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REPERELE CONCEPTUALE ALE CERCETARII

Volumul si structura tezei. Lucrarea contine introducere, patru capitole, concluzii
generale si recomandari, bibliografie (123 referinte), 2 anexe, acestea fiind inserate in 105
pagini text de baza, 213 figuri, 35 tabele.

Cuvintele-cheie: roata-satelit, indice masa—gabarit, calculul tensiunilor, analiza
dimensionala, tolerante, compensator pentru reglarea axiala, transmisie precesionala.

Actualitatea si importanta temei abordate. Cerintele privind calitatea, fiabilitatea si
rentabilitatea produselor din industria constructoare de masini, precum si productia propriu-
zisa din aceasta industrie se imbunitatesc continuu. In consecinta, cerintele fata de calitatea
proiectarii si a pregatirii tehnologice a productiei bazatd pe analiza dimensionald sunt in
continua crestere.

Analiza dimensionala reprezinta un complex extins de actiuni privind calculul si analiza
efectuate n cadrul elaborarii constructiei si a proceselor tehnologice, printre care: construirea
de scheme dimensionale speciale ale constructiei si ale proceselor tehnologice; identificarea si
fixarea interrelatiilor dintre toti parametrii dimensionali; identificarea lanturilor dimensionale;
verificarea si stabilirea metodelor rationale de dimensionare in desenele tehnice; atribuirea unui
numar suficient si necesar de cerinte tehnice; atribuirea unor tolerante rezonabile; verificarea
valorilor nominale si abaterilor dimensiunilor operationale.

Produsele industriale preponderent reprezinta masini si agregate de forma asimetrica:
reductoare, pompe, motoare cu turbina cu gaz etc. Componentele principale ale acestor produse
au forma unor corpuri de rotatie limitate de suprafete de rotatie cilindrice, plane, conice, sferice
si alte suprafete (de forma). Astfel de produse includ piese din clasele de roti dintate, arbori,
discuri etc.

Analiza dimensionald a modelelor constructive si a proceselor tehnologice de fabricatie
ale acestor piese prevad: dimensiuni longitudinale; dimensiuni diametrale; abateri de amplasare
(abateri de la paralelismul fetelor si axelor, abateri de la perpendicularitate etc.).

Scopul lucrarii: Argumentarea preciziei de fabricatie, reducerea costurilor de
productie si imbunatatirea calitdtii proceselor tehnologice prin optimizarea tolerantelor

ansamblurilor transmisiilor precesionale.



Obiectivele cercetarii:

- argumentarea preciziei de fabricatiec a componentelor de baza ale transmisiei
precesionale;

- optimizarea constructiei rotii-satelit a transmisiei;

- elaborarea solutiilor tehnice privind optimizarea constructiva si tehnologia de
asamblare a mecanismului de transformare a miscarii de rotatie a arborelui manivela in miscare
sferospatiala a rotii-satelit cu flotatie axiald si tangentiala,

- propunerea solutiilor tehnice care permit argumentarea preciziei de executie a pieselor
de baza ale transmisiilor precesionale, ce conditioneaza reducerea consumului de materiale, a
costurilor si timpului de fabricatie.

Noutatea si originalitatea stiintifici. In premiera s-a efectuat analiza lanturilor
dimensionale ale transmisiei precesionale de tip 2K-H, a fost optimizata constructia
transmisiei, s-au realizat simuldri numerice ale nodului precesional cu miscare sfero-spatiala,
a fost elaborat mecanismul de transformare a miscarii de rotatie a arborelui conducator in
miscarea sfero-spatiala a rotii-satelit in angrenarile A2, _ ., si A2, _.,, cu reducerea cerintelor de
precizie a pieselor componente.

Rezultatele obtinute care contribuie la solutionarea unei probleme stiintifice
importante. In baza simularilor numerice ale interactiunii dintilor cu miscare sfero-spatiala s-
au constatat zonele cu angrenare simultani a dintilor sub sarcina in angrenajele A2, _, cu roata
centrald imobila si (Z1 —Z2) si A2, _ ., cu roata centrald mobili (Z3 —Z4), acestea fiind amplasate
diametral opus in raport cu centrul de precesie “O” si transmit aceeasi sarcind repartizata
neuniform intre perechile de dinti conjugati cu coraportul numerelor Z1=Z>+1 sau Z4=Z3+1.
Zonele de angrenare simultand a dintilor in angrendrile A2, _., sunt amplasate-oglinda pe
ambele parti ale centrului de precesie “O”, fapt ce asigura flotarea tangentiald a rotii-satelit si
conduce la simplificarea constructiva a nodului precesional, implicit la reducerea cerintelor de
precizie a lanturilor dimensionale.

Semnificatia teoretica. Pe baza metodicii de calcul al lanturilor dimensionale prin
programul ,,Tolerance Tools” au fost obtinute noi cunostinte care au permis elaborarea
metodicii de reglare a angrenarii dintilor rotii-satelit si a rotilor centrale ale angrenajelor de tip
AB. ., si A2._.,. S-a propus utilizarea unor compensatoare speciale de reglare axiald a
pozitionarii rotilor angrenare sub forma de inele cu pas reglabil. S-a propus metodica de calcul

automatizat al lanturilor dimensionale a carei aplicare permite evitarea calculelor complicate,



excluderea utilizdrii metodei tabelare, determinarea tolerantelor optime, reducerea costurilor
de productie, precum si identificarea potentialelor probleme de productie.

Valoarea aplicativa a lucrarii:

- Obtinerea tolerantelor optimale;

- minimizarea cheltuielilor de producere a pieselor nodurilor transmisiilor precesionale;

- reducerea consumului de materiale;

- determinarea problemelor care ar putea aparea in procesul de producere.

Implementarea rezultatelor stiintifice. In baza rezultatelor obtinute s-a formulat actul
de implementare a documentatiei tehnice cu modelarile si simuldrile numerice ale
componentelor reductorului planetar precesional, elaborat in baza cercetarilor obtinute in teza.
Actul de implementare este semnat intre compania i.C.S “ISDP” S.R.L, Republica Moldova,
or. Chisinau, str. Independentei 26/3: director - Sergiu Mocreac, designer principal de proiect
- Danil Platon, si reprezentantii Universititii Tehnice a Moldovei (UTM), bd. Stefan cel Mare
si Sfant, 168: sef Departament Ingineria Fabricatiei - dr. hab., conf. univ. Sergiu Mazuru; acad.,
dr. hab.; prof. univ. - lon Bostan; doctorand - Lealin Stanislav.

Lucrarea a fost efectuata in baza cercetarilor si experientei acumulate Tn cadrul realizarii
programului de STAT: 20.80009.5007.24 ,Majorarea competitivitatii transmisiilor
precesionale prin elaborarea si valorificarea angrenajului cu contact “conform” al dintilor si
extinderea ariei lor de aplicatie” (2020-2023). Conducatorul proiectului — acad., prof. univ., dr.
hab. lon BOSTAN.

Ipoteza de cercetare inaintata se bazeazd pe asigurarea coerentei cerintelor de
maximizare a preciziei de fabricatie a componentelor de baza ale transmisiilor precesionale
2K-H prin aplicarea procedeelor tehnologice cu autocompensarea influentei erorilor de
executie, asamblare si montaj a nodurilor constituente. Ipoteza de lucru presupune majorarea
campurilor de tolerantd a executiei lanturilor dimensionale ale pieselor si nodurilor prin
asigurarea tehnologica de autocompensare a erorilor posibile prin flotarea axiald a acestora.

Publicatiile la tema tezei. In cadrul elaboririi tezei s-au publicat 7 lucrarii, dintre care:
3 reviste internationale, 2 conferinte internationale, S-au obtinut 2 brevete de inventie, s-a depus

o cerere de brevet de inventie, fiind prezentate in cadrul a 4 expozitii internationale.



CONTINUTUL TEZEI

Teza contine introducere, patru capitole, concluzii generale si recomandari, bibliografie

(123 referinte), 2 anexe, acestea fiind inserate n 105 pagini text de baza, 213 figuri, 35 tabele.

1. PRINCIPALELE PREVEDERI ALE TEORIEI LANTURILOR DIMENSIONALE
SI ANALIZA DIMENSIONALA. STUDIUL METODELOR EXISTENTE

Tn capitolul 1 a fost expusa analiza dimensionali a constructiilor, care este o etapi
importanta in dezvoltarea dimensionala a acestora, deoarece permite evidentierea interactiunii
dintre piesele si unitatile de asamblare care alcdtuiesc masina, determinarea metodelor de
obtinere a preciziei necesare a masinii, analizarea corectitudinii dimensionarii si tolerantelor
din desencle tehnice, imbunatatirea tehnologiei constructiei, determinarea succesiunii
operatiunii de asamblare a masinii si a nodurilor de asamblare a acesteia.

Scopul analizei dimensionale a proceselor tehnologice este de a asigura calitatea si
tehnologia produselor, a elementelor acestora, a semifabricatelor, a obtine dimensiunile si
abaterile-limita necesare pentru completarea fiselor tehnologice, schitelor de reglaje,
programelor de control, calculul adaosurilor de prelucrare, a normelor de timp.

Analiza este benefica la planificarea procesului, determinarea limitelor reale de
precizie, optimizarea procesului, depanarea defectiunilor piesei existente [1].

Analiza dimensionala implica un numar mare de procedee si actiuni. Durata de munca
a analizei dimensionale este semnificativda — cuprinde doar un desen tehnic sau un proces
tehnologic intre 10 si 50 de ore. Reducerile intensitdtii muncii privind analiza dimensionald a

constructiei si proceselor tehnologice este posibila in baza automatizarii acesteia [2, 3, 4, 5].

Una dintre cele mai complicate probleme in timpul elaborarii procesului de fabricatie
este sinteza structurii dimensionale si nu doar analiza dimensionala a unui proces de fabricatie
dezvoltat, pentru a realiza pe aceasta baza structura dimensionala optima care trebuie executata
[6]. Sarcina de optimizare a procesului tehnologic este complexa si necesita analiza si selectia
de solutii tehnologice la diferite niveluri de proiectare, oferind valorile minime ale costurilor
reduse, intrunind in acelasi timp o serie de constrangeri tehnice [7].

De la dezvoltarea produsului pana la faza de serie, analiza tolerantei este utilizata ca
proces pentru a gestiona o productie eficienta si rentabild, precum si pentru a determina
siguranta si performanta acesteia [8].

La proiectarea masinilor, mecanismelor, dispozitivelor si a altor produse, proiectarea
proceselor tehnologice, alegerea mijloacelor si metodelor de masurare si exploatarea
produsului apare necesitatea efectuarii unei analize dimensionale cu ajutorul careia se
realizeaza corectitudinea aranjdrii dimensiunilor interdependente si se determind erorile

(tolerantele) admisibile. Analiza dimensionald se efectueaza folosind teoria lanturilor



dimensionale. Lanturile dimensionale reflecta relatii dimensionale obiective in proiectarea
masinii, procese tehnologice de fabricare a pieselor si asamblare n timpul masuratorilor, care
apar in conformitate cu conditiile sarcinilor de rezolvat [9]. Deoarece tolerantele sunt factori
majori de cost, gasirea ,,celui mai bun design de toleranta” este esentiala pe fundalul aspectelor

tehnice, precum si financiare [10].

Lantul dimensional reprezintd un set de dimensiuni interdependente care formeaza un
contur inchis si determind pozitia relativa a suprafetelor sau axelor uneia sau mai multor parti.

Lanturile dimensionale sunt reprezentate grafic sub forma de grafuri (figura 1.1).

Dimensiunile care formeaza un lant dimensional se numesc elementele sale. Elemente
ale lantului dimensional pot fi orice parametri liniari sau unghiulari: dimensiunile diametrale,
distantele dintre suprafete (axe), golurile, etanseitatile, suprapunerile, abaterile de forma si
amplasarea suprafetelor (axelor) etc.

A LA,
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Fig. 1.1. Scheme de lanturi dimensionale, un lant dimensional sub form: de grafuri

Toate lanturile dimensionale constau din doud sau mai multe elemente, dintre care unul
este de Tnchidere, celelalte sunt componente. Elementul de inchidere este notat printr-o litera
cu indicele A. Elementele componente sunt notate printr-o litera cu un indice, adica, numarul
elementelor (figura 1.1).

De asemenea, in cadrul acestui capitol am studiat s1 descris urmdtoarele metode si
calculul de analizd dimensionala: probleme rezolvate cu ajutorul lanturilor dimensionale;
metode de obtinere a preciziei elementului de inchidere si a calculului lanturilor dimensionale;
metoda interschimbabilitatii complete si metoda maxim-minima; metoda interschimbabilitatii
incomplete si metoda probabilisticd; metoda interschimbabilitatii de grup; metoda de ajustare;
metoda de reglare; metode de calcul al tolerantelor; calculul lanturilor dimensionale liniare si
unghiulare; calculul lanturilor dimensionale plane si spatiale; calculul lanturilor dimensionale
interconectate; calculul lanturilor dimensionale care contin elemente-joc si elemente
vectoriale; analiza dimensionald a masinii; analiza dimensionald a unitatii de asamblare;
analiza dimensionala a pieselor; sarcinile analizei dimensionale a proceselor tehnologice etc.

Tn capitolul respectiv sunt prezentate rezultatele studiului metodelor si a optiunilor
aplicare in analiza dimensionala. Au fost propuse mai multe abordari moderne de calcul
automatizat al lanturilor dimensionale. In baza studiului starii cercetirilor in domeniu a fost
formulat scopul lucrarii: argumentarea preciziei de fabricatie, reducerea costurilor de productie
si imbunatatirea calitatii proceselor tehnologice prin optimizarea tolerantelor ansamblurilor
transmisiilor precesionale.



2. CALCUL AUTOMATIZAT AL LANTURILOR DIMENSIONALE
TEHNOLOGICE. IMBUNATATIREA FORMEI ROTII-SATELIT

Tn capitolul 2 este descrisa automatizarea analizei dimensionale, fiind inteleasa ca
utilizarea sistematica a calculatorului in procesul de solutionare a problemelor cu distributia
optimd a muncii intre persoana si calculator. Impartirea sarcinilor intre persoana si calculator
ar trebui sa fie realizata astfel, incat proiectantul — constructorul sau tehnologul — sa solutioneze
sarcini de naturd creativa, iar computerul — sarcini legate de performanta proceselor de rutina
sau formal-mentale [11].

De obicei, identificarea lanturilor dimensionale si analiza acestora se efectueaza fara
utilizarea unui computer, celelalte etape fiind efectuate de proiectant in mod interactiv cu
computerul [12, 13]. Functiile proiectantului la solutionarea sarcinilor sunt reduse la
introducerea datelor initiale in computer, apoi la evaluarea rezultatelor calculului [14, 15].
Software-ul ar trebui sa fie construit pe un principiu modular, ceea ce va face convenabila
corectarea, ajustarea si Inlocuirea unor algoritmi cu altii, in functie de conditiile de productie

si de dezvoltarea metodelor de calcul al lanturilor dimensionale [16, 17].

Evaluarea tolerantelor tehnologice este necesara la evaluarea dimensiunilor tehnologice
in etapa de proiectare a prelucrarii [18]. Calitatea evaludrii tolerantelor tehnologice depinde de
urmatoarele: costul de reglare a echipamentului si instalarii semifabricatului care urmeaza a fi
prelucrat; costul de fabricare a dispozitivului ce corespunde treptei de precizie necesare
prelucrarii; costul reascutirii sculelor, precum si uzura utilajului, calitatea si volumul lucrarilor
efectuate.

In acelasi timp, multi factori tehnologici cum ar fi deformarile termice si elastice ale
sistemului tehnologic, uzura sculelor sunt evaluati pe baza modurilor de procesare, care, la
randul lor, sunt legati de marimea ajustajului eliminat. Pentru solutionarea acestei probleme se
recurge la principiile de baza ale tehnologiei constructiilor de masini privind erorile de reglare
si tolerantele la prelucrare, precum si la metoda de evaluare automata a dimensiunilor lantului
tehnologic (figura 2.1) si metodele de programare liniara [19].

In acelasi timp, tolerantele tehnologice sunt determinate dupi o evaluare minutioasi a
conditiilor de fabricare Tn fiecare etapa de productie (operatiune), ceea ce conduce la o reducere
a costului de fabricare a pieselor. Volumul crescut de lucru al procesului de evaluare poate fi
compensat prin utilizarea bazelor de date si a software-ului corespunzator care functioneaza
interactiv cu utilizatorul.

Pentru a atinge acest obiectiv am stabilit urmatoarele sarcini: analiza metodelor
existente de evaluare a dimensiunilor tehnologice, tolerantelor si optimizarii acestora;
dezvoltarea unei metode mai avansate de optimizare a tolerantelor tehnologice pentru a
imbundtdti precizia si eficienta prin utilizarea modelelor matematice de programare liniard,
elaborarea si verificarea algoritmilor si programelor de estimare a dimensiunilor tehnologice

cu optimizarea tolerantelor.



In prezent, o parte semnificativi a procesului de productie este destinat cercetarii
literaturii de referinta, standardelor de calitate, tabelelor etc.

Scopul calculului automatizat al lanturilor dimensionale este de a imbunatéti precizia,
calitatea si eficienta prelucrdrii prin dezvoltarea unei metodologii si a unui program de

optimizare a tolerantelor [20].

Desenul masinii

Prelucrarea Desenul

piesei piesei
Documentarea procesului | < Desenul semifabricatului
\
Tehnologia
Calcul de projectare ol
L ¥
[’

Calcul Exploatarea masinii
analitic unelte

Fig. 2.1. Schema de calcul automatizat al lanturilor dimensionale tehnologice

imbuniititirea formei rotii satelit a transmisiei precesionale cu angrenaj de tip
ABcx.cv

Una dintre sarcinile importante n proiectarea angrenajelor si a reductoarelor este de a
spori capacitatea de Incarcare, a durabilitatii si a reducerii nivelului de zgomot si al vibratiilor,
luand n consideratie cerintele mai putin stricte privind precizia de fabricatie prin asigurarea
A fost stabilit ci momentul oportun de transmitere admisibil este Tamax = 50 Nm. In figura 2.2
este reprezentatd varianta de baza a rotii-satelit in regim de realizare a miscarii de precesie.
Constructia rotii-satelit este excesiv de rigida (deformarea liniara in zona de angrenare = 0,0044
mm) si nu este tehnologica. In figura 2.2 este reprezentati modelarea sarcinii de lucru, iar
rezultatele sunt exprimate In forma de deformare liniard. In figura 2.3 este reprezentati
varianta optimizata a rotii-satelit (valoarea deformarii liniare = 0,016 mm).

Fig. 2.2. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =
22, 5(1—2) = 6(3_4) = 22,50’ B(l—Z) = 3’50’ 5(3_4) = 4,780, o= 3150, m = 46 mm, rp; = 2,9 mm, rz = 4,38

mm). Deformarea liniari in mm
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De asemenea, in capitolul respectiv a fost calculata sarcina si solicitarile admisibile la
contactul dintilor in angrenarea precesionald A2, _.,,, si anume, dintre dintii rotilor centrale si
ale coroanelor rotii-satelit. A fost elaborata constructia optima a rotii-satelit (figura 2.4).
Imbunatatirea constructiei rotii-satelit a facut posibila reducerea indicelui masa-gabarit a rotii-
indicatorii de deformare liniard este de aproape 405%, care mareste semnificativ numarul
perechilor de dinti simultan angrenati (suprafata de contact dinte-rold) al coroanelor rotii-satelit
cu dintii rotilor fixe si celei mobile. Aceasta optiune asigura rezistenta sporita la functionare si
Dezavantajul formei optime a rotii-satelit constd in volumul mare de lucru pe parcursul
fabricarii gaurilor tehnologice in corpul rotii-satelit. In procesul de stabilire a formei optime a
rotii-satelit au fost efectuate simulari numerice ale diferitelor variante constructive ale rotii-
sateliti.

Calculele si optimizarea constructiei au fost implementate si utilizate de catre firma de
proiectare 1.C.S “ISDP” S.R.L, Republica Moldova, or. Chisinau, str. Independentei 26/3.

Fig. 2.3. Varianta constructivi optimizati a rotii satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z. =27, Z5
=22, 8012 = 83-4) = 22,5°, Pa-2) = 3,5°, P4y =4,78° 0 =35° Rn =46 mm, r;=2,9mm, r3 = 4,38

mm). Deformarea liniara in mm [23]

T
Fig. 2.4. Varianta constructivi de bazi a corpului rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =

27, 2Z3=122, 82 = 834y = 22,5° P12y = 3,5°, Pz4=4,78°, 0 =35 Rn=46mm, r,=29mm, r3 =
4,38 mm). Varianta constructivi optimizati a corpului rotii-satelit este indicati cu culoare
verde [23]
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3. METODA DE REGLARE A JOCULUI AXIAL PENTRU TRANSMISIA
PRECESIONALA. METODA DE CALCUL A LANTULUI DIMENSIONAL iN
MEDIUL ANALIZA TOLERANTEI

Reglarea jocului axial in angrenajele de precesie cu ajutorul compensatorilor

Tn capitolul 3 este propus procedeul de reglare a jocului interdental in angrenarea ABcx.
cv a dintilor rotii-satelit si a rotilor centrale. Prin intermediul inelelor compensatoare speciale
cu canelurii pentru fixarea cu buloane a semiinelelor cu diferite grosimii in trepte are loc rotirea
relativa a lor, care asigura modificarea grosimii inelului si in consecinta pozitionarea axiala a
rotii centrale. Compensatorul difera prin faptul ca inelul de baza are canale axiale in care pot fi
plasate suruburi de prindere, treapta de reglare a inelului de baza fiind de 0,1 mm, iar inelul
auxiliar are gauri axiale pentru trecerea suruburilor. Inelul auxiliar este format din sectoare 1n
crestere - distanta dintre treptele inelului auxiliar si partea frontala a carcasei, treapta de reglare
a inelului auxiliar fiind de 0,07 mm. Tot aici se propune o metoda de calcul al lanturilor
dimensionale in mediul "Tolerance Tools" [24].

Sunt cunoaste mai multe procedee de reglare a jocului axial (Brevet MD 1217, CIB
F16B 21/02, F16L 51/00. UTM: s 2016 0155. Data public.: 2017.12.31. In: BOPI. 2017, nr.
12) [24], care includ calcularea valorii compensarii erorii si determinarea numarului treptelor
unui compensator format dintr-un inel auxiliar cu cel putin trei trepte si dintr-un inel de baza,

pe partea frontald a caruia se formeaza cel putin trei suprafete de asezare cu trepte.

Problema tehnica care se rezolva consta in majorarea preciziei de reglare a jocului axial
in angrenajul transmisiei planetare precesionale, precum si micsorarea cheltuielilor la
asamblarea suprafetelor frontale ale nodurilor de masini ce contin angrenaje conice.

Procedeul de reglare a jocului axial in angrenajul conic elimina dezavantajul mentionat
mai sus prin aceea ca include calcularea valorii compensarii erorii si determinarea numarului
treptelor unui compensator, format dintr-un inel auxiliar cu cel putin trei trepte si dintr-un inel
de bazi, pe partea frontala a ciruia se formeaza cel putin trei suprafete de asezare cu trepte. In
inelul de baza se executd canale axiale, in care se amplaseaza suruburi de fixare, iar n inelul

auxiliar se executa gauri axiale pentru trecerea lor [24].

Din lantul dimensional al compensatorului, care se formeaza din sectoare de majorare
- distanta dintre treptele inelului auxiliar si partea frontala a corpului lui, din sectoare de
micsorare - distanta dintre inelul de baza si fundul locasului inelului auxiliar, si dintr-un
element de inchidere (A,) - jocul dintre corpul angrenajului conic si suprafata frontala a inelului
de baza, prin metoda interschimbabilitatii totale se determina valoarea abaterii de Sus si de jos
a jocului functional si jocul dintre capacul si corpul angrenajului conic. Se roteste un inel fata
de altul pana la coinciderea latimii compensatorului cu valoarea jocului de compensare, dupa
care se fixeazd compensatorul in pozitia necesard. Jocul axial in angrenajul transmisiei
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planetare precesionale se poate regla printr-un compensator suplimentar cu trepte mai mici
decat treptele compensatorului [24].

Procedeul include calcularea valorii compensarii erorii si determinarea numarului
treptelor compensatorului. Din lantul dimensional al compensatorului, care se formeaza din
sectoarele de majorare - distanta dintre treptele inelului 3 si partea frontala a corpului lui, din
sectoarele de micsorare - distanta dintre inelul 4 si fundul locasului inelului 3, si dintr-un
element de inchidere A°°™P jocul dintre corpul 1 al angrenajului conic si suprafata frontala a
inelului 4, prin metoda interschimbabilitatii totale se determina valoarea abaterii de sus si de
jos a jocului functional Jr si jocul dintre capacul 2 si corpul 1 ale angrenajului conic (figura
3.1). Se roteste un inel fatd de altul pana la coinciderea latimii compensatorului cu valoarea

jocului de compensare A€°™P, dupa care se fixeaza compensatorul in pozitia necesara [24].

Fig. 3.1. Sectiunea unui reductor precesional cu tip de angrenaj A®cx-cv cu un element
compensator [24]

Calculul lantului dimensional al angrenajului precesional

Tolerance Analysis este un software special integrat in Inventor pentru calculul
unidimensional si analiza tolerantelor. In capitolul respectiv a fost descris procesul de lucru al
programului si setarea parametrilor de baza ai elementelor angrenajului precesional cu angrenaj
de tip ABcx-cv.

Prin analiza mentionatd se va putea determina daca elementele din cadrul ansamblului
corespund cerintelor de ajustare pe baza tolerantelor cumulative ale pieselor in timp real. Tn
acest lant am analizat si am calculat un ansamblu continut din 6 piese: un arbore, 2 rulmenti, o
roatd-satelit, un inel si o piulita (figura 3.2).

Asadar, se va lua in considerare lantul dimensional (figura 3.3). Pentru calculul
preliminar al transmisiei precesionale se va stabili treapta de precizie a tuturor elementelor.
Valorile se vor introduce intr-o fereastra speciald a programului de date (figura 3.4).

Se vor seta pentru toate elementele, cu exceptia rulmentilor (acestea sunt deja produse
finite cu o treapta de precizie a latimii 1T6/2), treapta de precizie — IT7/2. Dupa simularile
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numerice se observi ca nu au fost depasite campurile de toleranta. In figura 3.5 se observa
efectul fiecarui element de asamblare asupra rezultatului final al intregului lant in termeni

procentuali.

Fig. 3.2. Calculul elementelor transmisiei Fig. 3.3. Calculul lantului dimensional al
precesionale cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 transmisiei precesionale cu angrenare de tip
= 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬁ(l—Z) = 3,50, Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) =
Piay=4,78°,0 =35 Rn=46 mm, r, =2,9 22,5° B2 = 3,5° PBiay=4,78° 6 =3,5° Rn
mm, r; = 4,38 mm) =46 mm, r;=2,9 mm, r; = 4,38 mm)

< Stackup3 Detalls

1 it o semt oam

I s o memt o
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2 0000

Fig. 3.4. Dimensiunile elementelor si tolerantele. Lantul dimensional al transmisiei precesionale
cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, d-2) = -4y = 22,5°, f1-2) = 3,5°, Pz-ay=4,78% O =
3,5°, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, r; = 4,38 mm)

In cadrul cercetarilor s-a stabilit ci campurile de toleranta ale principalelor elemente
constructive pot fi corectate prin tranzitie de la treapta de precizie 6 la treapta 7, cu un rebut de
0,025%, iar in unele cazuri prin tranzitie chiar pana la treapta 8, cu un rebut de 0,1%. Aceasta
propunere conditioneaza reducerea costului de fabricare a pieselor angrenajului precesional.

Dupa analizarea valorilor tabelare ale jocului rulmentilor conici a fost selectat jocul optim
de 0,01 mm. n timpul functionarii rulmentilor, aceastd pereche de rulmenti se incilzeste, de

aceea se reduce usor decalajul in functionare.
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Stackup3 Details

Fig. 3.5. Influenta valorii tolerantelor calculate (in raport procentual) ale elementelor
transmisiei precesionale cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 = 27, Z3 = 22, d@-2) = 034 = 22,5°, Ba-z) =
3,5° Piay=4,78° 0 =35° Rn=46 mm, r, =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

4. ARGUMENTAREA PRECIZIEI DE EXECUTIE SI A STRUCTURII
CINEMATICE A NODULUI PRECESIONAL iN TRANSMISIA CU ANGRENARI
APcx.cv

Tn capitolul 4 sunt descrise cercetarile privind argumentarea preciziei de executie a
componentelor nodului de transformare a miscarii rotative a arborelui motor in miscare sfero-
spatiala cu un punct fix al rotii-satelit sau efectuat in baza programului “Tolerance Analysis”,

este comentatd analiza lanturilor dimensionale cu aplicarea calculului numeric.

Cercetarile respective In ansamblul lor constau in validarea concluziilor constatarilor
si solutiilor constructiv-functionale aplicate privind imbundtatirea caracteristicilor functionale
ale transmisiei precesionale si reprezinta o contributie esentiala la dezvoltarea in continuare a
transmisiilor precesionale cu angreniri dintate APcx-cv.

In lucrarea Transmisii precesionale: geometria, cinematica si portanta contactului,
lon Bostan prezinta particularitatile constructiv-functionale ale transmisiilor precesionale cu
angreniri APcx.cv si cu roata-satelit semimaniveld [25].

Pentru transformarea miscarii de rotatie a arborelui-motor (conducdtor) in miscare
sferospatiald cu un punct fix al rotii-satelit 3, aceasta este dotata cu un semiax 6 pe extremitatea
caruia este montat un rulment instalat in locasul dezaxat sub unghiul de nutatie © executat Tn
flansa arborelui-manivela 4. Arborele-manivela 4 este montat in rulmentii 11 coaxial cu rotile

centrale 1 si 2 si rulmentul sferic 9 (fig. 4.1) [25].
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Particularitafile functional-constructive ale rofii-satelit semimanivela (conform revendicarii 4):
Roata-satelit 3 este montata flotant intre rotile centrale fixa 1 51 mobila 2 pe sprijinul sferic 7 amplasat
simetric in centrul de precesie a angrenarilor Acv.cv §i este executati cu semiaxul 6 cu capatul cuplat prin
intermediul sprijinului 5 sub unghiul de nutatie #la arborele manivela 4.

Fig. 4.1. Particularititile constructiv-functionale ale transmisiilor precesionale cu angrenari
APcx.cv [25]

Astfel, prin particularitatile constructiv-functionale mentionate se efectueaza
transformarea miscirii de rotatie a arborelui-motor in miscare sfero-spatiali a rotii-satelit. Tn
transmisia precesionala redata in figura 4.1 cu coraportul numerelor de dinti Z1 = Z> — 1 si Z4
= Z3— 1, raportul de transmitere i = - 164, unghiurile axoidelor conice d(1-2) > 0° si d(z-4) > 0°,
iar arborii condus si conducator se rotesc in contrasens, in cazul care Z; > Z3, si in unisens, in
cazul in care Z; > Zs.

Tn figura 4.2 (a), (b) si (c) este reprezentati evolutia conjugarii dintilor (Z1 - Z2) si (Z3
— Z4) in angrendrile APcx-cv cu corapoartele numerelor de dinti Z1 = Zo — 1, Za = Z3 — 1 si
unghiurile axoidelor conice d-2) = di-4) = 22,5° in functie de unghiul de precesie y [25].

In scopul diminudrii alunecirii cu frecare intre flancuri, in transmisia precesionala cu
angrenare APcx.cv dintii sunt modificati prin scurtarea iniltimii lor, astfel incat sa se pastreze
in angrenarea simultana pana la i perechi de dinti cu contactele Ko ... ki aflate pe partea activa a
zonei de angrenare [25].

Asadar, in cazul in care se proiecteazd o angrenare cu i perechi de dinti antrenate in
transmiterea sarcinii prin contactele ko ... ki, in zona angrenarii se vor afla i perechi de dinti,
dintre care jumitate din perechi sunt pasive (nu transmit sarcina). In acest caz, la rotirea
arborelui conducitor cu unghiul y = 360*Z2/Z?1, perechile de dinti i aflate in zona angrenirii
se vor roti la un unghi cuprins intre doi dinti vecini, iar fiecare pereche de dinti va trece prin

faza de angrenare a perechii de dinti premergatoare [25].
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Fig. 4.2. Conjugarea dintilor (Z; - Z>) si
(Zs — Z4) in angrendrile APcx.cv Cu
corapoartele numerelor de dinti Z; = Z, -1,
Z, = Z3— 1 si unghiurile axoidelor conice d-
2) = 03-4) = 22.5° in functie de unghiul de
precesie y: pozitionare unghiulara a
arborelui conducitor y = 0° (a); y = 45° (b)
si y = 225° (c) [25]

In figura 4.2 (a) este reprezentata
pozitionarea perechilor de dinti simultan
conjugate in angrenirile APcx-cv, n cazul in
care unghiul de precesie y = Q°.

La rotirea arborelui-maniveld cu
unghiul y = 45°, pozitionarea perechilor de
dinti simultan conjugate in angrendrile
dintilor (Z1 - Z2) si (Z3— Z4) este reprezentata
n figura 4.2 (b), iar pana la unghiul y = 225°
pozitionarea perechilor de dinti simultan
conjugate in angrendrile dintilor (Z1 - Z2) si
(Z3 — Z4) este reprezentata n figura 4.2 (c)
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Fig. 4.3. Transmisie precesionald cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z3 =33, Z4 = 32,
0(1-2) = 8(3-9) = 22,5° P2 = 3,2° Pi-a)=3,5°% 0 =35 Rn=19 mm, i =-164) [25]

In figura 4.3 se reprezinti desenul de ansamblu al transmisiei precesionala: 1 - carcasi;
2 - capac; 3 - roata fixa; 4 - roata-satelit; 5 - roatd condusa; 6 - arbore; 7 - element de prindere;
8 - arbore condus; 9 - capac de montare; 11 - rulment 618/9-2Z; 12 - rulment 61705 2Z; 13 -
rulment 126 TN9; 14 - rulment 61801 2Z; 15 - inel AE25 NBS; 16 - inel A12; 17 - pana 2x2x10;
18 - pana 3x3x18.
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Aceasta configuratie a transmisiei are un raport de transmisie de i = - 164. Diametrul
rotii-satelit dm = 42 mm. Materialul — Otel 40 H (ISO 4140 Normal) HRC = 40. Tn baza acestor
date si tinand cont de faptul ca simultan in angrenaj se afla cate 4 dinti pe fiecare parte a rotii-
satelit, putem efectua un calcul teoretic al momentului de torsiune maxim admisibil Ta4max
pentru acest angrenaj. Momentul de torsiune maxim va fi calculat cu ajutorul formulei [25]:

Tymax = din * (U;l.p)z *COS Ay * Ppg * Zg * tg/33p4/53,33 * (P4 - T'3) * th * Khﬁ * Kny (41)

In conformitate cu rezultatele calculelor teoretice, se obtine T4max = 25,619 N*m. Pe

baza acestei valori am stabilit momentul de torsiune de functionare recomandat pentru acest
satelit T4 = 15 N*m.

De asemenea, in capitolul acesta se accentueaza cd trebuie sa se tind cont de faptul ca
sarcina pe dinti in angrenarea simultana nu este uniforma (figura 4.4) [25, 26, 27]. Asadar, a

fost determinata urmatoarea distributie a sarcinii pentru cele patru perechi de dinti in angrenare

simultand: Ko — 0%, K1 —10%, K2 — 35%, K3 — 30%, K4 — 25%.

o) 2,=7,-1,5=22.5°
y=0° yEl5.62° y=31.25° yz46.87° yE62.49°
Fig. 4.4. Contactul multipar al dintilor conjugati simultan in angrenarea de tip APcx-cv [25]

Datele obtinute vor fi suficiente pentru a efectua simuldri numerice si calcule ale acestui
tip de transmisie precesionald. Dar pentru a efectua calculele, avem nevoie de un model 3D

foarte precis al acestui reductor (figura 4.5).

Simularea numericad a tensiunilor in angrenajul transmisiei precesionale cu
angrenare de tip APcx-cv. ldentificarea celor mai solicitate elemente ale transmisiei
precesionale cu angrenare de tip APcx-cv

Tn cadrul metodelor moderne de calculare a sarcinilor maxime admisibile in transmisia
precesionald, simularile numerice se efectueaza din ce in ce mai mult pe calculator [29].
Modelarea se va realiza In baza unui modul special pentru calculul si analiza structurilor
complexe, utilizand modulul integrat Stress Analysis (Inventor Professional 2024) [28]. In
acest modul se utilizeaza un calcul cu elemente finite bazat pe programul ANSYS. in capitolul
respectiv au fost comparate rezultatele celor doua calcule si analizata distributia sarcinii in
general asupra tuturor elementelor transmisiei [29]. Tn acest sens, s-au luat in considerare
locurile cele mai solicitate si, la necesitate, pot fi oferite variante de solutionare. Modelul 3D
al acestei transmisii este reprezentat in figura 4.5.
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Fig. 4.5. Modelul 3D al transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx-cv (Z1 =40, Z, =41, Z3
=33, Z4=32, 812 = 834 = 22,5°, B-2) = 3,2°% P4 =3,5°% 0 =3,5° Rn =19 mm, i = - 164)

O caracteristica speciald a acestei transmisii este utilizarea unui rulment cu autoasezare

126 TN9 (elementul 13 din figura 4.3). Acesta genereaza rotirea libera a rotii satelitului in

raport cu axa arborilor de intrare si de iesire. In continuare, au fost introduse in simularea

numerici toti parametrii calculului teoretic. In acest sens, a fost folosit un modul special al

softului Autodesk Inventor Professional care se numeste Stress Analysis. Principiul de

functionare al acestui soft este descris in sursa [28].

Tn tabelele 4.1 si 4.2 sunt incluse proprietatile fizice si materialele componente ale
transmisiei precesionale, iar in tabelul 4.3 sunt date dimensiunile si formele elementelor finite.

Tabelul 4.1. Proprietitile fizice ale transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx-cv (Z1 =
40, Z,=41, Z3 =33, Z4 = 32, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,59, ﬂ(l—Z) = 3,29, ﬂ(3-4) =3,5% 0 =3,5° Rn =19 mm, i

=-164)
Mass 0.428484 kg
Area 38692.7 mm”2
Volume 54524.6 mm”3

Center of Gravity | x=-4.2924 mm
y=-0.066022 mm
z=-0.0124399 mm

Tabelul 4.2. Setirile elementelor finite ale transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv

(Z1=40, Z> =41, Z3 =33, Z4 = 32, d(1-2-3-4) = 22,5°, P2 = 3,2°, P-4 =3,5% O = 3,5% Rm =19 mm,

i =-164)
Avg. Element Size (fraction of model diameter) | 0.1
Min. Element Size (fraction of avg. size) 0.2
Grading Factor 15
Max. Turn Angle 60 deg
Create Curved Mesh Elements No
Use part-based measure for Assembly mesh Yes
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Tabelul 4.3. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (roti centrale, roata-satelit)
transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z3 =33, Z4 = 32, 612 =
032y = 22,5° P2 =3,2° Piay=35°%0=35%Rn=19mm,i=-164)

Name Steel 40H, High Strength, Low Alloy

General Mass Density 7.85 g/cm”3
Yield Strength 275.8 MPa
Ultimate Tensile Strength | 448 MPa

Stress Young's Modulus 200 GPa
Poisson's Ratio 0.287 ul
Shear Modulus 77.7001 GPa

Part Name(s) | 4. Satelit_ OUT_Der.ipt

4. Satelit_IN_Der.ipt

6. Arborele maniveld.ipt

3. Roata dintatd nemiscatd_1.ipt
3. Roata dintatd nemiscata.ipt

Asadar, a fost stabilit momentul de torsiune maxim calculat Tamax = 25,619 Nm.

Tn respectivul capitol au fost examinate urmitoarele rezultate critice ale simulatiei
numerice: tensiunea dupa Von Mises (figura 4.6); deformarea (figura 4.7); coeficientul de
siguranta (figura 4.8).

Nodes:674393 Nodes:674393
Blements:4215% 142155
‘Type: Von Mses Stress
Unit: MPa
212023, 08:16:09

808.9 Max

I 647.1
I %53 V

4 .
* L

Fig. 4.6. Simularea numerica a transmisiei Fig. 4.7. Simularea numerici a transmisiei
precesionale cu angrenare de tip APcx.cv precesionale cu angrenare de tip APcx.cv
(Z1 =40,2,=41,23=33,2,=32, 5(1.2) = 6(3. (Zl =40,2,=41,23=33,2,=32, 5(1.2) = 6(3.
8 =22,5° B2 =3,2° Piay=3,5°% 60 =35° 4 =22,5°% Ba2=3,2°% Pra=35°%60=35°

Rm =19 mm, i = - 164). Tensiunea Rm =19 mm, i = - 164). Deformarea, mm

echivalenta dupa Von Mises, MPa
Din rezultatele simularii numerice se poate observa ca aceasta transmisie precesionala
care transmite momentul de torsiune T4 = 15 Nm are mai multe perechi de dinti aflati simultan
n angrenare. Astfel, calculele teoretice de mai sus au fost determinate corect [30, 31]. Cu toate
acestea, in ciuda faptului ca dintii rotii-satelitului pot rezista la momentul de torsiune maxim
admisibil, am putut identifica urmatoarele domenii problematice in proiectarea acestei

transmisii precesionale.
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Nodes 674393

05, 0,

Fig. 4.8. Simularea numerica a transmisiei Fig. 4.9. Simularea numerica a transmisiei

precesionale cu angrenare de tip APcx.cv precesionale cu angrenare de tip APcx.cv
(Z1=40,2Z,=41,23=33,Zs=32, 812 = d¢- (Z1=40, Z, =41, Z3 =33, Z4 =32, d(1-2) = 83-
4) = 22,5°, B(1.2) =3,2° B(3.4) =3,5% 0 =35 4) = 22,5°, Ba2=3,2° PB@4 = 3,5% 6 =3,5°,
Rm =19 mm, i = - 164). Coeficientul de Rm =19 mm, i = - 164). Tensiunea de
siguranta contact, MPa

Astfel, conform rezultatelor coeficientului de siguranta, am observat ca cel mai slab
element este rulmentul de autoasezare, care a fost mentionat anterior. Valoarea absoluta a
coeficientului de siguranta este de 0,31 unitéti (figura 4.8). Aceastad valoare este de peste trei
ori mai micd decat tensiunea admisibila. De asemenea, valorile tensiunilor de contact ating
valoarea maxima exact pe rulmentul cu autoasezare si constituie 738 MPa (figura 4.9). Un alt
punct slab il reprezinta arborele condus, in special canalele sub inelele de stopare. Valorile
coeficientului de siguranta ale canalelor arborelui nu sunt acceptabile pentru acest diametru
(figura 4.8).

Fig. 4.10. Coeficientul de siguranta a rulmentului cu auto-asezare. Momentul de torsiune 15 Nm

Urmatorul pas a constat in repetarea calculelor, dar nu a calculului maxim al
momentului de torsiune proiectat la Tamax = 25,619 Nm, dar cel al functionarii la T4 = 15 Nm.
Indiferent de reducerea functionarii momentului de torsiune, problema ramane aceeasi.
Valoarea absoluta a coeficientului de siguranta este de 0,71 unitati (figura 4.10). Ceea ce, de
asemenea, nu este acceptabil.
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In baza simularilor numerice ale interactiunii dintilor cu miscare sferospatiald s-au
constatat zonele cu angrenare simultani a dintilor sub sarcini in angrenajele A2,_., cu roata
centrald imobild (Z1 —Z») si A2, _.,, roata centrald mobild (Zs —Zs), care sunt amplasate
diametral opus in raport cu centrul de precesie “O” si transmit aceeasi sarcina repartizata
neuniform intre perechile de dinti conjugati cu coraportul numerelor Z1=Z>+1 sau Z4=Z3+1.
Amplasarea zonelor perechilor de dinti simultan conjugati in angrenarea APcx-cv se reduce
semnificativ la momentul de torsiune in functionare (figura 4.11).

%
A
30+
20 +
10 1
0K Ki Kz Kz Ka K
Fig. 4.11. Amplasarea zonelor perechilor de Fig. 4.12. Repartizeaza sarcinii intre
dinti simultan conjugate in angrenarea perechile de dinti (metal-metal) simultan
Pexov (Z1=40,Z, =41, Z3 =33, Z4 = 32, conjugate in angrenarea APcx.cv (Z1 = 40,
6(1 -2) = 6(3 -4) — =22, 50 B(1-2) 3 2 B(3 -4) — =3,5°, Zo=41,7Z3= 33 Zs= 32 5(1 2) = 5(3 -4) = 22 5
0 =3,5° Rn =19 mm, i = - 164) cu roata Ba2=3,2% Baa=35° 0=35 Rn=19
imobili (a) si cu roata mobila (b) in mm, i = - 164)
angrenarea APcx.cv. Tensiunea de contact
dupa Von Mises, MPa

Sarcina intre perechile de dinti simultan conjugati se repartizeaza dupa o curba
moderata asimetricd cu un singur varf, cu valorile pentru coordonatele unghiulare cu unghiul
de precesie yi= 2n*Z2/Z1? cu urmatorul raport procentual: yo = 0%, y1= 10%, y2 =35%, y3 =
30%, 4= 25% (figura 4.12).

Solutii propuse si simularea numerici repetati a tensiunilor in angrenaj,
identificarea punctelor slabe ale transmisiei precesionale cu angrenaj de tip APcx.cv

In urma studierii calculelor teoretice si a simularilor numerice ulterioare, in capitolul 4
am descris identificarea punctelor problematice ale proiectarii acestei transmisii precesionale
[29]. Au fost propuse variante privind consolidarea elementelor slabe, a fost repetata simularea
numerica si verificate rezultatele. Pentru aceasta, in primul rand, a fost necesara solutionarea
problemei tensiunilor de contact excesive in rulmentul cu autoasezare. In acest reductor a fost
plasat un rulment cu autoasezare 126 TN9. Dupa ce s-au efectuat mai multe simuldri numerice,
s-a determinat ca rulmentul 129 TN9 poate suporta sarcina necesara, acesta avand dimensiuni

de aproape 1,5 ori mai mari decét cel initial. In al doilea rand, a fost necesara mairirea
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diametrului arborelui condus de la 12 mm nominal pana la 15 mm care au fost propusi.
Diametrul de 15 mm a fost ales, reiesind din dimensiunile unui rulment dintr-o serie similara.
Dupa modificarea modelului 3D s-a obtinut o noud configuratie a constructiei (figura 4.13) In
care a fost marit diametrul de asezare din interiorul rotii-satelit pentru ca rulmentul ales sa

incapa, precum si diametrul arborelui de iesire.

Fig. 4.13. Constructia noui a modelului 3D al transmisiei precesionale cu angrenare de tip
ADCx.cv (Zl = 40, Zo= 41, Z3= 33, Zs= 32, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l.z) = 3,20, B(3.4) = 3,50, 0= 3,50,
Rm =19 mm, i =-164) [29]

Fig. 4.14. Simularea numerici a constructiei noi a transmisii precesionale cu angrenare de tip
APcxcv (Z1=40, Z, = 41, Z3 = 33, Zs = 32, 8.2 = 0 a4y = 22,5° Bao) = 3,2°, Piaay = 3,5% O = 3,5°,
Rm =19 mm, i = - 164). Coeficientul de siguranta [29]

Am efectuat apoi simulari numerice repetate analogice celor descrise mai sus. Tn urma
calculelor am constatat ca propunerile noastre privind modificarea constructiei si de inlocuire
a unora dintre elementele standard au fost justificate. In ceea ce priveste valorile tensiunilor
echivalente dupa Von Mises, ne-am incadrat in limitele de toleranta. Corespunzator, in limitele
tolerantei in ceea ce priveste coeficientul de siguranta (figura 4.14).

Astfel, au fost solutionate toate problemele pe care le-am stabilit pentru consolidarea
constructiei transmisiei. Aceastd configuratie a transmisiei poate rezista chiar si la cuplul
maxim calculat. La o dimensiune mai mare a rulmentilor si un diametru marit al arborelui
condus, valorile maxime de solicitare s-au deplasat spre zona de angrenare multipara.
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Imbunititirea modelelor mecanismului precesional cu angrenaj de tip APcx-cv

In procesul de studiere a constructiei moderne a transmisiei precesionale cu angrenaj
de tipul APcx-cv (figura 4.3) a fost imbunitititi constructia arborelui conducitor cu maniveli
al transmisiei pentru a simplifica procesele tehnologice de productie a acestuia. Aceasta
propunere a permis a reduce atat timpul, cat si costul de fabricatie, precum si precizia acestei

piese. Piesa mentionata este manivela arborelui conducator (elementul 6 din figura 4.3).

Examinand proiectul actual al manivelei arborelui conducator (figura 4.15), am tras
concluzia cad alezajele conice nu erau argumentate din punct de vedere tehnologic. De
asemenea, am tras concluzia ca alezajul interior care reprezinta lacasul rulmentului este dificil
de fabricat din cauza iInclindrii sale de 3,5 grade in raport cu axa principald. Acest unghi este
reprezentat prin © in figura 4.15.

A —

A —

Fig. 4.15. Arborele conducitor. Constructie existenta
In ansamblul general al transmisiei precesionale, arborele conducitor este marcat prin
culoarea verde (figura 4.16). In aceasti constructie a transmisiei precesionald, in arborele

conducator este utilizat un rulment tip clasic.
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Fig. 4.16 Proiectarea transmisiei precesionale cu arborele conducitor cu locas sub rulment
nclinat sub unghiul O in transmisie precesionald cu angrendri APcx.cv
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Datoritd excentricitatii si a unghiului de 3,5 grade, rotatia manivelei arborelui
conducator creeazd o miscare de balansare. Aceastd miscare permite rotii-satelit sa se

rostogoleasca de-a lungul unei traiectorii definite in interiorul transmisiei.

Inovatia noastra consta in faptul de a face ca locasul de asezare a rulmentului sa fie
drept (figura 4.17), in timp ce am solutionat compensarea unghiului © prin utilizarea unui
rulment cu autoasezare (a se vedea culoarea rosie in figura 4.18). Prin cresterea masei arborelui
condus in partea opusa excentricitatii, am propus sa realizdm gduri de echilibrare de forma

cilindrica.

AA

A - L

- -

Fig. 4.17. Arborele conducator al transmisiei precesionale. Modelul propus
Conturul si forma exterioara ale arborelui conducator al transmisie au ramas
neschimbate, caci modificarile s-au referit la forma interioara, iar datoritad acestui fapt a aparut
posibilitatea de a utiliza rulmentul cu autoasezare, practic, fara a modifica schema generala de

functionare a transmisiei (figura 4.18).
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Fig. 4.18. Proiectarea transmisiei precesionale cu arborele conducator actualizat al
transmisiei precesionale cu angrendri APcx.cv

Tn baza acestei propuneri, s-a depus o cerere de brevet [32]. La momentul sustinerii

acestei teze, propunerea se afla in examinare la AGEPI.
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CONCLUZII SI RECOMANDARI

Concluziile principale

In rezultatul cercetarilor efectuate au fost formulate urmatoarele concluzii generalizatoare:

1. A fost calculatd sarcina admisibila in contactul dintilor in angrenarea precesionald A2, _ .,

si anume dintre dintii rotilor centrale si a coroanelor rotii-satelit conjugati multipar. Au fost
efectuate simulari numerice ale 6 configuratii constructive distincte ale rotii-satelit. A fost
elaboratd constructia optima a rotii-satelit (figura 2.4). imbunatatirea constructiei rotii-
satelit a facut posibila reducerea indicelui masa-gabarit a rotii-satelit cu 45...50% si sporirea
flexibilitatii dintilor la valoarea de 0.016 mm [28, 33, 34].

Se propune procedeul de reglare a jocului interdental in angrenarea A2,_.,a dintilor rotii-
satelit si a rotilor centrale prin intermediul inelelor compensatoare speciale dotate cu
asamblari pentru fixarea unghiulara a semiinelelor cu diferite grosimii in trepte care asigura
prin rotirea lor relativd modificarea grosimi sumare a inelului si In consecinta pozitionarea
axiala ale rotilor centrale. Constructia compensatorului pozitiei axiale a rotilor centrale
asigura treapta de reglare a inelului de baza cu pasul de 0,1 mm. Inelul auxiliar este format
din sectoare cu grosime variabila in crestere cu distanta dintre treptele inelului auxiliar si
partea frontald a carcasei cu pasul de 0,07 mm. Se propune o metoda de calcul al lanturilor
dimensionale Tn mediul "Tolerance Tools" [35, 36, 24].

S-a stabilit ca campurile de toleranta ale principalelor elemente constructive pot fi corectate
prin tranzitie de la treapta de precizie 6 la treapta 7, cu un rebut de 0,025%, iar in unele
cazuri prin tranzitie chiar pana la treapta a 8, cu un rebut de 0,1%. Acesta propunere
conditioneaza reducerea costului de fabricare a pieselor angrenajului precesional [35, 36].
In baza simularilor numerice a interactiunii dintilor cu miscare sferospatiala s-a constatat
ca zonele cu angrenare simultand a dintilor sub sarcind 1in angrenajele A2,_., cu roata
centrald imobild (Z1 —Z2) si AZ._., cu roata centrald mobild (Z3 —Z4) sunt amplasate
diametral opus in raport cu centrul de precesie “O” si transmit aceiasi sarcind repartizata
neuniform intre perechile de dinti conjugati cu coraportul numerelor Z1=Z,%1 sau Z4=Z3+1
[29]. Zona de angrenare simultand a dintilor conjugati in angreniri A2, _.,, (Z1=Z2#1,
Z4=Z3*1, 6=3.5°, 6=15° B=3,5°) se extinde pana la cota unghiulara y; = 32° in cazul in care
sarcina transmisd este egald cu valoarea nominald determinatd din calculul dintilor la
presiunea de contact oy < oHp. lar numarul perechilor de dint concomitent conjugat se

defineste prin coraportul yi= 2n*Z,/Z12, yi = 32°, 2n*Z,/Z1% = 9.225°. Numirul perechilor
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de dint concomitent conjugat = 3.47. Roata-satelit este amplasata axial flotant intre rotile
centrale mobila si imobild fapt ce conduce la diminuarea preciziei lantului dimensional a
mecanismului precesional si la reducerea costului de producere.

Un parametru important care influenteaza starea tensionald in contactul dintilor este
multiplicitatea angrendrii dintilor exprimata prin numarul perechilor de dinti simultan
conjugate Z.. Cercetarile teoretice ale multiplicitatii angrenarii au cuprins elaborarea
modelului matematic al angrendrii A2,_., cu contact convex-concav al dintilor in baza
caruia autorul a efectuat simulari numerice. In rezultat sa constatat ca sarcina in angrenare
din perspectiva diminudrii pierderilor energetice si sporirii capacitatii portante in angrenari
este rational sa fie transmisd prin 4 perechi de dinti. Sarcina intre perechile de dinti
simultan conjugate se repartizeaza dupa o curba moderata asimetrica, cu un singur varf cu
valorile pentru coordonatelor unghiulare cu unghiul de precesie yi = 2n*Z2/Z1% cu
urmatorul raport procentual: yo = 0%, y1 = 10%, y2 =35%, y3 = 30%, w4 = 25%. Au fost
calculata angrenarea APcx.cv cu roata-satelit fabricatd din material plastic (PMMA) turnat
sub presiune pe carcasa metalica ce duce la sporirea unui numar perechi de dinti mai mare
[29].

Zonele de angrenare simultani a dintilor in angrenirile AZ,_., sunt amplasate oglindi pe
ambele parti ale centrului de precesie “O”, fapt ce asigura flotarea tangentiald a rotii-satelit
si conduce la simplificarea constructivd a nodului precesional, implicit la reducerea

cerintelor de precizie a lanturilor dimensionale [29].

Recomandari

In baza analizai stirii tensionate a satelitului cu angrenare A2,_.,, am propus solutia
constructivd optimald a nodului precesional, prin majorarea dimensiunii rulmentului cu
auto-asezare la dimensiunea 129 TN9, cu capacitatea de incdrcare de 2 ori mai mare,
precum si cresterea diametrului arborelui de iesire cu 25%. In baza simularilor numerice, a
fost propusa o forma constructiva a transmisiei care asigurd un coeficient de siguranta de
1,12. S-a demonstrat ca cel mai solicitat element al transmisiei precesionale este rota-satelit
[29].

In urma analizei complexe a rezultatelor simularilor numerice, s-a propus imbunitatirea
constructiva a elementelor transmisiei precesionale, s-au validat rezultatele calculelor

D

grafo-analitice a starii tensionale in angrenarea Ag,_.,. Analizand constructia arborelui

conducator al transmisie precesionale (figura 4.15), se propune a modifica gaurile de forma
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conica in gauri cilindrice, totodata, s-a propus fabricarea locasului in arborele conducétor
cu excentricitatea e (figura 4.17), utilizdnd un rulment cu auto-asezare (a se vedea cu
culoare rosie in figura 4.18). Tn baza acestei propuneri, s-a depus o cerere de brevet. La

momentul sustinerii acestei teze, propunerea se afld in examinare la AGEPI [32].

Directii si obiectivele de cercetare pentru viitor

Tn viitor, vom realiza optimizarea constructiei rotii-satelit in reductorul precesional cu tipul
de angrenare AZ2,_.,. Se va permite imbunatitirea indicelui masi-gabarit, precum si
flexibilitatea dintilor rotii-satelit, similar cu optimizarea roata-satelit in reductorul
precesional cu tipul de angrenare A2, _ ., care a fost prezentat Tn al doilea capitol al tezei.
In capitolul patru, am prezentat un exemplu de calcul al reductorul precesional cu
angrenajul de tip A2,_,,, utilizdnd o roati-satelit executatd din compozit (din materiale
plastice polimerice speciale, realizatd prin turnare sub presiune). Similar, pot fi efectuate
calcule pentru roata-satelit fabricata din pulberi metalici (prin presare si apoi sinterizare).
Un alt domeniu de cercetare sunt aliaje pe baza de aluminiu si analogii sai, este tot mai des
folosita in productia elementelor reductorul precesional. In viitor, pot fi efectuate calcule si
simulari pentru aceste tipuri de aliajele. Datorita plasticitatii aluminiului si a aliajelor sale
in comparatie cu produsele din otel, rezultatele vor fi diferite fatd de cele prezentate n
cadrul acestei tezei. Tehnologia de presare (turnare) a rotilor centrale si a rotii-satelit poate
fi realizata pentru seria mare si masa.

Un domeniu de perspectiva a cercetarilor stiintifice ar fi dezvoltarea transmisiilor
precesionale magnetice, bazate pe transformarea si transmiterea miscarii si sarcinii prin
interactiunea campurilor magnetice intre dintii simultan conjugati. Se preconizeaza
elaborarea transmisiilor magnetice cu raportul de transmitere constant cu fluxuri magnetice
radiale si axiale, cat si cu raport de transmitere variabil pentru cutii de viteze ale

automobilelor, inclusiv electromobilelor.
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ADNOTARE

Lealin Stanislav, Argumentarea preciziei de executie a ansamblurilor transmisiilor
precesionale, teza de doctor n stiinte ingineresti, Chisinau, 2024

Structura tezei: introducere, patru capitole, concluzii generale si recomandari,
bibliografie cu 123 referinte, 2 anexe, 105 pagini de text principal (pana la bibliografie), 213
figuri, 35 tabele. Rezultatele au fost publicate in 5 lucrari stiintifice, s-au obtinut 2 brevete de
inventie.

Cuvinte-cheie: roata-satelit, indice masa-gabarit, calculul tensiunilor, analiza
dimensionald, tolerante, compensator pentru reglarea axiald, transmisie precesionala.

Scopul lucrarii: argumentarea preciziei de fabricatie, reducerea costurilor de productie
si imbunatatirea calitatii proceselor tehnologice prin optimizarea tolerantelor ansamblurilor
transmisiilor precesionale.

Obiectivele cercetirii: Tn baza studiului metodelor de analiza a lanturilor dimensionale
se argumenteaza precizia de fabricatie a componentelor de baza a transmisiei precesionale de
tipul 2K-H, se optimizeaza constructia rotii-satelit a transmisiei, sunt elaborate solutii tehnice
privind optimizarea constructiva si tehnologia de asamblare a mecanismului de transformare a
miscarii de rotatie a arborelui manivela in miscare sfero-spatiala a rotii-satelit cu flotatie axiala
si tangentiala in angrenare de tip AZ,_., si AZ,_.,. Sunt propuse solutii tehnice care permit
argumentarea preciziei de executie a pieselor de baza ale transmisiilor precesionale, ce permite
reducerea consumului de materiale, costurilor si timpului de fabricatie.

Noutatea si originalitatea stiintifica: in premiera s-a efectuat analizd lanturilor
dimensionale ale transmisiei precesionale de tip 2K-H, a fost optimizata constructia
transmisiel, sau realizat simularii numerice a nodului precesional cu miscare sfero-spatiala, s-
a elaborat mecanismul de transformare a miscarii de rotatie a arborelui conducator in miscarea
sfero-spatiali a rotii-satelit in angrendrile A2, _., si AZ,_., cu reducerea cerintelor de precizie
a pieselor componente.

Semnificatia teoretica: pe baza metodicii de calcul a lanturilor dimensionale cu
programul ,, Tolerance Tools”, au fost obtinute noi cunostinte care au permis elaborarea
metodicii de reglare a angrenarii dintilor rotii-satelit si a rotilor centrale ale angrenajelor de tip
AB. ., si AR,_.,. Se propune utilizarea unor compensatoare speciale de reglare axiald a
pozitionarii rotilor angrenare sub forma de inele cu pas reglabil. Se propune metodica de calcul
automatizat a lanturilor dimensionale, a carei aplicare permite evitarea calculelor complicate,
excluderea utilizdrii metodei tabelare, determinarea tolerantelor optime, reducerea costurilor
de productie si, de asemenea, dezvaluirea potentialelor probleme de productie.

Implementarea rezultatelor stiintifice: metodologia simuldrilor numerice efectuate a
fost implementatd in compania cu capital striin S.R.L. "ISDP" 1.C.S., specializatd in

proiectarea si calcularea instalatiilor industriale.
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AHHOTALIAS

JIsnun CraHuciaB, ApryMeHTanus TOYHOCTH MCIIOJTHEHHUS Y3JI0B NpenecCHOHHbIX

nepeaay, 10KTopcKasi AuccepTanus B 00J1acTu uHKeHepun, Kumunay, 2024

CTpykTypa [amMccepTalMM: BBEJICHUE, YEThIpE TIJaBbl, TIJaBHbIE BBIBOJABI U
pexoMenaanuu, oudnuorpadus 123 nmynkra, 2 npunoxxenusi, 105 crpanuil 0CHOBHOTO TEKCTa
(mo 6umbmmorpaduu), 213 pucynkon, 35 Tabsui. Pe3ynprarel ObulM OmMyOJHUKOBAHBI B 5
HAY4YHBIX paboTax, MOJIYYEeHO 2 MaTeHTa Ha U300peTeHNE.

KitoueBble cjioBa: caTeUTUTHOE KOJecO, Macca-rabapUTHBIN MOKa3aTellb, pacyeT
HampsDKEHUM, pa3MepHbI  aHanu3, JOIMYCKH, KOMIIEHCATOp OCEBOM  PEryJIHpOBKH,
MPELIECCUOHHBIN PEAYKTOP.

Heap pabGorbl: 00OCHOBaHME TOYHOCTH HW3TOTOBIEHUS, CHIDKEHHUE 3aTpar
IIPOM3BOJICTBA U YJIYUIIEHHE KauecTBA TEXHOJIOTMUECKUX MPOLECCOB IIyTEM ONTHUMH3ALUU
JIOTTYCKOB Y3JIOB IIPELIECCUOHHBIX Mepeiay.

3agaun padoTBLI. HA OCHOBE M3yUEHHUS METOJOB aHalu3a pPa3MEpPHBIX Ilemei
000CHOBaHAa TOYHOCTb HM3TOTOBJICHHWS OCHOBHBIX KOMIIOHEHTOB IPELIECCHOHHON Iepenadn
tuna 2K-H, onTumMusupoBaHa KOHCTPYKIMSI —CaTeJUIMTHOTO —Kojeca, pa3paboTaHbl
TEXHUUYECKHUE PEILEHUS MO ONTHUMM3ALUM KOHCTPYKIIMM U TEXHOJOIMH COOpKM MEXaHH3Ma
peoOpa3oBaHUs BPALIATEIBHOIO JIBIXKEHUS KPHUBOILIUIIHOIO Baja B MPOCTPAHCTBEHHO-
chepuueckoe IBIKEHUE CAaTeIUTUTHOTO Kojleca ¢ OJIHOM HeMOABUKHON TOYKOM CaTeJUIUTHOTO
xoneca ¢ 3auemienneM thna AS._ . w AD,._.,. Tlpemnoxensl TeXHUYECKHE pEIICHHS,
MO3BOJISIIOIIME  OOOCHOBaTb ~ TOYHOCTh  HM3TOTOBJCHHMS ~ OCHOBHBIX  KOMIIOHEHTOB
MIPELIECCUOHHBIX Mepeaay, a TaKKe MO3BOJIAIOT CHU3UTh CEOECTOMMOCTh UM BPEMEHS Ha MX
MIPOU3BOJICTBO.

Hayunass HoBH3HA: BHepBble ObUI IPOBEIEH AaHAIW3 pPa3MEpPHBIX IEmel
nperneccuoHHo# nepenaun tTuna 2K-H, ontumusupoBana KOHCTpyKLus nepenaun tumna 2K-H,
IIPOU3BENECHO KOMIIBIOTEPHOE MOJIEIMPOBAHUE NPELIECCHOHHOIO y3ja C MPOCTPAHCTBEHHO-
chepudeckoe JIBIDKCHHEM, pa3padOTaH MEXaHHU3M TPeoOpa3oBaHUsl BpalIaTeIbHOTO
JIBYDKEHUS] KPUBOILHUITHOTO Bajia B MPOCTPAHCTBEHHO-CepruUecKoe IBIKEHUE CATeIUIUTHOTO
xoneca B 3auemnennsx tuna A5 _ ., w AD,_., ¢ yMmenbmennem TpeGoBanmii kK TOYHOCTH
U3TOTOBJIEHUS JI€TAJICH.

Teopernyeckass HEHHOCTb: HAa OCHOBE METOJMKHM pacueTa pa3MEepHbIX Leneil ¢
ucnosb3oBanueM nporpammsel "Tolerance Tools" ObUIM MOTyYeHBI HOBBIE JaHHBIE, KOTOPHIE
MO3BOJIIIM  pa3pabdoTaTh METOAMKY pEryJlMpoBaHMs KOTOpble IO3BOJIMIM pa3paboTarhb
METOJIMKY PEryJIHpOBKH 3a30pa 3allellyieHusl 3yObeB CaTeJUIMTHOIO KoJieca U LEHTPaIbHBIX
xonec tun AE,_ ., u AR, _ ., . [Ipennaraercs UCroNb30BaHUE CIIEMATHLHEIX KOMIEHCATOPOB s
OCEBOM PETYJUPOBKH TOJOXKEHUS 3alEIUIIOIIMX KOJIEC B BUJE KOJIEL C PEryJIUPyeMbIM
marom. Ilpemmaraercss MeTonuMka aBTOMAaTU3MPOBAaHHOIO pacdyeTa pa3MEpPHBIX LEMeH,
MIPUMEHEHNE KOTOPOH MO3BOJISIET U30€KaTh CIOKHBIX PACU€TOB, UCKIIOYUTH MCIOJIb30BaHUE
Ta0JINII, ONPENENIUTh ONTUMAaJIbHbIE JOMYCKH, CHU3UTh 3aTpaThl Ha MPOU3BOJICTBO U BHISIBUTH
MOTEHIHAJIbHBIE POU3BOACTBEHHBIE MPOOIIEMBI.

BHenpenue HayYHBIX pe3yJIbTATOB: METOOJIOTHS MPOBEACHHBIX CUMYIISLUN ObLIa
BHEApPEHA B KOMIAHMIO C HHOCTpaHHRIM Kanmramom S.R.L. "ISDP" 1IC.S,
CHEIHATM3UPYIOIIYIOCS Ha MPOSKTUPOBAHUHU MPOMBIIUIEHHBIX YCTaHOBOK.
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ANNOTATION

Lealin Stanislav, Augmenting the execution precision of precessional transmission
assemblies, PhD dissertation in engineering sciences, Chisinau, 2024

Dissertation structure: introduction, four chapters, general conclusions and
recommendations, bibliography with 123 references, 2 appendices, 105 pages of main text (up
to the bibliography), 213 figures, 35 tables. The results have been published in 5 scientific
conferences, and 2 invention patents have been obtained.

Keywords: satellite wheel, mass-size index, stress calculation, dimensional analysis,
tolerances, compensator for axial adjustment, precessional transmission.

Research objective: the argumentation of manufacturing precision, reduction of
production costs, and improvement of the quality of technological processes through the
optimization of tolerances in precessional transmission assemblies.

Research tasks: based on the study of dimensional chain analysis methods, the
manufacturing precision of basic components of the 2K-H precessional transmission has been
argued. The construction of the satellite wheel of the transmission has been optimized, and
technical solutions for constructive optimization and assembly technology of the mechanism
for transforming the rotary motion of the crankshaft into a spherically spatial motion of the
satellite wheel with axial and tangential flotation in the engagement of type AZ,_.,, and A2, _.,
have been developed. Technical solutions have been proposed to justify the precision of
execution of basic parts of precessional transmissions, reduce material consumption, costs, and
manufacturing time.

Scientific value: for the first time, dimensional chain analysis of type 2K-H
precessional transmission has been performed, the transmission construction has been
optimized, or numerical simulations of the precessional node with spherically spatial motion
have been conducted, the mechanism transforming the rotational motion of the driving shaft
into spherically spatial motion of the satellite wheel in the engagements AZ,_., and A2,_,
with reduced precision requirements of component parts has been developed.

Theoretical value: based on the dimensional chain calculation methodology using the
"Tolerance Tools" program, new knowledge has been obtained allowing the development of a
methodology for adjusting the clearance of satellite wheel teeth and central wheels of A2, _.,
and A2, _., type engagements. The use of special compensators for axial adjustment of the
positioning of meshing wheels in the form of rings with adjustable steps is proposed. An
automated dimensional chain calculation methodology is proposed, the application of which
avoids complex calculations, eliminates the use of tabular methods, determines optimal
tolerances, reduces production costs, and reveals potential production problems.

Implementation of scientific results: the methodology of the conducted simulations
has been implemented in the foreign-owned company "ISDP" S.R.L., specializing in the design
and calculation of industrial installations.
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