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ADNOTARE

Lealin Stanislav, Argumentarea preciziei de executie a ansamblurilor transmisiilor
precesionale, teza de doctor in stiinte ingineresti, Chisiniu, 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 dimensionala,
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 cercetarii: Tn baza studiului metodelor de analizd 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-spatiald a rotii-satelit cu flotatie axiala si tangentiala
n angrenare de tip AZ,_., si A2,_.,. 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 stiintifici: Tn premiera s-a efectuat analiza lanturilor dimensionale ale
transmisiei precesionale de tip 2K-H, a fost optimizatd constructia transmisiei, sau realizat
simuldrii numerice a nodului precesional cu miscare sfero-spatiald, s-a elaborat mecanismul de
transformare a miscarii de rotatie a arborelui conducator in miscarea sfero-spatiala a rotii-satelit n
angrendrile A5, _ ., si AZ,_., cu reducerea cerintelor de precizie a pieselor componente.
Semnificatia teoretici: pe baza metodicii de calcul a lanturilor dimensionale cu programul
,»Lolerance Tools”, au fost obtinute noi cunostinte care au permis elaborarea metodicii de reglare
a angrendrii dintilor rotii-satelit si a rotilor centrale ale angrenajelor de tip A%, _.,, si A2, _.,. Se
propune utilizarea unor compensatoare speciale de reglare axiald a pozitiondrii 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 utilizarii metodei
tabelare, determinarea tolerantelor optime, reducerea costurilor de productie si, de asemenea,
dezvaluirea potentialelor probleme de productie.
Implementarea rezultatelor stiintifice: metodologia simularilor numerice efectuate a fost
implementati in compania cu capital striin S.R.L. "ISDP" 1.C.S., specializati in proiectarea si

calcularea instalatiilor industriale. Actul de implementare se afla in Anexa 1.



AHHOTAIIMSA

JIssimn Ctanucaas, ApryMeHTanus TOUHOCTH MCIOJIHEHUS Y3J10B NpeneccCHOHHbIX
nepeaay, 10KTopcKasi Auccepranus B odjacTu uHxkenepun, Knmmnsy, 2024
CTpyKTypa AuccepTallMM. BBEJEHHE, YEThIpE IJIABbl, IVIaBHBIE BBIBOJBI M PEKOMEHJALNH,
oubnuorpadus 123 mynkra, 2 npuioxkenus, 105 crpanuir ocHoBHOTO TeKcTa (110 Oudimorpadun),
213 pucynkos, 35 tabnu1. Pe3ynbraTsl ObUIN OITyOIMKOBAaHBI B 5 HAYYHBIX paboTax, MOJy4YeHO 2

MaTeHTa Ha U300peTeHHE.

KiroueBble ci10Ba: caTeIIMTHOE KOJIECO, Macca-TradapuTHBIN NOKa3aTesb, pacueT HanpsHKeHUH,
pa3MepHbIN aHaJIN3, IOMyCKH, KOMIIEHCATOP OCEBOM PEryJIMpOBKU, PELIECCUOHHBIN PEeTyKTOP.
Ieab padorbl: 000CHOBaHHME TOYHOCTH W3TOTOBJIEHMS, CHHXKEHHE 3aTpaT NPOU3BOJCTBA U
yJIydlIEHUE KadecTBA TEXHOJOTMYECKMX IIPOLIECCOB IYTEM ONTHUMH3ALUHU JOINYCKOB Y3JI0B
IIPELIECCUOHHBIX Mepeaay.

3agaun padoTHI. Ha OCHOBE H3Y4YEHHMS METOJOB aHajIM3a pa3MEpHbIX Leneid 000CHOBaHA
TOYHOCTh M3TOTOBJIEHUS OCHOBHBIX KOMIIOHEHTOB IpeleCCHOHHOM nepemaun Ttuna 2K-H,
ONTUMHU3UPOBAHA KOHCTPYKLUS CaTEJUIMTHOTIO KoJieca, pa3paboTaHbl TEXHUYECKHE PELICHUs IO
ONTUMHU3ALMU KOHCTPYKLUHU U TEXHOJOTUU COOPKHM MEeXaHU3Ma NpeoOpa3oBaHusl BPALATEIbHOTO
JBUKEHMSI KPUBOILUIIHOTO Bajlla B IPOCTPAHCTBEHHO-CPEPUUYECKOE JBUIKEHUE CATEINIUTHOTO
KOJIECa C OJIHOM HETOJBMKHOM TOYKOM CaTeJUIMTHOTO Koieca ¢ 3aueruienneM tuna A5 _ ., u
AR, _.,. TlpemnoxeHbl TeXHUYECKME pELICHHS, MO3BOISIONUE OOOCHOBATH TOYHOCTD
M3TOTOBJICHUS] OCHOBHBIX KOMIIOHEHTOB IIPELECCUOHHBIX Mepeay, a TAKKe MO3BOJISIOT CHU3UTD
ce0eCcTOMMOCTh U BPEMEHS Ha UX ITPOU3BOICTBO.

Hayunass HoBHM3Ha: BHepBble ObUI NPOBEACH aHAJINW3 pa3MEPHBIX LENel IpenecCuOHHON
nepenaun tuna 2K-H, ontumusupoBaHa koHCTpykuus nepenaun tuna 2K-H, mpousseneno
KOMITBIOTEPHOE MOJICJTUPOBAHUE MPEIECCHOHHOIO Y3Jla C MPOCTPAaHCTBEHHO-CPEpUUYecKoe
JBIKEHUEM, pa3paboTaH MEXaHU3M MPeoOpa3oBaHus BPALIATEIbHOTO JBUKEHUS KPUBOLIMITHOTO
Bajla B MPOCTPAHCTBEHHO-C(epUUecKoe JBUKEHHUE CATEJIMTHOTO KoJjieca B 3alleIICHUSX TUIa
AB. ., u AP, _., c yMeHbIIeHHEM TpeGOBAHMIT K TOUHOCTH M3TOTOBIEHHS IeTaleH.
TeopeTnyeckasi HEHHOCTh: Ha OCHOBE METOJIMKH pacyeTa pa3MepHbIX LIETed C NCII0JIb30BAHUEM
nporpamMMbl  "Tolerance Tools" OblIM TOSydYeHBl HOBBIE JaHHBIE, KOTOPBIE TMO3BOJMIN
pa3zpaboTaThb METOAMKY pPETyJIHpPOBaHHS KOTOpbIE TO3BOJWIM pa3paboTaTb METOAMKY
PeryIupoBKH 3a30pa 3allelIeHUs 3y0ObeB CaTe/IIMTHOTO KOJIECA U LIEHTPaIbHbIX Konec THi AZ, _ .,
u A2, _ . Ilpennaraercs HCIOJIb30BaHKE CIIEMATBHBIX KOMIEHCATOPOB [ OCEBOM PEryIMpPOBKH
MIOJIOKEHHS 3alCIUIAIOIUX KOJIeC B BHJE KOJIELl € peryaupyeMbiM ImaroM. IIpenmaraercs
METOJIMKa aBTOMAaTU3UPOBAHHOI'O pacyeTa pa3MEpHBIX LeMNel, MPUMEHEHNEe KOTOPOi MO3BOJISET
n30exaTh CIOKHBIX PacueToB, UCKIIOUYUTh HUCIIOJIb30BAHUE TAOJIUI, ONpPEAETUTh ONTHMAaIbHbIE
JOTYCKH, CHU3UTh 3aTpaThbl Ha MPOU3BOJACTBO M BBIIBUTH MOTEHIMAJIbHBIE NPOU3BOJICTBEHHBIE
MPOOJIEMBI.

BHeapenue Hay4YHBIX pe3yJIbTATOB: METOJOJIOT S POBECHHBIX CUMYJIALINU ObUIa BHEIPEHA B
KOMIIAHMIO C MHOCTpaHHBIM KammTasom S.R.L. "ISDP" I.C.S., cremmammsupyromyiocs Ha

IMPOCKTUPOBAHNHN IMMPOMBINIJICHHBIX YCTAHOBOK. AKT 0 BHCAPCHUHN HAXOJUTCA B HpI/IJ'IO)KeHI/II/I 1.



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 A2, _ ., 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 AZ._., 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. The implementation document located in Annex 1.
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INTRODUCERE

Actualitatea si importanta temei abordate

Cerintele privind calitatea, fiabilitatea si rentabilitatea produselor din industria
constructoare de masini, precum si productia propriu-zisa din aceastd industrie se Tmbunatétesc
permanent. In consecinti, cerintele fatd de calitatea proiectdrii si a pregitirii tehnologice a
productiei, bazata pe analiza dimensionala, sunt in continud crestere.

Analiza dimensionala reprezinta un complex extins de actiuni privind calculul si analiza
efectuate 1n 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;

- determinarea valorilor nominale si ale abaterilor dimensiunilor operationale.

Produsele industriale preponderent reprezintd 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 mecanisme 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.).

De asemenea, proiectarea si simularea numerica 3D a pieselor si ansamblurilor este
utilizati pe scard largd in ingineria mecanici. In acest scop, se utilizeaza diverse sisteme de
proiectare asistata de calculator ca Autodesk Inventor. Tn aceasta etapi exista multe standarde de
descriere a geometriei pieselor, incepand de la stabilirea reprezentarii cadrului si modelarea
suprafetelor si terminand cu o serie datd de modelare solida cu indicarea proprietatilor materialelor,
a sarcinilor, a altor caracteristici pentru analiza inginereasca si calcularea unui anumit grup de
proprietati ale produsului finit, de exemplu, pentru transmisia precesionala de tipul 2K-H.

Cu toate acestea, descrierea geometriei componentelor transmisiei precesionale reprezinta

o problema fundamentala a proiectarii CAD, care, la randul sau, cauzeaza probleme la crearea
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modelelor in versiune electronica. Prin geometria reala nu ne referim la geometria tridimensionala
nominald a modelului, chiar daca are tolerante marcate, ci la un model matematic corespunzator
care sa poata lua in considerare tolerantele ca parte integranta a geometriei elementelor transmisiei.

Lipsa unei metodologii general acceptate pentru modelarea ansamblurilor si, prin urmare,
a modelelor numerice, se datoreazd absentei unui mijloc de comunicare a relatiilor dimensionale
la nivelul elementelor de asamblare a pieselor transmisiei precesionale. Din aceasta cauza,
procesul natural de proiectare se poate realiza numai in functie de specificatii (ierarhia structurala
a produsului) si nu tine cont de geometria reald a componentelor la scara produsului. Ca urmare,
apar probleme de asamblare a componentelor produsului in timpul fabricarii, se efectucaza lucrari
de montare, ceea ce reduce calitatea ansamblurilor si modifica proprietatile acestora. Asadar, acest
lucru conduce la cresterea costurilor de productie si la modificari ale calitatii transmisiei
precesionale in general.

Astfel, problema imbunatatirii teoriei analizei dimensionale ca baza pentru dezvoltarea ei
si a productivitatii calculelor este actuala.

Este necesar sa se aplice noi idei teoretice privind analiza dimensionala si pe aceasta baza
sa se asigure perfectionarea ei ulterioara in directia crearii unor modele si a unor metode de calcul
corespunzatoare, fundamentarea teoretica strictd a metodelor existente, inlocuirea metodelor
manuale de pregatire, prelucrare a informatiei si de luare a deciziilor cu cele automate si
automatizate, crearea premiselor pentru utilizarea mai completd a rezultatelor analizei
dimensionale in analiza inginereasca la proiectarea constructiv-tehnologica a echipamentelor si
utilajelor tehnice.

Scopul lucrarii

Scopul lucrdrii consta In argumentarea preciziei de fabricatie, reducerea costurilor de
productie si Tmbundtdtirea calitatii proceselor tehnologice prin optimizarea tolerantelor
ansamblurilor transmisiilor precesionale.

Obiectivele cercetarii

In baza studiului metodelor de analizi a lanturilor dimensionale se argumenteazi precizia
de fabricatie a componentelor de baza ale transmisiei precesionale, 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 migcarea Sfero-spatiala a rotii-satelit cu flotatie axiala si tangentiala. Sunt propuse solutii tehnice
care permit argumentarea preciziei de executie a pieselor de baza ale transmisiilor precesionale,
ce permite reducerea consumului de materiale, a costurilor si timpului de fabricatie.
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Noutatea si originalitatea stiintifica

In premierd s-a efectuat analiza lanturilor dimensionale ale transmisiei precesionale de
tipul 2K-H, a fost optimizata constructia transmisiei, s-au realizat simularii numerice ale nodului
precesional cu miscare sfero-spatiald, s-a elaborat mecanismul de transformare a miscarii de rotatie
a arborelui conducitor in miscare sfero-spatiald a rotii-satelit in angrendrile A2, __, si A2,._., cu
reducerea cerintelor de precizie a pieselor componente.

Rezultatele obtinute care contribuie la solutionarea unei probleme stiintifice
importante

In baza simuldrilor numerice ale interactiunii dintilor cu miscare sfero-spatiala s-au
identificat zonele cu angrenare simultana a dintilor sub sarcind in angrenajele AZ,_., cu roata
centrald imobild (Z1 —Z>) si A2, _.,, roata centrald mobili (Z3 —Z4), fiind 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.

Zonele de angrenare simultani a dintilor in angrendrile A2, _., au amplasare-oglindi pe
ambele parti ale centrului de precesie “O”, fapt ce asigura flotarea tangentiala a rotii-satelit si
conduce la simplificarea constructivd 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 ai rotilor centrale ale angrenajelor de tipul AZ,_ ., si A2,_.,. Se propune utilizarea
unor compensatoare speciale de reglare axiala a pozitiondrii rotilor angrenare sub forma de inele
cu pas reglabil. Se propune metodica de calcul automatizat al lanturilor dimensionale a carei
aplicare permite evitarea calculelor complicate, excluderea utilizarii metodei tabelare,
determinarea tolerantelor optime, reducerea costurilor de productie, precum si identificarea
potentialelor probleme de productie.

Valoarea aplicativa a lucrarii

Prin obtinerea tolerantelor optimale, minimizarea cheltuielilor de producere a pieselor
nodurilor transmisiilor precesionale si reducerea consumului de materiale s-au determinat
problemele posibile ale producerii.

Implementarea rezultatelor stiintifice

In baza cercetarilor efectuate cadrul tezei a fost elaborat actul de implementare a
documentatiei tehnice cu modelarile si simularile numerice ale componentelor reductorului

planetar precesional. Actul de implementare este semnat intre compania 1.C.S. “ISDP” S.R.L.,
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Republica Moldova, or. Chisindu, str. Independentei 26/3: director - Sergiu Mocreac, designer
principal de proiect - Danil Platon, si reprezentantii Universititii Tehnice a Moldovei, 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 efectuatd in baza cercetarilor si experientei acumulate la realizarea
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

Ipoteza de cercetare Tnaintata se bazeaza 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, asamblarea
si montajul nodurilor constituente. Ipoteza de lucru presupune majorarea cdmpurilor de toleranta
a executiei lanturilor dimensionale ale pieselor si nodurilor prin asigurarea tehnologica de
autocompensare a erorilor posibile prin flotarea axiala a acestora.

Rezumatul capitolelor tezei

Tn primul capitol este expusi analiza dimensionala a constructiilor TPP care reprezinti
o etapa importanta in dezvoltarea dimensionala a acestora, deoarece permite sa se evidentieze
interactiunea dintre piesele si nodurile de asamblare care alcdtuiesc masina, sd se determine
metodele de obtinere a preciziei necesare a masinii, sd se analizeze corectitudinea dimensionarii
si tolerantelor din desenele tehnice, sa se imbunatateasca tehnologia constructiei, sd se stabileasca
succesiunea operatiunilor de asamblare a masinii si a nodurilor de asamblare a acesteia [33].

Una dintre cele mai complicate probleme pe parcursul elaborarii procesului de fabricatie
este sinteza structurii dimensionale, nu doar analiza dimensionald a unui proces de fabricatie
dezvoltat pentru a realiza pe aceastd baza structura dimensionald optima pe care trebuie sa o
executam [40].

Sarcina de optimizare a procesului tehnologic este complexa si necesitd analiza si selectie
de solutii tehnologice la diferite niveluri de proiectare, oferind valorile minime ale costurilor
reduse si intrunind in acelasi timp o serie de constrangeri tehnice [29].

De la dezvoltarea produsului pand la faza de serie, analiza tolerantei este utilizata ca proces
pentru a gestiona o productie eficientd si rentabild si pentru a garanta siguranta si performanta [20].

Scopul analizei dimensionale a proceselor tehnologice este de a asigura calitatea si

tehnologia produselor, a elementelor acestora, a semifabricatelor, de a obtine dimensiunile si
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abaterile-limita necesare pentru completarea fiselor tehnologice, schitelor de reglaje, programelor
de control, calculul adaosurilor de prelucrare, normelor de timp [34, 48].

Analiza are beneficii pentru planificarea procesului, determinarea limitelor reale de
precizie, optimizarea procesului, depanarea defectiunilor piesei existente [41].

La proiectarea procesului tehnologic sunt rezolvate o serie de sarcini foarte variate. Aceste
sarcini includ alegerea echipamentului, calculul conditiilor de taiere, alegerea sculelor de taiere
etc. In procesul tehnologic proiectat, chiar si a pieselor simple, sunt posibile un numar mare de
combinatii diferite de tranzitii, scheme de baza, metode de prelucrare si succesiunea operatiunilor,
iar n cele mai complexe numarul lor este de multe ori mai mare [36].

Tn capitolul 1 sunt expuse rezultatele studiului metodelor si ale optiunilor aplicate in analiza
dimensionald. Au fost propuse mai multe abordari moderne de calcul automatizat al lanturilor
dimensionale.

Analiza dimensionala implicd un numar mare de procedee si actiuni. Durata de munca a
analizei dimensionale este semnificativa — care cuprinde pentru un desen tehnic sau pentru un
proces tehnologic intre 10 si 50 de ore. Reducerile intensitdtii muncii privind analiza dimensionala
a constructiei si proceselor tehnologice este posibild in baza automatizarii acesteia [1, 7, 10, 15,
46, 47, 51].

Tn capitolul doi a fost elaborati o varianti modernd de calcul automatizat al lanturilor
dimensionale, tolerantilor si cotelor tehnologice n etapa proiectarii ansamblului constructiei
transmisiei precesionale de tipul 2K-H.

A fost calculati sarcina admisibila la contactul dintilor in angrenarea precesionala A2, _ .,
si anume, Intre dintii rotilor centrale si ai coroanelor rotii-satelit conjugati multipar. Au fost
efectuate simulari numerice ale 6 configuratii constructive distincte ale rotii-satelit (simuldrile
numerice ale variantei optime sunt descrise in detaliu n capitolul al doilea, celelalte optiuni sunt
incluse Tn anexa 2). A fost elaborata constructia optima a rotii-satelit (figura 2.21).

Tn capitolul trei se propune procedeul de reglare a jocului interdental in angrenarea
AB, _ ., a dintilor rotii-satelit si ai rotilor centrale prin intermediul inelelor compensatoare speciale
dotate cu asamblari pentru fixarea unghiulard a semiinelelor cu diferite grosimii in trepte care
asigura, prin rotirea relativa, modificarea grosimii sumare a inelului si, in consecinta, pozitionarea
axiala a 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 variabild in crestere cu distanta dintre treptele inelului auxiliar si partea frontald a carcasei

cu pasul de 0,07 mm.
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Se propune o metoda de analizd dimensionald, utilizand modulul special “Tolerance
Tools”, care permite corectitudinea aprecierii rezultatelor si asigurd precizia optimala la
asamblarea transmisiei precesionale.

Tn capitolul patru, prin simulirile numerice efectuate pentru configuratia optimizati a
constructiei rotii-satelit, s-au determinat urmatoarele caracteristici: tensiunea dupa Von Mises,
MPa; deplasarile generale, mm; coeficientii de siguranta si tensiunile de contact, MPa.

A fost elaborata o noua configuratie constructiva a elementelor transmisiei precesionale cu
angrenaj de tipul AZ,_.,,. Teoretic a fost determinat momentul de torsiune admisibil al transmisiei,
s-au efectuat simulari numerice pe componentele de baza ale elementelor transmisiei.

In urma analizei complexe a rezultatelor simularilor numerice s-a propus imbunititirea
constructiva a elementelor transmisiei precesionale, au fost validate rezultatele calculelor grafo-
analitice ale stirii tensionale in angrenarea A2, _,,.

Aprobarea rezultatelor stiintifice

Rezultatele stiintifice obtinute au fost prezentate la conferinte nationale si internationale,
colocvii stiintifice si simpozioane: Conferinta Internationala: Innovative Manufacturing
Engineering International Conference, 2015, lasi, Romania; Conferinta Internationala: Innovative
Manufacturing Engineering International Conference, 2018, Chisindu, Republica Moldova; in
revista:. TEHNOMUS XXI, New technologies and products in machine manufacturing
technologies, Suceava, Roméaania, 2022; Expozitia internationald: “Salonul International al
Cercetarii Stiintifice, Inovarii si Inventicii PRO”, Cluj Napoca, Roménia, 2019; Expozitia
Internationala: “Proceedings of the 12-th Edition of European Exhibition of Creativity and
Innovation”, Romania, 2020; Expozitia Internationald: “Innovation and Creative Education Fair
for Youth ICE-USV”, Suceava, Romania, 2022; Expozitia Internationala Specializata:
INFOINVENT, Editia a XVII-a, Chisinau, Republica Moldova, 2021; Expozitia Internationala:
“INVENTICA 20237, Iasi, Romania, 2023; Conferinta Internationald: Innovative Manufacturing
Engineering International Conference, 2023, Chisinau, Republica Moldova; Journal of
Engineering Science, Comparison and evaluation of classical methods of dimensional chains
theory and their modern analogues, Chisindu, Republica Moldova, 2023.

Publicatii 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.
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Volumul si structura tezei
Lucrarea este structuratd astfel: 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 Tn 5 lucrari stiintifice, s-au obtinut

2 brevete de inventie.

Cuvintele-cheie: roata-satelit, indice masa—gabarit, calculul tensiunilor, analiza

dimensionald, tolerante, compensator pentru reglarea axiald, transmisie precesionala.
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1. PRINCIPALELE PREVEDERI ALE TEORIEI LANTURILOR
DIMENSIONALE SI ANALIZA DIMENSIONALA. STUDIUL
METODELOR EXISTENTE

1.1. Lanturi dimensionale, schemele si ecuatiile lor

La proiectarea masinilor, mecanismelor, dispozitivelor si a altor produse, proiectarea
proceselor tehnologice, alegerea mijloacelor si metodelor de masurare si exploatare a produsului
apare necesitatea efectuarii unei analize dimensionale, cu ajutorul careia se realizeaza
corectitudinea succesiunii dimensiunilor interdependente si se determina erorile (tolerantele)
admisibile.

Lanturile dimensionale reflectd relatiile dimensionale obiective la proiectarea masinii,
procesele tehnologice de fabricare a pieselor si asamblarea lor in timpul masuratorilor, care apar
in conformitate cu conditiile sarcinilor de rezolvat [4].

Deoarece tolerantele sunt factori majori de cost, gasirea ,,celui mai bun design de toleranta”
este esentiala pe fundalul aspectelor tehnice, precum si financiare [13].

Analiza dimensionald se realizeaza folosind teoria lanturilor dimensionale [2, 8, 9]. Lantul
dimensional reprezintd un set de dimensiuni interdependente care formeaza un contur inchis si
determind pozitia relativd a suprafetelor sau axelor uneia sau mai multor parti. Lanturile

dimensionale sunt reprezentate grafic sub forma de grafuri (figura 1.1).
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Fig. 1.1. Scheme de lanturi dimensionale, lant dimensional sub forma de grafuri
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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.

Toate lanturile dimensionale constau din doud sau mai multe elemente, dintre care unul
este de Tnchidere, celelalte sunt componente.

Se numeste element de inchidere, elementul care are cea mai inaltd precizie, ceea ce
determina calitatea piesei in conformitate cu conditiile tehnice. Toate celelalte elementele sunt
numite componente, a caror schimbare conditioneaza si schimbarea elementului de inchidere.

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).

Proiectarea incepe cu precizia (toleranta) elementului de inchidere, determinand precizia
(tolerantele) altor componente ale lantului dimensional. In cadrul verificarii, elementul de
inchidere este verificat la sfarsi, inchizand lantul dimensional [19, 30].

Elementele componente pot fi de doua tipuri — de crestere sau de descrestere. Elementul
component, marirea caruia genereaza si marirea elementului de inchidere, se numeste element de
crestere. Elementul component, marirea caruia genereaza micsorarea elementului de inchidere, se
numeste element de descrestere.

Elementele de crestere (A1, A2, A4, As) sunt indicate prin sageti orientate spre dreapta,
deasupra literei corespunzatoare n diagrama lantului dimensional, iar elementele de descrestere

(As, As, Ap) sunt indicate prin sageti orientate spre stanga (figura 1.2).

—p—.—;-’-—;—.—g—;—;—.—p*—.—;—.l

T Al | A2

l—

-— ————— —— e~ —— —— —— — — 4]

b A, .
|

—] — — S —  — —

— e —— e —— —— — —

A,

— — — — ——

As

—_— — — — — — — — — —p

— — — e g

A,

— P

Fig. 1.2. Scheme de lanturi dimensionale cu elemente de crestere si descrestere
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Lanturile dimensionale sunt clasificate n functie de o serie de caracteristici: dupa aplicatie
(constructiva, tehnologica, masurare); dupa locul pe care il ocupd in piesd (ansamblu); dupa
amplasarea elementelor (liniare, unghiulare, plate, spatiale); dupa tipul de legaturi (scalare sau
vectoriale); dupd natura conexiunilor reciproce (independente, conectate paralel, conectate
secvential, combinate).

Procesul de prelucrare mecanica este considerat optim, daca in structura tuturor lanturilor
dimensionale tehnologice numarul dimensiunilor tehnologice este minim [21].

La intocmirea unei diagrame de circuit dimensionale, in schema desenului de asamblare
sau a diagramei structurale este reprezentatd imaginea elementului, apoi, pornind de la una dintre
suprafetele (axele) care limiteaza elementul de inchidere, urmeazd succesiv elementele
constructive care sunt utilizate nemijlocit la solutionarea sarcinii propuse, ajungand la a doua
suprafatd (axa) care limiteaza elementul de inchidere din cealalta parte.

Lantul dimensional presupune mai multe elemente (suprafete sau axe) si mai multe legaturi
dintre ele (dimensiuni). Astfel de structuri se numesc grafuri (figura 1.1) si pot fi studiate folosind
teoria grafurilor. Totodata, procesul de identificare a lanturilor dimensionale este simplificat si
usor formalizat [17].

Pentru a recunoaste CAD si caracteristica de productie pot fi utilizate mai multe metode.
O modalitate de a face acest lucru este prin metoda bazata pe grafuri. Grafurile de adiacenta
atribuita sunt dezvoltate pentru fiecare caracteristica a unui model de piesa, Tn acest caz, pentru a
usura planificarea prelucrarii piesei [37].

Pentru efectuarea analizei dimensionale, pe langa schema dimensionald, se formuleaza

ecuatia circuitului dimensional care rezulta din conditia de inchidere:

c1d1+ c2A2 +...+ cmen*Am+n =0 (1.1)

unde:

A1, A2, ..., Am+n — valorile nominale ale tuturor elementelor lantului dimensional,

c1, ¢2, ..., cm+n - coeficientil ce caracterizeaza gradul de influenta a modificarilor elementelor
lantului asupra elementului de Tnchidere sau a raporturilor de transmisie.

In lanturile dimensionale cu elemente paralele (lanturi liniare):

le1] = lc2l = ... = |em+n| = 1 (1.2

In lanturi dimensionale plane si spatiale (caz general):
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Daca marirea elementului constructiv conduce la marirea elementului de inchidere, atunci
raportul de transmisie este pozitiv; daca aceasta conduce la descresterea lui, atunci raportul de
transmisie este negativ.

In functie de tipul lantului dimensional si de complexitatea acestuia, raportul de transmisie
poate fi determinat prin diferite metode: masurarii, de proiectie, diferentierii.

1. Metoda masurarii. Metoda consta in modificarea succesiva a valorilor fiecarui element
constructiv al lantului in timp ce celelalte elemente rdman neschimbate si analiza influentei acestei
modificari asupra valorii elementului de inchidere. Aceasta metoda se utilizeaza cand intre
elemente existd o interdependenta complexa, precum si in cazurile in care se determind numai
abaterile elementului de Tnchidere fara a se calcula valorile lui nominale.

2. Metoda de proiectie. Toate elementele constructive sunt proiectate pe directia
elementului de Tnchidere, iar raporturile de transmisie sunt definite ca si cosinusurile unghiurilor
formate de elementele constructive cu directia elementului de inchidere. Este utilizata in calculul
lanturilor dimensionale plane [22].

3. Metoda de diferentiere. Raportul de transmisie al fiecarui element constructiv este
determinat ca derivata partiald a functiei elementului de inchidere, adica, prin diferentierea ecuatiei
lantului dimensional. Metoda se utilizeaza la calculul lanturilor dimensionale pentru care se poate
compila si diferentia cu usurintd o expresie analitica a elementului de inchidere si a celor
constructive.

Pentru lanturile dimensionale liniare, valoarea nominala a elementului de Tnchidere

reprezinta diferenta dintre sumele valorilor nominale ale elementelor de crestere si descrestere:
Ay =Y" Aer — X" Agescr (1.4)

unde:
m - numarul elementelor de crestere;
n - numarul elementelor de descrestere.

In general, valoarea nominali a elementului de Tnchidere:

Ap = 211n+n cidi = XM cerlAer — XM caescr | Adescr (1.5)
Ultimele doua sunt ecuatiile (1.4, 1.5) de baza ale lanturilor dimensionale liniare si plane.
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1.2. Probleme rezolvate cu ajutorul lanturilor dimensionale

Calculul lanturilor dimensionale este necesar cand se rezolva problemele de proiectare,
fabricare si exploatare a unei clase largi de produse (masini, mecanisme, dispozitive, aparate etc.). Cu
ajutorul teoriei lanturilor dimensionale pot fi solutionate urmatoarele sarcini de proiectare, tehnologice
s1 metrologice.

1. Stabilirea relatiilor geometrice si cinematice dintre dimensiunile pieselor; calculul
valorilor nominale, abaterilor si tolerantelor dimensionale.

2. Calculul standardelor de precizie si determinarea conditiilor tehnice ale masinilor si
partilor componente ale acestora.

3. Analiza corectitudinii dimensionarii si abaterilor in schemele de lucru ale pieselor.

4. Calculul dimensiunilor interrelationale, tolerantelor si ajustajelor.

5. Justificarea succesiunii operatiunilor tehnologice la fabricarea si asamblarea produselor.

6. Justificarea si calcularea preciziei necesare a dispozitivelor.

7. Selectarea instrumentelor si metodelor de masurare; calculul preciziei masuratorilor
realizabile.

Calculul total al lanturilor dimensionale se efectueaza pe parcursul elaborarii proiectului de
lucru al masinii; calculele preliminare trebuie facute pe parcursul elaborarii proiectului tehnic
constructiv.

Toate sarcinile (problemele) care pot fi solutionate cu ajutorul lanturilor dimensionale se
Tmpart in doua tipuri: directe si inverse.

Sarcina directa. In functie de valoarea nominali a tolerantei sau abaterilor elementului de
inchidere se determina valorile nominale, tolerantele si abaterile-limita ale tuturor componentelor
lantului dimensional. O astfel de sarcind se refera la calculul de proiectare al lantului dimensional.

Sarcina inversd. Conform valorilor nominale stabilite, tolerantelor si abaterilor-limita ale
elementelor lantului, se determina valoarea nominala, toleranta si abaterile-limita ale elementului
de Inchidere. O astfel de sarcina se refera la calculul de verificare a lantului dimensional.

Cea mai importantd este sarcina directd, deoarece aceasta permite solutionarea sarcinii
principale la proiectarea masinii — determinarea parametrilor lantului dimensional care va asigura
precizia elementului de inchidere al masinii sau al piesei.

Problema inversa se rezolva cand este necesara verificarea corectitudinii solutiei sarcinii

directe sau a dimensiunilor si tolerantelor acceptate fara a fi calculate [18].
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1.3. Metode de obtinere a preciziei elementului de Tnchidere
si a calculului lanturilor dimensionale

Precizia necesara a elementului de inchidere este determinata de conditiile de exploatare a
piesei si de scopul sau functional. In functie de obiectul de productie, de natura produselor, precum
si de precizia prelucrdrii pieselor, aceasta poate fi realizatd prin mai multe metode:
interschimbabilitate completd, incompleta si de grup, ajustare si reglare. In acelasi timp, lanturile
dimensionale pot fi calculate prin metoda maxim si minim sau prin metoda probabilistica a carei
variantd poate fi metoda testelor statistice.

La proiectarea si fabricarea chiar a aceleiasi masini deseori se utilizeaza o combinatie de
diferite metode pentru obtinerea preciziei elementului de inchidere si metode de calcul al
elementelor dimensionale.

Metoda de realizare a preciziei specifice a elementului de inchidere este selectata in functie
de valoarea tolerantei stabilite pentru aceasta si de numdrul de componente ale lantului
dimensional, ludnd Tn considerare caracteristicile constructive si tehnologice ale piesei, scopul
serviciului, costul de fabricatie si alti factori [99].

Metoda de asigurare a preciziei specificate a elementului de inchidere este selectata
anterior, in functie de toleranta medie a elementelor constitutive.

Toleranta medie obtinuta sau precizia medie a elementelor constructive este evaluatd din
punct de vedere al performantei lor in productie. In acelasi timp, se ia in considerare complexitatea
si dimensiunile generale ale pieselor, procesul de fabricatie prevazut etc.

Daca toleranta medie a elementelor constructive este acceptabila, iar toleranta elementului
de inchidere este mai mare decat cotele de precizie 8-11, atunci ar trebui utilizatd metoda
interschimbabilitatii complete; daca toleranta elementelor de inchidere este mai precisa, atunci
precizie cu un numar mic de elemente constructive (5 sau mai putine) se foloseste metoda
interschimbabilitatii de grup, in caz contrar — cu un numar mai mare de elemente constructive —

metoda de ajustare sau reglare.

1.4. Metoda interschimbabilitatii complete si metoda maxim-minima
Prin metoda de obtinere a preciziei prin interschimbabilitatea completa piesele sunt
asamblate fira ajustare, reglare. In orice combinatie de dimensiuni ale pieselor fabricate in limitele

tolerantelor calculate, precizia necesara a elementului de inchidere este asigurata automat.
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Se asigura simplitatea si rentabilitatea asamblarii, posibilitatea asamblarii in linie,
posibilitatea unei cooperari largi a productiei, simplitatea fabricarii pieselor de schimb si furnizarea
acestora catre consumatori, posibilitatea controlului selectiv.

Domeniul de aplicare — in productia de serie mare si in masa cu 0 tolerantd mica a
elementului de inchidere si un numar mic (pana la cinci) de elemente constructive ale lantului
dimensional, cu lanturi multidimensionale si o toleranta mare a elementului de inchidere.

Dezavantajul metodei consta in faptul ca tolerantele elementelor constructive sunt mai
mici, In conditii egale, decat in cadrul celorlalte metode, fapt care poate fi neeconomic.

Daca precizia elementului de inchidere a lantului dimensional este obtinuta prin metoda
interschimbabilitatii complete, atunci se efectueaza calculul lanturilor dimensionale, utilizand
metoda maxim si minim (metoda de calcul).

Metoda maxim-minim se bazeaza pe presupunerea ca pentru asamblare sunt furnizate
piese cu dimensiuni limitative, a caror elemente de crestere vor avea cele mai mari dimensiuni-
limita, iar toate cele de descrestere vor avea cele mai mici, sau invers. Prin urmare, dimensiunea
elementului de inchidere va fi maxima sau minima, a carei probabilitate este foarte mica. Metoda
are o precizie mare, iar valorile tolerantelor calculate obtinute prin aceastd metoda adesea nu
corespund celor propuse. Daca reiesim din tolerantele elementului de inchidere, atunci tolerantele
elementelor lantului dimensional se obtin excesiv de dure. Daca reiesim din tolerantele elementelor
lantului dimensional, atunci toleranta calculata a elementului de inchidere se obtine mai mare decat
cea propusa.

Metoda are avantaje mari — simplitate, claritate, volum mic de calcule ingineresti, garantie
sigura de rebut datorita preciziei joase a elementului de inchidere, imposibilitatea de a admite cel
mai mic procent de risc in calcule.

Metoda maxim-minim este fezabild din punct de vedere economic numai pentru lanturile
elementelor dimensionale de precizie mica sau pentru lanturile dimensionale precise cu un numar
mic de elemente constructive. In alte cazuri, precizia necesari a pieselor de fabricatie poate depasi
nu numai precizia economica, dar si pe cea practica.

Metoda ar putea fi utilizata pentru a solutiona sarcinile de proiectare si verificare in conditii
de productie de unicat si de serie mica a pieselor, la proiectarea pieselor unice, la calculele
preliminare auxiliare si in cazurile in care este inacceptabila chiar si o probabilitate neglijabila ca

valorile elementului de inchidere sa depaseasca limitele admise.
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1.5. Metoda interschimbabilititii incomplete si metoda probabilistica
asamblate fara ajustare, reglare si tolerante. In acelasi timp, pentru un numér mic de piese acceptate
initial, valorile elementului de inchidere pot depasi limitele admisibile.

Aceastd metoda are aceleasi avantaje ca si ale metodei de interschimbabilitate completa,
plus eficienta fabricarii pieselor datorita campurilor de toleranta extinse.

Domeniul de aplicare — productia in serie si Tn masa cu o tolerantd mica a elementului de
inchidere si un numar relativ mare de elemente ale lantului dimensional.

Sunt posibile costuri suplimentare pentru inlocuirea pieselor de asamblare, fiind necesar
un control riguros.

Daca precizia elementului de inchidere al lantului dimensional este obtinuta prin metoda
interschimbabilitatii complete, atunci se efectueaza calculul lanturilor dimensionale conform
metodei probabilistice (metoda de calcul).

Esenta metodei probabilistice rezida in faptul ca piesele sunt prelucrate cu tolerante mari,
avantajoase din punct de vedere economic, dar care nu garanteaza obtinerea maxima a abaterilor
prezise ale elementului de inchidere. Tolerantele elementelor constructive sunt stabilite, tinand
cont de dispersia dimensiunii, adica, in baza legilor teoriei probabilitatii.

Avantajul metodei probabilistice consta in excluderea rezervelor excesive de precizie
datorita unui calcul obiectiv mai complet al legitatilor distributiei dimensionale a pieselor la
Tnsumarea erorilor elementelor constitutive. De regula, tolerantele elementelor constructive, cand
sunt calculate prin metoda probabilistica, se obtin semnificativ mai mari decét atunci, cand sunt
calculate prin metoda maxim-minim (pentru lanturi — cu 30-40%, pentru cele cu elemente multiple
— de doua ori sau mai mult), ceea ce reduce costul fabricarii pieselor.

Dezavantajele metodei — posibilitatea rebutului privind precizia elementului de inchidere,
complexitate comparativa si volum mare de calcule, precizia si fiabilitatea calculelor depind de
veridicitatea si precizia determinarii caracteristicilor statistice ale distributiei.

La calcularea lanturilor dimensionale prin metoda probabilistica trebuie sd cunoastem
legile dispersirii dimensiunilor pieselor si caracteristicile lor statistice [87]. Tn acest sens, cea mai
frecvent utilizata este legea distribuirii normale (legea lui Gauss), precum si legea probabilitatii
egale, legea triunghiului, Legea lui Maxwell si modulul diferentei valorilor distribuite normal.
Utilizarea oricareia dintre legile de distributie in scopul analizei dimensionale ar trebui sa se bazeze
pe o analiza aprofundatd a formarii unei anumite dimensiuni si a conditiilor de obtinere a acesteia.

O varianta a metodei probabilistice este metoda de testare statistica (metoda Monte Carlo),
care consta in mai multe simulari numerice pe calculator ale valorilor aleatorii ale elementelor
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lantului, rezultind un numar de valori ale elementului de inchidere. Tn baza rezultatelor calculelor
se determina asteptarea matematicad si alti parametri datorita carora Se atribuie valorile-limita
nominale, cele mai mari si cele mai mici (in baza lor se determina toleranta) ale elementului de
inchidere [96, 97].

Avantajul metodei de testare statisticd consta in posibilitatea de calculare multilaterald a
probabilitatii dimensiunilor. Insa pentru aceasta va fi nevoie de informatii statistice destul de
complete privind distributia elementelor. La dezavantajele acestei metode se refera volumul mare

de calcule ce corespunde cu numarul experimentelor statistice.

1.6. Metoda interschimbabilititii de grup

Conform acestei metode, piesele sunt asamblate fard ajustare si reglare. Valoarea calculata
a tolerantei elementelor lantului dimensional se mareste de cateva ori pana la o toleranta fezabila
din punct de vedere economic pentru producere. Dupa fabricare, piesele sunt sortate dupa
dimensiunile reale 1n grupuri conform tolerantei calculate, fiind asamblate in grupuri

corespunzatoare dupa metoda interschimbabilitatii totale (figura 1.3).
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Fig. 1.3. Schema de calcul al preciziei elementului de inchidere prin metoda interschimbabilitatii
ingrup
Astfel, este posibil sa se obtina o precizie ridicatd a elementului de Tnchidere, elementele

lantului dimensional avand tolerante rezonabile.
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Domeniul de aplicare — productia in masa si in serie mare a pieselor cu lanturi dimensionale
cu valoare redusa (3-4 elemente) cu o precizie ridicata a elementelor de inchidere.

Dezavantajele metodei — cresterea volumului lucrarilor nefinisate, costuri suplimentare
pentru verificarea, sortarea si marcarea pieselor, dificultati de furnizare a pieselor de schimb.

Calculul lanturilor dimensionale prin metoda interschimbabilitatii de grup poate fi efectuat
prin metoda maxim-minim sau prin metoda probabilistica. Calculul include inlocuirea tolerantelor
de proiectare a elementelor componentelor cu tolerantele de productie sau tehnologice, care pot
depasi tolerantele de proiectare de mai multe ori. Pentru asigurarea preciziei corespunzatoare a
elementului de inchidere este prevazuta sortarea elementelor constructive in grupuri dupa
dimensiunile reale, iar cdmpul de dispersie al dimensiunilor fiecarui grup ar trebui sa fie egal cu

tolerantele calculate ale elementelor lantului dimensional.

1.7. Metoda de ajustare

Precizia necesara este obtinuta prin ajustarea unei piese prestabilite - compensator - la care
se stabileste o anumita toleranta in cadrul prelucrarii pentru asamblare.

In acest sens, este posibila obtinerea unei precizii ridicate a elementului de Tnchidere cu
tolerante mai rentabile ale elementelor componente din punct de vedere economic.

Domeniul de aplicare — productii unicate si Tn serie mica, lanturi dimensionale cu multiple
elemente si element de inchidere de inalta precizie.

Dezavantajele metodei — cresterea semnificativa a costului de asamblare si termenul mare
de asamblare, dificultati de normare si mecanizare, complexitatea planificarii productiei si
reparatiei.

Calculul lanturilor dimensionale prin metoda de ajustare poate fi efectuat folosind metoda
maxim-minim sau metoda probabilistica. Calculul presupune selectarea unui element din lantul
dimensional in calitate de compensator pentru a fi modificat ulterior in timpul asamblérii prin
prelucrare mecanica suplimentard. Toleranta de ajustare a compensatorului nu trebuie sa
depdseasca toleranta specificatd a elementului de inchidere.

Astfel, se poate asigura ajustarea elementului de inchidere nu numai in timpul asamblarii,
ci si in exploatare, precum si posibilitatea de asigurare a controlului automat al preciziei [61].

Domeniul de aplicare — toate tipurile de fabricare a lanturilor dimensionale cu inalta
precizie.

Dezavantajele metodei — posibile complicatii la proiectarea piesei, cresterea numarului de

piese, asamblarea mai complicata datorita masurarilor si reglarilor de rigoare.
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1.8. Metoda de reglare

Precizia necesara se obtine datoritd modificarilor elementului de compensare cu ajutorul
unor compensatoare speciale cu miscare continud sau periodicd a pieselor sau prin selectarea
acestora din urma.

Posibilitatea reglarii elementului de inchidere este asigurata nu numai in timpul asamblarii,
dar si in timpul exploatarii, precum si posibilitatea de asigurare a controlului automat al preciziei.

Domeniul de aplicare — toate tipurile de fabricare cand lanturile au o inalta precizie.

Dezavantajele metodei — complicatii posibile la proiectarea piesei, cresterea numarului de
piese, dificultati la asamblare din cauza masurérilor si reglarii de rigoare.

Calculul lanturilor dimensionale prin metoda de reglare poate fi efectuat, folosind metoda
maxim-minim sau metoda probabilistica. In acest caz, se alege un element constructiv care va servi
drept element compensator cu scopul de asigurare, la asamblare, a preciziei necesare si abaterilor-
limita specificate ale elementului de inchidere.

Aceasta este 0 metoda in care precizia necesara a elementului de inchidere a unui lant
dimensional este obtinutd prin schimbarea elementului de compensare fara a indeparta stratul de
metal [26].

In calitate de compensatoare fixe se utilizeaza seturi de piese — inele de schimb, bucse,
saibe etc. selectate n timpul asamblarii sau seturi de garnituri de aceeasi grosime sau de grosimi
diferite, numarul lor fiind determinat de necesitate (figura 1.4). Diferenta de dimensiuni dintre
treptele vecine ale pieselor de compensare nu trebuie sd depaseascd toleranta elementului de
inchidere, de asemenea, grosimea garniturii din set trebuie sd fie mai micd decat toleranta

elementului de Tnchidere [23, 24].
A,
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Fig. 1.4. Metoda reglarii cu utilizarea compensatorului mobil
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La calculul compensatoarelor mobile se iau in considerare caracteristicile tehnologice
constructive ale acestora si metoda de compensare a erorilor (in trepte sau continui). Dispozitivele
cu surub compenseaza erorile in mod continuu. Pentru a le deplasa la o distanta egala cu cea mai
mare compensatie calculata, se va calcula numarul necesar de rotatii ale surubului (sau piulitei).

Daca in proiectare sunt prevazute pozitii fixe cu suruburi sau piulite, atunci compensarea
se efectueaza in trepte.

Pentru calculul compensatorilor elastici se ia n considerare lucrul arcului de care depinde
intervalul de reglare a deformarilor elementului de inchidere. Ca urmare a deplasarii arcului in
timpul lucrului, trebuie asigurata schimbarea elementului de Tnchidere in limitele cdmpului de
compensare.

Calculul compensatoarelor autoreglabile trebuie sa asigure eliminarea automata

neintrerupta a erorilor elementului de inchidere.

1.9. Metode de calcul al tolerantelor

Calculul tolerantelor consta in determinarea influentei tolerantelor asupra elementelor
constructive, conform tolerantei elementului de Tnchidere.

Analiza lanturilor de dimensiuni reprezintd un mijloc de rezolvare rationala a problemelor
datorate functionarii in ansamblu a masinilor, stabilirea conditiilor de precizie, cu alegerea corecta
a tolerantelor de fiabilitate necesare bunei functionari a masinilor [5].

Exista mai multe metode de calculare a tolerantelor cum ar fi: metoda incercarii si erorilor,
egalitatii treptelor de precizie egale, influenta proportionald, tolerantele egale si justificarea
economicd a tolerantelor.

1. Metoda incercarilor. Tolerantele sunt determinate in urma mai multor incerciri. In acest
sens, se va respecta urmatoarea procedurd de calcul:

1) tuturor elementelor constructive ale lantului dimensional li se vor aloca tolerante

convenabile si valori-limita ale abaterilor;

2) se calculeaza toleranta si coordonata centrului campului de toleranta al elementului de

inchidere;

3) se compard valorile calculate si cele alocate. Daca valorile nu se potrivesc, atunci

tolerantele si abaterile-limita ale tuturor sau ale unei parti a elementelor constructive se

corecteaza, dupa care din nou sunt determinati parametrii de calcul, fiind comparati cu cei

propusi. Incercarile continua pani cand conditia de egalitate a parametrilor calculati si a

celor propusi este Tndestulata.
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Pentru lanturile dimensionale cu mai multe elemente se recomanda urmatoarea procedura
de calcul: tuturor elementelor constructive ale lantului dimensional, cu exceptia elementului de
legatura, li se alocd tolerante economice si abateri-limitd, dupa care se determina toleranta si
coordonatele centrului cdmpului de toleranta al elementului de legatura [3, 6].

Metoda se utilizeaza la calculul tolerantelor pieselor de unicat si In serie micd. La
dezavantajele acestei metode se refera volumul mare de calcule cand este efectuat manual,
Tndeosebi cand este vorba de un numar mare de elemente constructive, precum deciziile subiective
de efectuare a incercarilor.

2. Metoda egalitatii treptelor de precizie. Conform acestei metode, tuturor elementelor
constructive li se aloca tolerante cu aceeasi treaptd de precizie. Treapta de precizie se determina in
functie de toleranta elementului de inchidere, de numarul de elemente constructive ale lantului
dimensional si de valorile lor nominale. Tolerantele gasite sunt ajustate, tinand cont de cerintele

3. Metoda influentei proportionale. Conform acestei metode, tuturor elementelor
constructive ale lantului dimensional li se aloca tolerante, tinand cont de raportul de transmisie,
coeficientul de distributie relativa si valoarea nominala a elementelor.

4. Metoda tolerantelor egale. Conform acestei metode, tuturor elementelor constructive ale
lantului dimensional 1i se aloca tolerante egale. Metoda este utilizata la calculul lanturilor
dimensionale ale caror componente sunt de acelasi tip, iar dimensiunile nominale difera putin si
pot fi efectuate cu aproximativ aceeasi precizie economica. Toleranta obtinuta este ajustata la unele
elemente constructive, in functie de valoarea lor, cerintele de proiectare si dificultatile tehnologice
de fabricatie.

Metoda tolerantelor egale este simpla, dar nu este suficient de precisa, deoarece ajustarea
tolerantelor elementelor constructive este arbitrara. Ea poate fi recomandatd numai pentru alocarea
preliminara a tolerantelor.

5. Metoda de justificare economicd a tolerantelor. Tolerantele elementelor lantului
dimensional sunt stabilite astfel, incat costul de fabricatie a pieselor ale caror dimensiuni
corespund cu cele ale elementelor lantului, pentru o toleranta data a elementelor de inchidere, sa
fie cel mai mic. Pentru calculul tolerantelor prin aceasta metoda trebuie sa se tina cont neaparat de
datele privind costurile de prelucrare a pieselor cu diferite trepte de precizie. Pretul de cost al
efectuarii operatiunilor si toleranta dimensiunii suprafetei prelucrate sunt legate printr-o relatie
hiperbolica astfel, incat odata cu cresterea tolerantei costul procesarii scade.

Metoda de justificare economica a tolerantelor poate fi implementatd pe baza principiului
optimizarii, folosind un computer. Dezavantajele metodei constau in dificultatea si volumul mare
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de lucru, precum si in lipsa unor date normative sistematizate care sa clarifice legatura dintre
precizie si costuri (costul de productie, durata efectuarii calculelor), ceea ce ar permite alcatuirea

unei functii-tintd corespunzatoare.

1.10. Calculul lanturilor dimensionale liniare si unghiulare

In lanturile dimensionale liniare, elementele sunt dimensiuni liniare, fiind situate pe linii
paralele. Toleranta elementului de inchidere in lanturile dimensionale liniare este egala cu suma
tolerantelor tuturor elementelor lantului dimensional (crescatoare si descrescatoare). Calculul
lanturilor dimensionale liniare se efectueaza prin metoda maxim-minim sau prin metoda
probabilistica bazata pe formularea ecuatiilor lantului dimensional.

Lanturile dimensionale unghiulare pot fi de doua tipuri.

1. Lanturile unghiulare de primul tip includ lanturile cu varf comun ale caror elemente
formeaza un contur inchis aflat fie Tn jurul unei parti a cercului (lanturi dimensionale sectoriale),
fie pe intregul cerc (lanturi dimensionale circulare). In lanturile dimensionale unghiulare de primul
tip, dimensiunile unghiulare sunt stabilite In unitdti unghiulare (grade, minute, secunde, radiani)

(figura 1.5).
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Fig. 1.5. Lant dimensional unghiular
Diagramele de circuit de primul tip sunt un contur inchis, delimitat de raze si arce ale
cercurilor corespunzatoare dimensiunilor unghiulare.
Lanturile dimensionale unghiulare de primul tip se calculeaza, folosind formule pentru

calcularea lanturilor dimensionale liniare in care valorile liniare sunt inlocuite cu cele unghiulare.
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2. Lanturile dimensionale unghiulare de al doilea tip nu au un punct comun si constau din
elemente care definesc pozitia relativa (rotatia) a suprafetelor si axelor (perpendicularitate,
paralelism etc.). Ele sunt, de asemenea, numite lanturi de elemente relative.

In lanturile dimensionale unghiulare de al doilea tip legaturile sunt date in valori liniare
care se atribuite lungimii bazelor [35].

In majoritatea cazurilor, aceste lanturi pot fi aduse la un véarf comun conditionat. Daci in
lanturile unghiulare toate varfurile unghiurilor coincid sau pot fi combinate prin constructii
geometrice, atunci metodele de rezolvare a acestora sunt similare cu metodele de rezolvare a
lanturilor liniare; in alte cazuri, calculul se reduce la rezolvarea unui lant dimensional plan. Tnainte
de a face calcule, dimensiunile unghiulare sunt aduse la o singura lungime de baza calculata pentru
toate legaturile acestui lant. Tn calcule se utilizeaza, de asemenea, valorile relative ale tolerantelor
sau abaterilor admise, care sunt considerate abateri-limita ale legaturilor liniare, ale caror valori

nominale sunt zero.

1.11. Calculul lanturilor dimensionale plane si spatiale

Cerintele tehnice fatd de 0 masind sunt de obicei stabilite In doud planuri reciproc
perpendiculare. In general, precizia este asigurati de calculul lanturilor dimensionale plane sau
spatiale cu legaturi liniare si/sau unghiulare.

Datoritd numarului mare de elemente ale lantului dimensional, un lant dimensional plan
trebuie rezolvat prin metode probabilistice. Cu toate acestea, in cazuri justificate, se utilizeaza un
calcul maxim-minim.

Exista doua modalitati de rezolvare a unui lant dimensional plan in cadrul rapoartelor de
transmisie constante, care nu iau in considerare efectul erorii unghiului asupra preciziei
elementelor de inchidere liniara si efectul erorii dimensiunii liniare asupra preciziei unghiurilor.

1. Lantul dimensional plan este rezolvat prin reducerea acestuia la un singur lant
dimensional liniar cu inlocuirea elementelor lantului dimensional prin proiectiile lor in directia
elementului de Tnchidere.

2. Lantul dimensional plan este rezolvat prin reducerea acestuia la doua lanturi
dimensionale liniare prin proiectarea in doua directii reciproc perpendiculare. Metoda se bazeaza
pe presupunerea inchiderii poligonului valorilor-limita ale elementelor.

In rapoartele de transmisie variabile ale elementelor, un lant dimensional plan este, de
asemenea, rezolvat in doua moduri.

1. Lantul dimensional plan este rezolvat prin considerarea unor erori suplimentare care iau
in calcul influenta tolerantelor unghiului. Daca un lant plan este descompus in doua lanturi liniare,

48



atunci tolerantele unghiului sunt proiectate pe ambele directii ale elementelor de inchidere. La
determinarea tolerantei elementelor de inchidere, este necesar sid se tina cont de eroarea
suplimentara introdusd de fiecare componenta a erorii unghiului.

2. Lantul dimensional plan se rezolva tinand cont de natura aleatorie a distributiei erorilor
dimensionale liniare si unghiulare. Elementele componente sunt reprezentate de vectori care au
erori de lungime si pozitie. Eroarea elementelor se caracterizeaza prin campurile de distributie ale
lungimii si unghiului acesteia, care determina pozitia acestui element in sistemul de coordinate al
piesei. Eroarea totald a lantului este determinatd de aria de distributie a pozitiilor capatului
elementului de Tnchidere. In acest caz, lantul dimensional plan este reprezentat ca un poligon
vectorial. Lantul este rezolvat prin metoda Monte-Carlo, prin proiectarea sumei vectoriale pe axe
de coordinate paralele cu axele de baza ale piesei, originea caruia coincide cu inceputul primului
element.

Lantul spatial cu elemente liniare este descompus in trei lanturi liniare prin proiectarea in
trei directii reciproc perpendiculare, una dintre care este combinatd cu directia nominald a
elementului de inchidere. Proiectiile valorilor nominale ale elementelor, tolerantele si coordinatele
punctelor medii ale cAmpurilor de toleranta sunt determinate de trei directii de coordinate. Apoi se
determind valoarea nominald totala, toleranta si coordinata centrului cdmpului de tolerantd al
elementului de inchidere.

Lantul spatial cu elemente unghiulare este descompus in douad lanturi plane prin proiectarea
pe doui planuri reciproc perpendiculare. In acest caz, o suprafatd plani coordinati va coincide cu
directia elementului de inchidere. Valorile nominale ale unghiurilor, tolerantele acestora si
coordinatele centrului cdmpurilor de tolerantd sunt determinate conform celor doud directii de

coordinate. Apoi se calculeaza parametrii elementului de inchidere.

1.12. Calculul lanturilor dimensionale interconectate

Calculul lanturilor dimensionale paralele si combinate depinde de elementele comune si de
toleranta medie a elementelor constructive.

Cand se rezolva o problema concretd, se intocmeste un tabel in care se specifica denumirile
tuturor lanturilor dimensionale aferente, numarul de elemente constructive si toleranta medie a
acestora, tolerantele elementelor de inchidere si metodele de obtinere a preciziei acestora din urma.
Conform tabelului, orientativ se determina lanturile in care tolerantele elementelor comune vor fi
cele mai mici, fiind presupusa succesiunea calculului.

La rezolvarea problemei inverse, fiecare lant dimensional este calculat separat.
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1.13. Calculul lanturilor dimensionale care contin elemente-joc si elemente vectoriale

Lanturile dimensionale de asamblare pot include elemente-joc ale caror modificare
conduce la modificarea elementului de inchidere. Elementul-joc este determinat de valoarea sa
nominald cu abateri. Lanturile dimensionale in acest caz sunt calculate ca lanturi dimensionale
liniare. Daca in timpul asamblarii si exploatarii jocul piesei este complet orientat intr-o directie
(sub actiunea sarcinii, fortelor de lucru, arcurilor sau in orice alt mod), atunci lanturile
dimensionale sunt realizate astfel, incat jocurile sa nu afecteze elementul de inchidere.

Elementele-vectori sunt legate de unele erori: bataia radiala, bataia frontala, abaterea de la
coaxialitate, de la paralelism etc.

Valoarea nominala a erorii vectoriale este zero, iar centrul campului de distributie coincide
cu valoarea nominala, de aceea, prezenta in lantul dimensional a elementelor-vector nu va afecta
valoarea nominald a elementului de inchidere si coordinatei centrului cdmpului de toleranta al
acestui element, dar va afecta toleranta acestuia.

In general, calculul lanturilor dimensionale cu elemente-vector se reduce la calculul

lanturilor dimensionale spatiale.

1.14. Analiza dimensionala a masinii

Scopul analizei dimensionale a masinii constd in justificarea constructiei finale a ei,
stabilirea cerintelor privind precizia amplasarii relative a unitatilor de asamblare, alocarea
preliminara a tolerantelor pentru fabricarea unitatilor de asamblare, alegerea metodelor pentru a
obtine precizia necesara a elementelor de inchidere la asamblarea masinii. Analiza dimensionala a
masinii se recomanda a fi efectuatd in urmatoarea ordine:

1. Tn etapa initiald a elaboririi proiectului tehnic se intocmeste schema aspectului general
al masinii. Din punct de vedere al rentabilitdtii asamblarii, cea mai buna schema este cea care nu
necesita ajustare, verificare si reglare.

2. Sunt identificate toate cerintele de precizie impuse pozitiei relative a unitatilor de
asamblare si a pieselor masinii, adica se determina elementul de inchidere si cerintele fata de
acesta.

3. Sunt identificate dimensiunile pieselor care influenteaza asupra preciziei elementului de
inchidere si sunt intocmite scheme dimensionale care stabilesc interrelatiile dimensionale ale
nodurilor si pieselor asamblate in masina.

4. Este determinata precizia medie a elementelor constructive ale lanturilor dimensionale,

fiind prezisd o anumita precizie a elementului de inchidere. Comparand toleranta calculatd a
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elementului de inchidere cu precizia prezisa, se alege metoda de obtinere a preciziei necesare a
elementului de Tnchidere.

Daca toleranta calculatd este mai micad decat toleranta prezisa sau diferd putin de aceasta,
atunci precizia necesard poate fi asiguratd prin metoda interschimbabilititii. insa daci toleranta
calculata este mai mare decat cea prezisa, atunci precizia necesara trebuie asigurata prin metoda
de compensare. Daca din anumite motive este imposibil a fi utilizat un compensator, trebuie redusa
toleranta calculata, respectand conditia de egalitate aproximativa a tolerantei calculate si prezise.

Tn general, abaterile geometrice pe piesele reale sunt inevitabile din cauza impreciziei
fiecdrui proces de fabricatie si a incertitudinii asociate fiecarui proces de masurare. Pentru a
garanta totusi asamblarea, functionalitatea si estetica unui produs, aceste abateri geometrice
trebuie limitate [12].

Reducerea tolerantei calculate poate fi efectuata prin reducerea numarului de elemente
constructive si a tolerantelor acestora. Prima metoda necesita o modificare a schemei de dispunere
sau a proiectdrii unitatilor de asamblare, a doua tine de complicatia tehnologiei de fabricatie a
pieselor. Deseori, decizia finala poate fi luatd numai dupa efectuarea calculelor economice
comparative.

Dupa gasirea tolerantelor elementelor constructive, se evalueaza posibilitatea asigurdrii lor
in productie.

La analiza dimensionala a masinii este necesar sa se asigure comoditatea si rapiditatea de
elaborare a lantului dimensional al pieselor mecanismului si calculul dimensiunilor pieselor. Tn
acest sens, trebuie respectate urmatoarele procedee ale metodologiei de baza.

1. Pentru a determina relatiile dintre piese, mecanismul trebuie prezentat intr-un numar
necesar de proiectii si sa se dea sectiunile sale in planuri anumite.

2. Analiza dimensionala a mecanismului trebuie efectuata in doua planuri, fiind proiectate
toate dimensiunile interdependente in trei axe de coordinate.

3. Posibilitatea realizarii legaturilor dimensionale prin metode tehnologice simple.

4. Este necesar sa se prezinte grafic lanturile dimensionale principale si cele mai complexe
sistemele dimensionale. Lanturile de asamblare simple si neesentiale pot fi scrise nemijlocit in
forma de ecuatii.

5. Fiecare diagrama dimensionala trebuie sa fie insotita de o explicatie, ceea ce constituie
un parametru al mecanismului (element de inchidere) din ansamblul sau sistemul dimensional dat,
cu indicarea valorilor-limita. Aceste informatii sunt necesare la selectarea metodei de obtinere a

preciziei si pentru determinarea succesiunii de solutionare a elementelor de asamblare.
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6. Pentru clarificarea interrelatiilor dintre lanturile dimensionale de asamblare este necesar sa
se asigure comparabilitatea acestora, scop in care schemele trebuie sa fie plasate pe o singura pagina
(sau pe mai multe convenabile pentru comparatie), fara a le separa prin calcule pentru a simplifica
sistemul de ecuatii.

7. Ecuatiile de calcul trebuie plasate pentru fiecare lant dimensional pe o foaie separata,
construind si o diagrama a acestui lant. Pe aceeasi pagind este scrisa si solutia acestui lant de
asamblare sau a sistemului de dimensiuni.

8. Pentru comoditatea orientarii in schemele lantului dimensional si pentru a gasi mai usor
dimensiunile necesare etc. este necesar ca sub linia de dimensiune, care reprezinta pe schema
elementul lantului dimensional, sd se plaseze numdrul piesei (conform specificatiei) careia i
apartine dimensiunea respectiva.

Sistemul de notare trebuie sa asigure usurinta si rapiditatea de trecere de la analiza
dimensionald a mecanismului in ansamblu la analiza fiecarei piese individuale care face parte din
acest mecanism. Aceasta trebuie sa fie selectata astfel, incat sa fie usor de observat in schema
generala a elementelor constructive, la care piesa se refera cota respectiva.

Sistemul de notare ar trebui, de asemenea, sa ofere posibilitatea de orientare cu usurinta in
schemele dimensionale cand Tn baza acestora se construiesc lanturi dimensionale ale pieselor,
posibilitatea de identificare rapida a elementelor comune de legatura a lanturilor de asamblare, ceea ce

este necesar pentru a stabili succesiunea solutionarii acestora.

1.15. Analiza dimensionala a unitatii de asamblare

In cadrul analizei dimensionale a unei unititi de asamblare se efectueazi urmitoarele
actiuni: se construieste schema desenului tehnic in mai multe proiectii; sunt identificate si
specificate toate cerintele privind precizia pozitiei relative a pieselor in unitatea de asamblare
proiectata si se determina elementul de nchidere; sunt identificate lanturile dimensionale ale
suprafetelor pieselor prin construirea elementelor dimensionale; se calculeaza eroarea totald
asteptata si se stabileste metoda de obtinere a preciziei necesare a elementului de inchidere; pe
baza analizei rezultatelor calculului lanturilor dimensionale, daca este necesar, se modifica

proiectarea pieselor individuale si dimensionarea in desenele tehnice de lucru [91].

1.16. Analiza dimensionala a pieselor
Pozitia reciproca a suprafetelor pieselor poate fi notata in desene prin sisteme dimensionale

diferite, cu precizie dimensionald diferita. Dimensionarea si tolerantele in desenul piesei ar trebui
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sa reflecte, in primul rand, cerintele fatd de piesa, reiesind din destinatia functional a sa, si, Tn al
doilea rand, sa ofere posibilitatea fabricarii piesei prin metode tehnologice simple.

Prima conditie se respecta prin identificarea elementelor dimensionale ale suprafetelor
pieselor in urma analizei dimensionale a mecanismului, a doua conditie se exprima prin alegerea
corecta a metodei de calculare a preciziei elementului de inchidere si alocarea motivata a
tolerantelor dimensionale ale pieselor din cadrul lanturilor dimensionale de asamblare. In acest
sens, trebuie respectate urmatoarele cerinte:

1. Desenul tehnic trebuie sd contind nemijlocit dimensiunile interfetelor si dimensiunile
fabricare a piesei.

2. Dimensionarea pieselor in desenele tehnice trebuie sa asigure obtinerea celor mai scurte
lanturi de asamblare a mecanismului, in care numarul de elemente constructive este egal cu
numarul de piese asociate. Analiza lanturilor dimensionale de asamblare va permite determinarea
modului Tn care este mai convenabil a stabili dimensiunile pieselor.

3. Numarul dimensiunilor in desenul tehnic trebuie sa fie suficient pentru fabricarea si
controlul piesei.

4. Fiecare dimensiune trebuie marcatd in desenul tehnic o singura data.

5. Lantul de dimensiuni din desenul tehnic al piesei nu trebuie sa fie inchis.

Dimensiunile in desenul tehnic al piesei alcdtuiesc un lant dimensional detaliat.
Dimensiunile elementelor acestui lant se obtin in cadrul unor anumite operatiuni tehnologice.
Dimensiunea de inchidere se determind in urma traversarii tuturor etapelor tehnologice. Aceasta
dimensiune include erorile dimensiunilor piesei care apar in timpul fabricarii ei. De aceea, ca
dimensiune de inchidere se ia cea mai putin importantd dimensiune a piesei, care in desenul tehnic
nu este marcatd, iar lantul de dimensiuni ale elementelor ramane deschis. Daca elementul de
inchidere are dimensiuni mari, atunci n desen este marcat in calitate de dimensiune de referinta.
Dimensiunile de referintd nu sunt controlate in timpul fabricarii piesei.

6. Dimensionarea trebuie efectuata astfel, incat la fabricarea unei piese, dimensiunea cea
mai exactd si aiba cea mai mica eroare. In acest scop, se va utiliza metoda de dimensionare in lant,
in coordinate si metoda combinata.

In metoda de dimensionare in lant dimensiunile sunt plasate succesiv — in lant. Intr-o0 astfel
de succesiune, eroarea obtinutd a fiecdrei dimensiuni nu depinde de erorile dimensiunilor
anterioare, ceea ce este principalul avantaj al acestei metode. De aceea, metoda este utilizata la
dimensionarea distantelor interaxiale, a pieselor in trepte, unde trebuie sa se obtind dimensiuni
exacte ntre trepte etc.
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In metoda de dimensionare in coordinate, dimensiunile sunt setate de la o bazi. Prin
urmare, precizia oricarei dintre dimensiuni nu depinde de precizia celorlalte dimensiuni. Aceasta
metoda este utilizatd cand este necesara pozitionarea precisa a elementelor piesei Tn raport cu o
baza. Dezavantajul metodei consta intr-o usoara crestere a erorii dimensionale intre elementele
Tnvecinate ale piesei.

Metoda de dimensionare combinata este o imbinare a metodei in lant si a coordinatelor.

7. La proiectarea dimensiunilor trebuie luate in considerare natura fabricarii si tehnologia
de prelucrare a piesei.

Metodele de proiectare a dimensiunilor in desenele tehnice influenteaza asupra tehnologiei
constructiei piesei, deoarece desenul tehnic impune anumite conditii procesului de fabricatie, si
invers. Optimizarea complexa a proceselor tehnologice necesitd o abordare combinata a proceselor
de fabricatie si a problemelor echipamentelor [25]. De fapt, intre dimensionarea pe desenul tehnic
si succesiunea de prelucrare a piesei existd o anumita interactiune.

Metoda de coordinare reciproca a suprafetelor determind, de asemenea, in mare masura
tipul sculei de aschiere, mijloacelor de masurare, constructiei dispozitivelor si, In principal,
capacitatea de a functiona in utilajul reglat.

8. In desenele tehnice, dimensiunile trebuie indicate astfel, incat sa poata fi realizate
nemijlocit in procesul prelucrarii piesei fara a schimba bazele si a recalcula tolerantele.

Indiferent de sistemul de dimensiuni prezis initial in desenul tehnic, in timpul proiectarii
operatiunilor tehnologice sau al realizdri acestora, setarea dimensiunii poate fi modificatd in
conformitate cu metoda acceptatd de prelucrare a pieselor si a bazelor tehnologice. Cu toate
acestea, daca este necesard pastrarea tolerantelor specificate In desenul tehnic, acest lucru va
conduce inevitabil la micsorarea tolerantelor la prelucrare. Mai avansatd din punct de vedere
tehnologic este determinarea dimensiunilor in desenele tehnice, care prevede conditiile procesului
tehnologic si, prin urmare, exclude necesitatea prelucrarii pieselor cu tolerante tehnologice mici.

9. Dimensiunile care definesc distantele dintre suprafetele neprelucrate trebuie sa
comunice Intre ele, formand sublanturi separate care nu includ alte dimensiuni.

Piesele cu suprafete neprelucrate se disting prin doua sisteme de dimensiuni: ale
semifabricatului (dimensiunile, suprafetele netratate de legaturd) si ale piesei (dimensiunile care
leagi suprafetele prelucrate). In acest sens, dimensiunile acestor piese pot fi de trei tipuri: care
leaga numai suprafete neprelucrate; numai suprafete prelucrate si suprafetele neprelucrate cu cele
prelucrate.

Dimensiunile de primul tip formeaza un sistem de dimensiuni ale semifabricatului, al
doilea — un sistem de dimensiuni ale piesei, al treilea — coordoneaza aceste doua sisteme unul cu
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altul. Constructia fiecaruia dintre aceste sisteme este supusa principiilor generale de dimensionare
mentionate mai sus.

Legaturile dimensiunilor suprafetelor prelucrate si neprelucrate sunt permise numai in
cazul cand cea din urma este baza a prelucrarii mecanice.

10. Fiecare suprafatd prelucratd a unei piese poate fi legata prin dimensiune la nu mai mult

de o suprafatad neprelucrata.

1.17. Sarcinile analizei dimensionale a proceselor tehnologice

Una dintre sarcinile principale ale analizei dimensionale a proceselor tehnologice este
determinarea corectd si rezonabild a dimensiunilor tehnologice intermediare si finale si a
tolerantelor acestora pentru piesa prelucrata.

Natura legaturilor dimensionale constructive este definitd de proiectant care tine cont de
caracteristicile tehnologice ale masinilor-unelte, dar nu in detrimentul functionalitétii acestora.
Prin urmare, efectuarea analizei dimensionale pe o imbinare a acestor doua faze este foarte
importantd in scopul imbunatatirii adaptabilititii dimensionale la fabricarea detaliilor realizate
[50].

La elaborarea proceselor tehnologice de prelucrare a pieselor pe masini deja ajustate, in
conditii de productie in serie si in masa, pentru fiecare operatiune se face o schiti operationala. in
aceastd schitd, tehnologul indicd suprafetele de bazd cu semne conventionale, precum si
suprafetele cu dimensiunile si tolerantele prelucrate in timpul acestei operatii. Aceste dimensiuni
pot fi intermediare sau finale. Toate acestea sunt obtinute ca urmare a efectudrii acestei operatiuni,
fiind stabilite de tehnolog si sunt numite cote tehnologice, spre deosebire de cele de proiectare
stabilite de proiectant la proiectarea piesei.

Dimensiunile tehnologice finale pot coincide sau nu cu dimensiunile de proiectare,
deoarece proiectantul, la setarea dimensiunilor in desenul piesei, nu are intotdeauna posibilitatea
de a lua in considerare tehnologia fabricarii piesei si masinile la care va fi procesati. insa,
tehnologia de prelucrare a piesei si masinile-unelte utilizate au un impact semnificativ asupra
dimensiondrii pieselor. In unele cazuri, este necesar si se precizeze durata tuturor etapelor dintr-0
bazd de masurare, in alte cazuri — pentru un numadr de pasi de la capétul arborelui si, in al treilea
caz, sub forma unui lant de la capat etc. Prin urmare, cand sunt elaborate procesele tehnologice
pentru prelucrarea semifabricatelor pieselor masinii, tehnologul trebuie adesea sa stabileasca
dimensiunile tehnologice in locul dimensiunilor de proiectare si sd determine tolerantele pentru
aceste dimensiuni, astfel incat, ca urmare a alocarii lor, sa fie asigurate dimensiunile si tolerantele
stabilite de proiectant.
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Pe dimensiunile liniare ale pieselor incluse in lanturile dimensionale de asamblare,
proiectantul stabileste tolerantele si abaterile-limita pe baza calculului lanturilor dimensionale de
asamblare. Prin urmare, orice extindere arbitrara a campurilor de toleranta si limitarea abaterilor
la aceste dimensiuni din orice motive tehnologice este inacceptabila.

La determinarea dimensiunilor diametrale in timpul prelucrarii, este necesar sa se tina
seama de faptul ca dimensiunile tehnologice ale suprafetelor individuale nu se influenteaza
reciproc in timpul prelucrarii. Prin urmare, procedurile de calcul sunt efectuate independent pentru
fiecare suprafata [38].

Tntr-o piesa pot exista mai multe lanturi dimensionale liniare independente sau conectate.

La efectuarea dimensiunilor de lungime in procesul de prelucrare sunt de obicei implicate
doua suprafete, dintre care una este prelucratd, iar cealaltd este suprafata de la care trebuie
mentinutd dimensiunea necesara [31]. Cand se lucreaza la masini setate personalizat, scula de
aschiere sau opritorul masinii este reglat de pe aceasta suprafatd. Prin urmare, aceasta suprafata se
numeste baza de reglare.

Dacd o suprafata este prelucrata cu o singurd masind-unealta, atunci cand se lucreaza pe
masini setate personalizat, in calitate de baza de reglare este de obicei utilizatd baza tehnologica a
piesei. La prelucrarea cu mai multe masini-unelte, cu mai multe suprafete, acestea sunt prelucrate
simultan cu masini-unelte diferite, iar la prelucrarea cu mai multe pozitii pe masini semiautomate
si agregat de tip, in calitate de baza de reglare sunt utilizate doua suprafete. Una dintre ele coincide
cu baza tehnologica. Una dintre masinile-unelte de prelucrare este reglata de pe aceasta suprafata,
iar suprafata prelucrata cu aceastd masind-unealtd va servi ca bazd de reglare pentru toate celelalte
masini-unelte.

Bazele tehnologice si de reglare pot coincide sau nu cu bazele constructive, adicd cu
suprafetele de la care dimensiunile sunt indicate in desenul piesei. Daca bazele tehnologice si de
reglare nu coincid cu bazele constructive, tehnologul este obligat s recalculeze dimensiunile si
tolerantele de la bazele tehnologice si de reglare acceptate si sd stabileascd dimensiunile
tehnologice pe schita operationald a piesei prelucrate. Daca sunt stabilite tolerante stricte pentru
dimensiunile constructive, atunci recalcularea dimensiunilor din baze noi poate conduce la
tolerante dificil de realizat pentru cotele tehnologice.

In acest caz, este necesar si se revizuiasca, impreund cu proiectantul, dimensionarea in
desenul piesei sau sd se introduca o prelucrare suplimentara pentru suprafata ce cauzeaza dificultati
n realizarea cotelor tehnologice.

Dimensiunile stabilite de proiectant in desenul piesei determind deja secventa de prelucrare
a suprafetelor individuale interconectate prin dimensiuni liniare. Dar aceastd cauzad, nu este

56



intotdeauna fezabil cand se prelucreaza o piesd brutd pe masini personalizate, deoarece bazele
tehnologice si de reglare pot si nu coincidi intotdeauna cu bazele constructive. Tn acest sens,
devine necesar, atunci cand se proiecteaza procesele tehnologice, sa se stabileasca cote tehnologice
pentru efectuarea operatiunilor si trecerilor individuale.

Determinarea cotelor si tolerantelor tehnologice pentru acestea ar trebui sa se bazeze pe
identificarea si calcularea lanturilor dimensionale tehnologice care exprima relatia dimensiunilor
piesei in lucru pe masurd ce se realizeazd procesul tehnologic. Cu toate acestea, ca urmare a
calculului lanturilor dimensionale tehnologice, se poate dovedi ca secventa acceptata de prelucrare
a suprafetelor individuale ale piesei in prelucrare este irationala, deoarece tolerantele privind cotele
tehnologice sunt dificil de indeplinit. In acest caz, este necesar si se revizuiascd ordinea de
prelucrare a suprafetelor piesei si sa se stabileasca o astfel de ordine, care sa permita o suprapunere
maxima a bazelor tehnologice, de reglare si cele constructive.

Astfel, analiza dimensionala a proceselor tehnologice, bazata pe identificarea si calcularea
lanturilor dimensionale tehnologice, permite nu numai stabilirea dimensiunilor tehnologice si a
tolerantelor pentru ele, ci si impdartirea mai rezonabila a procesului in operatiuni si treceri.

Unele suprafete ale semifabricatelor pot fi prelucrate in mai multe treceri sau operatiuni,
in functie de rugozitatea si precizia de prelucrare necesare. In acest caz, se lasi o toleranti pentru
tranzitia sau operatiunea ulterioara si se stabileste dimensiunea intermediard necesara a procesului.
Pentru a determina aceastd dimensiune, este necesar sa se calculeze lantul de dimensionare a
procesului, avand ca verigd de inchidere toleranta. Toleranta trebuie sa fie prestabilitd la valoarea
sa minima, n conformitate cu indrumarele tehnologice corespunzatoare. Ca urmare a calculului
unui astfel de lant, se determina nu numai cota tehnologica, ci si valorile nominale si maxime ale
tolerantei. in rezultatul calculului secvential al lanturilor de dimensionare a procesului, ale ciror
elemente de inchidere sunt tolerantele, se determind dimensionarea cea mai corectd a piesei
prelucrate.

Astfel, sarcinile analizei dimensionale a proceselor tehnologice includ definirea: cotelor
tehnologice si tolerantelor acestora pentru fiecare trecere; abaterilor maxime in mdarimea
tolerantelor si calculul marimii semifabricatelor; celei mai rationale faza de prelucrare a
suprafetelor piesei, asigurand precizia necesard a dimensiunilor.

Solutia tuturor acestor probleme este posibild numai pe baza identificarii si calculului
lanturilor dimensionale tehnologice.

Pentru a identifica lanturile dimensionale tehnologice, este necesar sa se elaboreze in
prealabil procesul tehnologic de prelucrare a semifabricatului si, pe baza acestuia, si se
intocmeasca o schema dimensionald a procesului.
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1.18. Concluziile la capitolul 1

Tn capitolul 1 sunt expuse rezultatele studiului metodelor si ale optiunilor aplicare n analiza
dimensionala.

Au fost identificate mai multe abordari moderne de calcul automatizat al lanturilor
dimensionale.

In baza studiului starii cercetarilor in domeniu a fost formulat scopul si identificate
obiectivele pentru realizarea scopului.

Scopul lucririi: argumentarea preciziei de fabricatie, reducerea costurilor de productie si
imbundtdtirea calitdtii proceselor tehnologice prin optimizarea tolerantelor ansamblurilor
transmisiilor precesionale.

Obiectivele cercetarii:

e argumentarea treptei preciziei de executie a pieselor transmisiei precesionale de tipul 2K-H;

o elaborarea procedeului tehnologic de reglare a jocului interdental in angrenarile precesionale
A?X—CU §1 AEX—CU;

e elaborarea constructiei optime a rotii-satelit; reducerea indicilor masa-gabarit si asigurarea

e Simularea numerica a transmisiei din metal si masa plastica cu miscare sfero-spatiald a rotii-
satelit Tn transmisia de tipul 2K-H;

e elaborarea mecanismului de transformare a miscarii de rotatie a arborelui conducator in
miscarea sfero-spatiald a rotii-satelit in angrendrile A2,_., si AZ,_., care permite flotarea
satelitului;

o elaborarea schemei tehnologice de asamblare cu autoreglarea componentelor transmisiei

precesionale de tipul 2K-H.
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2. CALCUL AUTOMATIZAT AL LANTURILOR DIMENSIONALE
TEHNOLOGICE. iMBUNATATIREA FORMEI ROTII-SATELIT

Automatizarea analizei dimensionale este inteleasd ca utilizarea sistematicd a
calculatorului in procesul de solutionare a problemelor cu distributia optima a muncii intre
persoani si calculator. Impértirea sarcinilor intre persoani si calculator ar trebui sa fie realizata
astfel, incat proiectantul — constructorul sau tehnologul — sa solutioneze sarcini de natura creativa,
iar computerul — sarcini legate de performanta proceselor de rutina sau formal-mentale [58].

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 [27, 28].

Functiile proiectantului la solutionarea sarcinilor sunt reduse la introducerea datelor initiale
in computer, apoi la evaluarea rezultatelor calculului [44, 45].

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 [62, 63].

La proiectarea tolerantelor, acest aspect este incorporat in principal de o optimizare
concomitentd a dimensiunilor si tolerantelor pentru a obtine un asa-numit proiect de toleranta
robust la costuri minime [54].

Evaluarea tolerantelor tehnologice este necesara la evaluarea dimensiunilor tehnologice in
etapa de proiectare a prelucrarii [43, 52]. Calitatea evaluarii tolerantelor tehnologice depinde de
urmatoarele:

e costul de reglare a echipamentului si instaldrii semifabricatului care urmeaza a fi

prelucrat;

e costul de fabricare a dispozitivului ce corespunde treptei de precizie necesare

prelucrarii;

e costul reascutirii sculelor, precum si uzura utilajului, calitatea si volumul lucrérilor

efectuate.

In acelasi timp, multi factori tehnologici cum ar fi deformirile termice si elastice ale
sistemului tehnologic, uzura sculelor sunt evaluati pe baza modurilor de procesare, care, la randul
lor, sunt legate 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 automatd a dimensiunilor lantului tehnologic

(figura 2.1) si metodele de programare liniara [53, 78]. In acelasi timp, tolerantele tehnologice
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sunt determinate dupa o evaluare minutioasa a conditiilor de fabricare Tn fiecare etapa de productie
(operatiune), ceea ce conduce la o reducere a costului de fabricare a pieselor [29]. 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.

Dezenul masinii
L unelte sy
Prelucrarea Deszenul
piesei piesei
/z? M\\
I My
Documentarea procesului Desenul semifabricatului

Controlul Analiza

preciziei dimensionala

Tehnologia
Producerea
Calcul de proiectara semifabricatului
F; /
™, h./
Calcul Exploatarea masinii
analitic unelte
-
- e
Necesitati

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

Scopul calculului automatizat al lanturilor dimensionale este de a imbunatati precizia,
calitatea si eficienta prelucrarii prin dezvoltarea unei metodologii si a unui program de optimizare
a tolerantelor [90].

Pentru a atinge acest obiectiv, am stabilit urmatoarele sarcini:

1. Analiza metodelor existente de evaluare a dimensiunilor tehnologice, tolerantelor si
optimizarii acestora.

2. Dezvoltarea unei metode mai avansate de optimizare a tolerantelor tehnologice pentru a
imbunatati precizia si eficienta prin utilizarea modelelor matematice de programare liniara.

3. Elaborarea si verificarea algoritmilor si programelor de estimare a dimensiunilor
tehnologice cu optimizarea tolerantelor.

In prezent, o parte semnificativa a procesului de productie este destinat cercetarii literaturii

de referinta, standardelor de calitate, tabelelor etc.
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Structurile dimensionale constructive reale sunt foarte complexe si variate, astfel Tncat
optimizarea unor secvente ale structurii exclude asigurarea optimizarii altor secvente [14].

A fost dezvoltata o reprezentare grafica care poate ajuta inginerul tehnolog sa vizualizeze
valorile minime si maxime de toleranta ale unui ansamblu [49].

Ca urmare, utilizarea unei noi piese sau echipamente in productie dureaza foarte mult timp.
Acest lucru este inacceptabil din punct de vedere al concurentei economice si in conditiile
dezvoltarii rapide a societdtii si tehnologiei. Pe langa informatizarea si automatizarea generald,
precum si utilizarea tot mai largd a tehnologiei informationale, nu numai problema digitalizarii
informatiilor de referintd, ci si problema dezvoltarii programelor aplicative pentru gestionarea

acestor informatii devine din ce in ce mai stringenta.

2.1. Analiza dimensionala a structurilor folosind “Tollerance Tools”

Pregétirea lansarii in producere a unui produs joaca un rol important in productia moderna.
Tn secolul XXI devine mai simplu a elabora constructia unui produs, a calcula si a construi un
proces tehnologic, a stabili tolerante si ajustéri fara a recurge la fabricarea reald. Toate simuldrile
numerice, calculele tolerantelor si unitatilor de asamblare sunt efectuate cu mult inainte de
instalarea liniilor de productie. Aceasta conduce la reducerea semnificativa a duratei de lansare a
productiei reale. Pentru a rezolva problema echilibrarii tolerantelor, este folosit modelul matematic
folosind metoda speciala. La rezolvarea problemei s-a ales obiectivul maximizarii tolerantelor
procesului [55]. Toate abaterile tolerantelor (figura 2.2) din lantul dimensional pot fi
verificate/calculate/corectate prin simularea numericd simpla, folosind un software care asigura o
eroare de cca 3...4% [89]. Tolerance Analysis este un software CAD Tincorporat pentru analiza
tolerantelor [56, 57, 86]. Scopul proiectarii tolerantelor este de a tine cont de abaterile admisibile
a fiecarei piese, a determina daca sunt indeplinite cerintele tehnice la asamblarea pieselor. Analiza
tolerantelor poate fi efectuatd printr-o analiza corespunzatoare, iar in cel mai rau caz, abaterile
standard luate ca valoare medie (RSS), statisticd (Cpk, sigma), DPMO (rebut la un milion de
piese).

Scopul optimizarii tolerantelor este de a crea un proces de productie rentabil [107, 108].

Tolerance Analysis are un software suplimentar Tncorporat in Inventor pentru
calcularea si analiza tolerantelor in directie uniliniara. Analiza face posibila determinarea
daca elementele constructive corespund cerintelor de prelucrare mecanica si
caracteristicilor de exploatare, luand in considerare tolerantele dimensionale totale (figura
2.2) [60, 75, 76]. Aceste functii din mediul Autodesk Inventor pot fi accesate de cétre
abonatii Product Design & Manufacturing Collection. Pentru aceasta, trebuie descarcat si
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instalat modulul special ,,Tolerance Analysis” din aplicatia Autodesk. Aceastd aplicatie
este, de asemenea, disponibila pentru toti Tn timpul perioadei de proba [68], precum si la
solicitarea de utilizare in scopuri educationale generale, putdnd obtine o licenta gratuita
pentru un an de zile.

Tolerantele sunt de obicei calculate folosind STAS-uri, I1SO, norme tehnice etc.,
dar aceastd metoda poate consuma mult timp si nu este suficient de exacta. Pentru a face
un calcul optim, este necesar sd se tind seama de mai multi factori, cum ar fi:

e sd se tind cont concomitent de toate cerintele tehnologice fata de produs;

e sd se examineze jocurile in jurul elementelor de strangere si stifturilor care ar putea
conduce la o schimbare a pozitiei unei piese fata de alta;

e sd se tind cont ca dimensiunile si tolerantele pieselor utilizate simultan in mai multe
ansambluri trebuie sa fie aceleasi;

e sa se calculeze cu exactitate rezultatele statistice.

abaterea supermara- d max. -
abaterea inferioara d min.
- |— -
abaterea fundamentala - W
interval de toleranta
o

dimensiunea nominala

abaterea inferioara

abaterea super IOal

-

interval de toleranta
-

-
-

- abaterea fundamentala

D min.

-

D max.
~- -

Fig. 2.2. Dimensiuni minime si maxime, valorile de baza ale abaterii nominale
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Inventor Tolerance Analysis automatizeazd nu numai aceste sarcini, dar si altele,
inlocuind metoda tabelara de calcul [77].

Piesele proiectate Tn sistemul CAD sunt modele geometrice absolut perfecte. Tn
realitate, fiecare piesa fabricata din lot are propriile dimensiuni unice. Scopul calcularii
tolerantelor este de a lua in considerare posibilele abateri ale fiecarei piese si a determina
dacd sunt indeplinite cerintele tehnice in timpul asamblarii.

Pentru calculul lantului dimensional este necesar sa se tind cont de suprapunerea
sau de alternanta suprapunerilor intr-un plan separat. Schimbarea dimensiunilor
componentelor pieselor va conduce la modificarea elementului de inchidere intre doua
piese diferite din ansamblu. Pentru fiecare element de inchidere se determina un interval
acceptabil de valori in cadrul caruia fabricarea pieselor si asamblarea acestora se va realiza
corect [83].

Analiza tolerantelor la asamblare face posibila intelegerea relatiei dintre
schimbarea dimensiunilor si cerintele functionale ale piesei.

Tolerance Analysis poate solutiona probleme de suprapunere unidimensionala, dar
nu si de suprapunere bidimensionalda sau tridimensionald. La suprapunerea
unidimensionald, distanta calculata si dimensiunile care influenteazd modificarea distantei

actioneaza in aceeasi directie liniard [58].

2.2. Metode de analiza si calcul al tolerantelor
Tolerance Analysis include trei metode de analiza [115]:

e '"cel mai rau caz";

e analiza statistica;

e RSS — deviatia standard (media patratd). RSS este un caz special al metodei de analiza
statistica si va fi descris dupa capitolul in care se va expune analiza statistica.
Analiza tolerantei "cel mai rdu caz" este metoda traditionala de calcul al

suprapunerii tolerantelor. Abaterilor marimilor li se dau valori maxime sau minime pentru

a obtine toleranta maxima sau minima de suprapunere (figura 2.3).

Tol. Max. 1’{ - |< Tol. Max. 2 ’_{
au -

s
Tol. Min. 1 "I

Toler. Gener. —H

Tol. Min. 2 "{

< + |«

Fig. 2.3. Elementele constitutive ale tolerantei de suprapunere
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Metoda "cel mai rdu caz" nu ia in considerare repartizarea variabilelor individuale.
Se presupune ca toate piesele au fost produse la valoarea maximad admisa in momentul
asamblarii. Aceastd metodd prognozeazd posibilele limite superioare si inferioare ale
tolerantelor [56].

Piesele proiectate pe baza rezultatelor calculului, folosind metoda ”cel mai rau
caz”, vor fi asamblate fard a depasi valorile maxime admise si vor functiona conform
cerintelor. Dar aceastd metoda necesitd adesea tolerante stricte pentru unele componente.
Aceasta poate conduce la cresterea costului de productie si a rebutului.

Daca utilizarea metodei “cel mai rdu caz” nu este prevdzutd in obligatiile
contractuale, atunci deseori se foloseste metoda analizei statistice, la aplicarea corecta a
careia sunt Tnaintate cerinte necesare fatd de o unitate de asamblare (produs) cu tolerante
mai putin stricte ale componentelor si, in consecintd, costuri mai mici pentru fabricarea
acesteia.

La analiza statistica se folosesc prioritdtile metodelor statistice in care pot fi extinse
tolerantele stricte fard a afecta calitatea. Se presupune ca fiecare dimensiune inclusa in
calcul are o distributie statisticd. Analiza statisticd prevede repartizarea distantei de
suprapunere fara a utiliza limite extreme. Analiza statistica ofera flexibilitate in proiectare
pentru a atinge orice nivel al calitdtii. Analiza statistica, spre deosebire de metoda RSS,
nu presupune aceeasi calitate a asamblarii si calitatii piesei [57].

Abaterea standard pentru repartizarea normala a fiecarei masurari se calculeaza prin

urmatoarea formula:

C, = UTL — LTL/60 (2.1)

unde:

UTL - abaterea tolerantei superioare;
LTL - abaterea tolerantei inferioare;
o - abaterea standard.

Abaterea standard este determinata de formula:

o = UTL - LTL/ 6C, (2.2)

unde:

UTL - abaterea tolerantei superioare;
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LTL - abaterea tolerantei inferioare;
C, - distributia normala.

Cea mai raspandita ipoteza precum cd C, = 1,0 este asociatd cu presupunerea unui proces
de producere in care anumite tolerante sunt plasate la + 0,3% abateri standard de la centrul
campului de tolerantd luate ca valoare medie, astfel incat probabilitatea ca piesa sd indeplineasca
toleranta necesard este de 99,7%. In toate analizele statistice, analiza tolerantei presupune ci
productia este orientatd asupra valorii medii a limitei de toleranta, deci, se presupune cd media este
punctul mediu al intervalului de toleranta.

La analiza sumei patratelor sau RSS se utilizeaza principiile metodei generale de analiza
statistica descrise anterior, dar cu unele ipoteze de simplificare care permit efectuarea calculelor
cu tolerante in loc de abaterile standard. Una dintre ipotezele principale consta in faptul ca raportul
dintre fiecare toleranta si abaterile standard corespunzatoare ale dimensiunilor si rezultatul sumei
lor sunt aceleasi. Pentru analiza RSS, analiza tolerantei presupune ca C, este egal cu 1,0 pentru
toate dimensiunile.

Abaterea standard — caracteristica statistica a distributiei unei variabile aleatorii, care arata
gradul mediu de variatie a valorilor variabilei in raport cu asteptarea matematica.

Abaterea standard se masoard 1n unitati ale unei variabile aleatorii Intdmplatoare si este
utilizata in calculul erorii standard a mediei aritmetice, cand se construiesc intervale de incredere,
pe parcursul verificarii statistice a ipotezelor, cand se urmareste relatia liniara dintre variabilele

aleatorii.

2.3. Elaborarea modelului rotii-satelit a angrenajului precesional de tip ABcx-cv

Una dintre sarcinile importante In proiectarea angrenajelor si a reductoarelor este de a spori
capacitatea de incarcare, a durabilitatii si reducerii nivelului de zgomot si a vibratiilor, luand in
elastice a dintilor, cu ajutorul unei tehnologii simple de fabricare a rotilor-satelit. In figura 2.10
este reprezentata roata-satelit de baza in nodul de precesie. Constructia ei este excesiv de rigida si
netehnologica. Modelarea a fost realizata pe baza unui modul special Stress Analysis [79] pentru
calculul si analiza structurilor complexe, folosind programul Autodesk Inventor 2022 [79]. in
program, calculul se efectueaza prin metoda elementelor finite (figura 2.4) care se bazeaza pe
programul ANSYS [79, 111, 112]. Aceastd optiune asigurd rezistentd sporita la functionare si

.....

dezavantaj al rotii-satelit constd in volumul mare de lucru folosit pentru fabricarea ei. Datorita
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maririi diametrului interior al canalului radial este posibila reducerea grosimii corpului rotii-satelit
si, prin aceasta, sd fie marita flexibilitatea. Ca urmare, flexibilitatea a crescut de peste 4 ori
comparativ cu varianta de baza. Cand o roata fixa se afla in angrenare cu o coroana a rotii-satelit,
reduce tensiunile de contact, nivelul de zgomot si a vibratiile, creste durata de functionare a

reductorului [64].

Fig. 2.4. Schema de repartizare a retelei cu elemente finite (exemplu)

2.4. Stress analysis. ANSYS

Compania Ansys a fost fondata in 1970 si inregistratd in 1994. Ansys ofera in principal
software de modelare inginereasca si servicii de asistentd. Solutiile oferite de companie sunt
utilizate in foarte multe industrii, inclusiv in ramurile acrospatiale, de aparare, auto, biomedicale
si industriale. Ansys (figura 2.5) a fost recunoscuta ca fiind una dintre cele mai inovatoare
companii din lume de catre publicatiile de prestigiu, precum Bloomberg Businessweek si revista
FORTUNE, pentru software-ul sau de modelare inginereasca. Folosind capacitatile calculatoarelor
personale moderne, Ansys oferd o platforma comuna pentru elaborarea produselor, de la conceptul
de proiectare pana la etapa finald de testare si verificare. Portofoliul de produse al companiei consta
n oferte de platforme de modelare care sunt utilizate Tn diverse domenii fizice, cum ar fi transferul
de caldurd, mecanica fluidelor, statica, mecanica corpurilor solide etc. Cu toate acestea, programul
Ansys este cel mai bine cunoscut pentru analiza elementelor finite (FEM), care a obtinut o
popularitate ca instrument de modelare si simulare numerica pe parcursul mai multor ani (mai ales
dupd aparitia calculatoarelor performante), fiind posibila solutionarea unui sir de probleme

complexe de inginerie [95, 98, 100]. Software-ul Ansys CAE este cunoscut atat in cercurile
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de institutii de invatdmant care desfasoara cursuri Ansys online si offline. Deoarece capacitatea de
a utiliza software-ul Ansys este un mare avantaj, si studentii doresc sa insuseasca lucrul cu Ansys.
Baza programului Ansys este Ansys Workbench. Mediul Ansys Workbench este baza procesului
de modelare. Acesta urmareste dependenta dintre diferite tipuri de date din proiect. Daca se
modifica ceva In parametrii mentionati, diagrama proiectului aratd ca parametrii de mai jos trebuie
actualizati pentru a reflecta modificarile curente.

Criteriile utilizate pentru a determina configuratia finald a elementelor sunt durabilitatea si
rigiditatea structurii. Cu regret, formulele aritmetice existente pentru gasirea parametrilor de
rezistenta si rigiditate pot fi aplicabile numai la schemele simple ale dispozitivelor de Incarcare.

In cazuri mai complexe, calculul rezistentei si rigidititii poate fi efectuat numai prin
metoda elementului finit. Tn aceste scopuri, in Autodesk Inventor Professional este integrat un
modul special ANSYS (figura 2.5) [79], care permite calcularea rapida a parametrilor necesari pe
baza modelelor geometrice ale pieselor in stare solidd existente. De asemenea, poate fi efectuat
calculul rezistentei elementelor la deplasarea mecanismului. Un astfel de calcul este disponibil

dupa efectuarea unei analize dinamice speciale (figurile 2.6, 2.7).

/Ansys

Fig. 2.5. Logo-ul programului ANSYS

Fig. 2.6. Schema analizei speciale a dinamicii repartizarii turbulentelor in mediul ANSYS
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Fig. 2.7. Schema analizei speciale a fluxurilor de aer Tn mediul ANSYS

Thermal Desktop deja poate functiona impreuna cu Ansys, unindu-si capacitatile, pentru
calculul hidrodinamicii (CFD) cu ajutorul Ansys System Coupling. Integrarea in continuare a
instrumentelor va permite clientilor sa utilizeze ceea ce este mai bun din ambele: retele
termice/lichide la nivel de sistem si solutii CFD complete pentru o modelare eficientd, de inalta
precizie si detaliata [109, 110, 113]. Modelele pot fi importate in Thermal Desktop din aproape
orice program. Pentru o geometrie mai complicata, poate fi utilizat TD Direct incorporat In Ansys
Space Claim. Aceasta va ajuta la gasirea iteratiilor rapide de proiectare, volume de lichid pentru
compartimente, linii centrale ale tevilor si multe alte functii [92]. Drept exemple de geometrii
complicate serveste necesitatea tot mai mare de gestionare a caldurii in acumulatoare in baza de
litiu-ion din vehiculele electrice. Modelarea temperaturii in cadrul lor este foarte importanta.
Siguranta si eficienta acumulatoarelor depind mult de temperatura atat in timpul deplasarii masinii,
cat si in timpul Incdrcarii acumulatorului. Suplimentar, pe langa utilizarea Thermal Desktop, pot
fi utilizate modulele TD Direct, precum si modulele RadCAD si FlIoCAD, care ofera o flexibilitate
semnificativa in determinarea nivelului de precizie sau detaliere care se doresc a fi incluse in
calculele efectuate. La conectarea Thermal Desktop la Ansys ModelCenter se utilizeaza OpenTD
API, profitand de prioritatile variatiilor parametrice si de comenzile externe din instrumentele
CRTech ca parte a integrarii procesului si a optimizarii proiectarii (PIDO) pe care o ofera
ModelCenter. OpenTD API va fi, de asemenea, utilizat pentru a integra Thermal Desktop cu Ansys
Systems Tool Kit (STK). Tn acest sens, au fost elaborate planuri pentru a imbina planificarea
sarcinii mai importante STK cu cele mai bune calcule ale radiatiei din clasd la RadCAD.
Planificatorii de sarcini pot oferi sarcini complicate, cum ar fi orbite halo aproape drepte (NRHO)

pentru sarcini pe lund in RadCAD si pot accesa rezultatele de pe Thermal Desktop pentru a
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imbundtdti aceste sarcini. SINDA / FLUINT este mecanismul de solutionare care std la baza
Thermal Desktop. Acesta poate face fatd fluxurilor bifazice, precum si tranzitiei complicate
monofazice si bifazice. Aplicatiile se regasesc in toate cazurile posibile de utilizare: sisteme
condensator—evaporator, conducte de caldura, modelare termoionica in doua faze, sisteme
criogenice si dewars, sisteme de stocare si distributie a gazelor si elemente de combustie. Interesant
este ca SINDA/FLUINT dateaza din anii 1960, fiind o mostenire a software-ului de simulare
numerice, care este chiar mai veche decat Ansys Mechanical APDL. Sinergia existenta intre Ansys
si instrumentele C&R Technologies este doar inceputul. De exemplu, RadCAD poate asigura cu
incarcatura radianta totul, de la obiecte amplasate intr-o fercastra pana la nave, avioane, nave
spatiale si chiar rovere pe planete Indepartate. Aceasta incarcaturd radiantd poate fi apoi utilizata
pentru o analiza detaliatd a raspunsului la proiectarea In Mechanical si la simularea numerica
completa tridimensionald CFD in Ansys Fluent. Apoi aceste sarcini pot fi utilizate pentru a studia

efectele asupra senzorilor optici si antenelor de frecventa radio [71].

2.5. Calculul teoretic al rotii-satelit a transmisiei precesionale tip 2K-H cu angrenaj
ABcx.cv

Calculul tensiunilor echivalente si calculul de rezistenta sunt doud concepte diferite in
inginerie. Expunem o scurta descriere a fiecaruia dintre ele.

Teoria durabilitatii. Teoria durabilitatii studiazd comportamentul materialelor sub
influenta diferitelor sarcini si prezicerea deformarii si distrugerii acestora. Ea se bazeaza pe o serie
de concepte de baza, cum ar fi:

e Tensiunea: tensiunea din material este cauzata de sarcina aplicatd asupra acestuia, fiind
definita ca raportul dintre forta care actioneaza asupra materialului si suprafata solicitata.

e Deformarea: deformarea unui material este asociatd cu o schimbare a formei sale sub
influenta tensiunilor. Aceasta poate fi elastica (reversibild) sau neelastica (ireversibild).

e Durabilitatea: durabilitatea unui material determina capacitatea acestuia de a rezista
distrugerii sub influenta sarcinilor. Ea poate fi exprimatd in diferite forme, cum ar fi
tensiunea-limita de rupere sau deformarea-limita.

Ipoteze de distrugere: sunt folosite diferite ipoteze de distrugere, cum ar fi ipoteza
Maxwell, ipoteza Gulleman-Morin etc. pentru a prezice distrugerea materialelor.

Calculul de rezistenta este aplicat in dezvoltarea si proiectarea diferitelor structuri si

materiale pentru a asigura functionarea lor sigurd si eficienta sub influenta diferitelor sarcini.
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Calculul tensiunilor echivalente: calculul tensiunilor echivalente se refera la procesul de
aducere a unui sistem complex de sarcini la un model mai simplu, in care toate sarcinile sunt
inlocuite cu o tensiune echivalenta. Acest lucru se face pentru comoditatea analizei si compararii
diferitelor sarcini. Calculul tensiunilor echivalente poate include diferite metode, in functie de tipul
de sarcinii si de forma constructiva. De exemplu, pentru sarcini statice pe structuri simple, cum ar
fi grinzi sau tije, tensiunea echivalentd poate fi calculata folosind formule din teoria durabilitétii.
Pentru sarcini dinamice sau structuri complexe pot fi aplicate metode numerice, cum ar fi metoda
elementelor finite.

Calculul tensiunilor echivalente simplificd analiza si evaluarea sarcinilor pe structuri,
facilitand luarea deciziilor cu privire la rezistenta si fiabilitatea acestora.

Ambele concepte sunt strans legate, fiind utilizate Tn practica calculului si proiector
ingineresti pentru a elabora structuri si a alege materiale sigure si eficiente.

In modulul descris se utilizeaza in principal calculul tensiunii echivalente.

Tensiunea echivalenta (figura 2.8) se calculeaza din teoria energiei durabilitatii conform

urmatoarei formule:

1
Oeq = \/_E\/(Gx —0y)% + (o) — 0,)% + (0, — 0,)% + 6(1%, + 12, + 12) (2.3)

unde:
Oeq - tensiunea echivalents;
oX - tensiunea normala de-a lungul axei Xx;
oY - tensiunea normala de-a lungul axei y;
oZ - tensiunea normala de-a lungul axei z;
TXY - tensiunea tangentiala a axei Xy;
1ZX - tensiunea tangentiala a axei zx;

1Zy - tensiunea tangentiala a axei zy.
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Type: Von Mises Stress

Unit; MPa

21/12/2016, 17:13:06
52.03 Max

Fig. 2.8. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22,
812 = d(3-4) = 22,5, B2 = 3,5° P(z-4) =4,78% O = 3,5% Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).
Tensiunea echivalenta conform Von Mises, MPa

In orice element al volumului existi atat tensiuni tangentiale, cat si tensiune/deformare de
intindere. Dar daca calculam toate deformadrile intr-un anumit punct al sistemului de coordonate
rotit, valoarea lor va fi diferitd. Astfel, este posibil sd se realizeze o rotatie a sistemului de
coordonate Tncat sa nu existe tensiuni tangentiale, iar tensiunea de tractiune va avea magnitudinea
maxima posibila [59]. Aceste tensiuni extreme se numesc tensiuni principale. Este necesar sa se
tind seama de rezistenta materialului dacad criteriul nu indeplineste conditiile energetice de
rezistentd, adicd materialele fragile (sticla, ceramicd) au o rezistentd la compresiune care depaseste
semnificativ rezistenta la tractiune/intindere.

Parametrii elementelor finite [64]. Construirea unei retele ordonate necesita mai intai
impartirea modelului in componente individuale cu geometrie simpld, apoi selectarea atributelor

elementelor si a calitatii corespunzatoare a retelelor din comenzile de gestiune, astfel incat sd se
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poatd construi un model cu elemente finite cu o retea ordonatd. Reteaua ordonata a elementelor
finite creatd de programul ANSYS poate consta din elemente hexagonale, dreptunghiulare si
triunghiulare [114]. Pentru o retea triunghiulara, programul selecteaza zonele din model pentru a
aplica o retea ordonata, creand mai intai o retea dreptunghiulara, apoi o transforma intr-o retea de
elemente triunghiulare. Dupd cum a fost descris mai sus, programul functioneaza prin metoda
elementelor finite. Daca este necesar, putem seta manual numarul de elemente sau putem lasa

software-ul sa imparta automat modelul intr-un anumit numar de elemente (figura 2.9).

Fig. 2.9. Exemplu de retea cu elemente finite. Elemente: 56794 bucati

2.6. imbuniititirea formei rotii satelit a transmisiei precesionale cu angrenaj de tip
ABcx.cv
Una dintre sarcinile importante in proiectarea angrenajelor si a reductoarelor este de a spori
capacitatea de incarcare, a durabilitatii si a reducerii nivelului de zgomot si a vibratiilor, luand n
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elastice a dintilor, cu ajutorul unei tehnologii simple de fabricare a rotilor-satelit. S-a stabilit ca
momentul oportun de transmitere admisibil este Tamax = 50 N*m. Tn figura 2.10 este reprezentata
varianta de baza a rotii-satelit in regim de realizare a miscarii de precesie. Constructia rotii-satelit
este excesiv de rigidda (deformarea liniara in zona de angrenare = 0,0044 mm) si nu este
tehnologica. n figura 2.10 este modelati sarcina de lucru, iar rezultatele sunt prezentate sub forma
de deformare liniara. In figura 2.21 este reprezentati o varianta optimizati a rotii-satelit (valoarea
deformarii liniare = 0,016 mm). Diferenta dintre indicatorii de deformare liniara este de aproape
405%, care mdreste 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 reducerea nivelului de zgomot si a vibratiilor datorita

Fig. 2.10. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z5 =
22, 812 = d(z-4) = 22,5° B2 = 3,5°, B4 =4,78% 0 =3,5°, Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Deformarea liniaria in mm

In procesul de stabilire a formei optime a rotii-satelit au fost efectuate simulari numerice
ale diferitelor modele de roti-satelit (figurile 2.12, 2.13, 2.14, 2.15, 2.16, 2.17, 2.18, 2.19) [80].

Simularile numerice detaliate ale optiunilor de mai jos vor fi incluse in anexa 2. Calculele
si optimizarea constructiei au fost implementate si utilizate de citre firma de proiectare 1.C.S.
“ISDP” S.R.L., Republica Moldova, or. Chisinau, str. Independentei 26/3. Actul de implementare

este reprezentat in anexa 1.
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Fig. 2.11. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z5 =
22, 6(1.2) = 6(3.4) = 22,50, ﬁ(1—2) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, r; = 2,9 mm, rs = 4,38 mm).

Sectiune
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Fig. 2.12. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 802 =
5(3.4) = 22,50, [5(1.2) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm) Opgiunea 1

Fig. 2.13. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 802 =
834y =22,5° B1-2) = 3,5% P4 =4,78°% O =3,5° Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Optiunea 1.

Deformarea liniara in mm
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Fig. 2.14. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul APcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 802 =
5(3.4) = 22,50, [5(1.2) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm). Opgiunea 2

0.00421

Fig. 2.15. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 802 =
5(3.4) = 22,50, [5(1.2) = 3,50, B(3.4) =4,78°,0=35°Rn=46 mm, r, =2,9mm, rz = 4,38 mm). Opgiunea 2.

Deformarea liniara in mm
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Fig. 2.16. Varianta constructiva a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =22, 802 =
5(3.4) = 22,50, [5(1.2) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm). Opgiunea 3

Type: Displacement

Unit: mm

18/12/2017, 11:10:58
0.01169 Max

Fig. 2.17. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 809 =
84y =22,5° B1-2) = 3,5% P4 =4,78°% O =3,5° Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Optiunea 3.

Deformarea liniara in mm
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Fig. 2.18. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 802 =
5(3.4) = 22,50, ﬁ(1—2) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm). Opgiunea 4

Type: Displacement

Unit: mm

25/01/2018; 1612859
0.0232 Max

=

Fig. 2.19. Varianta constructivi a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 809 =

Sy = 22,5°, B2 = 3,5% Beaay = 4,78% 0= 35° Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm). Optiunea 4.

Deformarea liniara in mm
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Type: Displacement
: mm
18/12/2017, 12:29:55

Fig. 2.20. Varianta constructivi optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Zs
=22, 812 = 83-40) = 22,5°, Ba-2) = 3,5° Pay =4,78° 0 =3,5°, R =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara in mm

Fig. 2.21. Varianta constructiva de bazi a corpului rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z =
27, Z3=22, 802 = 8(3-4) = 22,5° P2 = 3,5°, P4y =4,78° 0 =35, Rn=46mm, r; =2,9mm, rz =
4,38 mm). Varianta constructiva optimizata a corpului rotii-satelit este marcata prin culoarea
verde [82]
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2.7. Concluzii la capitolul 2

1. A fost elaborata 0 varianta moderna de calcul automatizat al lanturilor dimensionale,
tolerantelor si cotelor tehnologice 1n etapa proiectarii ansamblului constructiei transmisiei
precesionale de tipul 2K-H.

2. Se propune o metodd de analizi dimensionala, utilizind modulul special “Tolerance
Tools”, care permite corectitudinea aprecierii rezultatelor si asigurarea preciziei optimale
la asamblarea transmisiei precesionale.

3. A fost calculata sarcina admisibila la contactul dintilor Tn angrenarea precesionald A2, _ .,
si anume, intre dintii rotilor centrale si ai coroanelor rotii-satelit conjugati multipar. Au fost
efectuate simulari numerice ale 6 configuratii constructive distincte ale rotii-satelit
(simularile numerice ale variantei optime sunt descrise in detaliu Tn capitolul al doilea,
celelalte optiuni sunt incluse Tn anexa 2). A fost elaborata constructia optima a rotii-satelit
(figura 2.21). Imbunatatirea constructiei rotii-satelit a facut posibild reducerea indicelui

masa-gabarit a rotii-satelit cu 45...50% si sporirea flexibilitatii dintilor la valoarea de 0.016

mm.
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3. METODA DE REGLARE A JOCULUI AXIAL PENTRU TRANSMISIA
PRECESIONALA. METODA DE CALCUL A LANTULUI DIMENSIONAL
iIN MEDIUL ANALIZA TOLERANTEI

3.1. Reglarea jocului axial Tn angrenajele de precesie cu ajutorul compensatorilor

Sunt cunoaste mai multe procedee de reglare a jocului axial (Brevet MD 1217, CIB F16B
21/02, F16L 51/00. Universitatea Tehnica a Moldovei. Nr. depozit: s 2016 0155. Data depozit:
2016.12.22. Data public.: 2017.12.31. In: BOPI. 2017, nr. 12) [120], care includ calcularea valorii
compensarii erorii i 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. Totodata, din lanturile dimensionale se determina valoarea
jocului de compensare, numarul de trepte ale compensatoarelor si dimensiunile lor. Apoi, la
asamblare, se masoard jocul axial, se colecteaza dimensiunea garniturilor de compensare si Se
instaleaza in elementul de inchidere a lantului [32, 120].

Acest procedeu are dezavantajul care constd in manopera ridicatd a asamblarii, in
complexitatea alegerii completului necesar de inele ale compensatorului, precum si complexitatea
executarii acestor inele, deoarece au o grosime foarte mica (sub 0,1 mm). Totodata, acest procedeu
nu poate fi utilizat Tn angrenajul conic.

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 eliminad 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 baza, pe
partea frontali a ciruia se formeaza cel putin trei suprafete de asezare cu trepte. In inelul de bazi
se executa canale axiale, in care se amplaseaza suruburi de fixare, iar in inelul auxiliar se executa
gauri axiale pentru trecerea lor.

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 frontald a inelului de baza, prin metoda
interschimbabilitatii totale, se determina valorile abaterii de sus si de jos ale jocului functional si

jocul dintre capacul si corpul angrenajului conic. Se roteste un inel fata de altul pana la coinciderea
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latimii compensatorului cu valoarea jocului de compensare, dupa care se fixeaza compensatorul in
pozitia necesara.

Jocul axial Tn angrenajul transmisiei planetare precesionale se poate regla cu un
compensator suplimentar cu trepte mai mici decat treptele compensatorului.

Reglarea axiala in angrenarile dintilor se examineaza pentru transmisia precesionald de tip
2K-H reprezentata in figurile 3.1 si 3.2.

Transmisia include carcasa 1 cu capacul 2 (figura 3.4), compensatorul pentru reglarea
jocului axial, format din inelul auxiliar 3 cu cel putin trei trepte si din inelul de baza 4, pe partea
frontala a cdruia se formeaza cel putin trei suprafete de asezare cu trepte. Reductorul mai contine
arborele conducdtor 5, roata dintata fixa 6, roata-satelit 7 cu coroanele 8 si 9 care, impreuna cu
compensatorul si capacul 1, formeaza subansamblul (figura 3.2) si roata dintatd mobila 10,
arborele condus 11, rulmentul 12, bucsa 13, rulmentul 14 si capacul 15, care impreuna cu carcasa
1, formeaza subansamblul (figura 3.1).

Procedeul include calcularea valorii compensarii erorii si determinarea numarului treptelor
compensatorului (figura 3.6). Din lantul dimensional al compensatorului (figura 3.3), 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 determind valoarea abaterii de sus si de jos
ale jocului functional Js si jocul dintre capacul 2 si corpul 1 ale angrenajului conic. Se roteste un
inel fata de altul pana la coinciderea latimii compensatorului cu valoarea jocului de compensare
AO™P - dupa care se fixeaza compensatorul in pozitia necesara. Aceste etape se repeta si pentru
compensatorul suplimentar cu inelele 16 si 17 (figurile 3.7, 3.8, 3.9).

Aceastd configuratie a carcasei este mai indicata tehnologic in fabricatie, inclusiv pentru

asamblarea si dezasamblarea modulard a componentelor cu reglarea jocului sau a prestrangerii in
angrendrile A2, _.,,, in functie de prevederile caietului de sarcini la proiectare [11].

De regula, transmisia (angrenajul transmisiei planetare precesionale) Tnainte de asamblarea
finala formeaza subansamblurile roata-mobild—roata-satelit (figura 3.1). Asamblarea se executa
prin cuplarea subansamblurilor roata-imobild—roata-satelit (figura 3.2). La asamblarea acestor
doud parti, prin miscarea in directia axiald a subansamblurile roata-mobila—roata-satelit cu
asigurarea centrarii rulmentilor din subansamblurilor roata-imobild-roata-satelit ale arborelui
conducator 5, instalati Tn locasul cilindric al arborelui condus 11, deplasarea in directia axiala

finalizeaza cand roata 10 va conjuga Tn contact cu coroana 9 a rotii-satelit 7. Totodata, este necesar
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a centra carcasa 1 cu capacul 2 in timpul deplasarii axiale a subansamblului roata-mobilad—roata-
satelit cu cea a subansamblului roata-imobila—roata-satelit, astfel reglandu-se jocul dintre coroana

9 si roata mobila 10.

T //
8§ 7 ¢
\uz=1
N ‘ \B %k
b
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Fig. 3.1. Subansamblul angrenaj de tipul ABcx-cv roata centrali mobili—coroana rotii-satelit
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Fig. 3.2. Subansamblul angrenaj de tipul ABcx-cv roata centrald imobili—coroana rotii-satelit
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3.2. Calculul lanturilor dimensionale ale reductorului cu inele de compensare
Din lantul dimensional al reductorului cu compensator (figura 3.3), prin metoda

interschimbabilitatii totale [61], se determina valoarea elementului de inchidere:

Ay = Z T4, (3.1)

unde:
A, - valoarea elementului de inchidere;
T - numarul valorilor intermediare;

A; - valoarea elementelor intermediare.

Fig. 3.3. Lantul dimensional al compensatorului transmisie planetara precesionali pentru
asigurarea jocului functional
Functionarea corecta a reductorului se realizeaza in conditiile unui joc sumar functional Jt
in ambele cuple de angrenare. Din lantul dimensional al compensatorului (figura 3.5) urmeaza a fi
compensat jocul de compensare maxim posibil:
k= AP = Ay— s (3.2)
unde:
k si AroFeste jocul de compensare maxim posibil.
Compensarea in cazurile constructiilor concrete ale reductorului se face la jocul de
compensare A°™P prin selectarea treptelor inelului 3 al compensatorului (figura 3.4).
Jocul de compensare maxim A’ se divizeazi pe treptele compensatorului cu valoarea
(inaltimea) treptelor AK in numarul de trepte m (figura 3.6).
Pentru a evita compensarea exagerata si aparitia strangerii in cuplele angrenajului, valoarea
Ak nu trebuie sa depaseasca valoarea jocului functional Ji, adica Ji, Ak < Jf [62]. Valoarea Ak
depinde de cerintele fata de intervalul de valori ale jocului functional Js si determina variatia jocului

functional Js, datorita caracterului discretizat al compensarii in limitele unei trepte de compensare.
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Numarul calculat de trepte:

me = Aoe? JAk — 1

(3.3)

Deoarece compensarea se face utilizand si corpul inelului de baza 4, adica treapta “zero”,

in formula se scade o unitate, adica minus 1.

Numadrul intreg de trepte m se obtine prin rotunjirea spre numdarul intreg mai mare (pentru

a asigura Ak <J).

Valoarea calculata a unei trepte:

Ak, = A’ /m + 1

(3.4)

Numarul treptei TR la care se face compensarea este partea Intreaga a numarului calculat

al treptei:

TR, = A®™ — ] /Ak,

Ry Aa
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Fig. 3.4. Sectiunea unui reductor precesional cu tipul de angrenaj AB cx-cv cu un element

compensator
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Fig. 3.5. Lantul dimensional al reductorului precesional de tipul ABcx-cv cu un element

compensator

Jocul functional dupa compensare:

Jre = A™P — TR« Ak, (3.6)

Abaterea jocului functional:

AJy = Jpe— Jr (3.7)

Jocul maxim posibil:

Jrmax = J5 + Ak (3.8)

Exemplu: valoarea sumara a jocului functional in ambele cuple de angrenare Js=0,1:

Ap= Y, TA; =0.78 mm 3.9
=1

ASP™P = 0,78 — 0.1 = 0.68 mm 3.10
max

Adoptam varianta: Ak = Jf = 0,1 mm. Numarul de trepte al compensatorului m = 6, adica

partea intreaga a numarului calculat de trepte:

m, = A0 JAk —1 =0.68/0.1—1=5.8 (3.11)

Rezultatele calculelor sunt incluse in tabelul 3.1, suplimentar si pentru cazul Ak =0.07 mm.
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Tabelul 3.1. Valorile obtinute ale elementelor compensatoare

Jic=0,1 mm. Ak = 0,1 mm Jic = 0,1 mm. Ak = 0,07 mm
Treapta de Jocul Treapta de Jocul

Joc compensare functional Joc compensare functional
compensat Calc. Adopt. Val. Abat. compensat Calc. Adopt. Val. Abat.
Acomp TR¢ TR Jre A Acomp TR¢ TR Jte AJs

0,1 0 0 0,1 0 0,1 0 0 0,1 0
0,11 0,1 0 0,11 0,01 0,11 0,14 0 0,11 0,01
0,19 0,9 0 0,19 0,09 0,19 0,29 1 0,12 0,02
0,2 1 1 0,1 0 0,2 1,43 1 0,13 0,03
0,21 1,1 1 0,11 0,01 0,21 1,57 1 0,14 0,04
0,29 1,9 1 0,19 0,09 0,29 2,71 2 0,15 0,05
0,3 2 2 0,1 0 0,3 2,86 2 0,16 0,06

0,31 2,1 2 0,11 0,01 0,31 3,00 3 0,1 0
0,39 2,9 2 0,19 0,09 0,39 4,14 4 0,11 0,01
0,4 3 3 0,1 0 0,4 4,29 4 0,12 0,02
0,41 3,1 3 0,11 0,01 0,41 4,43 4 0,13 0,03
0,49 3,9 3 0,19 0,09 0,49 5,57 5 0,14 0,04
0,5 4 4 0,1 0 0,5 571 5 0,15 0,05
0,51 4,1 4 0,11 0,01 0,51 5,86 5 0,16 0,06

0,59 4,9 4 0,19 0,09 0,59 7,00 7 01 0
0,6 5 5 0,1 0 0,6 7,14 7 0,11 0,01
0,61 51 5 0,11 0,01 0,61 7,29 7 0,12 0,02
0,68 5,8 6 0,18 0,08 0,68 8,29 8 0,12 0,02

Schema treptelor compensatorului executate la treapta de precizie IT9 este reprezentata in
figura 3.6. In cazul reductoarelor precesionale, mai ales cu doud cuple de angrenare, numarul
elementelor in lantul dimensional al reductorului este mare, astfel incat valoarea totala a

elementului de inchidere A, =

™ 1 TA; si jocul de compensare maxim A

com,
max

cativa milimetri. In consecinti, numarul de trepte m de compensare devine foarte mare.
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Fig. 3.6. Schema valorilor treptelor compensatorului

Numarul de trepte m de compensare devine mare si in cazul cand cerintele fata de precizia
jocului functional sunt inalte, adica Ak < Js.

Este oportuna utilizarea compensatorului suplimentar, adicd un compensator la trepte
majore, iar altul la trepte mici ce depind de valoarea jocului functional (figura 3.7). Lanturile
dimensionale ale reductorului cu doud compensatoare sunt reprezentate in figura 3.8. Realizarea
procedeului se examineaza pentru reductorul precesional reprezentat in figurile 3.7, 3.8, 3.10.

Admitem, de exemplu:

Ay = YL TA; =34 mm (3.12)

Din lantul dimensional al compensatorului suplimentar (figura 3.9), prin metoda
interschimbabilitatii totale, se determina valoarea prealabila a jocului maximal necompensat

conform relatiei:
P =My * Aky + Jfmax = My * Dky + (J5 + Aky) = (my + 1) * Ak, + 5 (3.13)

unde:
,’,Vl‘;‘;m” - valoarea prealabila a jocului maximal necompensat.
Pentru diferite valori ale numarului de trepte al compensatorului suplimentar m, si pentru
valoarea treptelor compensatorului suplimentar Ak < Js.

Valoarea Akz, fiind exprimata prin Js conform expresiei:

r= Aky/J; (3.14)
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unde:
r - raportul dintre valoarea (inaltimea) treptelor compensatorului suplimentar Ak, si

valoarea jocului functional ], atunci putem scrie:

e = (my + 1) % Aky + Jp = Jp* [(r* (my + 1) + 1] (3.15)
iﬁj A
%@???ppﬁ@ 12 13 1) (15
P\
S NN
; + +
== N < \Tq‘l‘[ QS
o e e — O Bl
S ~— £ < %
o + + %
| A
DA 7
[ l K N J
PSR .S T .Y NI IV R P

Fig. 3.7. Sectiunea axiala a reductorului precesional de tipul A8cx-cv cu doud elemente
compensatoare

Se selecteazad una dintre variantele posibile, de exemplu:

my =7, o™ = .66 cur=0.7

Din lantul dimensional al compensatorului (figura 3.9) se determina valoarea treptelor

compensatorului Ak, si numarul de trepte ale compensatorului m,, tinand cont de faptul:

Neomp — 2 x Ak, (3.16)
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Fig. 3.8. Lantul dimensional al reductorului precesional de tipul ABcx-cv cu doui elemente

functionale
a) Neomp
A, §
- B S —
,‘.‘.'. 4 »
, k=m - Ak Jo \ ky=m,-Ak, J;+Ak
- 1 1y - -

Fig. 3.9. Lanturi dimensionale ale compensatorului pentru determinarea jocului functional al

reductorului precesional de tipul ABcx-cv

Tabelul 3.2. Valorile obtinute ale jocului de compensare

r=1 r=0.7
m, e m, e
4 0.6 4 0.45
5 0.7 5 0.52
6 0.8 6 0.59
7 0.9 7 0.66
8 1 8 0.73
9 1.1 9 0.8
10 1.2 10 0.87
my * Aky 4 JYOP = Ay (my +2) Aky = Ay (3.17)
]Ncomp
Ak, = % = 0.33 (3.18)
A5 _ 34 5 _
m; = A =5 2=283 (3.19)

Se adopta m; =9 si se recalculeaza valorile [65, 70] (figura 3.10):
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34

Ak, = i 0.31 (3.20)
NComP = 2% 0.31 = 0.62 (3.21)
Se recalculeaza valoarea jocului functional asigurat de compensatorul suplimentar prin

relatia:
Jr= [(rﬁgﬂ;ﬂ - o.7*€}i21)+1 - % = 0.094 (3.22)

Jocul asigurat este practic egal cu cel prevazut in schema valorilor treptelor compensatorului:
0,094~0,1.

Pentru fiecare compensator se determind, in functie de jocul de compensare, treptele de
compensare, jocurile necompensate si abaterile jocurilor (tabelul 3.1).

Daca se asigura solutia tehnica cu compensarea jocului, se recurge la o alta iteratie,

operand cu numarul (figura 3.10) de trepte si valoarea acesteia.

‘ : 248,00 =
217 e 042,02
A
‘ 1'86 - D.35_r| s
156 5000 [

¢ T ’ 0.28. o
I 1.24
o 021 1os
| | osa.
|
| - u'G.:‘I-'.i,l."_

0314 pos

(a) (b)

Fig. 3.10. Scheme cu pasul treptelor compensatoare 0,31 (a) si 0,07 (b)
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Fig. 3.11. Schema compensatoarelor in sectiune



A-A

e

Fig. 3.12. Schema compensatoarelor suplimentare in sectiune
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3.3. Metoda de calcul al lantului dimensional cu ajutorul Tolerance Analysis

Tolerance Analysis este un software special integrat Tn Inventor pentru calculul
unidimensional si analiza tolerantelor. Descrierea se di in figura 3.13. In continuare, vom descrie
procesul de lucru al programului si vom seta parametrii de baza ai elementelor angrenajului

precesional cu angrenaj de tipul ABcx-cv.

ID-DHS: Q- %O o

- o A

DN Awemble Design  10Model  Shatch  Annot Took Mansge View Envwonments GetStated  Add-in  Veult  Collsborste  Blectromechanical )T

- i o~ U ng ¢ n

[ tg 0 §(_ [ M

Ve - B Lo r

Oynamic  Stress  Frame  lnventor Cableand B jonvertto 30 Print  Add-ins

Simulation Analysis Anslysis  Studio  Hamess Cont eldment

Segin 2 s fock

Enters the Tolerance Analysis environment, whese you create 3
tolerance stackup anatysis.

A=+ Autodesk inventor Prefessional 2022 Reduct

Pertorm a 10 stackup analysis 0n parts and assemblies to
determine d they meet mechanical fit and performance
requaements based on the cumulative tolesances

Press F1 for more help

Fig. 3.13. Modelul special de analiza a Tolerance Analysis
Pentru a crea un nou lant dimensional (figura 3.14), ansamblul calculat trebuie mai intai
salvat pe calculator.
I OOD-EH ==& -y 9 @ Moteral -
ble Design 3D Model Sketch  Annotate Inspect

o= o= i+ Take Snapshot

—l— [F— —_—
oo . H Show Snapshot e
Mew Stackup fdd Feature Add Offset Generate Report

Stackun Renaort

Creates a new Tolerance Analysis stackup.

Specify the gap to be measured, and then the analysis loop.
You can specify the participants and define the loop manually
or automatically. If the model contains constraints or joints,
use themn to automatically select the participants and create
the loop path. Alternatively, you can manually select the
participants and loop. You can create multiple stackup studies
in the same document.

Press F1 for more help

Fig. 3.14. Crearea unui nou lant dimensional New Stackup
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Apoi trebuie selectate toate suprafetele de contact ale elementelor care vor fi utilizate la

calculele lantului dimensional (figurile 3.15, 3.16, 3.17, 3.18, 3.19, 3.20).

-

| TN

Fig. 3.15. Suprafata frontala de contact al arborelui transmisiei precesionale cu angrenare de tipul
Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,50, ﬂ(3-4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9

mm, r; = 4,38 mm)

Fig. 3.16. Suprafetele rulmentului transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27,
Z3=22, 012 = 03-4) = 22,5° P2 = 3,5° Pa=4,78% 0 =3,5° Rn=46 mm, r;=2,9 mm, r3 = 4,38
mm)
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Fig. 3.17. Suprafetele rotii-satelit a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z2 = 27,
Z3=22, 002 = 03-a) = 22,5°, B2y = 3,5° P-ay=4,78° 0 =3,5° Ry =46 mm, r, =2,9 mm, r; = 4,38

mm)

Fig. 3.18. Suprafetele rulmentului transmisiei precesionale cu angrenare de tipul Afcx-cv (Z2 = 27,
Z3=22, 042 = 03-4) = 22,5° P2y = 3,5° P-4)=4,78% 0 =3,5°, Rm =46 mm, r.=2,9 mm, rs = 4,38

mm)
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Fig. 3.19. Dimensiunile totale ale transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3
=22, 8a-2) = 634y = 22,5° P2 = 3,5° Piay=4,78° 6 =3,5° Rm =46 mm, r, =2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Fig. 3.20. Dimensiunile elementului de inchidere al lantului dimensional al transmisiei precesionale
CU angrenare de tipU| ABcx.cv (Zz =27,23=22, d1-2) = 0@3-4) = 22,5°, f1-2) = 3,5°, Pzay=4,78° O =

3,5, Rm =46 mm, r; =2,9mm, r3 = 4,38 mm)
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Este necesar a selecta suprafata plana in care va fi creat lantul dimensional. Toate calculele

vor fi efectuate in cadrul aceleiasi suprafete plane (figura 3.21).

Fig. 3.21. Sectiunea XY a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx-cv (Z, =27, Z5 = 22,
5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬁ(1—2) = 3,50, ﬁ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, r; = 2,9 mm, rs = 4,38 mm)

Dupa selectarea tuturor elementelor si suprafetelor de contact, programul va gasi toate

elementele si conexiunile, iar lantul dimensional se va forma automat (figura 3.22).

Fig. 3.22. Lantul dimensional al transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z5
=22, da-2) = 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Piay=4,78° 6 =3,5° Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm)
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Dupa selectarea suprafetelor de lucru, a tuturor elementelor, a dimensiunilor finale si a
locasului (dacd acestea sunt necesare), pe ecran va aparea o fereastra mare cu dimensiunile si
tolerantele fiecarui element (figura 3.23). In aceasti fereastra se pot seta limitele optime de abatere
ale fiecarui element de asamblare. De asemenea, este posibild setarea acestor tolerante pentru

fiecare piesa separat, inainte de a incepe calculele in mediul Tolerance Analysis.

Tolerance Analysis X

< Stackup3 Details

Name Sens Nominal Toleranc

MB 4 1SO Shaiba ruim manivela2: 1

FaceS
: 1 Dimension +1 1000  0.005
RS
Y Face7
K Offset1 (mm) + 0ot 00
1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (...
7 I Face8
Dimension2 +1 15.0000 * 0.0055
Face9 s
Satelitul:2 (mm)
Face10
I Dimension3 +1 388282 % 0.0125,
Facell
1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (..
Face9
I Dimension2 +1 15.0000 * 0.0055
Face8

= Results Contributions

Fig. 3.23. Setarea tolerantelor elementelor transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv
(Zz = 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l.z) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, s
= 4,38 mm)

Modificand parametrii introdusi, se poate obtine imediat rezultatul si se poate verifica
valoarea acestuia (figura 3.24).

Schimband unul sau alt parametru al campului de tolerantd, se va putea calcula lantul
dimensional. Se va putea determina elementul cu cel mai mare impact asupra intregului ansamblu
si mari sau micgora valorile tolerantei intr-o directie sau alta [117, 118, 119].

Pentru a verifica efectul abaterilor tolerantelor fiecarui element, existd o fereastra speciala.

Efectul tolerantelor in termeni procentuali este redat in figura 3.25.
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Tolerance Analysis X +

< Stackup3 Details

Name Sens Nominal Toleranc

MB 4 ISO Shaba rulm manivela2: 1

FaceS

Offset1 (mm) +1 0.01% 0.0
150 355-3 - 3CC20 manivela2:2 (

Faces
Dimension2 +1 150000+  0.0055

Sateitul:2 (mm)

Face10

Dimension3 +1 38882% 00125
Facell

150 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (

Dimension2 +1 150000%  0.0055
Face8

Shaft and Nut:1 (mm)

Hle— |l— le— l— le—

Face12

+ 000
Dimension4 -1 69.83

- 003
Faces
Stadwp3 (0.010) 2 ( 0.019 D
Objectives (mm) (0.010)2  0.000

Fig. 3.24. Rezultatul abaterii elementului de inchidere al lantului dimensional al transmisiei
precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, -2 = (34 = 22,5°, Ba-2) = 3,5°, Pz-a) =
4,78° 0 = 3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz; = 4,38 mm)

MB 4150 Shaiba ruim manivela2: 1
FaceS
Dimension1 +1 1.000 £ 0.005

Face7

Offset1 (mm) +1 o001t 0.0

IS0 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (..

Face8

Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Face9

Satelitul:2 (mm)

Face10

Dimension3 +1 3882%  0.0125
Facell

1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:1(...

-

Worst Case Contributions for Stackup3

Shaft and Nut:1 | Dimension4 _ 34.5%
Satelitul:2 | Dimension3 _ 28.7%
1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 | Dimension2 _ 25.3%

MB 4150 Shaiba rulm manivela2: 1 | Dimension1 - 11.5%

= Resuts  Contributions

Fig. 3.25. Influenta valorii tolerantelor elementelor in corelatie procentuala a transmisiei
precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =22, 8(1-2) = 8(3-4) = 22,5°, B(1-2) = 3,5°,
B(3-4) =4,78° O = 3,5°, Rm = 46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm)
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Pentru a vizualiza datele si posibilitatea de a selecta rezultatele in functie de urmatorii
parametri exista, de asemenea, o fereastra speciala:

- cel mai rau caz (figura 3.26);

- statistic (figura 3.27);

- RSS — deviatia medie patrata; RSS este un caz special al metodei de analiza statistica si va
fi descris dupa capitolul unde va fi expusa analiza statistica (figura 3.28);

- probabilitatea rebutului la 1.000.000 de piese (figura 3.29).

MB 4 ISO Shaiba rulm manivela2:1 ..

[
all FaceS
I Dimension1 +1 10t  0.005
|

Face7

Offset1 (mm) +1 001k 0.0

1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (...

| Face8
I Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Face9

Satelitul:2 (mm)

:) Face10
I Dimension3 +1 388282%  0.0125

Facell

1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (...

Eara

Warst Case Results for Stackup3
<0190m 2T M
LEne SO0 m

= | Results Contributions

Fig. 3.26. Rezultatele conform metodei celui mai rau caz pentru transmisia precesionali cu
angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =22, da-2) = -4y = 22,5°, P12 = 3,5°, P-4y =4,78° O = 3,5°,

Rm =46 mm, r,=2,9mm, r; = 4,38 mm)
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MB 4 IS0 Shaiba ruim manivela2:1 ..

Face5

Dimension1 +1 1000%  0.005
Face7

Offset1 (mm) +1 oot o0
150 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (.

Faces

Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Faced

Satelitul:2 (mm)

Face10

Dimension3 +1 3:ssmE 00125

Facell

1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (...

Eacal

‘Statisticol Results for Stockupd

om0

Qiyeclive T2 475

= Rests Contributions

Fig. 3.27. Rezultatele conform metodei statistice pentru transmisia precesionala cu angrenare de
tipU' ABcx.cv (Zz =27,23=22, 012 = 03-4) = 22,5° B1-2) = 3,5° Pz-49=4,78° O =3,5°, Ry =46 mm, r,
=2,9mm, r3 =4,38 mm)

MB 4150 Shaiba rulm manivela2:1 .
= FaceS
Dimension1 +1 1000  0.005
Y Face7
Offset1 (mm) +1 001 0.0
1S0 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (...
= Face8

Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
¥ Faces

Satelitul:2 (mm)
- Faceld

Dimension3 +1 3882t 00125

. Facell

1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (...

Eaca0
RsSResults for Stackupd
Hesrs 0,025 mm
Stanard Deviatoa: 0.007
0.003m 0.057m
0.000mm 0.0100m

Fig. 3.28. Rezultatele conform metodei abaterii medii pitrate pentru transmisia precesionali cu
angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, d(-2) = 03-4) = 22,5°, B2y = 3,5° P34y = 4,78°, O = 3,5°,
Rm =46 mm, r,=2,9mm, r; = 4,38 mm)
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MB 4 1SO Shaiba rulm manivela2:1 ...

& | Face5
‘ I Dimension1 +1 1000t  0.005
=

Face7

Offset1 (mm) + 001k 0.0
1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (...

| Face8

I Dimension2 +1 150000 %  0.0055
Face9
Satelitul:2 (mm)
Face10

I Dimension3 +1 388282%  0.0125
Facell

1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (...

Earal

0.007men

0.000mm  0.010mm
Objectve: OPMO = S

= Resuls Contributions

Fig. 3.29. Rezultatele conform metodei probabilititii de rebut la 1.000.000 de piese pentru
transmisia precesionali cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, da-2) = d3-4) = 22,5°, Pa-2) =
3,5°, Piay=4,78% 0 =3,5° Ry =46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Dacid este necesar, existd posibilitatea elaborarii unui raport detaliat al tuturor datelor si
valorilor, cum ar fi: rezultatele metodei celui mai rau caz, ale metodei statistice, ale metodei

abaterii medii patrate, ale probabilitatii de rebut la 1.000.000 de piese [88].

3.4. Calculul lantului dimensional al angrenajului precesional
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.
Se va considera un exemplu real — un lant al ansamblului (figura 3.30).
In acest lant am analizat si am calculat un ansamblu din 6 piese: un arbore, 2 rulmenti, o

roatd-satelit, un inel si o piulita (figura 3.31).
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Fig. 3.30. Calculul lantului dimensional al transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv
(22—27 Z3 22 5(12) 5(34) 22 50 ﬂ(lz) 350 ﬂ(34) 4780 0= 350 Rm =46 mm, r, = 29mm I's
=4,38 mm)

Fig. 3.31. Calculul elementelor transmisiei precesionale cu angrenare de tipul A8cx.cv (Z2 =27, Zs
=22, 02 = d(z-4) = 22,5°, P12 = 3,5° Pi4=4,78° 60 =35° Rn=46 mm, r,=2,9 mm, r; = 4,38 mm)
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Fig. 3.32. Calculul lantului dimensional al transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv
(Z2=27,Z3=22, 0.2 = 034y = 22,5°, P2 = 3,59 Prza)=4,78°, O = 3,5°, Ry = 46 mm, r2 = 2,9 mm, rs
= 4,38 mm)

Se va lua in considerare lantul dimensional (figura 3.32). Pentru calculul preliminar al

transmisiei precesionale, se va stabili treapta de precizie a tuturor elementelor. Valorile se vor
introduce Tntr-o fereastra speciala a programului de date (figura 3.33).

Se vor seta pentru toate elementele, cu exceptia rulmentilor (acestea sunt deja produse finite
Cu 0 treapta de precizie a latimii IT6/2), treapta de precizie — IT7/2. Dupa simularile numerice, se
observa ci nu au fost depasite campurile de toleranta. in figura 3.34 se va observa efectul fiecarui
element de asamblare asupra rezultatului final al intregului lant in termeni procentuali.

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

se reduce usor decalajul in functionare.
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Name Sens Nominal Toleranc

M8 41SO Shaba ruim manivela2: 1

Face?

Offset1 (mm) +1 o01% 0.0
150 355-3 - 30C20 -manwvela2:2 (.

FaceS

Dmension2 +1 15.0000%  0.0055
Faced

Satedtul:2 (mm)

Face10
Dmension3 +1 ®em2+ 0015
Face1l

15O 355-3 - 30C20 -manivela2:1 (.

Dmension2 +1 15.0000%  0.0055
Faces
Shaft and Nut: 1 (mm)

Face12

+ 000
Dmensiond 1 69.83

- 003
Faces
Stadap3 ©.010)2 0.003
Objectives (mm) (0.010)2  0.000

e
——— ™
— -

E— [

1o 150 b e Dt [ 204

Fig. 3.33. Dimensiunile elementelor si tolerantelor. Lantul dimensional al transmisiei precesionale
CU angrenare de tipul ABcx.cv (Zz =27,23=22, 012 =034 = 22,5°, Paa = 3,5, Paay= 4,78° @ =

3,5, Rm=46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Stackup3 Details
Name Sens Nominal Toleranc
M8 4150 Shaba rulm manivela2: 1
Faces
Dimension1 +1 1000t  0.005
Face7
Offset1 (mm) +1 001 00
10 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (.
Face8
Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Faced
Satelitul:2 (mm)
Face10
Dimension3 + 8wt 00125
Facell
1SO 355-3 - 3CC20 manivela2: 1 (.
Face9
Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Face8
Shaft and Nut: 1 (mm)
Face12

+ 000

Dimension4 -1 69.83 o 0.03
Face
Stackup3 (001002  0.003
Objectives (mm) (001002  0.000

= Resuts Contributions

Fig. 3.34. Influenta valorii tolerantelor calculate (in raport procentual) ale elementelor transmisiei
precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, d@-2) = (34 = 22,5°, B2 = 3,5°, Pz-a) =
4,78°, 0 = 3,5°, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm)
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Cel mai dependent element din cadrul lantului este dimensiunea 0.010 (figura 3.35).

Fig. 3.35. Dimensiunea elementelor transmisiei precesionale cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27,
73 =22, 5(1-2) = 5(3-4) = 22,5°, B(1-2) = 3,5°, B(3-4) = 4,78°, © = 3,5°, Rm = 46 mm, r2 = 2,9 mm, r3
= 4,38 mm)

Tn baza rezultatelor calculului abaterii medii patrate (figura 3.36) se observi ci nu au fost
depasite tolerantele. Astfel, treapta de precizie atribuita este 7, care poate fi acceptata pentru toate
elementele de asamblare cu exceptia rulmentilor. In figura 3.37 sunt reprezentate rezultatele
analizei statistice. De asemenea, este reprezentatd probabilitatea de rebut la 1.000.000 de piese
(figura 3.38), ceea ce constituie 259 piese si corespunde cu 0,0259%. Un procent atat de mic de
rebut, in cel mai riu caz, poate fi neglijat. In productia industriala la scard medie si cu atat mai
mult in masa, procentul unui astfel de rebut poate ajunge pana la 1%. Valoarea de aproximativ
0,1% este inclusa in calcule incd in etapa de proiectare. Numarul pieselor defecte este semnificativ
mai mic decét fondurile care pot fi economisite la fabricarea pieselor cu o calitate mai joasd a
preciziei.

Daca sunt efectuate calcule suplimentare, se admite intentionat o ratd standard a
procentului de rebut de 0,1%. Avand aceasta valoare, unor elemente le poate fi atribuita chiar si

treapta de precizie 8.
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Stackup3 Details

Name Sens Nominal Toleranc

M8 4150 Shaiba ruim manivela2: 1

Face5

Offset1 (mm) +1 0.01% 0.0
150 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (.
Faces

Dimension2 +1 150000  0.0055
Faced
Satelitul:2 (mm)

Face10

Dimension3 +  mswE 00125
Facell

1S0 355-3 - 3CC20 -manivela2:1 (.

Faced

Dimension2 +1 150000  0.0055
Faces

Shaft and Nut:1 (mm)

Face12
0.00
0.03

Stackup3 (001002  0.003
Objectives (mm) (0.010) 2 0.000

Fig. 3.36. Rezultatele calculului utilizdnd metoda abaterii standard pentru transmisia precesionala
cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2=27,23=22, 6(1-2) = 034y = 22,5°, B1-2) = 3,5° P4=4,78° 0=

3,5% Rm =46 mm, r =2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Stackup3 Details
Name Sens Nominal Toleranc
M8 4150 Shaba ruim manivela2:1
FaceS
Dimension1 +1 1000k  0.005
Face?
Offset1 (mm) +1 o001t o0
150 355-3 - 3CC20 manivela2:2 (.
Faces
Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Faced
Satelitul:2 (mm)
Face10
Dimension3 +1 3sem%  0.0125
Facell
150 355-3 - 3CC20 manivela2:1 (...
Faced
Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Faces
Shaft and Nut:1 (mm)
Face12

+ 000

Dimension -1 o83 _ o
Faces
Stackup3 0.010) 2 0.003
Objectives (mm) (001002  0.000

Fig. 3.37. Rezultatele calculului utilizind metoda statistici pentru transmisia precesionala cu
angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 012 = 03-4) = 22,5°, B2y = 3,5° Pray=4,78° 6 = 3,5°,
Rm =46 mm, r,=2,9mm, r; = 4,38 mm)
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Name Sens Nominal Toleranc

M8 4150 Shaba rulm manivela2:1 .

Face5

Dimension1 +1 1000t  0.005
Face7

Offset1 (mm) +1 001 00
1SO 355-3 - 3CC20 -manivela2:2 (...

Face8

Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Face9

Satelitul:2 (mm)

Face10

Dimension3 +1 ;ssm2t 00125

Facell

1S0 355-3 - 3CC20 -manivela2: 1 (.

Face9

Dimension2 +1 15.0000%  0.0055
Face8

Shaft and Nut: 1 (mm)

Face12

0.00
Dimension4 1 69.83

0.03
Face6
Stackup3 001002  0.003
Objectives (mm) (001002  0.000

Fig. 3.38. Rezultatele calculului utilizind metoda probabilititii de rebut la 1.000.000 de piese
pentru transmisia precesionali cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, 723 =22, 6(1-2) = 8(3-4) =
22,5° p(1-2) =3,5°, B(3-4)=4,78°, 0 =3,5°, R =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm)
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3.5. Concluziile la capitolului 3

1. Tn capitolul trei se propune procedeul de reglare a jocului interdental in angrenarea
ABcx.cv a dintilor rotii-satelit si ai rotilor centrale prin intermediul inelelor compensatoare
speciale dotate cu asamblari pentru fixarea unghiulara a semiinelelor cu diferite grosimi in
trepte, care asigura, prin rotirea relativa, modificarea grosimii sumare a inelului si, Tn
consecintd, pozitionarea axiala a 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 frontala a carcasei cu pasul de 0,07 mm. Se propune o
metoda de calcul al lanturilor dimensionale in mediul "Tolerance Tools".

2. S-astabilit 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 8, cu un rebut de 0,1%. Aceasta propunere
conditioneaza reducerea costului de fabricare a pieselor angrenajului precesional.

3. Utilizarea acestui model asigura evitarea calculelor manuale, excluderea utilizarii metodei

tabelare, atribuirea tolerantelor optime si reducerea costurilor de productie.
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4. ARGUMENTAREA PRECIZIEI DE EXECUTIE SI A STRUCTURII
CINEMATICE A NODULUI PRECESIONAL iN TRANSMISIA CU
ANGRENARI ABcx.cv SI APcx-cv

4.1. Istoria transmisiilor precesionale si a procedeelor de prelucrare a dintilor. Scurte
date privind transmisiile planetare precesionale de tip 2K-H

Primele brevete de inventie privind angrenajul cu bolturi A® au fost: Transmisia planetard
precesionald cu angrenare multipard ABcxr, inregistrata la 30.05.1983 (SU 1020667 A) cu
prioritatea din 11.02.1981, si cu angrenare multipard ABcx.cv, inregistrati la 07.06.1988 (SU
1401203 A1) cu prioritatea din 26.05.1986, iar prima inventie cu angrenaj dintat AP — Transmisia
precesionald dintatd cu angrenare multipard APcxr a fost inregistrati la 30.01.1989 (SU 1455094
Al) cu prioritatea din 13.05.1986, autor lon Bostan [71].

Modificarea geometriei profilului convex/concav al flancurilor dintilor in angrenarea
ABcx.cv si dependenta acestuia de configuratia parametrici [Z4-O, £1] a fost formulati in brevetul
de inventie (SU 1563319) din 29.09.1987 cu aplicarea parafei Secret de stat “Uz de serviciu” [71].

Concomitent cu cercetarea—dezvoltarea angrenajelor precesionale AB si AP au fost
dezvoltate si tehnologiile de fabricatie a rotilor conice cu profiluri de flanc nestandardizate. Astfel,
la 05.01.1988 a fost inregistrat brevetul de inventie a procedeului GF" si a utilajului pentru
generarea prin rostogolire—rulare spatiala a dintilor rotilor conice cu profiluri de flanc
convex/concav (SU 1663857 Al), cu aplicarea parafei Secret de stat “Uz de serviciu”. Prin
procedeul si utilajul brevetat pot fi fabricate generatoare de profil cu aceeasi formd geometrica,
inclusiv cu modificarea longitudinala si de profil a flancurilor dintilor conform inventiei (SU
1646818 Al) din 07.05.1991 cu prioritate din 27.06.1988 [71].

Conform brevetelor de inventie (SU 1563319 A1), (SU 1648848 Al), (SU 1663857 Al) si
(SU 1758941 Al), la 16.06.1995, ROSPATENT, Federatia Rusd a inregistrat patru patente cu
numerele corespunzatoare, fiindu-i atribuit dreptului de proprietate detinatorului — SRL Precesia,
Republica Moldova [71].

Teoria fundamentald a angrenajelor precesionale multipare AP si AP si teoria generirii
profilurilor de flanc convex/concave ale dintilor au fost tratate in teza de doctor habilitat
Elaborarea transmisiilor planetare precesionale cu angrenaj multipar (cu parafa ,,Uz de
serviciu”) sustinutd de Ion Bostan la 17.12.1989 la Universitatea Tehnica de Stat N.E. Bauman din
Moscova [71].

In perioada de pana la sustinerea tezei de doctor habilitat in domeniul transmisiilor

precesionale cu angrenaj multipar si al procedeelor de generare a dintilor rotilor conice cu profil
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convex/concav lon Bostan a publicat doud monografii, aproximativ 80 de articole stiintifice si a
obtinut 50 brevete de inventie, dintre care 28 cu parafa Secret de stat “Uz de serviciu”. In aceasta
perioada, in cadrul Universitatii Tehnice a Moldovei au fost create laboratoarele de cercetare
Transmisii Mecanice (TM) si Tehnologii de Generare (TG) a rotilor dintate cu profiluri variabile
convex/concave nestandardizate [68, 71].

Ion Bostan are o experientd de peste 40 de ani in domeniul cercetdrii-proiectarii
transmisiilor precesionale si al tehnologiilor de fabricatie a rotilor dintate prin generare cu
rostogolire spatiala. A publicat 19 monografii (la 7 dintre ele fiind unicul autor, cu un volum total

de peste 3200 pagini), 700 articole stiintifice si detine 230 brevete de inventie si patente [71].

Scurte date privind transmisiile planetare precesionale de tip 2K-H

Transmisia precesionald de tipul 2K-H (figura 4.1) include roata-satelit g cu doua Zg; si
Zg», care se afld in angrenare cu rotile centrale imobile b si mobile ¢, legata de arborele condus V.
La rotirea arborelui-manivela H cu viteza unghiulara on satelitul g efectueaza miscare

sferospatiald cu un punct fix O numit centru de precesie [123].

Z

Fig. 4.1. Structura cinematica a transmisiei planetare precesionale de tipul 2K-H [71]

x',l'
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Raportul de transmitere se determina prin relatia:
l=—ZgZc|ZpZygy — ZgyZe 4.1)

unde:

Zg1, Zgz sunt numarul de dinti ai coroanelor danturate ale rotii-satelit;

Z., Zp —numarul de dinti ai rotilor centrale C si b;

I — raportul de transmitere ale reductorului.

Analiza relatiei aratd cd transmisiile precesionale 2K-H asigura realizarea unui interval larg
al rapoartelor de transmitere. Efectul cinematic maxim se atinge pentru relatiile de dinti: Z,=Z,,
Zg1=Zgotl, Zo=Zgp-1, pentiu Z =2y, Zgo=2g1+1, Zp=Z4;-1.

In functie de numerele de dinti Z,, Z,, Zg1, Zg, i de coraportul lor, in transmisiile cu
angrendrile (Zp-Zg) §i (Zo-Z43), In cazul in care Zj, 41 ¢,42,<60, se asigura rapoartele de transmitere
+20<i<£3600 [69, 70].

In aceste conditii, in cazul in care Z,= g1-1 81 Z,=Z 4, +1 transmisia 2K-H asigura rapoarte
de transmitere in diapazonul +8,3< i<+30,3, iar in cazul in care Z,=Z,+1 si Z.=Z,-1 transmisia

2K-H asigura rapoartele de transmitere -7,3< i<-29,3 [65, 74].

4.2. Clasificarea transmisiilor planetare precesionale de tip 2K-H
In cadrul acestui subcapitol vom analiza doua tipuri de bazi de angrenare a transmisiilor

precesionale si in toate cazurile vom considera transmisia de tipul 2K-H:

Fig. 4.2. Transmisia precesionali cu angrenare de tipul A8cx.cv (Z1=26, Z, = 27, Z3 =22, Z4 = 21,
d(1-2) = (34 = 22,5° B2 = 3,5°, P-4 =4,78% O =3,5% Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Sectiune
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Transmisia cu angrenaj de tipul bucsa-axa-dinte. Tipul ABcx-cv (figura 4.2) [72, 73].
Avantajele acestui tip de transmisie:
1. Capacitatea de a transmite cupluri mari.
2. Pierderi reduse de frecare datorita rotirii axiale a axei.
Dezavantajele acestui tip de transmisie:
1. Imposibilitatea fabricarii acestui tip de transmisie cu valori mici ale diametrului satelitului.
2. Complexitatea si costurile de fabricatie inalte, numar mare de bucse si axe, prelucrarea
gdurilor de asezare, instalarea si asamblarea ulterioara sunt dificile.

Transmisia cu angrenare de tipul dinte-dinte. Tipul APcx-cv (figura 3.3) [72, 73].

Fig. 4.3. Transmisia precesionald cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z; =33, Zs = 32,
d12) = 8a4) = 22,5 Baoy = 3,2°, Py = 3,5°, O = 3,5°, R = 19 mm, i = - 164). Sectiune [71]
Avantajele acestui tip de transmisie:
1. Constructie relativ simpla, angrenarea este directa.
2. Posibilitatea de a fabrica sateliti cu diametrul mic. Greutate si dimensiuni reduse.
Dezavantajele acestui tip de transmisie:
1. Coeficient de eficienta scazut din cauza frecarii directe dintre dinti.

2. Imposibilitatea de a transmite cupluri mari. Pierderile prin frecare sunt prea mari.

4.3. Calculul detaliat si rezultatele simularii numerice a constructiei optime a roatii-
satelit ale transmisiei precesionale cu angrenare de tip ABcx-cv

Pentru un calcul specific, am considerat forma optima a rotii-satelitul din toate optiunile
examinate mai sus. In continuare, in tabelele 4.1, 4.3 sunt incluse proprietitile fizice ale
materialului din care sunt fabricate rotile-satelit. De asemenea, in tabelul 4.2 sunt date
dimensiunile si formele elementelor finite.
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ANALITICA

Tabelul 4.1. Proprietatile fizice ale variantei constructive optimizate a rotii-satelit cu angrenaj de
tipul Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 6(1.2) = 6(3.4) = 22,50, B(l-Z) = 3,50, ﬁ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rmn = 46 mm, rz
=2,9mm, r3 = 4,38 mm)

Mass 1.11187 kg
Area 105965 mm”2
Volume 141640 mm”3

Center of Gravity | x=0.857667 mm
y=-0.00189578 mm
z=0.000577324 mm

Tabelul 4.2. Setarile parametrilor elementelor finite ale variantei constructive optimizate a rotii-
satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 =22, 812 = 8(3-4) = 22,5°, Bu-2) = 3,5°, B(z-4) = 4,78°,
0 =35% Ry=46 mm, r;=2,9 mm, r; = 4,38 mm)

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

Tabelul 4.3. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor rotii-satelit, varianta constructiva
optimizata a rogii-satelit cu angrenare de tipul ABcxcv (Z2=27,Z3=22, (12 = 8(3-9) = 22,5°, P12 =
3,5% Piay=4,78°, 0 =3,5° Rn =46 mm, r, =2,9 mm, r3; = 4,38 mm)

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) | Satelit

Axul pentru role 26 dinti.ipt
Axul pentru role.ipt

Rola 27 dinti.ipt

Rola 22 dinti.ipt
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Suprafetele de fixare (figura 4.6, 4.7)

ks

Fig. 4.4. Varianta constructiva optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcxcv (Z2 =27, Z3 =
22, 8(1-2) = B(z-4) = 22,5°, B2 = 3,5°, P-4y =4,78° O = 3,5°, Rm =46 mm, r. =2,9 mm, r3; = 4,38 mm).

Suprafetele de fixare

3o

Fig. 4.5. Varianta constructivi optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z5 =
22, 8(1-2) = d(z-4) = 22,5° B2 = 3,5° P4y =4,78% 0 =3,5°, Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Suprafetele de fixare
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Rezultatele simularii numerice a variantei optimizate a rotii-satelit cu angrenare de tipul

ABcx cv sunt Tncadrate in tabelele 4.4, 4.5,

Tabelul 4.4. Fortele si momentele aplicate asupra rotii-satelit in varianta constructivi optimizati cu
angrenare de tipul Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 6(1.2) = 6(3.4) = 22,50, ﬁ(l.z) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50,

Rm =46 mm, r,=2,9mm, r; = 4,38 mm)

Constraint Name Reaction Force Reaction Moment
Magnitude | Component (X,Y,Z) Magnitude Component (X,Y,Z)
Fixed Constraint:2 | 1754.13 N -404.447 N 140.08 N m 138.63 N'm
518.513 N -17.0743Nm
1626.2 N 10.6032 N m
Pin Constraint:1 5093.15 N -963.995 N 54,4142 N'm ONm
-2924.14 N -46.7361 N'm
-4057.13 N -27.8684 N'm

Tabelul 4.5. Rezultatele simularilor numerice de solicitare ale rotii-satelit in varianta constructiva
optimizatﬁ Cu angrenare de tipul ABcx cv (Zz =27,23=22, 02 = 034 = 22,5°% B2 =3,5°% P@Ea =
4,78° 0 =3,5° Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Name Minimum | Maximum
Volume 141658 mm"3
Mass 1.11202 kg
Von Mises Stress 0.00531083 MPa 120.217 MPa
1st Principal Stress -24.3213 MPa 128.751 MPa
3rd Principal Stress -112.992 MPa 15.7261 MPa
Displacement 0mm 0.016206 mm
Safety Factor 2.29419 ul 15 ul
Stress XX -47.1179 MPa 48.6124 MPa
Stress XY -43.3763 MPa 34.1724 MPa
Stress XZ -31.4008 MPa 47.0336 MPa
Stress YY -96.5776 MPa 71.1203 MPa
Stress YZ -51.3089 MPa 40.3904 MPa
Stress ZZ -73.127 MPa 80.2466 MPa

X Displacement -0.00132388 mm 0.00927208 mm
Y Displacement -0.00455425 mm 0.0129575 mm
Z Displacement -0.00381409 mm 0.0132481 mm
Equivalent Strain | 0.0000000250333 ul | 0.000534334 ul
1st Principal Strain | -0.00000178718 ul 0.000599532 ul
3rd Principal Strain | -0.000505153 ul 0.00000142773 ul

Strain XX -0.000210379 ul 0.000131262 ul
Strain XY -0.000279126 ul 0.0002199 ul
Strain XZ -0.000202064 ul 0.000302661 ul
Strain YY -0.000407865 ul 0.000267723 ul
Strain YZ -0.000330173 ul 0.000259913 ul
Strain ZZ -0.000273194 ul 0.000370154 ul
Contact Pressure 0 MPa 1272.1 MPa
Contact Pressure X -297.155 MPa 200.537 MPa
Contact Pressure Y -1015.69 MPa 658.842 MPa
Contact Pressure Z -695.166 MPa 735.64 MPa
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Tensiunea dupa Von Mises (figura 4.6, figura 4.7).

Yo

Fig. 4.6. Varianta constructivi optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =
22, 6(1.2) = 5(3.4) = 22,50, B(l.z) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm = 46 mm, r; = 2,9 mm, rs = 4,38 mm).

Tensiunea echivalenta dupa Von Mises, MPa

b2

Fig. 4.7. Varianta constructiva optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcxcv (Z2 =27, Z3 =
22, 8(1-2) = d(z-4) = 22,5°, B2 = 3,5°, P-4y =4,78°% O = 3,5° Rm =46 mm, ro = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Tensiunea echivalenta dupa Von Mises, MPa
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Prima tensiune de baza (figura 4.8).

Fig. 4.8. Varianta constructivi optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =
22, 5(1_2) = 5(3.4) = 22,50, [5(1.2) = 3,50, B(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rmn= 46 mm, r; = 2,9 mm, rs = 4,38 mm).

Prima tensiune de baza, MPa

A treia tensiune de baza (figura 4.9).

Fig. 4.9. Varianta constructivi optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =
22, 8(1-2) = d(z-4) = 22,5°, B2 = 3,5°, P-4y =4,78°% O = 3,5° Rm =46 mm, r. = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

A treia tensiune de baza, MPa
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Deformarea (figura 4.10).

Yo

Fig. 4.10. Varianta constructiva optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
= 22, 6(1.2) = 6(3.4) = 22,50, B(l.z) = 3,50, [5(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm = 46 mm, r; = 2,9 mm, rs = 4,38 mm).

Deformarea, mm

Coeficientul de siguranta (figura 4.11).

b

Fig. 4.11. Varianta constructivi optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 812 = 834 = 22,5°% PBa2) =3,5°, P4y =4,78° 0 =3,5°, Rn =46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Cocficientul de siguranta
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Tinand cont de toate elementele constructive ale rotii-satelit, numarul total de elemente
finite ajunge la aproximativ 200000 de unitati. Dispunerea si dimensiunile acestor elemente sunt
reprezentate in figura 4.12. Observdm cd elemente mai mici se afla in role, axe si saiba, iar

elemente mai mari — n centrul piesei.

Fig. 4.12. Varianta constructivi optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 812 = 83-49) = 22,5°, Ba-2) = 3,5% Pay=4,78° 0 =3,5°, Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Reteaua elementelor finite

Tensiunile Tn planul XX (figura 4.13).

Fig. 4.13. Varianta constructivi optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 8(1-2) = 83-4) = 22,5°, P2y = 3,5° P4y =4,78° 0 =3,5° R =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Tensiunile Tn planul XX, MPa
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Tensiunile in planul XY (figura 4.14).

Fig. 4.14. Varianta constructiva optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx-cv (Z2 =27, Z5
=22, 82 = 03-4) = 22,5° P2y = 3,5° P4 =4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Tensiunile in planul XY, MPa

Tensiunile in planul XZ (figura 4.15).

Fig. 4.15. Varianta constructiva optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z5
=22, 8(1-2) = 83-4) = 22,5°, P2y = 3,5° P4 =4,78° 0 =3,5° R =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Tensiunile Tn planul XZ, MPa
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Tensiunile pe axa YY (figura 4.16).

Fig. 4.16. Varianta constructiva optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx-cv (Z2 =27, Z5
=22, d(1-2) = 033-4) = 22,5° Pr-2) = 3,5% P4y =4,78° 0 =3,5° R =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Tensiunile pe axa YY, MPa

Tensiunile pe axa YZ (figura 4.17).

Fig. 4.17. Varianta constructiva optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 8(1-2) = 83-40) = 22,5°, P2y = 3,5° P4y =4,78° 0 =3,5°, Ry =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Tensiunile pe axa YZ, MPa
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Tensiunile in planul ZZ (figura 4.18).

Fig. 4.18. Varianta constructiva optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 812 = 83-9) = 22,5°, Ba-2) = 3,5% Pay=4,78° 0 =3,5°, R =46 mm, r. = 2,9 mm, r3; = 4,38 mm).
Tensiunile in planul ZZ, MPa

Deformatia pe axa X (figura 4.19).

Fig. 4.19. Varianta constructivi optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 8(1-2) = 83-40) = 22,5°, P2y = 3,5° P4y =4,78° 0 =3,5°, Ry =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformatia pe axa X, mm
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Deformatia pe axa Y (figura 4.20).

o

Fig. 4.20. Varianta constructiva optimizata a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 8(1-2) = 8(3-40) = 22,5°, Ba-2) = 3,5% Pay =4,78° 0 =3,5°, R =46 mm, r, = 2,9 mm, r3; = 4,38 mm).

Deformatia pe axa Y, mm

Deformatia pe axa Z (figura 4.21).

3o

Fig. 4.21. Varianta constructivi optimizati a rotii-satelit cu angrenare de tipul ABcx.cv (Z2 =27, Z3
=22, 8(1-2) = 83-4) = 22,5°, P-2) = 3,5% Pay=4,78° 0 =3,5°, Rm =46 mm, r. = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Deformatia pe axa Z, mm
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4.4. Calculul sarcinilor-limitd care actioneaza intr-un angrenaj cu transmisie
precesionali de tip APcx-cv

Cercetarile privind argumentarea preciziei de executie a componentelor nodului de
transformare a miscarii rotative a arborelui motor in miscare sfero-spatiald cu un punct fix al rotii-
satelit s-au efectuat in baza programului “Tolerance Analysis” - analiza lanturilor dimensionale cu
aplicarea calculului numeric.

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

Tn lucrarea Transmisii precesionale: geometria, Cinematica si portanta contactului [71],
autorul lon Bostan expune particularitatile constructiv-functionale ale transmisiilor precesionale

cu angrendri APcx.cv si cu roata-satelit semimaniveld (figura 4.22) [71]

5 6

it
Z,<Z,

1Z22,-1.5=22.5°
| —-

.3 (‘,

S c.=fg§: N

Particularitatile functional-constructive ale rofii-satelit semimanivela (conform revendicarii 4):
Roata-satelit 3 este montata flotant intre rotile centrale fixa 1 si mobila 2 pe sprijinul sferic 7 amplasat
simetric in centrul de precesie a angrendrilor Acv.v §i este executatd cu semiaxul 6 cu capatul cuplat prin
intermediul sprijinului 5 sub unghiul de nutatie #1a arborele manivela 4.

Fig. 4.22. Particularitatile constructiv-functionale ale transmisiilor precesionale cu angrenari
APcx.cv [71]
Pentru transformarea miscarii de rotatie a arborelui-motor (conducator) in miscare sfero-

spatiala cu un punct fix al rotii-satelit 3, aceasta este dotata cu un semiax 6 pe extremitatea caruia
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este montat un rulment instalat in locasul dezaxat sub unghiul de nutatie © executat in flansa
arborelui-manivela 4. Arborele-manivela 4 este montat in rulmentii 11 coaxiali cu rotile centrale
1 si 2 si rulmentul sferic 9 [71].

Astfel, prin particularitatile constructiv-functionale mentionate se realizeaza transformarea
miscdrii de rotatie a arborelui-motor in miscare sfero-spatiali a rotii-satelit. In transmisia
precesionala cu coraportul numerelor de dinti Z1 = Z> — 1 si Zs4 = Z3 — 1, raportul de transmitere i
= - 164, unghiurile axoidelor conice d(1-2) > 0° si dz-4) > 0°, iar arborii condus si conducator se
rotesc in contrasens, in cazul care Z, > Z3, si in unisens, in cazul in care Z, > Z3 (figura 4.22) [71].

In figura 4.23 (a), (b) si (c) este reprezentati evolutia conjugarii dintilor (Z1 - Z») si (Zs —
Z4) in angrenirile APcx.cv cu corapoartele numerelor de dinti Z1 = Zo— 1, Za = Z3 — 1 si unghiurile
axoidelor conice d(1-2) = d(3-4) = 22,5°, in functie de unghiul de precesie y [71].

In scopul diminuarii alunecarii cu frecare intre flancuri, in transmisia precesionald cu
angrenare APcx.cv dintii sunt modificati prin scurtarea iniltimii lor, astfel incat si se pastreze Tn
angrenarea simultana pana la i perechi de dinti cu contactele ko ... ki aflate pe partea activa a zonei
de angrenare [71].

Asadar, in cazul in care se proiecteaza o angrenare cu i perechi de dinti angrenati 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 angrendrii 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 [71].

Tn figura 4.23 (a) este reprezentata pozitionarea perechilor de dinti simultan conjugati in
angrenirile APcx.cv, Tn cazul in care unghiul de precesie y = 0° [71].

La rotirea arborelui-manivela cu unghiul y = 45°, pozitionarea perechilor de dinti simultan
conjugati in angrendrile dintilor (Z1 - Z2) si (Z3 — Z4) este reprezentata in figura 4.23 (b), iar pana
la unghiul w = 225°, pozitionarea perechilor de dinti simultan conjugati in angrenarile dintilor (Z1

- Z) si (Z3 — Z4) este reprezentata in figura 4.23 (c) [71].
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Fig. 4.23. Conjugarea dintilor (Z: - Z,) si (Zs — Zs) in angrendrile APcx.cv cu corapoartele
numerelor de dinti Z; = Z, — 1, Z, = Z3 — 1 si unghiurile axoidelor conice d¢.2) = diz4) = 22,5°, n
functie de unghiul de precesie y: pozitionarea unghiulari a arborelui conducator y = 0° (a); y = 45°
(b) si y =225° () [71]
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Fig. 4.24. Transmisia precesionali cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z3 = 33,
Z4=32, 802 =034 = 22,5% Bz = 3,2°, Be4) =3,5% 0 =35° Rn=19mm, i = - 164) [71]
Tn figura 4.24 este reprezentat desenul de ansamblu al transmisiei precesionala: 1 - carcas;
- capac; 3 - roata fixa; 4 — roata-satelit; 5 - roata 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

Aceastd configuratie a transmisiei are un raport de transmisie de 1 = 164. Diametrul rotii-
satelit dm = 42 mm. Materialul — Otel 40 H (ISO 4140 Normal) HRC = 40. in 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 Tmax pentru acest

angrenaj. Momentul de torsiune maxim va fi calculat cu ajutorul formulei [71]:

T4max - drgn * (Ui,lp)z * COS Ay, * Ppg * Zs * tgﬁ3p4/53r33 * (,04 - T3) * th * KhB * Khv (4-2)

in conformitate cu rezultatele calculelor teoretice, se obtine T4max = 25,619 Nm. Tn baza

acestei valori am stabilit momentul de torsiune de functionare recomandat pentru acest satelit T4

=15 Nm.
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Se calculeaza momentul de torsiune maxim pe arborele de intrare T1 prin formula [71]:

T, = T4max/i *1), (43)

unde:
T1 — momentul de torsiune al arborelui de intrare;
Tsmax — momentul de torsiune maxim calculat;
i — raportul de transmitere al reductorului = - 164;
n —randamentul = 0,8 [71].

Valoarea Ti rezultata va fi necesard pentru a selectarea numarul de dinti ai transmisiei
precesionale. Tn cazul acesta, T1 = 0,195 Nm.

De asemenea, trebuie sa se tina cont de faptul ca sarcina pe dinti in angrenarea simultana
nu este uniforma (figura 4.25) [70, 71, 81]. Asadar, am determinat urmatoarea distributie a sarcinii
pentru cele patru perechi de dinti Tn angrenare simultand: Ko — 0%, K1 — 10%, Kz — 35%, K3 —

30%, K4 —25%.

2,=7,-1,6=22.5°
y=0° yg15.62° y=31.25° y=46.87° yE62.49°
Fig. 4.25. Contactul multipar al dintilor conjugati simultan Tn angrenarea de tip APcx.cv

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 4.26).
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4.5. Simularea numerica a tensiunilor in angrenajul transmisiei precesionale cu
angrenare de tip APcx.cv. Identificarea 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
precesionala se efectueaza din ce in ce mai mult simulirile numerice pe calculator [106]. In
lucrarea de fata am calculat momentele de torsiune/incarcarile maxime in transmisia i angrenarea
precesionald convex-concava multipld in aceasta [66]. Calculul teoretic al cuplului maxim
admisibil cu transmisie multipard se efectueazd cu ajutorul formulelor de calcul expuse in
paragraful precedent. Satelitul are 4 perechi de dinti pe o parte si 4 perechi pe partea opusa. Fortele
din cadrul lor sunt echilibrate. Modelarea se va realiza in baza unui modul special pentru calculul
si analiza structurilor complexe, utilizind modulul integrat Stress Analysis (softul Autodesk
Inventor Professional 2022) [79]. In acest modul se utilizeaza un calcul cu elemente finite bazat
pe programul ANSYS. in continuare, vom compara rezultatele celor doui calcule si vom analiza
distributia sarcinii in general asupra tuturor elementelor transmisiei [106]. Tn acest sens, vom lua
in considerare locurile cele mai solicitate si, daca este necesar, vom oferi variante de solutionare.

Modelul 3D al acestei transmisii este reprezentat in figura 4.26.

Fig. 4.26. Modelul 3D al transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z;
=33, 2Z4=32, 8012 = dz-4) = 22,5°, Br-2) = 3,2°, P-4y =3,5° @ =3,5°, Rn =19 mm, i = - 164)
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Toate elementele transmisiei au fost descrise in paragraful precedent. O caracteristica
speciald a acestei transmisii este utilizarea unui rulment cu autoasezare 126 TN9 (elementul 13 din
figura 4.24). Acesta genereaza rotirea libera a rotii satelitului in raport cu axa arborilor de intrare
si de iesire. Acest rulment (figura 4.27) are o serie de avantaje fatd de rulmentul clasic, dar si
sarcini de contact considerabil mai mari datorita specificului constructiei sale. $i anume, pata mica
de contact in timpul procesului de transmitere a sarcinilor de contact ridicate sunt cele care au

condus la rezultate neasteptate ale simularilor numerice ulterioare [116].

.._B-
‘ 2

]

r2

Fig. 4.27. Rulment cu auto-asezare 126 TN9
Tn continuare, vom introduce in simularea numerica toti parametrii calculului teoretic. In
acest sens, vom folosi un modul special al softului Autodesk Inventor Professional care se numeste
Stress Analysis (figura 4.28). Principiul de functionare al acestui soft este descris in sursa [79].

I D-EHS- = -0 %56y 8 & Moterial ~ @ Appeorance. ~ @B @ fr = - & =
E Assemble  Design 3D Model  Sketch  Annotate  Inspect  Tools Manage View  Environments  Get St
us g L & [ ‘ZL Vd )
L <4 ALl
W = R b K, o P
Dynamic  Stress Frame  Inventor Cableand BIM  Tolerance Convertto 3D Print Add-Ins
Simulation Analysis Analysis  Studic Harness Content Analysis Weldment

Begin Convert » 3D Print  Manage

Begin Stress Analysis
Activates the environment for parametric studies to determine
how geometric variables impact your design.

Apply boundary conditions to your compeonents and study
the resulting structural behavicr.

@,

Press F1 for more help

Fig. 4.28. Modul special al Autodesk Inventor Professional, “Stress Analysis”
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In tabelele 4.6 si 4.8 sunt date proprietatile fizice si materialele componente ale transmisiei
precesionale, iar in tabelul 4.7 — dimensiunile si formele elementelor finite

Tabelul 4.6. Proprietitile fizice ale transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 = 40,

Zz—41 Z3= 33 Z4—32 5(12) 6(34) 2250ﬂ(1z) 320 ﬂ(34) 3509 350 Rm=19mm)

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 4.7. Setarile parametrilor elementelor finite ale transmisiei precesionale cu angrenare de

tIpU| ADcx cV (Z1 —40 Zo = 41 Z3= 33 Zs= 32 5(1 2) = 5(3 -4) = 22 50 ﬂ(l 2) = 3 20 ﬂ(s -4) = 3 50 0= 3 50
Rm=19mm,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

Tabelul 4.8. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (rotii centrale, rotii-satelit) transmisiei
precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z; = 41, Z5 =33, Zs = 32, d1-2) = d(3-4) = 22,5°, -
=3,2° PE4=35°%0=35Rn=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 nemiscata 1.ipt
3. Roata dintatd nemiscata.ipt

Asadar, a fost stabilit momentul de torsiune maxim calculat (figura 4.29) Tamax = 25,619 Nm.

“4
Fig. 4.29. Momentul de torsiune acceptat pentru transmisia precesionala cu angrenare de tipul
Dexcev (Z1=40, Zy = 41, Z3 = 33, Z4 =32, 8.2 = 84 = 22,5°, B2y = 3,2° Paay = 3,5% @ =3,5°, Ry =
19 mm,i=-164)
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Pentru a facilita calculele, presupunem cé arborele de intrare este fixat si complet blocat.
In acest fel, simulam situatia cea mai defavorabila in care arborele de intrare este blocat, iar
momentul de torsiune maxim admisibil este incd mentinut pe partea opusa.

Tabelul 4.9. Rezultatele simulirilor numerice ale tensiunilor in transmisia precesionali cu
angrenare de tipul ADcx.cv (Zl = 40, Zr = 41, Z3= 33, Zs= 32, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬁ(l.z) = 3,20, [3(3.4) =
3,5%,0=35% Rn=19mm, i=-164)

Name Minimum [ Maximum
Volume 54527.7 mm”3
Mass 0.428509 kg
Von Mises Stress 0 MPa 808.893 MPa
1st Principal Stress | -494.719 MPa 1295.19 MPa
3rd Principal Stress | -1352.97 MPa | 459.084 MPa
Displacement 0mm 0.0484318 mm
Safety Factor 0.309064 ul 15ul
Stress XX -575.098 MPa | 499.887 MPa
Stress XY -225.252 MPa 194.166 MPa
Stress XZ -325.267 MPa | 213.684 MPa
Stress YY -769.663 MPa | 716.22 MPa
Stress YZ -354.441 MPa | 335.462 MPa
Stress ZZ -1107.61 MPa 1081.16 MPa
X Displacement -0.0108877 mm | 0.0108366 mm
Y Displacement -0.0470168 mm | 0.0471736 mm
Z Displacement -0.0484301 mm | 0.0456595 mm
Equivalent Strain | O ul 0.00435139 ul
1st Principal Strain | -0.000110163 ul | 0.00518007 ul
3rd Principal Strain | -0.00530129 ul | 0.000116995 ul
Strain XX -0.00187228 ul | 0.00174562 ul
Strain XY -0.0014495 ul 0.00130785 ul
Strain XZ -0.00219092 ul | 0.00143932 ul
Strain YY -0.00235469 ul | 0.00211752 ul
Strain YZ -0.00238742 ul | 0.00225959 ul
Strain ZZ -0.00411114 ul | 0.00378272 ul
Contact Pressure 0 MPa 738.247 MPa
Contact Pressure X | -337.335 MPa 442.505 MPa
Contact Pressure Y | -376.816 MPa 472.25 MPa
Contact Pressure Z | -525.104 MPa 606.068 MPa

In continuare, vom reprezenta figuri si valori in executare grafica.

Vom examina urmatoarele rezultate critice ale simulatiei numerice:

Tensiunea dupa Von Mises (figura 4.30)
1-a tensiune de baza (figura 4.31)

A 3-ea tensiune de baza (figura 4.32)
Deformarea (figura 4.33)

Coeficientul de siguranta (figura 4.34)

o g ~ w N -

Tensiunea de contact (figura 4.35)
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21-Jun-23, 08:16:09

808.9 Max

X

Fig. 4.30. Simularea numerici a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 = 40, Z»
= 41, Z3= 33, Z4= 32, 5(1.2) = 6(3.4) = 22,50, ﬁ(l—Z) = 3,20, B(3.4) = 3,50, 0= 3,50, Rm = 19 mm, i=- 164).

Tensiunea echivalenta dupa Von Mises, MPa

X

Fig. 4.31. Simularea numerici a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 = 40, Z;
=41, Z3=33,Z4=32, 812 = 834 = 22,5% Ba2 =3,2°, P@E4) =3,5° 0 =35% Rn=19mm, i=-164).
1-a tensiune de baza, MPa
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Fig. 4.32. Simularea numerici a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z;
= 41, Z3= 33, Zs= 32, 5(1.2) = 6(3.4) = 22,50, B(l.z) = 3,20, [5(3.4) = 3,50, 0= 3,50, m= 19 mm, i=- 164). A
3-ea tensiune de bazi, MPa

Elen 42

Type: Displacement

Unit: mm

21-n-23, 08:16:49
0.04843 Max

0.01937

X

Fig. 4.33. Simularea numerici a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 = 40, Z;
=41, Z3=33,Z4=32, 812 = 834 = 22,5% Ba2 =3,2° P4 =3,5° 0 =35% Rn=19mm,i=-164).
Deformarea, mm
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Nodes:674393

Elernents:421596

Type: Safety Factor

Unit: ul

21-dun-23, 08:16:45
15 Max

Fig. 4.34. Simularea numerici a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z,
= 41, Z3= 33, Z4= 32, 6(1.2) = 6(3.4) = 22,50, ﬁ(l—Z) = 3,2“, B(3.4) = 3,50, 0= 3,50, Rm = 19 mm, i=- 164).

Coeficientul de siguranta

X

Nodes:674393
Blements:421596
Type: Contact Pressure

Urit: MPa
21-un-23, 08:17:40
738.2 Max

X

Fig. 4.35. Simularea numerici a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z,
=41, Z3 =33, Z4 =32, 812 = 83-4) = 22,5°, P2y = 3,2°, P4 =3,5% O =3,5% Rn =19 mm, i = - 164).
Tensiunea de contact, MPa
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Fig. 4.36. Valoarea coeficientului de siguranti a rulmentului cu autoasezare. Momentul de torsiune
de 15 Nm

Type: Von Mises Stress

Unit; MPa

20-Jun-23, 22:30:16
386.4 Max

Fig. 4.37. Amplasarea zonelor perechilor de dinti simultan conjugati in angrenarea APcx.cv (Z1 =

40, Z, =41, Z3 =33, Z4=32, d1-2) = 8(3-9) = 22,5°, P1-2 = 3,2°, P(z-4) = 3,5°% 0 =3,5% R =19 mm, i=-

164) cu roata imobili (a) si cu roata mobili (b) in angrenarea APcx.cy. Tensiunea de contact dupa
VVon Mises, MPa
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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 in
angrenare. Astfel, calculele teoretice de mai sus au fost determinate corect [93, 94].

Cu toate acestea, desi dintii rotii-satelit pot rezista la momentul de torsiune maxim
admisibil, putem identifica urmatoarele domenii problematice in proiectarea acestei transmisii
precesionale. Astfel, conform rezultatelor coeficientului de sigurantd, observam ca cel mai slab
element este rulmentul autoasezare (figura 4.27), care a fost mentionat anterior. Valoarea absoluta
a coeficientului de siguranta este de 0,31 unitati (figura 4.34). Aceasta 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 4.35). Un alt
punct slab il reprezinta arborele condus, in special canalele sub inelele de stopare. Valorile
coeficientului de siguranta al canalelor arborelui nu sunt acceptabile pentru acest diametru (figura
4.34).

Urmatorul pas a constat in repetarea calculelor, dar nu a calculului maxim al momentului
de torsiune proiectat la T4max = 25,619 Nm, dar a celui de functionare la T4 = 15 Nm. Indiferent de
reducerea functiondrii momentului de torsiune, problema ramane aceeasi. Valoarea absoluta a
coeficientului de siguranta este de 0,71 unitati (figura 4.36). Ceea ce, de asemenea, nu este
acceptabil.

In baza simulirilor numerice ale interactiunii dintilor cu miscare sfero-spatiali s-au
identificat zonele cu angrenare simultand a dintilor sub sarcind in angrenajele A2, _., cu roata
centrald imobild (Z1 —Z>) si A2,_, roata centrald mobild (Zs —Z4), care sunt 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.

Amplasarea zonelor perechilor de dinti simultan conjugati in angrenarea APcx.cv se reduce
semnificativ la momentul de torsiune in functionare (figura 4.37).

Sarcina se repartizeaza intre perechile de dinti simultan conjugati dupd o curba moderata
asimetrica, cu un singur varf cu valorile pentru coordonatele unghiulare cu unghiul de precesie ;i
= 2m*Z,/Z1? cu urmitorul raport procentual: yo = 0%, w1 = 10%, w2 =35%, y3 = 30%, ya = 25%
(figura 4.38).
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Fig. 4.38. Repartizeaza sarcinii intre perechile de dinti (metal-metal) simultan conjugati in
angrenarea APcx.cv (Z1=40,Z, =41, Z5 =33, Z4 = 32, d1-2) = 034y = 22,5°, -2 = 3,2°, P-4y = 3,5°,
0=35% Ry =19 mm, i = - 164)

La fel, s-a luat in considerare o schema similara a transmisiei, dar cu roata dintata a rotii-
satelit fabricata dintr-un material compozit (conturul exterior si coroana dintilor), care face parte
din materialele plastice (a se vedea culoarea albastra in figura 4.39) polimerice speciale, cum ar fi
PMMA Plastic [67, 104, 105], iar arborele si miezul sunt fabricate din metal. Datoritd unei
deformari plastice mai mari, intrd In angrenare mai multe perechi de dinti (pana la 8) simultan
angrenati (figura 4.41). Asadar, am determinat urmatoarea distributie a sarcinii pe cele opt perechi
de dinti angrenati simultan: Ko — 0%, K1 — 4%, K2 — 6%, Kz — 17%, K4 — 18%, Ks — 15%, Ks —
15%, K7 — 15%, Ks — 10% (figura 4.40).

Similar, pot fi efectuate calcule pentru roata-satelit fabricata din pulberi metalici (prin

presare, apoi prin sinterizare) [46].

Fig. 4.39. Transmisia precesionala (cu roata dintata a rotii-satelit fabricata dintr-un material
compozit) cu angrenare de tipul APcx-cv (Z1 =40, Z, = 41, Z3 =33, Zs = 32 §(1-2) = d(3-4) = 22,5°, -
=3,2° fr4=35°%60=35 Rn=19mm,i=-164)
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Fig. 4.40. Repartizeaza sarcinii intre perechile de dinti (metal-plastic) simultan conjugati in
angrenarea APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z3 =33, Z4 = 32, d3-2) = dz-4) = 22,5°, B2 = 3,2°, Bz =3,5°,
0 =35°% Rn=19mm,i=-164)

0.01513
0.01297
0.01081
0.008865
0.00649
0.00432
0.00216
0 Min

Fig. 4.41. Deformarea liniari a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul Dcx.cv
(Z1=40,Z,=41,Z3=33,Z4= 32, d-2) = 0@z-4) = 22,5°, P2 = 3,2° Pia=3,5°% 60 =3,5° Ry =19 mm,
i =-164), mm

Calculele simularii numerice sunt inserate n anexa 2.

In paragraful urmitor propunem variante privind zonele problematice ale acestei
transmisii. De asemenea, vom efectua o a doua simulare numerica si vom verifica performanta
acestui nod.
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4.6. 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, am identificat
punctele problematice ale proiectirii acestei transmisii precesionale [106]. Tn continuare,
propunem variante privind consolidarea elementelor slabe, repetdnd simularea numerica si
verificand rezultatele.

Pentru aceasta, in primul rand, este necesara solutionarea problemei tensiunilor de
contact excesive in rulmentul cu autoasezare. De aceea, am considerat necesitatea investigarii
dimensiunilor rulmentilor din seria 1XX TNO (figura 4.42). Tn acest reductor a fost plasat un
rulment cu autoasezare 126 TN9. Dupa ce am efectuat mai multe simulari numerice, am
determinat ca rulmentul 129 TNO poate suporta sarcina necesara, acesta avand dimensiuni de
aproape 1,5 ori mai mari decat cel initial. Caracteristicile tehnice ale acestui rulment sunt

reprezentate n figura 4.42.

I T T T N TR
5 19 6 251 0.48

x4 135TN9

x4 126 TN9 6 19 6 2.47 0.48
x4 127 TN9 7 22 7 2.65 0.56
b 108 TN9 8 22 7 2.65 0.56

% 9 26 8 39 0.815

Fig. 4.42. Caracteristicile tehnice ale noului rulment 129 TN9
In al doilea rand, este necesard marirea 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, am obtinut o noud configuratie a constructiei (figura
4.43) 1n care a fost marit diametrul de asezare din interiorul rotii-satelit pentru ca rulmentul ales

sd Incapa, precum si diametrul arborelui de iesire.

Fig. 4.43. Constructia noua a modelului 3D al transmisiei precesionale cu angrenare de tipul
APcy v (Z1=40, Z2 = 41, Z3= 33, Z4 =32, 812 = d(3-4) = 22,5°% B2y = 3,2°, P4y = 3,5°, O = 3,5°,
Rm =19 mm, i = - 164)
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Am efectuat apoi simuliri numerice repetate analogice celor descrise mai sus. In urma
calculelor am constatat cd propunerile noastre privind modificarea constructiei si de Tnlocuire a
unora dintre elementele standard au fost justificate. In ceea ce priveste valorile tensiunilor
echivalente dupa Von Mises, ne incadram in limitele de toleranta (figura 4.44). Corespunzator,
suntem, de asemenea, 1n limitele tolerantei In ceea ce priveste coeficientul de siguranta (figura

4.45).

Type: Yon Mises Stress

Unit: MPa

21-Jun-23, 08:52:53
245.8 Max

H 196.7
LI

I 147.5

98.

)
I

Fig. 4.44. Constructia noui a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul APcx.cv (Z1 =40, Z, =
41, 73 =33, Z4=32, 8(12) = 03-9) = 22,5°, P2y = 3,2° P4 =3,5°% O =35°Rm=19 mm, i=- 164).

Tensiunea dupa Von Mises, MPa

Type: Safety Factor

Unit: ul

21-Jun-23, 08:50:15
1S Max

Fig. 4.45. Simularea numerica a constructiei noi a transmisiei precesionale cu angrenare de tipul
ADcx.cv (Z1 =40,2Z,=41,23=33,2Z4= 32, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, B(l.z) = 3,20, B(3.4) =35°0=35Ry=
19 mm, i = - 164). Coeficientul de siguranta
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Astfel, am solutionat toate problemele pe care le stabilisem 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.

4.7. 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 4.24) am imbunititit constructia arborelui conducitor cu manivela al
transmisiei pentru a simplifica procesele tehnologice de productie a acestuia. Aceasta propunere a
permis sd reducem atat timpul, cat si costul de fabricatie, precum si precizia acestei piese. Piesa
mentionata este manivela arborelui conducator (elementul 6 din figura 4.24).

Examinand proiectul actual manivela arborelui conducétor (figura 4.46), am tras concluzia
ca alezajele conice nu erau argumentate din punct de vedere tehnologic. De asemenea, am tras
concluzia cd alezajul interior care reprezinta lacasul rulmentului este dificil de fabricat din cauza
inclinarii sale de 3,5 grade in raport cu axa principald. Acest unghi este reprezentat prin © in figura

4.46.

A-A

A —
Fig. 4.46. Arborele conducitor. Constructie existenta
In ansamblul general al transmisiei precesionale, arborele conducitor este marcat prin
culoarea verde (figura 4.47).
In aceastd constructie a transmisiei precesionald, in arborele conducitor este utilizat un
rulment tip clasic. Datoritd excentricitdtii si a unghiului de 3,5 grade, rotatia manivelei arborelui
conducator genereazd o miscare de balansare. Aceastd miscare permite rotii-satelit s se

rostogoleasca de-a lungul unei traiectorii definite in interiorul transmisiei.
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Inovatia noastrd consta in faptul de a face ca locasul de asezare a rulmentului sa fie drept
(figura 4.48), in timp ce am solutionat compensarea unghiului © prin utilizarea unui rulment cu
autoasezare (a Se vedea culoarea rosie in figura 4.49). Prin cresterea masei arborelui condus in

partea opusa excentricitatii, propunem sa realizdm gauri de echilibrare de forma cilindrica.

8 =23.50°~ T—*—* i

Fig. 4.47. Proiectarea arborelui conducator al transmisiei precesionale cu locas sub rulment inclinat
sub unghiul O in transmisia precesionald cu angreniri APcx.cv
Conturul si forma exterioard ale arborelui conducator al transmisiei VOr ramane
neschimbate, caci modificdrile se vor referi la forma interioard, iar datorita acestui fapt va aparea
posibilitatea de a utiliza rulmentul cu autoasezare, practic, fara a modifica schema generala de
functionare a transmisiei (figura 4.48).

Excentricitatea se calculeaza prin urmatoarea formula:

Lxtgd =e (4.4)

unde:

€ — excentricitatea ceruta;

© — unghiul de precesie;

L — lungimea pana la punctul de precesie a rotii-satelit.
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Fig. 4.48. Arborele conducator al transmisiei precesionale. Modelul propus
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Fig. 4.49. Proiectarea arborelui conducator al transmisiei precesionale actualizat
cu angrendri APcx.cv
Tn baza acestei propuneri, s-a depus o cerere de brevet (anexa 1). La momentul sustinerii
acestei teze, propunerea se afla in examinare la AGEPI. Speram ca aceasta propunere sa obtina
aviz pozitiv. Ca rezultat al participarii la expozitia de la Iasi “INVENTICA 2023”, am obtinut
medalia de aur si Diploma de merit pentru propunerea de modificare a manivelei arborelui

conducator (Anexa 1).
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4.8. Concluzii la capitolul 4

1.

3.

Prin simularile numerice efectuate pentru configuratia optimizata a constructiei rotii-satelit
s-au determinat urmatoarele caracteristici: tensiunea dupa Von Mises, MPa; deplasarile
generale, mm; coeficientii de siguranta si tensiunile de contact, MPa.

A fost elaborata o noua configuratie constructiva a elementelor transmisiei precesionale cu
angrenaj de tipul APcx.cv. Teoretic a fost determinat momentul de torsiune admisibil al
transmisiei, care constituie Tamax = 25,6 Nm (pentru angrenarea - Zy = 40, Z, =41, Z3 = 33,
Zs = 32, 8-2) = 03-4) = 22,5°, B12) = 3,2° P4y=3,5° 6 =3,5° Rm =19 mm, i =- 164),
au fost efectuate simulari numerice pe componentele de baza ale elementelor transmisiei.
Rezultatele au demonstrat ca tensiunile efective de contact in angrenajul multipar sunt
cuprinse in intervalele de 300...350 MPa. Au fost identificate problemele de rezistenta a
elementelor transmisiei precesionale, in unele cazuri tensiunea de contact atingand
valoarea de 808 MPa. Coeficientul de sigurantad pentru rulmentul cu autoasezare K = 0,31,
adica, de 3 ori mai mic decat valoarea admisibila.

Un parametru important care influenteaza starea de tensiuni la contactul dintilor este
multiplicitatea angrendrii dintilor exprimata prin numarul perechilor de dinti simultan
conjugati Ze. Cercetarile teoretice ale multiplicitatii angrenarii au cuprins elaborarea
modelului matematic al angrenirii APcx.cv cu contact convex-concav al dintilor in baza
caruia autorul tezei a efectuat simuliri numerice. In rezultat s-a constatat ca sarcina in
angrenare din perspectiva diminuarii pierderilor energetice si Sporirea capacitatii portante
in angrendri este rational sa fie transmisa prin 4 perechi de dinti, iar Intre ele CU urmatoarea
repartizare: prima pereche de dinti - 10%, a doua - 35%, a treia - 30%, a patra - 25%.

In urma analizei complexe a rezultatelor simularilor numerice s-a propus imbunititirea
constructiva a elementelor transmisiei precesionale, s-au validat rezultatele calculelor
grafo-analitice ale stirii tensionale in angrenarea APcx.cv. Analizand constructia arborelui
conducdtor al transmisie precesionale (figura 4.46), se propune a modifica gaurile de forma
conica in gauri cilindrice. Totodata, s-a propus fabricarea locasului in arborele conducator
cu excentricitatea e (figura 4.48), utilizand un rulment cu autoasezare (a se vedea culoarea
rosie in figura 4.49). Tn baza acestei propuneri, s-a depus o cerere de brevet (anexa 1). La

momentul sustinerii tezei, propunerea se afla spre examinare la AGEPI.
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CONCLUZII SI RECOMANDARI
CONCLUZIILE PRINCIPALE

In rezultatul cercetirilor efectuate, pot fi formulate urmitoarele concluzii finale generalizatoare:

1. A fost calculati sarcina admisibild in contactul dintilor in angrenarea precesionala A5, __,, si
anume, intre dintii rotilor centrale si ai coroanelor rotii-satelit conjugati multipar. Au fost
efectuate simulari numerice ale 6 configuratii constructive distincte ale rotii-satelit (simularile
numerice ale variantei optime sunt descrise in detaliu in capitolul al doilea, celelalte optiuni
sunt incluse in anexa 2). A fost elaboratd constructia optima a rotii-satelit (figura 2.21).
Imbunititirea constructiei rotii-satelit a ficut posibila reducerea indicelui masa-gabarit al rotii-

.....

Contributia autorului. Contributiile sunt dezvoltate si expuse in paragrafele tezei §i in
lucrarile publicate: 2.3, 2.5, 2.6, A2.2.1, A2.2.2, A2.2.3, A2.2.4, A2.2.5, [79, 80, 121].
Semnificatia teoretica: cercetarile fenomenelor de functionare si a efectelor influentei
compensdrii erorilor de executie permit dezvoltarea cunostintelor privind mecanismele de
formare a preciziei la prelucrarea mecanica a structurilor dimensionale complexe ale
transmisiei precesionale. Valoarea practica: cunoasterea efectelor compensarii erorilor si a
simuldrilor numerice, a situatiilor de manifestare a acestora permit proiectantilor si
tehnologilor sd evite evaludrile In exces ale factorilor de proces (precizia tehnologicd a
componentelor transmisiei precesionale, asigurarea tehnologicd a preciziei de executie a
transmisiei precesionale de tipul 2K-H).

2. Se propune procedeul de reglare a jocului interdental in angrenarea ABcx.cv a dintilor rotii-
satelit si ai 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 relativa, modificarea grosimii sumare a inelului si, in consecintd, pozitionarea axiala a
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 frontala a
carcasei cu pasul de 0,07 mm. Se propune o metodd de calcul al lanturilor dimensionale in
mediul "Tolerance Tools".

Contributia autorului. Contributiile sunt dezvoltate §i expuse in paragrafele tezei §i in
lucrarile publicate: 3.1, 3.2, 3.3 [83, 88, 120]. Semnificatia teoretica: s-a elaborat un procedeu
de reglare a jocului axial, care include calcularea valorii compensarii erorii si determinarea

numadrului treptelor compensatorului format dintr-un inel auxiliar cu cel putin trei trepte si
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dintr-un inel de baza (protejat printr-un brevet de inventie). Valoarea practica: problema
tehnica pe care o rezolva propunerea este majorarea preciziei de reglare a jocului axial 1n
angrenajul precesional de tipul A2, _,.

S-a stabilit ca campurile de tolerantd 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.

Contributia autorului. Contributiile sunt dezvoltate §i expuse in paragrafele tezei §i in
lucrarile publicate: 3.4 [83, 88]. Semnificatia teoretica: in baza simularilor numerice a fost
stabilita posibilitatea micsorarii preciziel de executie a pieselor transmisiei precesionale.
Valoarea practica: la proiectarea constructivd a transmisiei precesionale, in functie de
materialul pieselor, va fi posibild argumentarea preciziei de executie a pieselor.

In baza simularilor numerice a interactiunii dintilor cu miscare sfero-spatiala s-a constatat ca
zonele cu angrenare simultand a dintilor sub sarcina in angrenajele A2, _., cu roata centrald
imobild (Z1 —Z2) si A2, _.,,, cu roata centrald mobili (Z3 —Z4) 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 [106]. Zona de
angrenare simultand a dintilor conjugati in angrendrile A2, _ ., (Z1=Z»%1, Zs=Z3+1, 0=3.5°,
0=15°, B=3,5°) se extinde pana la cota unghiulara y; = 32°, in cazul in care sarcina transmisa
este egald cu valoarea nominald determinata din calculul dintilor la presiunea de contact gy <
onp. lar numarul perechilor de dinti concomitent conjugati se defineste prin coraportul i =
2m*ZolZ4%, i = 32°, 2n*Z,1Z1% = 9.225°. Numirul perechilor de dinti concomitent conjugati =
3.47. Roata-satelit este amplasata axial flotant intre rotile centrale mobilad si imobila, fapt ce
conduce la diminuarea preciziei lantului dimensional al mecanismului precesional si la
reducerea costului de producere.

Contributia autorului. Contributiile sunt dezvoltate §i expuse in paragrafele tezei §i in
lucrarile publicate: 4.3, 4.4 [106]. Semnificatia teoretica: in urma simularii numerice s-a
stabilit cd sarcina in transmisia precesionald de tipul 2K-H este transmisa prin 4 perechi de
dinti, ceea ce permite a micsora tensiunile de contact oHp. Valoarea practica: modalitatea de a
micsora indicii masa-gabarit si pretul de cost al transmisiei precesionale.

Un parametru important care influenteazd starea tensionald In contactul dintilor este
multiplicitatea angrendrii dintilor exprimatd prin numadarul perechilor de dinti simultan
conjugati Z;. Cercetarile teoretice ale multiplicitatii angrenarii au cuprins elaborarea modelului

matematic al angrendrii A2, _.,, cu contact convex-concav al dintilor in baza ciruia autorul
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tezei a efectuat simuldri numerice. In rezultat s-a constatat ci sarcina in angrenare din
perspectiva diminuarii pierderilor energetice si sporirii capacitatii portante in angrenari este
rational sd fie transmisd prin 4 perechi de dinti. Sarcina intre perechile de dinti simultan
conjugati se repartizeaza dupa o curba moderata asimetricd, cu un singur varf, cu valorile
pentru coordonatele unghiulare si unghiul de precesie i = 2n*Z2/Z1? prin urmitorul raport
procentual: yo = 0%, y1 = 10%, y2 =35%, y3 = 30%, ya4 = 25%. A fost calculata angrenarea
APcx.cv CU roata-satelit fabricata din material plastic (PMMA) turnat sub presiune pe carcasa
metalica (a se vedea culoarea albastra in figura 4.39), ce duce la sporirea unui numar de perechi
de dinti mai mare.

Contributia autorului. Contributiile sunt dezvoltate §i expuse in paragrafele tezei §i in
lucrarile publicate: 4.5 [106]. Semnificatia teoreticd: simularile numerice ale transmisiei
precesionale 2K-H au permis optimizarea multiplicitatii angrenajului transmisiei precesionale
si repartizarea sarcinii in angrenajul de tipul A2, _.,. Valoarea practica: posibilitatea reducerii
coeficientului de frecare 1n angrenaj si sporirii randamentului transmisiei precesionale.

6. Zonele de angrenare simultani a dintilor in angrendrile A2, _ ., au amplasare-oglinda pe ambele
parti ale centrului de precesie “O”, fapt ce asigura flotarea tangentiala a rotii-satelit si conduce
la simplificarea constructiva a nodului precesional, implicit la reducerea cerintelor de precizie
a lanturilor dimensionale.

Contributia autorului. Contributiile sunt dezvoltate §i expuse in paragrafele tezei §i in
lucrarile publicate: 4.5 (figurile 4.37, 4.41) [106]. Semnificatia teoretica: stabilirea faptului ca
zonele de angrenare Tn roata-satelit au amplasare-oglinda, ceea ce permite echilibrarea fortelor
in angrenaj si autoasezarea nodului precesional intre rotile centrale. Valoarea practica:

implicit asigura reducerea cerintelor de precizie a lanturilor dimensionale.

RECOMANDARI:

1. Tn baza analizei stirii tensionate a satelitului cu angrenare A2,_., am propus solutia
constructivd optimald a nodului precesional prin majorarea dimensiunii rulmentului cu
autoagezare la dimensiunea 129 TN9, cu capacitatea de incarcare de doud ori mai mare, precum
si cresterea diametrului arborelui de iesire cu 25%. In baza simularilor numerice a fost propusa
0 forma constructiva a transmisiei care asigura un coeficient de sigurantd de 1,12. S-a
demonstrat ca cel mai solicitat element al transmisiei precesionale este roata-satelit [106].

2. In urma analizei complexe a rezultatelor simuldrilor numerice s-a propus imbunititirea
constructiva a elementelor transmisiei precesionale, au fost validate rezultatele calculelor
grafo-analitice ale stirii tensionale in angrenarea APcx.cv. AnalizAnd constructia arborelui
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conducator al transmisiei precesionale (figura 4.46), se propune a modifica gaurile de forma
conica in gauri cilindrice, totodata, s-a propus fabricarea locasului in arborele conducator cu
excentricitatea e (figura 4.48), utilizand un rulment cu autoasezare (a se vedea culoarea rosie
n figura 4.49). Tn baza acestei propuneri s-a depus o cerere de brevet (Anexa 1). La momentul

sustinerii tezel, propunerea se afla spre examinare la AGEPI [123].

DIRECTII SI OBIECTIVE DE CERCETARE PENTRU VIITOR:

1. Tn viitor vom putea realiza optimizarea constructiei rotii-satelit in reductorul precesional cu
tipul de angrenare AZ2,_.,. Va fi posibild imbunititirea indicelui masi-gabarit, precum si
flexibilitatea dintilor rotii-satelit similar cu optimizarea rotii-satelit in reductorul precesional
cu tipul de angrenare A2, _.,,, care a fost prezentat in al doilea capitol al tezei.

2. Tn capitolul patru am expus un exemplu de calcul al reductorului precesional cu angrenajul de
tipul A2, _.,,, utilizind o roati-satelit executatd din compozit (din materiale plastice polimerice
speciale, realizata prin turnare sub presiune). Similar, pot fi efectuate calcule pentru roata-
satelit fabricata din pulberi metalici (prin presare, apoi prin sinterizare).

3. Un alt domeniu de cercetare sunt aliajele pe baza de aluminiu si analogii sdi, care sunt tot mai
des folositi in productia elementelor reductorului precesional. In viitor, vor putea fi efectuate
calcule si simulari ale acestor tipuri de aliaje. Datorita plasticitatii aluminiului si aliajelor sale
in comparatie cu produsele din otel, rezultatele vor fi diferite fatd de cele prezentate in cadrul
acestei teze. Tehnologia de presare (turnare) a rotilor centrale si a rotii-satelit poate fi realizata
pentru serie mare $i in masa.

4. Un domeniu de perspectiva al 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
raportul de transmitere variabil pentru cutiile de viteze ale automobilelor, inclusiv ale

electromobilelor.
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(22) Data depozit: 2023.02.24
(71) Solicitan({i): UNIVERSITATEA TEHNICA A MOLDOVEL MD

(72) Inventator(i): BOSTAN Vicrel. MD: BOSTAN lon. MD: MAZURU Serge MD:

VACULENCO Maxim, MD: LEALIN Sianislav, MD: BREGNOV A Alina MD
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conformitate cu reg. 26-27 din Regulament. aprobat prin Hotarares Guvernuls Republics
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solicitantului sau a reprezentantului desemnat. T
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Fig. A1.12. Cerere de brevet de inventie
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APROB RCETAR APROB
Director 2 «w#*Prorecter pentru Cercetare
; ﬂ;_kvelssgéité\jai I'ehnici a Moldovei
¢ drhab., prefjuniv. V. Tronciu

ALSF 2023

ACT

sinfularea pieselor componente ale reductorului planetar precesional elaborat in cadrul
tezei de doctorat a doctorandului Lealin Stanislav

Noi, subsemnatii, membri ai comisiei mixte de primire-predare a documentatiei tehnice
formata din reprezentanti ai intreprinderii 1.C.S “ISDP” S.R.L, Republica Moldova, or. Chisinau,
str. Independentei 26/3: director Sergiu Mocreac, Designer principal de proiect Danil Platon si
reprezentanti ai Universitétii Tehnice a Moldovei (U.T.M.), adresa db. Stefan cel Mare, 168: sef
departament Ingineria Fabricatiei dr.hab., conf. univ., Sergiu Mazuru, Acad., dr.hab, prof. univ.,
Ion Bostan, doctorand, Lealin Stanislav am alc&tuit prezentul act, prin care confirmam ca U.T.M.
a transmis, iar 1.C.S “ISDP” S.R.L. a primit:

1. Documentatia tehnici (DT) (desenele de lucru in format hartie — 1 exemplar) a pieselor
componente ale reductorului planetar precesional 2K-H.

Comisia mixta a constatat urmitoarele:

1. Documentatia tehnica elaboratd la U.T.M. a intrunit cerintele de proiectare conforme cu
normele si standardele in vigoare, iar simularea pieselor componente s-a bazat pe
rezultatele obtinute de doctorandul Lealin Stanislav in cadrul tezei de doctor in stiinte
ingineresti “Argumentarea preciziei de executie a ansamblurilor transmisiilor
precesionale”.

2. Intreprinderea f.C.S “ISDP” S.R.L. in termenii stabiliti asigurdnd normele de calitate, a
simulat piesele ce intrd in componenta standurilor de incercari a reductoarelor planetare
precesionale 2K-H (cinematice si de putere).

3. Rezultatele simuldrii pieselor la intreprinderea 1.C.S “ISDP” S.R.L. au fost transmise la
U.T.M. in termenii stabiliti si luate la evidenta la Departamentul “Ingineria Fabricatiei” in
conformitate cu legislatia in vigoare.

COMISIA MIXTA:
Au primit DT W P” S.R.L. Au transmis DT U.T.M. :
S. Mocreac Acad., dr.hab, prof. univ., Ion BOS'[&HQE}O
D. Platon

doctorand, Lealin Stanislav

Fig. A1.14. Actul de implementare
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ANEXA 2

A2.1. SIMULAREA NUMERICA A TENSIUNII TN ANGRENAJELE TRANSMISIEI
PRECESIONALE DE TIP APcxcv, CU O ROATA SATELIT DIN MATERIAL
COMPOZIT

A fost elaboratd transmisia precesionala cu o constructie modernizata a rotii-satelit din
material compozit (arborele si miezul sunt din metal, iar corpul rotii-satelit in sine este din plastic
PMMA), cu angrenaj de tip A2, _.,. Se stabileste ¢ momentul de torsiune maxim admisibil este
Tamax =6 N*m.

Tabelele A2.1, A2.3, rezuma proprietatile fizico-mecanice si materialele transmisia
precesionala. Tabelul A2.2 rezuma, de asemenea, dimensiunile si formele elementelor finite.
Rezultatele simularilor numerice de solicitare a transmisia precesionala sunt prezentate in tabelul
A2.4.

Tabelul A2.1. Proprietitile fizice ale transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 = 40,

Zy=41,Z5 =33, Z4 = 32, 02 = Oy = 22,5°, B2y = 3,2° flaay = 3,5% O = 3,5°, Ry = 19 mm, i = - 164)

Mass 0.367132 kg
Area 44106.1 mm~2
Volume 54524.8 mm~3

Center of Gravity | x=-4.81633 mm
y=-0.0678336 mm
z=-0.000256003 mm

Tabelul A2.2. Setarile parametrilor elementelor finite ale transmisiei precesionale cu angrenare de
tip APcxcv (Z1 =40, Z, = 41, Z3 =33, Z4 = 32, 812 = 034 = 22,5°, fa2) = 3,2°, P4y =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

Tabelul A2.3. 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, da-2) = d3-4) = 22,5°, Bu-2)
=3,2° PBa4=35°%0=35Rn=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

174



Part Name(s)

3. Roata dintata nemiscata - 1.ipt

4. Satelit-OUT-Der.ipt

3, Roata dintatd nemiscata.ipt

6. Arborele manivela.ipt

4. Satelit.ipt
Name PMMA Plastic
General Mass Density 1.188 g/cm”3
Yield Strength 48.9 MPa
Ultimate Tensile Strength | 79.8 MPa
Stress Young's Modulus 2.74 GPa
Poisson's Ratio 0.355 ul
Shear Modulus 1.01107 GPa
Part Name(s) | 4. Satelit 1.ipt

Fig. A2.1. Setirile transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z, =41, Z3 =33, Z4
=32 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,20, ﬁ(3.4) = 3,50, 0= 3,50, Rm=19 mm, i=- 164)
Tabelul A2.4. Rezultatele simulirilor numerice de solicitare ale transmisiei precesionale cu

angrenare de tip ADcx.cv (Zl = 40, Z,= 41, Z3= 33, Zs= 32 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(1—2) = 3,20, ﬂ(3-4) =

3,5%,0=35%Rn=19mm,i=-164)

Name Minimum | Maximum
Volume 54527.3 mm"3

Mass 0.366686 kg

\on Mises Stress 0.0000000686666 MPa 200.411 MPa
1st Principal Stress | -16.4285 MPa 162.174 MPa
3rd Principal Stress | -184.145 MPa 16.431 MPa
Displacement 0 mm 0.0259427 mm
Safety Factor 1.37617 ul 15 ul

Stress XX -60.3782 MPa 60.7946 MPa
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10.

11.

12.

Stress XY -44.1468 MPa 44,497 MPa
Stress XZ -41.0951 MPa 47.8006 MPa
Stress YY -155.193 MPa 149.065 MPa
Stress YZ -90.2888 MPa 69.5692 MPa
Stress ZZ -106.916 MPa 135.186 MPa
X Displacement -0.00540539 mm 0.00540587 mm
Y Displacement -0.0254235 mm 0.0254222 mm
Z Displacement -0.0246017 mm 0.0258066 mm
Equivalent Strain 0.000000000000305414 ul | 0.00719402 ul
1st Principal Strain | -0.00000878885 ul 0.00727629 ul
3rd Principal Strain | -0.00691781 ul 0.000000358591 ul
Strain XX -0.00367642 ul 0.00284437 ul
Strain XY -0.00318154 ul 0.00249624 ul
Strain XZ -0.00533889 ul 0.00180788 ul
Strain YY -0.00240494 ul 0.00247734 ul
Strain YZ -0.00252618 ul 0.00365663 ul
Strain ZZ -0.00423795 ul 0.00528452 ul
Contact Pressure 0 MPa 156.494 MPa
Contact Pressure X | -48.1561 MPa 36.3146 MPa
Contact Pressure Y | -125.268 MPa 111.043 MPa
Contact Pressure Z | -93.6064 MPa 132.107 MPa

Vom examina urmatoarele rezultate critice de simulare numerica:

Tensiunea ansamblului transmisiei precesionale conform lui Von Mises (figura A2.2)
1-a Tensiune principald a ansamblului transmisiei precesionale (figura A2.3)

A 3-ea Tensiune principald a ansamblului transmisiei precesionale (figura A2.4)
Deformarea liniara a ansamblului transmisiei precesionale (figura A2.5)

Coeficient de siguranta al angrenajului de precesiune (figura A2.6)

Tensiunile de Contact ale ansamblului transmisiei precesionale de-a lungul axei XX
(figura A2.7)

Tensiunile de contact ale ansamblului transmisiei precesionale de-a lungul axei XY
(figura A2.8)

Tensiunile de Contact ale ansamblului transmisiei precesionale de-a lungul axei XZ
(figura A2.9)

Deformarea liniara a ansamblului transmisiei precesionale de-a lungul axei X (figura
A2.10)

Deformarea liniara a ansamblului transmisiei precesionale de-a lungul axei Y (Figura
A2.11)

Deformarea liniara a ansamblului transmisiei precesionale de-a lungul axei Z (figura
A2.12)

Deformarea liniara a ansamblului transmisiei precesionale (figura A2.13)
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Fig. A2.2. Tensiune echivalenti a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z>
=41,73= 33, Zs= 32, 6(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬁ(1—2) = 3,20, ﬁ(3.4) = 3,50, 0= 3,50, Rm=19 mm, i=- 164) de
Von Mises, MPa

-16.4 Min

Fig. A2.3. 1-a tensiune de bazi a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z; =
41, 7Z5=33,Z4= 32, 01-2) = d@4) = 22,5°, P2 = 3,2°, P4 =3,5° 0 =3,5° Rn =19 mm, i = - 164),
MPa
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d Princip
Unit: MPa
11-Jul-23,
i

-184.1 Min

Fig. A2.4. A 3-ea tensiune de bazi a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 = 40,
Zo= 41, Z3= 33, Zs= 32, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(1.2) = 3,20, ﬂ(3.4) = 3,50, 0= 3,50, Rm =19 mm, i=-
164), MPa

Unit: mm

| 0,00649
0.00432
0.00216
0 Min

Fig. A2.5. Deformarea liniara a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx-cv (Z1 =40, Z, =
41,73 =33, Zs= 32, 612 = 034y = 22,5°, P12y = 3,2° Piay=3,5° 0 =35 Rn=19mm,i=-164),
mm
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Unit: wl
11-Jul

W s
1.38 Min
0

Fig. A2.6. Coeficient de siguranti al transmisiei precesionale cu angrenaj de tip APcx-cv (Z1 = 40, Z»
= 411 Z3 = 331 Z4 = 321 6(1—2) = 5(3-4) = 221501 ﬂ(l—Z) = 31201 ﬁ(3-4) = 31501 o= 31501 Rm =19 mm, i =- 164)

-0.002046
-0.00259
-0.003133
-0,003676 Min

Fig. A2.7. Tensiuni de contact ale transmisiei precesionale cu angrenaj de tip APcx.cv (Z1 =40, Z; =
41,73 =33, Z4 = 32, d(1-2) = 034y = 22,5°, P12y = 3,2°, P4y =3,5° 0 =3,5° Rn=19mm, i=-164) pe
axa XX, MPa
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-0,003182 Min

Fig. A2.8. Tensiuni de contact ale transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 = 40, Z,
=41,73=33,Z4=32,002 = 034 = 22,5° Pu2 = 3,2° Ppea=35° 60 =35°Rn=19mm,i=-164) pe
axa XY, MPa

Type: Strain XZ
Unit: ul

-0,005339 Min

Fig. A2.9. Tensiuni de contact ale transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx-cv (Z1 = 40, Z;
=41,73=33,Z4=32, d1-2) = -4y = 22,5°, fa2 = 3,2° Pa=35° 60 =35°Rn=19mm, i=- 164) pe
axa XZ, MPa
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O 002701
0.002252
| 0,001802

2 0.001351
0.000901
0.00045
0

Fig. A2.10. Deformarea liniari a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z; =
41, Z3=33, Z4 = 32, 6(1-2) = O(z-4) = 15°, B2 = 3,2°, Piay = 3,59 O =3,5° Rm =19 mm) pe axa X, mm

. 0 l114FJ
0.01271
0,01059

1 0,00847

| 0.00836
0.00424
0.00212
0

Fig. A2.11. Deformarea liniara a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx-cv (Z1 =40, Z, =
41, Z3 =33, Z4 =32, da-2) = 034 = 22,5°, fa-2) = 3,2°, P4 =3,5° 0 =35°Rn=19mm,i=-164) pe

axaY, mm
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0.0043
0.00215
0

Fig. A2.12. Deformarea liniara a transmisiei precesionale cu angrenare de tip APcx.cv (Z1 =40, Z; =
41,75 = 33, Zy= 32, 5(1.2) = 6(3.4) = 22,50, ﬂ(1—2) = 3,20, ﬂ(3-4) = 3,50, 0= 3,50, Rm=19 mm, i=- 164) pe
axaZ, mm

Fig. A2.13. Deformarea liniara a transmisiei precesionale cu ng renare de ip APcxcv (Z1=40,Z, =
41,75 =33, Zs = 32, 82 = Oy = 22,5°, Bz = 3,29, Praay = 3,59, @ = 3,5% R = 19 mm, i = - 164),
mm

Spre deosebire de transmisia precesionald cu o constructie de roata-satelit din metal, cu un
tip de angrenaj A2, _.,, o roati-satelit din material compozit (arborele si miezul sunt din metal, iar
corpul rotii-satelit in sine este din plastic PMMA), datorita unei deformari plastice mai mari, intra

in angrenajele cu mai multe perechi de dinti simultan angrenati (Figura A2.13).
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A2.2 CALCUL DETALIAT SI REZULTATE DE OPTIMIZARE A FORMEI ROTII-
SATELIT. VERSIUNEA CONSTRUCTIVA DE BAZA A ROTII- SATELIT, OPTIUNILE
1,234
A2.2.1. VERSIUNEA CONSTRUCTIVA DE BAZA A ROTII- SATELIT

Von considera transmisia precesionald cu constructia de baza a rotii-satelit cu angrenaj de
tipul AZ,_,. Se stabileste cd momentul de torsiune maxim admisibil transmis este Tamax = 50 Nm.

In continuare, vom adduga toti parametrii nostri de calcule teoretice in modelul 3D.

Tabelele A2.5, A2.7 includ proprietatile fizice-mecanice si materialele a rotii-satelit.
Tabelul A2.6 include date privind dimensiunile si formele elementelor finite. Rezultatele

simuldrilor numerice de tensiune a rotii-satelit sunt prezentate n tabelul A2.8.

Tabelul A2.5. Proprietitile fizice ale variantei constructiva de baza a rotii-satelit cu angrenare de
tlp ABcx.cv (Zz =27,23=22, 032 = d(z4) = 22,5°, B2 = 3,5° Pi4=4,78° 60 =35° Rn=46mm, r; =

2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Mass 1.95394 kg
Area 109269 mm~2
Volume 250375 mm”3

Center of Gravity | x=0.488637 mm
y=-0.00202403 mm
z=-0.00162089 mm

Tabelul A2.6. Setarile parametrilor elementelor finite ale variantei constructiva de baza a unei roti-
satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2=27,Z3=22, 6(1-2) = 3-0) = 22,5°, Ba-2) = 3,5°, Pey=4,78° 6O

=3,5° Rm =46 mm, r, =2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

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

Tabelul A2.7. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (roata-satelit) varianta constructiva de
bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z3 = 22, d(1-2) = dz-4) = 22,5°, B2 = 3,5°, B
4 =4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

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
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Fig. A2.14. Varianta constructiva de baza a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 =
22, 0@-2) = 03-a) = 22,5°, P2y = 3,5°, P-4 =4,78% O = 3,5°, Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).
Elemente de fixare
Tabelul A2.8. Rezultatele simularilor numerice de solicitare ale variantei constructivi de baza a

rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (22 = 27, Z3 = 22, d1-2) = dz-4) = 22,5°, a2 = 3,5°, B4y =

4,78° O = 3,5°,

m =46 mm, r, =2,9 mm, rz = 4,38 mm)

Name Minimum | Maximum
Volume 250341 mm~3
Mass 1.95367 kg
Von Mises Stress 0.00528949 MPa 179.198 MPa
1st Principal Stress | -63.8584 MPa 190.044 MPa
3rd Principal Stress | -238.997 MPa 58.5587 MPa
Displacement 0 mm 0.00739657 mm
Safety Factor 1.53908 ul 15 ul
Stress XX -105.49 MPa 104.591 MPa
Stress XY -65.6463 MPa 79.4756 MPa
Stress XZ -40.1441 MPa 44.4909 MPa
Stress YY -140.282 MPa 106.647 MPa
Stress YZ -51.7769 MPa 76.8643 MPa
Stress ZZ -162.442 MPa 184.531 MPa
X Displacement -0.00041664 mm 0.00305379 mm
Y Displacement -0.00223922 mm 0.00711239 mm
Z Displacement -0.00218238 mm 0.00574647 mm
Equivalent Strain 0.0000000274314 ul | 0.00082578 ul
1st Principal Strain | -0.000000331074 ul | 0.000779246 ul
3rd Principal Strain | -0.000996701 ul 0.000000253356 ul
Strain XX -0.000226044 ul 0.000586385 ul
Strain XY -0.000422434 ul 0.000511426 ul
Strain XZ -0.000258327 ul 0.000286299 ul
Strain YY -0.000452806 ul 0.000527732 ul
Strain YZ -0.000341727 ul 0.000494622 ul
Strain ZZ -0.000559145 ul 0.000743768 ul
Contact Pressure 0 MPa 364.751 MPa
Contact Pressure X | -156.999 MPa 170.44 MPa
Contact Pressure Y | -302.516 MPa 322.262 MPa
Contact Pressure Z | -280.261 MPa 322.661 MPa
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In continuare, vor fi date cifrele si valorile in variantele grafice.

Vom examina urmatoarele rezultate critice de simulare numerice:

1.
2.

3
4.
5
6

10.

11.

Tensiunea angrenajului transmisiei precesionale conform lui Von Mises (figura A2.2)

1-a tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.3)

A 3-ea tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.4)
Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.5)

Coeficient de siguranta al angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.6)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XX (figura
A2.7)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XY (figura
A2.8)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XZ (figura
A2.9)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei X (figura
A2.10)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Y (figura
A2.11)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Z (figura
A2.12)

Fig. A2.15. Varianta constructiva de baza a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =
22, 0@-2) = 034y = 22,5°, P2y = 3,5°, P-4 =4,78% O = 3,5°, R =46 mm, r> = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Tensiunea dupa Von Mises, MPa
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63,9 Min

Fig. A2.16. Varianta constructivi de baza a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 =
22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm).

1-a tensiune principala, MPa

=175

-239 Min

Fig. A2.17. Varianta constructiva de baza a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z3 =
22, 0@-2) = 034y = 22,5°, P2y = 3,5°, P-4 =4,78% O = 3,5°, R =46 mm, r> = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

A 3-ea tensiune principala, MPa
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Type: Displacement

Unit; mm

18/12/2017, 10:09:21
0.004442 Max

| 0.003553

4

N

a

Fig. A2.18. Varianta constructivi de baza a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 =
22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(1—2) = 3,50, ﬂ(3—4i— = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, ;= 2,9 mm, s = 4,38 mm).

Deformarea liniara, mm

Type: Safety Factor

Unit: ul

11-Jul-23, 15:39:23
15 Max

12

1.

[

Fig. A2.19. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z5 =
22, 0@1-2) = 034y = 22,5°, Pa-2) = 3,5° P4y =4,78% O =3,5° Ry =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Coceficient de siguranta
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-105.5 Min

Fig. A2.20. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z5 =
22, 5(1.2) = 5(3.4) =22,5° ﬂ(1-2) = 3,5°, ﬂ(3.4) =4,78° 0=35°Rn=46 mm, r,=2,9mm, rz = 4,38 mm).
Tensiuni de contact de-a lungul axei XX, MPa

65,65 Min

Fig. A2.21. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z5 =
22, 0@-2) = 03-a) = 22,5°, P2y = 3,5°, Pa-a)=4,78% 0 = 3,5°, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).
Tensiuni de contact de-a lungul axei XY, MPa
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-23.22

-40,14 Min

Fig. A2.22. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2. =27, Z5 =
22, 5(1.2) = 5(3.4) =22,5° ﬂ(1-2) = 3,5°, ﬂ(3.4) =4,78°0=35°Rn=46 mm, r, =2,9mm, r3 = 4,38 mm).
Tensiuni de contact de-a lungul axei XZ, MPa

0.001222

0.000611

0

Fig. A2.23. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z5 =
22, 0@-2) = 03-a) = 22,5°, P2y = 3,5°, Pa-a)=4,78% 0 = 3,5°, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei X, mm
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! 0004267

0.002845

|
| 0.001422

Fig. A2.24. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (22 = 27, Z3 =
22, 01-2) = O3-a) = 22,5°, B2 = 3,5°, Pa-a)=4,78°% O = 3,5°, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Y, mm

0,004597
= 0,003448

0.002299

. 0.001149

Fig. A2.25. Varianta constructivi de bazi a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 =27, Z5 =
22, 0@-2) = 03-a) = 22,5°, P2y = 3,5°, P-4 =4,78% 0 = 3,5°, Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Z, mm
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A2.2.2 OPTIUNEA CONSTRUCTIVA 1 A ROTII- SATELIT

Von considera transmisia precesionala cu constructia de optiunea 1 a rotii-satelit cu
angrenaj de tipul A2, _.,. Se stabileste cd momentul de torsiune maxim admisibil transmis este
Tamax =50 N*m.

In continuare, vom adiuga toti parametrii nostri de calcule teoretice in modelul 3D.

Tabelele A2.9, A2.11 includ proprietatile fizice-mecanice si materialele a rotii-satelit.
Tabelul A2.10 include date privind dimensiunile si formele elementelor finite. Rezultatele

simularilor numerice de tensiune a rotii-satelit sunt prezentate in tabelul A2.12.

Tabelul A2.9. Proprietitile fizice ale Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de
tip Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, r; =

2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Mass 1.11961 kg
Area 106543 mm”2
Volume 143410 mm”3

Center of Gravity | x=0.887207 mm
y=-0.0006805 mm
z=0.000275108 mm

Tabelul A2.10. Setirile parametrilor elementelor finite ale Optiunea constructiva 1 a roti-satelit cu
angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Zs = 22, d1-2) = (3-4) = 22,5°, Ba-2) = 3,5°, P-4y =4,78°, 0 =3,5° R,

=46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Avg. Element Size (fraction of model diameter) | 0.1
Min. Element Size (fraction of avg. size) 0.2
Grading Factor 1.5
Max. Turn Angle 60 deg
Create Curved Mesh Elements No
Use part-based measure for Assembly mesh Yes

Tabelul A2.11. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (roata-satelit) Optiunea constructiva 1
a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcxcv (Z2=27,23=22, 612 = 034y = 22,5°, P12 = 3,5° Pra=
4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, r; = 4,38 mm)

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
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Fig. A2.26. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@4) = 22,5° P2 =3,5° Pp4=4,78°% 60 =3,5°Rn =46 mm, r = 2,9 mm, rz = 4,38 mm). Elemente
de fixare
Tabelul A2.12. Rezultatele simulirilor numerice de solicitare ale Optiunea constructivi 1 a rotii-
satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 = 27, Z3 = 22, d(-2) = dz-4) = 22,5°, -2 = 3,5°, P-4 =4,78°, O

=3,5° Rm =46 mm, r, =2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Name Minimum | Maximum
Volume 143374 mm"3

Mass 1.11933 kg

Von Mises Stress | 0.00497469 MPa 187.343 MPa
1st Principal Stress | -67.9789 MPa 193.956 MPa
3rd Principal Stress | -264.313 MPa 44.2169 MPa
Displacement 0mm 0.0148645 mm
Safety Factor 1.47217 ul 15 ul

Stress XX -112.834 MPa 129.702 MPa
Stress XY -62.1245 MPa 58.463 MPa
Stress XZ -42.6134 MPa 50.7947 MPa
Stress YY -173.141 MPa 115.895 MPa
Stress YZ -75.1091 MPa 87.0731 MPa
Stress ZZ -150.472 MPa 172.18 MPa

X Displacement -0.00155705 mm 0.00837917 mm
Y Displacement -0.00442219 mm 0.0126547 mm
Z Displacement -0.00389194 mm 0.0121963 mm
Equivalent Strain | 0.0000000243365 ul | 0.000907522 ul

1st Principal Strain

-0.00000317178 ul

0.00083987 ul

3rd Principal Strain

-0.00109847 ul

0.00000176757 ul

Strain XX -0.000273864 ul 0.000638637 ul
Strain XY -0.000399771 ul 0.00037621 ul
Strain XZ -0.000274217 ul 0.000333907 ul
Strain YY -0.000516366 ul 0.000465795 ul
Strain YZ -0.00049572 ul 0.000560315 ul
Strain ZZ -0.00048471 ul 0.000706 ul
Contact Pressure 0 MPa 1183.47 MPa
Contact Pressure X | -183.958 MPa 197.472 MPa
Contact Pressure Y | -738.531 MPa 550.771 MPa
Contact Pressure Z | -1046.56 MPa 384.519 MPa
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In continuare, vor fi date cifrele si valorile in variantele grafice.

Vom examina urmatoarele rezultate critice de simulare numerice:

1
2
3
4.
5
6

10.

11.

Tensiunea angrenajului transmisiei precesionale conform lui Von Mises (figura A2.27)
1-a tensiune principala a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.28)

A 3-ea tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.29)
Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.30)

Coeficient de siguranta al angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.31)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XX (figura
A2.32)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XY (figura
A2.33)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XZ (figura
A2.34)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei X (figura
A2.35)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Y (figura
A2.36)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Z (figura
A2.37)

Pt

11-Juk-23, 16:00:56
187 .3 Max

145.9

104.4

Fig. A2.27. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l-z) = 3,50, ﬂ(3-4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, s = 4,38 mm).

Tensiunea dupa Von Mises, MPa
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Fig. A2.28. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, da-)
= 0(3-4) = 22,5°, B2 = 3,5° Paay=4,78° 0 =3,5° Ry =46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm). 1-a

tensiune principala, MPa

-264.3 Min

Fig. A2.29. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, 6@
= 0@-4) = 22,5° B2 = 3,5° Pa4ay=4,78°% 60 =35°Rn=46 mm, r. =29 mm, r3 =4,38 mm). A 3-ea

tensiune principala, MPa
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0.01486 Max

B 001189

M 000892

0.00595

- 0.00297

0 Min

Fig. A2.30. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 5(3.4) = 22,50, ﬂ(1—2) = 3,50, ﬂ(3—4i— = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, r; = 2,9 mm, s = 4,38 mm).

Deformarea liniara, mm

Fig. A2.31. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@y = 22,5 P2 = 3,5° Piay=4,78° 0 =3,5° Rm =46 mm, r, =2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Cocficient de siguranta
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64.3

-112.8 Min

Fig. A2.32. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, dq-)
= 0@4) = 22,5° Ba2) = 3,5° Pra=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XX, MPa

-38.01

62,12 Min

Fig. A2.33. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (22 = 27, Z3 = 22, 8¢
=0@4) = 22,5° P2 =3,5° Peay=4,78°% 0 =3,5° Rn =46 mm, r = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XY, MPa
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=23.93

-42,61 Min

Fig. A2.34. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, @)
= 0@4) = 22,5°, Ba2) = 3,5° Pray=4,78° 0 = 3,5° Rn =46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni

de contact de-a lungul axei XZ, MPa

0.001676

0

Fig. A2.35. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, dq-)
= O(z-4) = 22,5 Ba2) = 3,5° Piay=4,78° 0 = 3,5° Ry =46 mm, r; =2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei X, mm
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11-Jul-

B 001012
0.00759
0.00506

| 0,00253

Fig. A2.36. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5°% Ppay=4,78% 6 =3,5° Rn =46 mm, r. = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Y, mm

B 0,00976
B 000732

0.00488

T 0.00244

Fig. A2.37. Optiunea constructivi 1 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 412
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 6 =3,5° Rmn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Z, mm
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A2.2.3 OPTIUNEA CONSTRUCTIVA 2 A ROTII- SATELIT

Von considera transmisia precesionala cu constructia de optiunea 2 a rotii-satelit cu
angrenaj de tipul A2, _.,. Se stabileste cd momentul de torsiune maxim admisibil transmis este
Tamax =50 N*m.

In continuare, vom adiuga toti parametrii nostri de calcule teoretice in modelul 3D.

Tabelele A2.13, A2.15 includ proprietatile fizice-mecanice si materialele a rotii-satelit.
Tabelul A2.14 include date privind dimensiunile si formele elementelor finite. Rezultatele

simularilor numerice de tensiune a rotii-satelit sunt prezentate in tabelul A2.15.

Tabelul A2.13. Proprietitile fizice ale Optiunea constructiva 2 a rotii-satelit cu angrenare
de tip Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rn =46 mm,

r;=2,9mm, r; = 4,38 mm)

Mass 1.11634 kg
Area 105714 mm~2
Volume 142990 mm”3

Center of Gravity | x=0.887549 mm
y=-0.00487636 mm
z=0.000680012 mm

Tabelul A2.14. Setarile parametrilor elementelor finite ale Optiunea constructiva 2 a roti-satelit cu
angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Zs = 22, 612 = d(3-4) = 22,5°, Ba-2) = 3,5°, P-4y =4,78° 0 =3,5° R,

=46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Avg. Element Size (fraction of model diameter) | 0.1
Min. Element Size (fraction of avg. size) 0.2
Grading Factor 1.5
Max. Turn Angle 60 deg
Create Curved Mesh Elements No
Use part-based measure for Assembly mesh Yes

Tabelul A2.15. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (roata-satelit) Optiunea constructiva 2
a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcxcv (Z2=27,23=22, 612 = 034y = 22,5°, P12 = 3,5° P4 =
4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, r; = 4,38 mm)

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
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Fig. A2.38. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
=22,5°% Bu2=3,5° P4 =4,7860=35Rn=46mm, r;=

de fixare

2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Elemente

=@ =

Tabelul A2.16. Rezultatele simuliirilor numerice de solicitare ale Optiunea constructivi 2 a rotii-

satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Zz = 27, Z3 = 22, d1-2) = O34y = 22,5°, -2 = 3,5°, P-4y =4,78° O
=3,5° Rm =46 mm, r =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Name Minimum | Maximum
Volume 142963 mm"3
Mass 1.11613 kg
Von Mises Stress | 0.00488041 MPa 183.068 MPa
1st Principal Stress | -65.0489 MPa 199.387 MPa
3rd Principal Stress | -257.429 MPa 48.7992 MPa
Displacement 0 mm 0.0149091 mm
Safety Factor 1.50655 ul 15 ul
Stress XX -111.928 MPa 130.414 MPa
Stress XY -61.9044 MPa 58.5065 MPa
Stress XZ -44.3086 MPa 52.1414 MPa
Stress YY -166.118 MPa 112.944 MPa
Stress YZ -74.717 MPa 80.7024 MPa
Stress ZZ -153.499 MPa 180.601 MPa
X Displacement -0.00149061 mm 0.00835211 mm
Y Displacement -0.00442409 mm 0.0126726 mm
Z Displacement -0.00388092 mm 0.0122364 mm
Equivalent Strain 0.0000000259642 ul | 0.000885718 ul
1st Principal Strain | -0.0000020393 ul 0.000864802 ul
3rd Principal Strain | -0.0010713 ul 0.0000022328 ul
Strain XX -0.000274733 ul 0.000643885 ul
Strain XY -0.000398355 ul 0.000376489 ul
Strain XZ -0.000285126 ul 0.00033553 ul
Strain YY -0.000483706 ul 0.000472316 ul
Strain YZ -0.000493132 ul 0.00051932 ul
Strain ZZ -0.000501997 ul 0.000742304 ul
Contact Pressure 0 MPa 1101.55 MPa
Contact Pressure X | -205.964 MPa 194.044 MPa
Contact Pressure Y | -1035.38 MPa 402.029 MPa
Contact Pressure Z | -834.637 MPa 583.797 MPa
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In continuare, vor fi date cifrele si valorile in variantele grafice.

Vom examina urmatoarele rezultate critice de simulare numerice:
Tensiunea angrenajului transmisiei precesionale conform lui Von Mises (figura A2.39)
1-a tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.40)
A 3-ea tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.41)

1

2

3

4. Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.42)

5. Coeficient de siguranta al angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.43)
6

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XX (figura

A2.44)

7. Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XY (figura
A2.45)

8. Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XZ (figura
A2.46)

9. Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei X (figura
A2.47)

10. Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Y (figura
A2.48)

11. Deformarea liniard a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Z (figura
A2.49)

Type: Von Mises Stress

Unit: MPa

11-3ul-23, 16:05:24
183.1 Max

1425

bl
I 101.8
u

o 512

1206
0 Min
-20

&

o

Fig. A2.39. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 412
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Tensiunea dupa Von Mises, MPa
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Fig. A2.40. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm). 1-a

tensiune principala, MPa

| -196.2

=257 .4 Min

Fig. A2.41. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, -2
= 034y = 22,5° Pa2) = 3,5° PBiay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r. =2,9 mm, r3 = 4,38 mm). A 3-ea

tensiune principala, MPa
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. 0,01193

B 000895

0.00596

™ 000208

0 Min

Fig. A2.42. Optiunea constructiva 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 = 22, d1-2)
= 5(3.4) = 22,50, ﬂ(1—2) = 3,50, ﬂ(3—4i— = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I = 2,9 mm, s = 4,38 mm).

Deformarea liniara, mm

1.51 Min
0

Fig. A2.43. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rmn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Cocficient de siguranta
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-111.9 Min

Fig. A2.44. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, @)
= 0@4) = 22,5° Ba2) = 3,5° Pra=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XX, MPa

-61.9 Min

Fig. A2.45. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, 8¢
=0@4) = 22,5° P2 =3,5° Peay=4,78°% 0 =3,5° Rn =46 mm, r = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XY, MPa
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-25.02

-44.31 Min

Fig. A2.46. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Zs = 22, da-)
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5°% Ppay=4,78% 0 =3,5° Rn =46 mm, r. = 2,9 mm, rz = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XZ, MPa

Unit: mm

l._ 0,005011

0.003341

0.00167

0

Fig. A2.47. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, da-)
= 0@y = 22,5 P2 = 3,5° Piay=4,78° 0 =3,5° Rm =46 mm, r, =2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei X, mm
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B 001014

M 00076

0.00507

™ 0.00253

Fig. A2.48. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
—6(34) 22 5° ﬂ(12) 350 ﬂ(34) 4 780 0= 3 50 Rm =46 mm, r; = 2 9 mm, s = 438 mm)

Deformarea liniara de-a lungul axei Y, mm

Bl 000979
000734

0.00489

™ 0.00245

Fig. A2.49. Optiunea constructivi 2 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= O@3-4) = 22,5°, B2 = 3,5° Pray=4,78° 0 = 3,5° Ry =46 mm, r; = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).
Deformarea liniara de-a lungul axei Z, mm
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A2.2.4 OPTIUNEA CONSTRUCTIVA 3 A ROTII- SATELIT

Von considera transmisia precesionala cu constructia de optiunea 3 a rotii-satelit cu
angrenaj de tipul A2, _.,. Se stabileste cd momentul de torsiune maxim admisibil transmis este
Tamax =50 N*m.

In continuare, vom adiuga toti parametrii nostri de calcule teoretice in modelul 3D.

Tabelele A2.17, A2.19 includ proprietatile fizice-mecanice si materialele a rotii-satelit.
Tabelul A2.18 include date privind dimensiunile si formele elementelor finite. Rezultatele

simularilor numerice de tensiune a rotii-satelit sunt prezentate in tabelul A2.20.

Tabelul A2.17. Proprietitile fizice ale Optiunea constructiva 3 a rotii-satelit cu angrenare
de tip Ach.cv (Zz = 27, Z3= 22, 5(1.2) = 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l—Z) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rn =46 mm,

r;=2,9mm, r; = 4,38 mm)

Mass 1.10911 kg
Area 105830 mm~2
Volume 142064 mm”3

Center of Gravity | x=0.896141 mm
y=-0.0020746 mm
z=0.000349365 mm

Tabelul A2.18. Setarile parametrilor elementelor finite ale Optiunea constructiva 3 a roti-
satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, d1-2) = d3-4) = 22,5°, B2 = 3,5°, P4y =4,78° O

=3,5° Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Avg. Element Size (fraction of model diameter) | 0.1
Min. Element Size (fraction of avg. size) 0.2
Grading Factor 1.5
Max. Turn Angle 60 deg
Create Curved Mesh Elements No
Use part-based measure for Assembly mesh Yes

Tabelul A2.19. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (roata-satelit) Optiunea
constructiva 3 a rogii-satelit CuU angrenare de tlp Ach.CV (Zz =27,23=22, 5(1.2) = 5(3.4) =22,5°, ﬂ(l.z) =
3,5°, Piay=4,78% 0 =3,5° Ry =46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

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
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Fig. A2.50. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@4) = 22,5° P2 =3,5° Pp4=4,78° 60 =35°Rn =46 mm, r=2,9 mm, rz = 4,38 mm). Elemente
de fixare

Tabelul A2.20. Rezultatele simulirilor numerice de solicitare ale Optiunea constructiva 3 a

rogii—satelit Cu angrenare de tip ABcx cv (Zz =27,23=22, 012 = 034 = 22,5°, Pa= 3,59, Paa=

4,78° O = 3,5°,

m =46 mm, r, =2,9 mm, rz = 4,38 mm)

Name Minimum | Maximum
Volume 142081 mm”3

Mass 1.10925 kg

Von Mises Stress | 0.00586298 MPa 185.87 MPa
1st Principal Stress | -66.5885 MPa 194.041 MPa
3rd Principal Stress | -262.008 MPa 55.4813 MPa
Displacement 0mm 0.0154731 mm
Safety Factor 1.48383 ul 15 ul

Stress XX -111.548 MPa 129.183 MPa
Stress XY -62.1029 MPa 58.5862 MPa
Stress XZ -42.9493 MPa 51.6177 MPa
Stress YY -169.603 MPa 117.683 MPa
Stress YZ -74.8582 MPa 86.921 MPa
Stress ZZ -152.296 MPa 169.948 MPa
X Displacement -0.00156855 mm 0.0086741 mm
Y Displacement -0.00449806 mm 0.0129778 mm
Z Displacement -0.00387016 mm 0.0127081 mm
Equivalent Strain | 0.0000000251692 ul | 0.000900184 ul
1st Principal Strain | -0.000000954285 ul | 0.000842934 ul
3rd Principal Strain | -0.001089 ul 0.00000242815 ul
Strain XX -0.000280069 ul 0.000633208 ul
Strain XY -0.000399632 ul 0.000377002 ul
Strain XZ -0.000276379 ul 0.00033216 ul
Strain YY -0.000526488 ul 0.000465359 ul
Strain YZ -0.000494064 ul 0.000559337 ul
Strain ZZ -0.000487776 ul 0.000696959 ul
Contact Pressure 0 MPa 1764.52 MPa
Contact Pressure X | -381.243 MPa 229.525 MPa
Contact Pressure Y | -1455.52 MPa 618.549 MPa
Contact Pressure Z | -1052.88 MPa 983.328 MPa
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In continuare, vor fi date cifrele si valorile in variantele grafice.

Vom examina urmatoarele rezultate critice de simulare numerice:

1
2
3
4.
5
6

10.

11.

Tensiunea angrenajului transmisiei precesionale conform lui Von Mises (figura A2.51)
1-a tensiune principala a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.52)

A 3-ea tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.53)
Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.54)

Coeficient de siguranta al angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.55)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XX (figura
A2.56)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XY (figura
A2.57)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XZ (figura
A2.58)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei X (figura
A2.59)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Y (figura
A2.60)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Z (figura
A2.61)

Type: Von Mises Stress

Unit: MPa

11-Jul-23, 16:10:10
185.9 Max

Fig. A2.51. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= 5(3.4) = 22,50, ﬂ(l-z) = 3,50, ﬂ(3-4) = 4,780, 0= 3,50, m =46 mm, I, = 2,9 mm, s = 4,38 mm).

Tensiunea dupa Von Mises, MPa
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66,6 Min

Fig. A2.52. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= 5(3.4) = 22,50, ﬂ(1—2) = 3,50, ﬂ(3.4) = 4,780, 0= 3,50, Rm =46 mm, I, = 2,9 mm, rs = 4,38 mm). 1-a

tensiune principala, MPa

-198.5

-262 Min

Fig. A2.53. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, -2
= 0@-4) = 22,5° B2 = 3,5° Pa4ay=4,78°% 60 =35°Rn=46 mm, r. =29 mm, r3 =4,38 mm). A 3-ea

tensiune principala, MPa
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B 001238

B 000928

0.00619

™ 0.00300

0 Min

Fig. A2.54. Optiunea constructiva 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 = 22, d1-2)
= 034y = 22,5°, B2 = 3,5° P-4y =4,78°% O = 3,5°, Ry = 46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara, mm

1.48 Min
0

¥4

Fig. A2.55. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 412
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rmn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Cocficient de siguranta
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-111.5 Min

Fig. A2.56. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, @)
= 0@4) = 22,5° Ba2) = 3,5° Pra=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XX, MPa

Unit: MPa
11-Juk

Fig. A2.57. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, da-)
=0@4) = 22,5° P2 =3,5° Peay=4,78°% 0 =3,5° Rn =46 mm, r = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XY, MPa
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-24.04

42,95 Min

Fig. A2.58. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, dq-)
= 0@4) = 22,5% P2 = 3,5° Piay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm). Tensiuni

de contact de-a lungul axei XZ, MPa

Ty
Unit: mm

8 0.005204
0.00347

0.001735

0

Fig. A2.59. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, 8@
= O(z-4) = 22,5, Ba2) = 3,5° PBiay=4,78° 60 =3,5° Ry =46 mm, r; =2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei X, mm
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B 0,01038

B 0,00779

0.00519

™ 0.0026

Fig. A2.60. Optiunea constructiva 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 = 22, d1-2)
= 0@4) = 22,5° Ba2) = 3,5° Pr4a=4,78° 0 =3,5° Rn=46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Y, mm

Unit: mm
11-Jul-2
Yl

. 001017
8 0.00762

0.00508

| 0.00254

Fig. A2.61. Optiunea constructivi 3 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 412
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Z, mm
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A2.2.5 OPTIUNEA CONSTRUCTIVA 4 A ROTII- SATELIT

Von considera transmisia precesionala cu constructia de optiunea 4 a rotii-satelit cu
angrenaj de tipul A2, _.,. Se stabileste cd momentul de torsiune maxim admisibil transmis este
Tamax =50 N*m.

In continuare, vom adiuga toti parametrii nostri de calcule teoretice in modelul 3D.

Tabelele A2.21, A2.23 includ proprietatile fizice-mecanice si materialele a rotii-satelit.
Tabelul A2.22 include date privind dimensiunile si formele elementelor finite. Rezultatele

simularilor numerice de tensiune a rotii-satelit sunt prezentate in tabelul A2.24.

Tabelul A2.21. Proprietitile fizice ale Optiunea constructiva 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip
A cxcv(Zz = 27 Z3= 22 5(12) 5(34) 22 50 ﬂ(12) 3 50 ﬂ(34) 4 780 0= 3 5O Rm =46 mm, I = 2 9

mm, r; = 4,38 mm)

Mass 1.09535 kg
Area 105192 mm~2
Volume 140299 mm”3

Center of Gravity | x=0.921802 mm
y=-0.00349316 mm
z=0.000975769 mm

Tabelul A2.22. Setirile parametrilor elementelor finite ale Optiunea constructiva 4 a roti-satelit cu
angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Zs = 22, 612 = d(3-4) = 22,5°, Ba-2) = 3,5°, P-4y =4,78°, 0 =3,5°, R,

=46 mm, r; =2,9 mm, r; = 4,38 mm)

Avg. Element Size (fraction of model diameter) | 0.1
Min. Element Size (fraction of avg. size) 0.2
Grading Factor 1.5
Max. Turn Angle 60 deg
Create Curved Mesh Elements No
Use part-based measure for Assembly mesh Yes

Tabelul A2.23. Proprietitile fizico-mecanice ale materialelor (roata-satelit) Optiunea constructiva 4
a I'Otii-Sate"t cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2=27, 25 =22, 6(1-2 = d3-0) = 22,5°, B2y = 3,5°, P-ay =
4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, r; = 4,38 mm)

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
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Fig. A2.62. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@4) = 22,5° a2 = 3,5° Pa4=4,78° 60 =35° Rn=46 mm, r =2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Elemente
de fixare
Tabelul A2.24. Rezultatele simulirilor numerice de solicitare ale Optiunea constructivi 4 a rotii-

satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Zz =27,23=22, 012 =034 = 22,5°, Pa2 = 3,59, Py = 4,78° O

=3,5° Rm =46 mm, r; =2,9 mm, r3 = 4,38 mm)

Name Minimum | Maximum
Volume 140316 mm"3

Mass 1.09548 kg

Von Mises Stress | 0.00421316 MPa 205.972 MPa
1st Principal Stress | -73.7008 MPa 214.38 MPa
3rd Principal Stress | -268.001 MPa 87.0153 MPa
Displacement 0mm 0.0230341 mm
Safety Factor 1.20486 ul 15 ul

Stress XX -118.091 MPa 123.883 MPa
Stress XY -67.0359 MPa 58.5013 MPa
Stress XZ -60.218 MPa 65.9871 MPa
Stress YY -208.97 MPa 133.426 MPa
Stress YZ -77.2298 MPa 90.8061 MPa
Stress ZZ -151.166 MPa 188.734 MPa
X Displacement -0.0018469 mm 0.0166461 mm
Y Displacement -0.00612715 mm 0.0138839 mm
Z Displacement -0.00360974 mm 0.0168186 mm
Equivalent Strain | 0.0000000192852 ul | 0.00096381 ul
1st Principal Strain | -0.00000446186 ul | 0.000917962 ul
3rd Principal Strain | -0.00113581 ul 0.00000145128 ul
Strain XX -0.00034832 ul 0.000607411 ul
Strain XY -0.000442437 ul 0.000376456 ul
Strain XZ -0.000397439 ul 0.000435515 ul
Strain YY -0.000760696 ul 0.000480794 ul
Strain YZ -0.000509716 ul 0.000584337 ul
Strain ZZ -0.000489233 ul 0.000905038 ul
Contact Pressure 0 MPa 1473.07 MPa
Contact Pressure X | -1408.2 MPa 1173.44 MPa
Contact Pressure Y | -751.276 MPa 594.9 MPa
Contact Pressure Z | -1057.92 MPa 541.634 MPa
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In continuare, vor fi date cifrele si valorile in variantele grafice.

Vom examina urmatoarele rezultate critice de simulare numerice:

1
2
3
4.
5
6

10.

11.

Tensiunea angrenajului transmisiei precesionale conform lui Von Mises (figura A2.63)
1-a tensiune principald a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.64)

A 3-ca tensiune principala a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.65)
Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.66)

Coeficient de siguranta al angrenajului transmisiei precesionale (figura A2.67)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XX (figura
A2.68)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XY (figura
A2.69)

Tensiunile de contact ale angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei XZ (figura
A2.70)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei X (figura
A2.71)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Y (figura
A2.72)

Deformarea liniara a angrenajului transmisiei precesionale de-a lungul axei Z (figura
A2.73)

L 704

25.2
0 Min

=20

had

Fig. A2.63. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 = 22, d1-2)
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Tensiunea dupa Von Mises, MPa
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~73.7 Min

Fig. A2.64. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= d@a) = 22,5° Pao) =3,5° Paay=4,78% 0 =35% Rn=46 mm, r, =2,9 mm, r; = 4,38 mm). 1-a

tensiune principala, MPa

Fig. A2.65. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 034y = 22,5° Ba2) = 3,5° PBiay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r. =2,9 mm, r3 = 4,38 mm). A 3-ea

tensiune principala, MPa
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Type: Displacement

Unit: mm

11-Jul-23, 15:33:01
0.02303 Max

£ 0.00921

H 0.00461

0 Min

Y

Fig. A2.66. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= O34y = 22,5°, B2 = 3,5° P-4y =4,78°% O = 3,5°, Ry = 46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara, mm

Fig. A2.67. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, -2
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rmn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Coeficient de siguranta
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-69.7

-118.1 Min

Fig. A2.68. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, da-)
=0@4) = 22,5 P2 = 3,5°% Peay=4,78°% O =3,5° Rn =46 mm, r = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XX, MPa

=4 193

-67.04 Min

Fig. A2.69. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip APcx.cv (Z2 = 27, Z3 = 22, 6@
= 0@y = 22,5° P2 = 3,5° Piay=4,78° 0 =3,5° Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni
de contact de-a lungul axei XY, MPa
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=24.08

~60,22 Min

Fig. A2.70. Optiunea constructiva 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx-cv (Z2 =27, Z3 = 22, d1-2)
= 034 = 22,5° Ba2) = 3,5° Pray=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r2 = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm). Tensiuni

de contact de-a lungul axei XZ, MPa

0.00666

0.00333

0

Fig. A2.71. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@y = 22,5 P2 = 3,5° Piay=4,78° 0 =3,5° Rm =46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei X, mm
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0.01388 Max

B 001111
0.00833

L 0.00555

H 0.00278

Fig. A2.72. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 1)
= O34y = 22,5°, B2 = 3,5° P-4y =4,78°% O = 3,5°, Ry = 46 mm, r, = 2,9 mm, r3 = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Y, mm

Type: Z Displacement

£ 0.00673

u 0.00336

Fig. A2.73. Optiunea constructivi 4 a rotii-satelit cu angrenare de tip ABcx.cv (Z2 = 27, Z5 = 22, 612
= 0@4) = 22,5° P2 = 3,5° Ppay=4,78° 0 =3,5° Rn =46 mm, r, = 2,9 mm, rz = 4,38 mm).

Deformarea liniara de-a lungul axei Z, mm
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