 şi fig. 1.84 
punţi spate pentru autocamioane, la care transmisia centrală este realizată în două trepte.  
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Fig. 1.78 
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Fig. 1.79 
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Fig. 1.80 
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Fig. 1.81 
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Fig. 1.82 

 

PDF created with pdfFactory Pro trial version www.pdffactory.com

http://www.pdffactory.com


Angrenaje 
 

109 

 
 

 
 
 

 
 
 

Fig. 1.83 
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Fig. 1.84 
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