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I Prefata

Monografia TRANSMISII PRECESIONALE este dedicata cercetatorilor
din domeniul stiintelor exacte, in particular inginerilor-constructori de
masini, interesati de cercetarea si implementarea transmisiilor mecanice.

Sper ca, in aceasta lucrare, cititorul sa gaseasca raspuns la intrebarea
fundamentala referitoare la transformarea miscarii si transmiterea sarci-
nii: Cum ar fi posibil sa tmbinam intr-o singura transmisie mecanicd tres
performante: posibilitati cinematice extinse, capacitate portantd inaltd si
pierderi energetice minime?

Pentru a constientiza importanta majora a acestor trei performante, este
suficient sa percepem dimensiunile eficientei economice obtinute doar de la
reducerea pierderilor energetice in transmisiile mecanice. Daca consideram
ca 80% din energia globald se transmite catre mecanismele de actionare a
masinilor prin intermediul transmisiilor mecanice, atunci majorarea ran-
damentului mecanic al acestora cu doar 1% va conduce la economisirea a
0,8% din energia produsa la nivel global.

Monografia TRANSMISII PRECESIONALE, compusa din volumele
1 si 2, este structurata in 10 capitole cu continuturi distincte, consacrate
studiilor de Sinteza structurala, Cinematica, Elemente de calcul, Geometria
contactului, Generarea suprafetelor si Aplicatii, care in ansamblul lor reflecta
dezvoltarea transmisiilor precesionale de la idee pana la implementare.

Volumul 1 — Transmisii precesionale: Sinteza, Cinematica si Elemente
de calcul - include sinteza structurala a transmisiilor precesionale de tipurile
K—-H-V si 2K—H si combinate, analiza cinematicii transmisiilor prece-
sionale si metodele de calcul la rezistents a angrenajelor cu bolturi A” si
dintate AP cu angrenirile Ag X-OV> Ag Y. S Ag X-OV-

Volumul 2 — Transmisii precesionale: Geometria contactului, Genera-
rea suprafetelor si Aplicatii - include dezvoltarea geometriei contactului
Kex.-r = Kex.cv — Kev.ey — ng_cv sub aspectele de majorare a
capacitatii portante si de diminuare a pierderilor energetice la alunecarea
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cu frecare intre flancurile dintilor angrenérilor Ag X-R> AIC) X-OV> AgV-CV
si Agi/ﬂ-cv’ reflecta procedeele de generare a dintilor cu profiluri de flanc
convex/concave nestandardizate prin rostogolire-rulare spatiala cu scule
de forma “trunchi de con” G si de forma “disc profilat periferic” Gdis¢,
inclusiv cu scula cilindrica GS . pe masini-unelte multiaxiale cu comandi
numerica; de asemenea, sunt prezentate exemple reprezentative de aplicatii
ale transmisiilor precesionale de putere si celor cinematice.

Sinteza structurald a angrenajelor precesionale A® si AP, dezvoltarea
geometriei contactelor dintilor Kox_r, Kox.cv, Kcov.cv si K, gv-cv proce-
deele de generare a profilurilor de flanc GE2, G¥5¢ si G€il | sunt bazate pe
cinematica corpului solid cu miscare sferospatiala cu un punct fix, descrisa
cu ecuatiile cinematice ale lui Euler, si partial sunt interpretate pe platforma
de cercetare-proiectare CAD/CAM/CAE.

Rezultatele cercetarilor teoretice au fost validate prin cercetari expe-
rimentale pe modele fizice si prin modelarea CAE pe modelele virtuale
ale transmisiilor precesionale de tipurile K—H—V, 2K—H si combinate.
Rezultatele mai importante ale cercetarilor au fost publicate in lucrarile
[8-13, 15, 16, 20-24, 27, 32, 34, 35, 76, 77, 107-118, 126, 133-143] si au fost
implementate prin proiectele [36-57 si 59-75].

Intrebarea fundamentald: Cum sd imbindm @ntr-o stngura transmaisie
mecanica cele trei performante? a dominat in obiective pe tot parcursul
cercetarii - dezvoltarii transmisiilor precesionale, iar raspunsul rezuma din
urmatoarele constatari concludente:

— extinderea posibilitatilor cinematice rezida in insesi structurile cine-
matice elaborate K—H—-V, 2K—H si 3K —2H, care prin diapazonul
rapoartelor de transmitere realizate nu au analogi printre transmisiile
mecanice cunoscute;

— sporirea capacititii portante a angrenajelor AP se datoreaza multipli-
cititii angrenarii dintilor, iar a angrenajelor AP si AP# — geometriei
contactului concav-concav cu diferentd mica a razelor de curbura;

— majorarea randamentului mecanic se datoreaza diminuarii alunecarii
de frecare intre flancurile conjugate prin asigurarea rostogolirii acestora
din contul miscarii sferospatiale a satelitului.

Aceasta monografie, prin modul de abordare a problemelor, reprezinta

o interfata a manualului academic si a indrumarului de cercetare-proiectare,
cuprinzand toate etapele realizarii unui produs: de la idee la cercetarea
teoretica si experimentald; de la proiectare la fabricare si implementare.

Chisinau, 2019 Ion Bostan



] Multumiri

Impart succesul si aprecierea rezultatelor expuse in aceasta lucrare cu
doctoranzii mei, cu care am dus tot greul caracteristic cercetarilor ingineresti,
si le sunt recunoscator pentru contributia semnificativa, adusa la editarea
monografiei.

Exprim gratitudine colegilor de catedra, de facultate si de universitate,
care pe parcursul a 40 de ani au participat onest si cu ravna la realizarea a
peste 50 de proiecte internationale in domeniul transmisiilor precesionale,
la care am fost conducator stiintific.

Aduc multumiri colegilor din intreprinderile industriale si din institutiile
de cercetare-proiectare constructiv-tehnologica pentru ajutorul consultativ
si suportul tehnic acordate In cadrul realizarii numeroaselor proiecte.

Ion Bostan
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Enuntul lucrarii:

Cum sa tmbinam intr-o singurd transmisie
mecanica posibilitati cinematice cat mai
extinse, capacitate portantd inaltd si
pierderi energetice cat mai mici?

Cercetarile stiintifice expuse in aceasta monografie in esenta au scopul de
a raspunde la intrebarea: Cum sd imbini intr-o singurd transmisie mecanica
posibilitati cinematice cat mai extinse, capacitate portanta inalta si pierder:
energetice cat mai mici?

Realizarea acestor trei performante intr-o singura transmisie mecanica
s-a Incercat prin a propune si a dezvolta:

— un nou principiu cinematic de transformare si transmitere a miscarii
cu interactiune sferospatiala a dintilor conjugati;

— angrenarea multipara cu pana la 100% perechi de dinti aflati simultan
in contact;

— geometria contactului concav-concav al dintilor cu profiluri de flanc
convex/concave variabile cu diferenta minima a razelor de curbura si
alunecare cu frecare redusa intre flancuri.

Aceste trei solutii inovationale in ansamblu definesc transmisia planetara
precesionald (TPP), cireia ii sunt consacrate cercetarile complexe expuse in
monografia de fata.

In lucrare, in premierd se prezint simbolizarea structuralg ale angrenaje-
lor precesionale, ale contactului si angrenarilor dintilor cu geometrie, cinema-
tica si grad de acoperire diferite, inclusiv ale procedeelor de generare a profilu-
rilor de flanc cu urmitoarele notificari: A® — angrenaje cu bolturi, A” — an-
grenaje dintate cu dinti drepti si A”># — cu dinti inclinati; Kcx.g — contact
al dintilor cu geometrie convex-rectilinie, Kcx.cy — cu geometrie convex-
concava, Koy.oy — cu geometrie concav-concava cu dinti drepti si K g‘V—CV -
cu dinti Inclinati; AgX_CV — angrenare cu bolturi cu contact convex-concav,

xvii
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Ag x.p — angrenari dintate cu contact convex-rectiliniu, Ag x.cy — Cu con-
tact convex-concav, AgV-CV — cu contact concav-concav cu dinti drepti si
Agifﬁ_ oy — cu dinti inclinati; G7%' — procedee de generare ale dintilor prin
rostogolire-rulare spatial cu sculd de forma “trunchi de con”, G%5¢ — de
forma “disc profilat periferic”, G¢  — de forma cilindrica pe masini-unelte
multiaxiale cu comanda numerica pentru dinti drepti si Goilb pentru dinti
inclinati.

Dezvoltarea transmisiilor planetare precesionale in ordinea cronologica
a cercetarilor a cuprins angrenajul cu bolturi A® cu angrenarea dinte - bolt
cu contact convex-concav AgX-CV urmat de angrenajul dintat AP cu
angrenarile cu contact convex-rectiliniu AgX_ R» convex-concav AIC) X-CV»
concav-concav A2, -1, cu dinti drepti si Agi/ﬁ_ ¢y cu dinti inclinati.

Diseminarea transmisiilor precesionale cu profiluri de flanc nestandar-
dizate a cuprins evident si elaborarea procedeelor si a echipamentelor de
generare a dintilor. Astfel, au fost elaborate procedeele de generare a
dintilor rotilor centrale cu profiluri de flanc convex/concave variabile prin
rostogolire-rulare spatiala in doua variante: cu scula de forma “trunchi de
con” G si cu scula de forma “disc profilat periferic” fo;c, inclusiv pro-
cedeele de generare cu scula cilindrica a flancurilor dintilor drepti G¢¥ .. si
a dintilor Inlinati G%lag pe masini-unelte multiaxiale cu comanda numerica.

Procedeul G$°" cuprinde de asemenea generarea dintilor rotilor centrale
conice cu profil de flanc convex/concav cu modificari longitudinale si de
profil, inclusiv generarea dintilor coroanelor satelitului cu profil de flanc
cicloidal si in arc de cerc.

Pentru dezvoltarea transmisiilor precesionale cinematice, au fost apli-
cate de asemenea tehnologii neconventionale de fabricare a rotilor dintate
prin turnare din mase plastice, prin presare din pulberi metalice, prin
electroeroziune si prin imprimare 3D, etc.

E f Scurt istoric

Primele brevete de inventie privind angrenajul cu bolturi A® au fost:
Transmisia planetard precesionald cu angrenare multipara Agx- R Inregistra-
ta la 30.05.1983 (SU 1020667 A) cu prioritatea din 11.02.1981, si cu angre-
nare multipard AZ, ., inregistrata la 07.06.1988 (SU 1401203 A1) cu prio-
ritatea din 26.05.1986, iar prima inventie cu angrenaj dintat AP Transmisia
precesionald dintatd cu angrenare multipara AgX_ r @ fost inregistrata la
30.01.1989 (SU 1455094 A1) cu prioritatea din 13.05.1986, autor Ion Bostan.
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Modificarea geometriei profilului convex/concav al flancurilor dintilor
in angrenarea AgX-CV si dependenta acestuia de configuratia parametrica
[Zg — 6,+£1] au fost formulate in brevetul de inventie (SU 1563319) din
29.09.1987, cu aplicarea protectiei Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.

Concomitent cu cercetarea-dezvoltarea angrenajelor precesionale AP
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 G si a utilajului pentru generarea
prin rostogolire-rulare spatiala a dintilor rotilor conice cu profil de flanc
convex/concav (SU 1663857 A1), cu aplicarea protectiei Secret de stat
prin parafa “Uz de serviciu”. Procedeul si utilajul asigura generarea unei
infinitati de profiluri convex/concave variabile cu scula generatoare de profil
cu aceeasi forma geometrica, inclusiv cu modificare longitudinala si de profil
a flancurilor dintilor conform inventiei (SU 1646818 A1) din 07.05.1991 cu
prioritatea din 27.06.1988.

Conform brevetelor de inventie (SU 1563319 A1), (SU 1648818 A1), (SU
1663857 A1) si (SU 1758941 Al), la 16.06.1995, ROSPATENT, Federatia
Rusa, a inregistrat patru patente cu numerele corespunzatoare cu atribuirea
dreptului de proprietate detinatorului — SRL Precesia, Republica Moldova.

Teoria fundamentald a angrenajelor precesionale multipare A” si AP si
teoria generarii profilurilor de flanc convex/concave ale dintilor prin pro-
cedeul de generare cu rostogolire-rulare spatiala Gt au fost elaborate in
cadrul tezei de doctor habilitat Elaborarea transmisiilor planetare precesio-
nale cu angrenaj multipar (cu parafa “Uz de serviciu”), sustinuta de autor
la 17.12.1989 la Universitatea Tehnica de Stat N.FE. Bauman din Moscova.

In perioada de pana la sustinerea tezei respective de doctor habilitat, in
domeniul transmisiilor precesionale si al procedeelor de generare a dintilor
rotilor conice cu profil convex/concav au fost publicate doua monografii,
aproximativ 80 de articole stiintifice si obtinute peste 50 de brevete de
inventie, dintre care 28 cu protectie Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.
In aceastd perioada, la Universitatea Tehnica a Moldovei au fost create
Laboratoarele de cercetare Transmisii Mecanice (TM) si Tehnologii de
Generare (TG) a rotilor dintate.

Este de mentionat ca durata de protectie a parafei “Uz de serviciu” a
expirat si orice informatie privind transmisiile precesionale poate fi plasata
in circuitul public.

Autorul are o experientd de peste 40 de ani in domeniul cercetarii-
proiectarii transmisiilor mecanice si a tehnologiilor de fabricatie a rotilor
dintate prin generare cu rostogolire. In domeniul TPP a publicat 18 mono-
grafii (4 singur autor), 560 de articole stiintifice si peste 200 de brevete de
inventie si patente.
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\i’ Originalitatea si autenticitatea monografiei

Aceasta monografie este originala prin solutiile inovative propuse pentru
dezvoltarea constructiv-functionala a transmisiilor planetare precesionale,
prin abordarea complexa a problemelor si a conceptelor de dezvoltare,
precum si prin metodele privind solutionarea acestora.

Monografia este unica prin aria si complexitatea problemelor abordate,
care cuprind cercetari in spectrul tematic de la concepte structurale ale
transmisiilor precesionale pana la abordari teoretice si experimentale pe
modele fizice, de la forme nestandardizate de profiluri de flanc ale dintilor
pana la elaborarea procedeelor de generare a acestora, de la proiectarea
constructiv-functionala a diferitor transmisii pana la aplicatia lor industriala.

Unicitatea monografiei mai consta in noutatea dezvoltarii geometriei
profilurilor de flanc convex/concave ale dintilor rotilor centrale, care asigura
un contact concav-concav cu diferenta mica a razelor de curbura si reducerea
alunecarii de frecare Intre flancurile conjugate.

Lucrarea este una originala si unica prin autenticitatea rezultatelor
obtinute, a solutiilor inovative propuse si dezvoltate de catre autor.

S Destinatia monografiei

Lucrarea de fata este destinata cercetatorilor din domeniul stiintelor
exacte, inginerilor-constructori de masini si inginerilor-tehnologi, in particu-
lar celor preocupati de dezvoltarea transmisiilor mecanice, dar in special celor
interesati de dezvoltarea si diseminarea transmisiilor planetare precesionale.
Monografia se adreseaza mediului academic — studentilor, masteranzilor
si doctoranzilor din invatamantul superior tehnic, precum si tuturor celor
preocupati si interesati de activitatea inovationala.

:} f ] Structura monografiei

Aceasta monografie este divizata in doud volume si este structurata pe
10 capitole, bibliografie si anexe. Volumul 1 este compus din Capitolele 1-6,
Bibliografie si Anexe referitoare la volum, iar volumul 2 contine Capitolele
7-10, Bibliografia si Anexe la volum. Fiecare volum contine liste de abrevieri,
notatii si indici inferiori, precum si lista figurilor si tabelelor.
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\i’ Capitolul 1

Acest capitol debuteaza cu un scurt istoric privind dezvoltarea transmi-
siilor mecanice cu angrenare multipara a dintilor conjugati. Sunt expuse
tendintele de dezvoltare si cerintele consumatorilor fata de transmisiile
mecanice.

Sunt prezentate premisele primelor inventii ale transmisiilor planetare
precesionale, debutul cercetarilor stiintifice si extinderea ariei tematice a
acestora. Sunt mentionate conditiile si circumstantele care au impulsionat
dezvoltarea transmisiilor precesionale cu bolturi (TPB) si a celor dintate
(TPD).

Se constata rolul primordial al geometriei contactului dintilor in sporirea
capacitatii portante si a randamentului mecanic al unei transmisii. Este
supusa unei analize de continut dezvoltarea angrenajului Wildhaber-Novikov,
bazata pe solutiile tehnice protejate cu brevetul de inventie si patentele
autorilor in evolutie istorica.

Sunt descrise conditiile si cerintele sintezei angrenajului precesional cu
bolturi A” si dintat AP in racordare cu performantele functionale distincte,
argumentate prin elementele de calcul al geometriei contactului liniar sau
punctiform.

Apriori, sunt identificati factorii de influenta asupra capacitatii por-
tante a contactului flancurilor dintilor conjugati multipar in transmisia
precesionala.

Sunt descrise principiile generale ale procedeelor de generare a dintilor
cu profil de flanc convex/concav nestandardizat.

\i’ Capitolul 2

Capitolul dat este consacrat sintezei si studiului cinematic al transmisi-
ilor planetare precesionale. Sunt prezentate structura si cinematica TPP,
separate in clasele K—H—-V, 2K—H si complexe, cu angrenare AgX_CV,
AgX_ R AgX_CV si Agv_cv, ce reprezinta peste 30 de scheme structurale
elaborate in primii 10 ani de la prima inventie a transmisiei precesionale
cu angrenare multipara. De asemenea, sunt redate vederile generale ale
primelor reductoare precesionale de tipurile K—H—V, 2K—H si combinate,
fabricate in anii 1980, in calitate de mostre experimentale pentru cercetarea
randamentului mecanic, preciziei cinematice, rigiditatii torsionale, distribu-
irii sarcinii intre dinti, emisiei de zgomot si vibratii etc. Sunt prezentate
tabelar recomandarile coraportului numarului de dinti ai rotilor conjugate
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si sirurile rapoartelor de transmitere posibile in transmisia de tip 2K—H,
considerate rationale din punctul de vedere al functionarii in regim de
reductor, multiplicator sau diferential.

In acest capitol mai sunt prezentate avantajele si dezavantajele constructiv-
cinematice ale TPP de tipurile K—H—-V, 2K—H si combinate, cu angre-
najele AgX-Cva AgX_ R AgX_CV si Agv-cw si recomandarile de utilizare a
acestora la elaborarea reductoarelor precesionale cu destinatie generala sau
speciala, inclusiv a mecanismelor de actionare a masinilor in baza TPP.

:'\i"l. Capitolul 3

Este expusi teoria fundamentald a angrenajului precesional AP cu
angrenare multipara AgX-CV'

Sunt prezentate conditiile de respectare a principiului continuitatii
functiei de transformare a miscarii, conformata la legea fundamentala a an-
grenarii in cazul transmisiilor precesionale. Se prezinta modelul matematic
al angrenajului precesional AgX_CV cu miscare sferospatiala a interactiunii
dintilor rotilor conjugate expusa prin unghiurile Euler (v, 6, ¢).

Profilul dintilor rotii-satelit se prescrie cu o curba in arc de cerc cu raza
boltului conic in sectiune pe sfera de raza R, iar profilul de flanc al dintilor
rotilor centrale se determina analitic, utilizand prezentarea vectoriala a
angrenarii dintilor si operatiuni de transformare matriciale.

Profilul de flanc al dintilor rotilor centrale se determina prin descrierea
cu ecuatiile cinematice Euler a traiectoriei miscarii unui punct D de referinta
de pe satelit in coordonatele Xp, Yp, Zp pe sfera de raza R. Utilizand
prezentarea vectoriala a vitezei punctului D, sunt determinate coordonatele
parametrice ale profilului dintilor rotilor centrale pe sfera. Profilul dintilor
de pe sfera, prin procedurile trigonometriei sferice, se proiecteaza pe un plan
in coordonate carteziene ( si . Functia (; = ((&;) reprezinta traiectoria
miscarii punctului D al satelitului, iar ¢ = f(§) — profilul de flanc al dintilor
rotilor centrale in coordonate carteziene.

Prin aplicatiille CAD/CAM este dovedita unicitatea variabilitatii for-
mei profilului de flanc al dintilor rotilor TPP, in functie de configuratia
parametrica [Z, — 0, +1] si de influenta asupra formei profilului a fiecarui
parametru al angrenajului precesional.

Prin analiza functiilor ¢; = ((&1) si ¢ = {(&) se prezinta dependenta
multiplicitatii angrenarii € de parametrii configuratiei [Z, — 6, 1] si core-
larea acesteia cu forma profilului de flanc al dintilor rotilor centrale. Prin
aplicatiile CAD/CAM sunt identificate directia si gradul de influenta asu-
pra formei profilului de flanc al dintilor rotilor centrale, implicit si asupra
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multiplicitatii angrenarii €, a unghiului de nutatie 8, a unghiului axoidei
conice 9, a conicitatii bolturilor 3, a numerelor de dinti Z; si Z3 ai rotilor
conjugate si a coraportului 1 al acestora.

Capitolul se finalizeaza cu recomandéri privind alegerea valorilor para-
metrilor geometrici ai configuratiei [Z, — 6, 1] rationali pentru proiectarea
TPP cu regim de functionare de reductor sau de multiplicator.

:\i/'l. Capitolul 4

Acest capitol este dedicat analizei cinetostatice si dinamice a transmisiilor
precesionale si se incepe cu descrierea relatiilor de calcul al fortelor in
angrenajul AZ, |, pentru schema structuralda K—H—V (§ = 90°) cu roata
satelitului cu coroana din bolturi si cu coroana dintata, iar pentru schema
structurala 2K—H — cu roata-satelit cu doua coroane din bolturi. Sunt
determinate coordonatele generalizate, componentele vitezelor unghiulare
si liniare ale rotii-satelit, prezentate prin punctul de referinta D. Viteza
liniara a punctului D se examineaza pentru diferite configuratii parametrice
[Zg — 0, +£1], diferite gabarite diametrale ale angrenajului si frecvente de
turatii ale arborelui-manivela.

Analitic sunt descrise acceleratiile unghiulare si cele liniare ale satelitului
si influenta acestora asupra sarcinilor dinamice suplimentare, generate in
reazemele arborelui-manivela si ale satelitului. Se examineaza dezechilibrul
dinamic de pozitie si de miscare axiala a satelitului, bazat pe ecuatiile
dinamice ale lui Euler. In baza analizei ecuatiilor momentului cantitatii de
miscare sunt determinate reactiunile suplimentare in reazeme in functie de
frecventa turatiilor, de caracteristicile masa/gabarit si erorile de executie
si montaj al componentelor nodului precesional al TPP. Sunt examinate
diferite situatii posibile de dezechilibru al satelitului TPP si sunt propuse
diverse solutii de minimizare a sarcinilor dinamice In reazeme. Sunt analizate
componentele dinamice in reazeme in functie de unghiul de nutatie 6, de
frecventa turatiilor n ale arborelui-manivela, de dimensiunile de gabarit
si masa satelitului, de deplasarile centrelor maselor pe directiile axiala si
radiala etc.

Este prezentat algoritmul calculului teoretic al randamentului mecanic
al TPP, cu specificarea pierderilor energetice pe cuplele cinematice.

Este descrisa consecutivitatea elaborarii modelului 3D parametrizat al
TPP, cu reflectia particularitatilor sale constructiv-cinematice. Utilizand
aplicatiile CAD/CAM, a fost efectuata analiza dinamica a TPP, identificand
valorile coeficientilor de sarcinad kpy, neuniformitatii repartizarii sarcinii
intre dinti kgp si pe lungimea lor kgg. In baza modelului CAE al TPP
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cu angrenarea AgX_CV au fost validati parametrii functionali si cinematici,
inclusiv coeficientii de sarcina, determinati anterior prin experimentari
clasice bazate pe modele fizice ale TPP.

:.\i”[ Capitolul 5

Sunt expuse rezultatele cercetarilor experimentale ale majoritatii pa-
rametrilor functionali ai TPP, care, conform normelor si standardelor de
produs, reprezinta nivelul tehnic al unui reductor cu transmisie mecanica.

Sunt prezentate vederile generale ale mostrelor experimentale de re-
ductoare de tipurile K—H—V, 2K—H si combinate, fabricate in anii '80;
sunt expuse caracteristicile si parametrii functionali ai acestora, precum si
standurile experimentale din laboratorul Transmisii Mecanice din cadrul
UTM pentru cercetarea TPP de putere si celor cinematice.

In reductoarele precesionale cu angrenare AEX_CV au fost determinate
multiplicitatea angrenarii € in functie de momentul de torsiune la arborele
condus, randamentul mecanic, neuniformitatea distribuirii sarcinii intre
dintii simultan angrenati, momentul si timpul de pornire, nivelul de zgomot
si de vibratii etc.

In reductoarele precesionale cu angrenare AgX_CV au fost determinate
randamentul mecanic, emisia de zgomot si vibratiile.

O atentie deosebita a fost acordata influentei nivelului lubrifiantului din
reductoarele precesionale asupra pierderilor hidraulice. S-a demonstrat pe
cale experimentala ca reductoarele precesionale submersibile nu au analogii
printre transmisiile clasice privind pierderile hidraulice foarte mici, chiar la
temperaturi joase de 2°-4° C' si presiuni hidrostatice de ordinul 60-70 M Pa,
caracteristice conditiilor de exploatare pe fundul Oceanului Planetar. Acest
efect se datoreaza specificului miscarii sferospatiale a satelitului.

Toti parametrii functionali ai TPP cu angrenare AgX_CV, AgX_CV si
AgX_ r determinati experimental pe modele fizice au fost validati pe mo-
dele parametrizate CAE, fiind demonstrati o coincidenta satisfacatoare a
rezultatelor, cu o divergenta de +2 — +5%.

:.\i”[ Capitolul 6

Capitolul dat este dedicat studiului cauzelor ce conduc la deteriorarea
suprafetelor active ale profilurilor de flancuri ale dintilor rotilor angrenate.
S-a stabilit experimental ca mecanismul de deteriorare este identic cu cel
al transmisiilor evolventice clasice, adica prin ciupirea suprafetelor aflate



XXV

in contact, iar calculul de rezistenta se efectueaza la presiunea de contact
tinand cont de geometria angrenajului.

Au fost supuse cercetarilor experimentale reductoare K—H—V si 2K—H
cu angrenare AgX_CV, cu bolturile fabricate din diverse materiale, inclusiv
din otel 40 Cr10 (40X), cu duritatea 40 — 45 HRC', otel 20 CrMo4 (20
XHP) cu duritatea 50 — 55 HRC' si din otel 102 Cr6 (IIIX-15) cu duritatea
58 — 62 H RC'. S-a constatat ca rolele din toate aceste materiale sunt supuse
deteriorarii prin pitting la numarul de cicluri pulsatorii de circa N = 1,08-10%
pentru otel 40 Crl0 si, respectiv, de N = 1,210 si N = 1,4 - 10° pentru
otelurile 20XHP si 102 Cr6.

S-a constatat prezenta dominanta a deteriorarii prin pitting anume la
role, din motivul ca acestea In angrenare reprezinta elementul pasiv al cuplei
cinematice dinte — rola de clasa superioard. Prin acest fapt se argumenteaza
necesitatea determinarii tensiunilor admisibile in contactul cuplei cinematice
dinte - rola cu considerarea alunecarii relative intre corpurile aflate in contact
in angrenajul AgX-CV'

Prin analiza multiplicitatii angrenarii pe cale experimentala pe modele
fizice de reductoare si pe calea simularilor computerizate pe modele virtuale,
a fost determinata coordonata unghiulara a pozitionarii perechii de dinti
maximal solicitata si in rezultat s-au construit nomogramele dependentei
unghiului de presiune «,, de parametrii configuratiei [Z, — 0, +1].

Este prezentata metodica determinarii curburii reduse a flancurilor
conjugate prin introducerea factorului de proportionalitate v a razelor de
curbura variabile ale flancurilor conjugate pentru angrenarile Agx-cv si
AgX-Cv- Sunt expuse dependentele coeficientului de proportionalitate de
fiecare parametru al configuratiei v = f [Z, — 6, £1].

De asemenea, este prezentata metodica alegerii parametrilor geometrici
rationali ai angrenajelor A si AP cu angrenirile AgX-CV si AgX-CV sia
factorilor de sarcind kyp, kug si kpv.

Este redat algoritmul de calcul la presiunea de contact a angrenajelor
AB si AP cu angrenarile Ay .y, si ABy oy pentru transmisiile 2K—H si
K—H-V. De asemenea, sunt prezentate particularitatile proiectarii trans-
misiei precesionale cu regim de functionare de reductor si de multiplicator,
inclusiv submersibile.

:\i/'l. Capitolul 7

Acest capitol este consacrat cercetarii-dezvoltarii transmisiilor prece-

. . . D D D o .
sionale cu roti dintate cu angrenare Agsy_ p, Acx_ v, Acy.cy- Initial sunt
prezentate geneza minitransmisiilor mecanice cu angrenaje dintate, evolutia
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aplicatiilor si cerintele caracteristice domeniilor de interes sporit, cum sunt
robotehnica, industria automobilelor, avionica, sistemele mecanice de preci-
zie 1naltd, utilajul tehnologic, mecanica fina etc. Sunt descrise avantajele
TPP aparte pe structurile cinematice K—H—V, 2K—H si complexe, care in-
terfereaza cu cerintele domeniilor mentionate. Se descrie evolutia TP dintate
in ansamblu si in particular a solutiilor tehnice care definesc angrenarile
Alx_r» Alx-cv $1 AGy.cv-

Primul brevet de inventie (SU 1455094 A1) Transmisia precesionald
dintata cu prioritatea din 13.05.1986, in etapa initiala s-a dezvoltat cu
angrenarile AgX_ p» iar ulterior cu AgX_CV, fiind utilizate In mai multe
mecanisme de actionare (v. capitolul 10), inclusiv de mica putere.

Se mentioneaza ca debutul dezvoltarii angrenarii AgX_ R se datoreaza
faptului ca din gama extinsa de profiluri variabile dependente de configuratia
parametrica [Z, — 6, £1], anume profilul rectiliniu aproximat putea fi realizat
in rotile conice la masini-unelte Glison cu oprirea miscarii de rostogolire
a capului cu cutite generatoare de profil. Sunt descrise particularitatile
geometrice ale profilurilor de flanc, care definesc multiplicitatea conjugarii
dintilor in angrenarea AgX- g cu unul dintre profiluri de forma rectilinie
prin aproximare. Prin modernizarea angrenajului AgX_ r conform inventiei
BI SU 1563319 A1 (JCII) si datorita elaborarii procedeului de generare a
dintilor prin rostogolire-rulare spatiala G¢%" conform BI SU 1663857 Al, se
elaboreaza angrenajul A2y i cu profil convex/concav al dintilor rotilor
centrale si cu contact K¢ox_cy multipar convex-concav.

Se constatd cd in angrenarile AB,  si ADy .y, interactiunea contac-
tului dintilor are loc cu alunecare de frecare, motiv din care randamentul
mecanic este mic, iar uzura suprafetelor active ale flancurilor dintilor este
semnificativa. Totodata, se mentioneaza ca in angrenarile AgX_ RS AgX_CV,
capacitatea portanta este limitata de raza de curbura echivalenta a profilu-
rilor de flanc in contact.

In scopul diminuarii alunecarii relative intre flancurile conjugate si
majorarii capacitatii portante a contactului flancurilor conjugate, s-a pro-
pus angrenarea AgV-CV cu contact Koy .oy concav-concav, asigurat prin
modificarea formei profilurilor de flanc al dintilor conjugati.

In acest capitol se prezinta descrierea analiticd a profilurilor de flanc ale
dintilor rotilor centrale, dependent de configuratia parametrica [Z, — 6, 1],
si ale dintilor satelitului prescris de o curba arbitrara LEM cu raza de curbura
constanta. S-a constatat ca diferenta razelor de curbura a profilurilor de
flanc ale dintilor conjugati in contactele ko ... k4 se micsoreaza odata cu
diminuarea coordonatei unghiulare v; a contactului respectiv al dintilor.

Utilizand diagramele vectoriale ale contactelor dintilor Kcox.cv si Kov.cv
si ale vitezelor lor liniare, se descrie cinematica punctului de contact. In
consecinta se determina ecuatiile vitezelor si acceleratiilor si ale vitezelor re-
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lative in punctul de contact, inclusiv ecuatiile diferentei drumurilor parcurse
in functie de 7.

In baza analizei geometriei si cinematicii contactului, se propune an-
grenarea Agv_cv cu patru, trei, doua si cu o pereche de dinti concomitent
angrenati.

Concluzia de baza expusa in capitol este urmatoarea: proiectarea ge-
ometriei contactului dintilor conjugati Kcv_cy in functie de parametrii
configuratiei [Z, — 6, £1] trebuie sa preceada proiectarea angrenajului pre-
cesional AP,

\i’ Capitolul 8

Capitolul dat este axat pe tehnologiile de fabricatie a rotilor dintate
conice cu profil de flanc convex/concav variabil. Variabilitatea profilului
de flanc al dintilor rotilor angrenajelor precesionale impune procedeului
tehnologic de fabricatie conditii de universalitate, prin care scula cu una si
aceeasi forma geometrica sa asigure generarea unei game cat mai largi de
profiluri ale flancurilor, dependente de configuratia parametrica [Z, — 6, £1].
In baza acestui principiu au fost elaborate procedeele de generare a dintilor
rotilor conice prin rostogolire-rulare spatiala, carora li se atribuie notatia
GT‘.S.‘

Procedeul G de generare a dintilor cu scula de forma “trunchi de
con” a fost inregistrat la 05.01.1988 ca inventie BI SU 1663857 A1, cu apli-
carea protectiei Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”, iar la 16.06.1995 a
fost inregistrat de Rospatent FR drept patent de inventie pentru detinatorul
SRL Precesia, Republica Moldova.

Utilizand ecuatiile Euler, este descrisa cinematica procedeului de gene-
rare G2 cu excluderea erorii de schema, specifica mecanismelor cu miscare
sferospatiala. In acest scop se descrie infasuratoarea ®(X,Y, Z, 1) a familiei
contururilor generatoare ale sculei in forma de trunchi de con cu originea
razelor de curbura amplasata pe sfera de raza R si pe traiectoria miscarii
unui punct de referinta de pe satelitul transmisiei reale. Sunt prezentate
infisuratoarele contururilor generatoare ale sculei pentru diferite configuratii
parametrice [Z, — 0, %1] ale angrenajului transmisiei reale.

Pentru fabricatia danturilor rotilor centrale cu diametre mai mici de 50
mm si totodata pentru majorarea productivitatii procesului tehnologic, a
fost propus procedeul de generare ai dintilor G%5¢ cu scula de forma “disc
profilat periferic”, protejata cu brevetele de inventie MD nr. 2120 C2 si
MD nr. 3532 C2. Sunt expuse cinematica si descrierea analitica a liniei de
contact al conturului generator al sculei cu dintele rotii-semifabricat. Sunt
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prezentate ecuatiile miscarii sculei in sistemul mobil de coordonate OXY Z
legat cu semifabricatul si construite profilogramele generarii profilurilor de
flanc ale dintilor rotilor centrale.

In capitolul dat sunt descrise de asemenea ecuatiile interactiunii conturu-
lui generator al sculei si semifabricatului cu legatura cinematica scula-batiu,
care in cadrul procedeului de generare a dintilor G¢%' sa ne permita sa
generam dintilor rotilor conice cu profiluri de flanc de formele cicloidala si
in arc de cerc.

Sunt prezentate descrierile dispozitivelor de realizare a procedeelor de
generare G, G45¢ i ale formelor geometrice ale sculelor, inclusiv cu

suprafata hiperboloidala pentru modificarea longitudinald a profilurilor
flancurilor.

:'\i/'l. Capitolul 9

In acest capitol sunt prezentate aplicatiile reprezentative ale TPP de
putere. Sunt descrise avantajele TPP in raport cu alte tipuri de transmisii
mecanice, care in principiu definesc ariile lor posibile de aplicatii.

Majoritatea aplicatiilor in baza TPP au fost protejate cu peste 200 de
brevete de inventie si patente, dintre care 28 de inventii au fost protejate
cu aplicatia Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.

La inceputul capitolului sunt descrise conditiile tehnice specifice de
fabricatie, asamblare si exploatare a TPP, pe care consumatorul de transmisii
mecanice trebuie si le cunoasc. In continuare sunt prezentate constructii
si descrieri ale reductoarelor precesionale si ale mecanismelor de actionare
in baza TPP, elaborate conform schemelor structurale K—H—V, 2K—H si
combinate cu angrenajele A si AP si angrenirile AgX_CV, AgX_ R AgX_CV,
Aby.cv-

Pornind de la convingerea ca in mediul concurential al reductoarelor
0 transmisie mecanica “relativ noua”poate fi competitiva, in special in
cazurile in care aceasta se deosebeste de cele clasice prin anumite avantaje
unice, anume astfel de exemple de aplicatii sunt aduse in acest capitol.

Un exemplu elocvent sunt aplicatiile TPP in domeniul mecanismelor de
actionare submersibile, prezentate in subcapitolul Motoreductoare plane-
tare precesionale submersibile pentru Complezul Robotizat de Extractie a
Concretiunilor Feromanganice de pe Fundul Oceanului Planetar, elaborate in
baza contractelor economice cu VNIPI Okeanmash, Federatia Rusa. Acest
exemplu demonstreaza importanta si eficienta aplicatiei TPP, datorate unui
avantaj definitoriu pentru domeniu, descoperit intamplator. Avantajul
consta In reducerea neinsemnata a randamentului mecanic in conditiile
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de exploatare submersibila la adancimi mari pe fundul oceanului, adica la
presiuni hidrostatice de 60-70M Pa si temperaturi de 2°-4° C.

Referitor la mecanismele submersibile sunt mentionate si alte avantaje
complementare ale TPP, printre care: posibilitatea asigurarii vitezelor un-
ghiulare si de deplasare mici, datorate rapoartelor de transmitere mari; mase
si gabarite mici, datorate capacitatii portante nalte; fiabilitate sporita in ex-
ploatare, datorata multiplicitatii angrenarii dintilor; posibilitatea elaborarii
reductoarelor nonpoluante, datorita posibilitatii exploatarii angrenarii cu
bolturi din metaloceramica in mediul apei de mare etc.

Se mentioneaza ca toate mecanismele de actionare submersibile pen-
tru CECFM OP au fost elaborate in baza schemei structurale 2K—H cu
angrenare AgX_CV si doar mecanismul de actionare a aerliftului — in baza
angrenarii AgX_CV.

In capitol de asemenea sunt descrise avantajele determinante ale TPP
privind utilizarea lor in tehnica cosmica de zbor, printre care rapoartele de
transmitere mari, precizia cinematica si capacitatea portanta inalte, gabarite
si mase reduse, rigiditate torsionala Inalta, momente inertiale neesentiale la
pornire si oprire etc.

Sunt prezentate electromodulele precesionale de inalta precizie cinema-
tica, elaborate in baza schemei structurale 2K—H cu angrenarile AgX_CV
si AgX_CV pentru actionarea si orientarea in spatiu a componentelor apa-
ratelor cosmice de zbor, inclusiv pentru sateliti geostationari, fabricate la
comanda IKI, NPO Kometa si a intreprinderii I'4805, Federatia Rusa.

Este descrisa constructia mecanismului de actionare cu raportul de
transmitere ¢ = 12.960.000 cu structura cinematica 3K —2H, elaborat
special pentru un radar cu destinatie cosmica.

Este prezentata sinteza hidromotoarelor clasice imbinate constructiv si
functional cu transmisia precesionala de tip 2K—H cu angrenarile AgX_CV
si AD,, oy, astfel se comaseaza intr-o singurd constructie functiile de hi-
dromotor si de transmisie mecanica. Constructia acestor hidromotoare
precesionale asigura posibilitatea reglarii line a momentului de torsiune si a
vitezei, obtinerea unor momente de torsiune mari la gabarite mici, masa si
presiuni joase ale lichidului sub presiune.

In acest capitol se descriu si perspectivele utilizarii TPP cu angrenarile
AIC)X_CV, AgV-CV si AgX-CV in rotile-motor ale mijloacelor de transport,
datorate avantajelor TPP, cum sunt coaxialitatea arborilor conducator
si condus; compactitatea si capacitatea portanta inalte ale angrenajelor,
gabaritele si masele reduse etc. Se mentioneaza eficacitatea utilizarii TPP
cu efect cinematic nalt, de exemplu in turbomotoare precesionale cu ejectie;
de asemenea eficacitatea folosirii reductoarelor cu separarea puterii pe doua
fluxuri In mecanismele de actionare cu diametre restranse. Sunt descrise
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diverse constructii de variatoare precesionale, multiplicatoare si diferentiale
pentru tehnica speciala si cu destinatie generala etc.

Majoritatea elaborarilor prezentate sunt insotite de profilogramele con-
tactului dintilor construite cu aplicatiile CAD/CAM, care deschid oportu-
nitati de a releva apriori caracteristicile functionale ale TPP in baza analizei
functiilor ¢; = f(&1) si ¢ = f(§) pentru fiecare dintre angrenajele utilizate —

AgX-CVv AgX—CV sau AlC)V—CV'
:\i/'l. Capitolul 10

Sunt prezentate aplicatiile TPP cinematice, elaborate doar cu angrenajul
AP cu angrenirile AgX_ R AgX_CV si Agv-CV' La inceputul capitolului
sunt expuse tendintele de miniaturizare a sistemelor mecanice si corelarea
acestora cu avantajele descrise ale TPP cu angrenaj AP,

Printre domeniile cu interes prioritar pentru transmisiile precesionale
cu angrenaj AP se considers industria de automobile. Se mentioneaza, c
in acest domeniu de concurenta sporita, pentru a asigura costuri reduse
si competitivitate, este necesar de aplicat tehnologiile neconventionale de
fabricatie a rotilor dintate prin turnare sau prin presare din pulberi metalice.
In acest context se subliniazs c aplicatiile CAD/CAM faciliteaza in termene
si costuri restranse proiectarea si fabricarea inclusiv a matritelor cu profiluri
negative, realizate la masini-unelte cu comanda numerica multiaxiala.

Se mentioneaza ca transmisiile planetare precesionale cinematice (TPPC),
datorita specificului miscarii sferospatiale a satelitului, prezinta interes pen-
tru elaborarea mecanismelor de actionare cu transmitere a miscarii si a sarci-
nii In spatii etanse, izolate prin diafragme gofrate sau prin pereti-membrane
deformabile — aplicatii avantajoase pentru tehnica cosmicé, industria ato-
mica, chimica etc.

Sunt prezentate exemple reprezentative de utilizare a TPPC in diverse
utilaje tehnologice, sisteme de mecanica fina, dispozitive si roboti industriali,
elaborate cu angrenarile AgX_CV si AgV-CV‘

E' Anexe

La sfarsitul volumelor 1 si 2 ale monografiei sunt prezentate Anexe
cu informatii suplimentare, care vin sa asigure intelegerea mai profunda
a materialului expus in capitolele de baza, sa ajute inginerii-constructori
si tehnologi preocupati de dezvoltarea si diseminarea TPP in parcurgerea
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tuturor etapelor de proiectare-fabricare, apeland in mare parte doar la
aceasta monografie.
Astfel, in volumul 1, dupa capitolul 6 sunt prezentate anexele:

ANEXA A — Cinematica transmisiilor precesionale 2K —H si rapoartele
de transmitere, functie de coraportul numerelor de dinti;

ANEXA B — Sirul rapoartelor de transmitere in functie de configuratia
raportului numerelor de dinti.

In Anexa A sunt prezentate rapoartele de transmitere pentru patru con-
figuratii ale numerelor de dinti ai rotilor conjugate in transmisia 2K—H,
recomandate preponderent pentru angrenajele AZ.

Alegerea rapoartelor de transmitere indicate in paranteze, conform
Anexelor B1 si B2, necesita o analiza suplimentara a formei profilurilor de
flanc ale dintilor, astfel incat sa se selecteze cel mai rational coraport al
numerelor de dinti.

In volumul 2 al monografiei sunt prezentate urmatoarele anexe:

ANEXA A — Particularitati si caracteristici ale geometriei contactului
dintilor In angrenajul precesional dintat;

ANEXA B — Influenta configuratiei parametrice [Z, — 6, £1] asupra geo-
metriei contactului dintilor;

ANEXA C — Brevete de inventie. Transmisii precesionale 2-K-H, K-H-V
si complexe cu angrenaje “dinte-bolt” si “dinte-dinte”;

ANEXA D — Brevete de inventie. Generarea prin rostogolire-rulare spa-
tiala a dintilor cu profiluri convex/concave si in arc de cerc
cu scula precesionala de forma “trunchi de con”;

ANEXA E — Brevete de inventie. Generarea prin rostogolire-rulare spati-
ald a dintilor cu profil convex/concav cu scule precesionale
de forma “disc profilat periferic”’si de forma cilindrica;

ANEXA F — Brevete de inventie. Procedee neconventionale de fabri-
care prin electroeroziune cu profil convex/concav, inclusiv
negativ;

ANEXA G — Brevete de inventie. Hidromotoare, motoreductoare, varia-
toare si utilaj tehnologic cu angrenaje precesionale 2K—H
si K—H-V.

Continutul acestor anexe vine sa ajute inginerii-proiectanti si cercetatorii
sa inteleaga mai profund particularitatile geometrice si avantajele angrenaje-
lor precesionale AP si AP, precum si si analizeze solutiile tehnice inovative
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protejate cu brevete de inventie si patente din perspectiva utilizarii acestora
la dezvoltarea in continuare a TPP de putere si cinematice.

Pentru usurarea intelegerii abordarilor teoretice expuse in formule si
ecuatii, inclusiv a descrierilor parametrice ale angrenajului precesional si a
geometriei contactului dintilor in angrenare, la inceputul monografiei sunt
prezentate listele acronimelor, abrevierilor, notatiilor si indicilor inferiori,
folositi iIn monografie.

De asemenea, pentru inlesnirea intelegerii interpretarilor grafice si uti-
lizarii corecte a recomandarilor facute pe tot parcursul lucrarii, la sfarsitul
monografiei sunt prezentate listele figurilor, schemelor de calcul si de geo-
metrie a angrenajelor elaborate si a particularitatilor contactului dintilor
conjugati, inclusiv lista tabelelor cu recomandarile valorice ale parametrilor
geometrici din configuratia [Z, — 6, £1].

Voi fi recunoscator si voi aprecia mult toate sugestiile constructive, care
ar contribui la imbunatatirea si completarea continutului acestei monografii.

Ion Bostan,
academician al ASM,
profesor universitar, doctor habilitat



BPM —
CAD —
CAE —

CAM —
CAGD —

CAQ —
CECFM OP —

CFM —
CIM —

CITA —
CNC —

CYCLO —
HB —

HV -
HRC —
ICTCM —
IKI -

KS —
LRV —

Lista acronimelor

Bazele Proiectarii Masinilor
Computer—Aided Design (proiectare asistata de calculator)

Computer—Aided Engineering
(simulare asistata de calculator)

Computer—Aided Manufacturing
(fabricare asistata de calculator)

Computer—Aided Geometrical Design
(design geometric asistat de calculator)

Computer—Aided Quality (calitate asigurata de calculator)

Complex (robotizat) de Extractie a Concretiunilor Feroman-
ganice de pe Fundul Oceanului Planetar

Concretiuni feromanganice

Computer Integrated Manufacturing
(fabricare integrata pe calculator)

Centrul de Implementare a Tehnologiilor Avansate

Computer Numerical Control
(masina-unealta cu comanda numerica)

Transmisie cu profil cicloidal al dintilor

Brinell Hardness (duritatea dupa Brinell)

Vickers Hardness (duritatea dupa Vickers)

Rockwel C-scale Hardness (duritatea in scara Rockwel)
Institutul de Cercetare in Tehnologia Constructiilor de Masini

Institut Kosmicheskih Issledovanij
(Institutul de Cercetari Cosmice)

Kosmicheskaya stantsiya (statie cosmica)
Laboratorul de Realitate Virtuala

xxxiii



XxXXiv Lista acronimelor
LVAM — Laboratorul de Vibroacustica, Moldovahidromas
MAYV — Masurari acustice si vibratii
MEF — Metoda elementului finit
MGTU — Universitatea Tehnica de Stat N.E. Bauman din Moscova
MPP — Metallo-poroshkovaya promyshlennost’
(industria pulberilor metalice)
MSEM — Microsistem electromecanic
NIPKTI — Nauchino-Issledovatel’skij Proiektno-Konstruktorskiy Teh-
nologicheskiy Institut (Institutul de Cercetare Stiintifica si
Proiectare Constructiv-Tehnologica)
NPO — Nauchnoe proizvodstvennoe ob”iedinenie
(asociatie de cercetare si de producere)
PDM — Product Data Management
(managementul informatiei despre produs)
PLM — Product Lifecycle Management
(gestionarea intregului ciclu de viata al produsului)
TACRI — Transmisie armonica cu corpuri de rostogolire intermediare
TG — Tehnologii de generare
TM — Transmisie mecanica
TM si OM — Teoria Masinilor si Organe de Masini
TP — Transmisie precesionala
TPB — Transmisie precesionala cu bolturi
TPC — Transmisie precesionala cinematica
TPD — Transmisie precesionala dintata
TPP — Transmisie planetara precesionala
TNPO — Centralnoe Nauchno-Proizvodstvennoie Ob” edinenie Ko-
meta (Asociatia Centrala de Cercetare si Producere Cometa)
UAM — Uzina Azovmas din Mariupol
UTB — Universitatea Transilvania din Brasov
UTM — Universitatea Tehnica a Moldovei
VNIPI — Vsesoyuznyj Nauchno-Issledovatel’skiy Proiektnyj Institut
Okeanmash (Institutul Unional de Cercetare Stiintifica si
Proiectare Okeanmas)
VT — Vrashhayushhchijsya traduktor (traductor rotativ)
W-N — Angrenaj Wildhaber-Novikov
JIM B — Dvigatel” modul’nyj vstroennyj (motor modular incorporat)



AD
AD:B

B
ACX—R

B
AC’X—CV o

D
Acv.ov
D
Ax.ov
D
Atx.r
D,s
Acvov
GT’.S

disc
Gr. s

con
Gr. s

Gcil

m.ax

G,
Kev.cv
Kex-cov

Kex-r

Lista abrevierilor

Angrenaj precesional cu bolturi

Angrenaj precesional dintat

Angrenaj precesional cu dinti inclinati

Angrenare precesionala cu bolturi cu contact convez-rectiliniu
Angrenare precesionala cu bolturi cu contact convex-concav
Angrenare precesionala dintata cu contact concav-concav
Angrenare precesionala dintata cu contact convez-concav

Angrenare precesionala dintata cu contact convez-rectiliniu

— Angrenare precesionala dintata cu contact concav-concav al

dintilor inclinati
Generarea flancurilor dintilor prin rostogolire-rulare spatiala

Generarea flancurilor dintilor cu sculd de forma “disc profilat
periferic”

Generarea flancurilor dintilor cu scula de forma “trunchi de

con”

Generarea flancurilor dintilor cu scula cilindrica pe masini-
unelte multiaxiale cu comanda numerica

— Generarea flancurilor dintilor inclinati cu scula cilindrica pe

masini-unelte multiaxiale cu comanda numerica
Contact concav-concav al dintilor
Contact convex-concav al dintilor

Contact convex-rectiliniu al dintilor

XXXV
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Lista abrevierilor

8
KCV—CV -
2K —H-

3K —
3K—-2H —

K-H-V—-

[Z, — 0,+1] —
[Zg _07_1] -

[Zg - 0’ +1] -

b b
wcr(—i—l)’ wcr(—l)

r r
wcr(Jrl)’ wcr(fl)

Contact concav-concav al dintilor inclinati

Transmisie planetara precesionald cu doua roti centrale (2K)
si un arbore-manivela (H)

Transmisie planetara precesionala cu trei roti centrale

Transmisie planetara precesionala complexa cu trei roti cen-
trale si doi arbori-manivela

Transmisie planetara precesionald cu o roata centrala (K),
un arbore-manivela (H) si o legatura a satelitului cu arborele
condus (V)

Configuratie parametrica generala a angrenajului precesional

Configuratie parametrica a angrenajului precesional cu regim
de functionare de reductor

Configuratie parametrica a angrenajului precesional cu regim
de functionare de multiplicator

— Viteza unghiulara a bilelor rulmentilor satelitului TPP 2K —H,

pentru coraportul dintilor Z14 = Zs3 + 1 si, respectiv,
Z1a=Zlaz—1

— Viteza unghiulara a rolelor rulmentilor satelitului TPP 2K—H,

pentru coraportul dintilor Z14 = Z23 + 1 si, respectiv,
Zia=Za3z—1



A—
A —
AT —
a,b—

Qp, dha lh7 Ph —

Oy —

Lista notatiilor

Amplitudinea miscarii sferice a satelitului

Matricea de rotatie

Matricea transpusa matricei A

Semiaxele elipsei (amprentei) tensiunilor de contact

Parametrii generalizatori ai suprafetei hiperboloidale a sculei
pentru generarea G2 a dintilor modificati longitudinal

Unghiul de presiune (de forma) a profilului dintilor rotii
centrale

Unghiul de centru a zonei de angrenare

Unghiul de varf al bolturilor conice

Unghiul de inclinare a dintilor in angrenajul AP+
Unghiul axoidei conice

Lungimea de lucru a dintelui rotii centrale
Latimea danturii

Coeficientul rigiditatii torsionale

— Punct de referinta al mecanismului de legatura satelit - batiu

Punct de referinta de pe satelit in angrenarea Ag X.OV

— Diametrul median al boltului conic

— Diametrul median al rotilor centrale din angrenajul K—H—V,

respectiv 2K—H

Punctul de contact curent al flancurilor conjugate in functie
de ¢
Modulul Yang ale materialelor corpurilor contactante

Modulul de elasticitate echivalent al materialelor dintilor

Multiplicitatea angrenarii

xxxvii
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Lista notatiilor

€m

Er

Ix, Iy, Iz

Ki(i=0,1,2..)

k,
Ky
K,

Multiplicitatea angrenarii cu profilul modificat al dintilor in
angrenarea AgV-CV

Multiplicitatea de referinta a angrenarii dintilor in angrena-
rea AZ, o

Grad de acoperire axial al dintilor inclinati in angrenarea
A ev

Grad de acoperire frontal al dintilor inclinati in angrenarea

D,B
Acvev

Fortele normali, tangentiald si axiald in angrenajul A?

Vectorul rezultant al fortelor exterioare determinante ale
reactiunilor dinamice suplimentare din reazeme

Coeficientul de inaltime a dintilor modificati

Punct de referinta de pe satelit in angrenarile AgX-CV si
Agv-ov

Adancimea admisibila a stratului uzat

Raport de transmitere

Intensitatea uzurii dintilor

Momentele de inertie axiale ale rotii-satelit in raport cu axele
X, Y, Z

Coeficientul conditiilor de ungere si al materialului dintilor
Coeficient adimensional

Coeficientul de profil rectiliniu aproximat al flancurilor dintilor
rotii centrale cu angrenarea AgX_ R

Coeficientul dinamicitatii sarcinii

Coeficientul distribuirii sarcinii pe lungimea dintilor
Coeficientul distribuirii sarcinii intre dintii simultan angrenati
Punctele de contact ale flancurilor dintilor concomitent angrenati

Punctul de contact al flancurilor dintilor rotilor centrale cu
angrenarea AgX_ R

Coeficientul de frecare la rostogolire
Constanta de influenta a nutatiei asupra rotirii boltului

Constanta de influentd a geometriei angrenajului asupra
rostogolirii boltului fara alunecare
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Lpa —
My, My, Mz —
ME —

Ny —
"
n—
Ta —

O —
OXYZ —
oX1Y17, -
OXYZ —~

Ry, R, Rp, Rg —

Te —

le Rm4 -

Lungimea sumara a liniilor de contact
Curba prescrisa profilului dintilor satelitului
Momentele cinetice ale rotii-satelit in raport cu X, Y, Z

Momentul cinetic al rotii-satelit in raport cu punctul fix in
sistemul OX1Y12;

Nivelul puterii sonore in banda octava
Nivelul puterii sonore corectate
Proiectiile momentelor sarcinii rotii-satelit pe X1, Y7, 23

Momentul rezultant al fortelor de reactiune in raport cu
centrul de precesie O

Numarul ciclurilor de incarcare a dintilor angrenati
Frecventa turatiilor
Randament mecanic

Randamentul mecanic al angrenajului precesional cu angre-
B
narea Agy oy

Centru de precesie
Sistem fix de coordonate
Sistemul mobil de coordonate definit in unghiurile Euler

Sistemul mobil de coordonate legat cu roata centrala in
raport cu conturul generator al sculei

Distanta minima de la punctul de contact al dintilor pana la
axa instantanee de rotire a rotii-satelit in transmisia 2K—H

Sarcina specifica in angrenare
Rugozitatea suprafetelor active ale flancurilor dintilor

Raza de curbura a flancului dintelui satelitului cu angrenarea
D

ACx-r

Reactiunile dinamice suplimentare in reazeme

Raza de curbura a profilului de flanc al dintelui satelitului
in arc de cerc

Raza cercului inscris in grosimea dintelui satelitului cu an-
grenarea Ag X-R

Raza medie a rotilor centrale din angrenajul K—H—V, res-
pectiv 2K—H
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Lista notatiilor

XDaYDaZD

X, YE, ZE

Xa,Ya, Za

Xia}/;az’i

Raza sferei cu originea in centrul de precesie

— Distanta parcursa de punctul de contact Fy de pe flancul

dintelui rotii centrale

Distanta parcursa pe punctul de contact Fy de pe flancul
dintelui satelitului

Diferenta distantelor parcurse Sgy(y) si Sga(y) pentru aceleasi
valori ale unghiului de precesie

Moment de torsiune
Momentul de torsiune nominal

Momentul de torsiune de pornire

— Varierea vectorului vitezei relative de alunecare intre flancu-

rile conjugate in punctul de contact curent F
in functie de

Vectorul vitezei liniare a punctului 7 de pe profilul dintelui
rotii centrale in functie de ¥

Vectorul vitezei liniare a punctului £y de pe profilul dintelui
satelitului in functie de ¥

Vectorul vitezei punctului de referinta D de pe satelit in
angrenarea Ag X-CV

Vectorul vitezei punctului de referinta G de pe satelit in
angrendarile Ag x.op Si AgV-CV

Viteza liniara relativa de alunecare intre flancurile conjugate
in punctele de contract k;

Caracteristica tribogeometrica a mecanismului de legatura a
satelitului cu arborele condus in transmisia K—H—-V

Coordonatele punctului de referinta D de pe satelit In siste-
mul rotativ de coordonate, legat cu semifabricatul

Coordonatele punctului de referinta D de pe satelit 1n siste-
mul fix de coordonate in angrenarea AgX_CV

Coordonatele punctului de contact curent E al dintilor in
sistemul fix de coordonate

Coordonatele punctului de referinta G de pe satelit in siste-
mul fix de coordonate in angrenarea Agv_ov

Coordonatele infasuratoarei conturului generator al sculei,
respectiv ale profilului dintilor rotii centrale in sistemul fix
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Coordonatele punctului de contact al dintilor in sectiunea
mediana

Coordonatele originii razelor de curbura a dintilor satelitului
in sectiunea mediana

Numarul perechilor de dinti simultan angrenate

Numarul de dinti, respectiv ai rotii centrale fixa si mobila
Numarul dintilor coroanelor satelitului

Numaérul dintilor rotii centrale fixe

Numarul dintilor rotii centrale mobile

Constanta elastica a materialelor dintilor conjugati

Parametrii configuratiei angrenajului care influenteaza forma
profilului de flanc al dintilor rotilor centrale

Configuratie ale numerelor de dinti posibile in transmisia
precesionala 2K—H

Tensiuni de contact

Tensiunile de contact admisibile la rostogolire cu alunecare
Tensiunile tangentiale in contact

Arborii conducator si condus se rotesc in contrasens
Arborii conducator si condus se rotesc in acelasi sens
Dimensiune caracteristica a contactului corpurilor
Prestrangerea in angrenare

Abaterea fetei frontale a rotii centrale mobile de la perpen-
dicularitate in raport cu axa gaurii

Eroare cinematica
Unghi de torsiune
Luftul in angrenare

Eroarea de schema (de pozitie a sculei) la generarea G¢%" si
generarea G5

Coordonatele carteziene plane ale profilului de flanc al dintilor
rotii centrale

Profilul dintelui rotii centrale in forma analitica

Coordonatele carteziene plane ale traiectoriei miscarii cen-
. N B . o e e
trului boltului in angrenarea Agy -y, respectiv ale originii
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razei de curbura a profilului de flanc al dintilor satelitului in
angrenajul AgX-CV

Traiectoria miscarii centrului boltului in angrenarea AgX-CV
sau a originii razei de curbura a profilului dintilor satelitului
in angrendrile ASy_ - si A2y ov

Unghi de nutatie (de inclinare a arborelui-manivela)
Coeficientii Poison ai materialelor corpurilor contactante

Coeficientul de proportionalitate a razelor de curbura a flan-
curilor conjugate

Parametrii de forma generalizatori ai dintilor angrenati

Raza de curbura a profilului de flanc al dintilor rotii centrale
in functie de

Raza de curbura a profilului de flanc al dintilor rotii centrale
in punctele de contact k;

Diferenta razelor de curbura a profilurilor de flanc, conjugate
in punctele de contact k;

Raza de curbura a flancului dintilor modificati longitudinal
Razele de curbura a flancurilor conjugate

Unghi de rotire proprie a satelitului

Unghi de precesie (de rotire a arborelui-manivel)

Unghiul de pozitionare a punctelor de contact k; ale flancu-
rilor dintilor concomitent angrenati

Unghiul de precesie corespunzator contactelor dintilor k;
Unghiurile Euler

Infisurstoarea familiei profilurilor de flanc ale dintilor sateli-
tului in arc de cerc pe sfera de raza R

Viteza unghiulara instantanee a rotii-satelit

Proiectiile pe axele X, Y, Z a vectorului vitezei unghiulare
instantanee a rotii-satelit



1 Lista indicilor inferiori

a,b,c,d,... — Roti dintate, dinti, coroane
al — Alunecare intre flancurile conjugate
B — Angrenare cu bolturi
CV-CV — Contact concav-concav al flancurilor dintilor
CX-CV — Contact convez-concav al flancurilor dintilor
CX-R — Contact convez-rectiliniu al flancurilor dintilor
cil — Scula de forma cilindrica
con — Scula de forma “trunchi de con”

cr(—1) — Corpuri de rulare ale rulmentilor cu rotirea inelelor in con-
trasens

cr(+1) — Corpuri de rulare ale rulmentilor cu rotirea inelelor in acelasi
sens

disc — Scula de forma “disc profilat periferic”
D — Angrenare dintata
d, din — Dinamic, dinamica
e — Echivalent
FE; — Punct de pe profilul dintelui rotii centrale
FEo — Punct de pe profilul dintelui satelitului
By — Dinti inclinati
€ — Angrenare multipara
g — Satelit, dinti, coroane

h — Suprafata hiperboloidala a sculei pentru generarea G cu
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min —

r.s—

sat —

HB, HP —

HV —

modificare longitudinald a flancurilor

Numarul de ordine al perechii de dinti angrenate, al contac-
tului flancurilor si al coordonatei unghiulare

Vectori unitari pe directia axelor de coordonate
infasuratoarea contururilor generatoare ale sculei
Longitudinal

Joc tehnologic garantat in angrenare

Modificat

Multiaxial

Maximum

Medie

Minimum

Raport de transmisie infinit

Normal (perpendicular)

Neconventional

Optim

Statica

Coordonata unghiulara

Functie de unghiul de precesie

Indici ai elementelor de structura si ai parametrilor cinematici

Indici geometrici

— Indici tribologici

Sumar, total
Rostogolire-rulare spatiala
Satelit

Indici la parametrii distribuirii sarcinii pe lungimea dintilor
si, respectiv intre dinti

Indice la parametrii de dinamicitate a sarcinii in agrenare
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SCURT ISTORIC PRIVIND
DEZVOLTAREA TRANSMISIILOR
PRIN ANGRENAJE MULTIPARE

1.1 Tendintele de dezvoltare a transmisiilor prin angrenaje
si cerintele consumatorilor

Transmisiile mecanice au un rol important in dezvoltarea industriala
globala atat sub aspect de diversificare a produselor scientointensive perfor-
mante, cat si sub aspect de modernizare tehnologica.

Actualmente, volumul productiei anuale globale de transmisii mecanice
utilizate in reductoare cu destinatie generald sau speciala, inclusiv in cutiile
de viteze ale automobilelor, constituie peste 200 miliarde de dolari SUA.
Totodata, este important sa mentionam ca circa 80% din energia produsa la
scara mondiala se consuma fiind transformata si transmisa catre mecanismele
de actionare ale masinilor prin intermediul transmisiilor mecanice. Astfel,
majorarea randamentului transmisiilor mecanice cu doar 1% este echivalenta
cu economisirea a 0,8% din energia produsa pe glob.

Tehnica se modernizeaza continuu, devenind mai complexa sub diverse
aspecte dictate de cerintele in crestere ale pietei de desfacere. Intr-o aseme-
nea evolutie, procesul de modernizare a tehnicii in corespundere cu cerintele
consumatorilor duce la sporirea performantelor functionale si fiabilitatii
masinilor, implicit a componentelor acestora — transmisiile mecanice.

Diversitatea cerintelor inaintate de beneficiarii transmisiilor mecanice
constd, In special, In sporirea fiabilitatii, posibilitatilor cinematice, ran-
damentului si capacitatii portante, in reducerea masei si a gabaritelor. Se
observa o tendinta clara de crestere a necesitatii in transmisii mecanice cu
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rapoarte mai mari de reducere a miscarii, tendinta generata de aparitia
motoarelor electrice cu viteze mai mari, gabarite si masa mai reduse.

Conform cerintelor consumatorilor, necesarul de reductoare dupa crite-
riul raportului de transmitere se exprima printr-o curba logaritmica normala,
cu densitatea maxima in zona rapoartelor de transmitere egala cu 31,7
(fig. 1.1). Totodata, reductoarele cu raportul de transmitere i = 16 — 54
reprezinta circa 75% din totalul acestora utilizate pe plan mondial. Actual-
mente, tendinta este spre deplasarea maximului necesitatii in reductoare
dupa criteriul “raport de transmitere” spre dreapta, in zona rapoartelor
mai mari.

2 B0 16 32,1 50 b4 1t} 320 3600 ¢
\"Y'J -

Evaol- Armonice
ventice 4

Cicloidale “CYCLO"

Figura 1.1. Diagrama densitatii rapoartelor de transmitere utilizate in reductoare
si posibilitatile cinematice ale transmisiilor intr-o treapta

Diagrama demonstreaza ca rapoartele de transmitere ¢ = 1 — 8 sunt
realizate plenar, cu eficienta maxima si cost minim, de transmisiile ordinare
(cilindrice, conice, elicoidale s.a.), iar pentru a realiza rapoarte de transmitere
mai mari, transmisiile ordinare trebuie asamblate in doua, trei si mai
multe trepte. In acest caz, cresc brusc gabaritele reductorului, numarul
componentelor si, In final, costul acestor transmisii.

Astfel, satisfacerea cerintelor mentionate prin modernizarea partiala
a transmisiilor traditionale devine tot mai dificila. Problema vizata a
fost solutionata inovativ prin elaborarea unor noi tipuri de transmisii, cu
angrenaje bazate pe alte principii cinematice de transformare a miscarii si
de transmitere a sarcinii decat in cele ordinare.

Alte cerinte restrictive dure impuse de consumatori se refera la capacita-
tea portanta si precizia cinematica inalte, emisie de zgomot si vibroactivitate
reduse, masa si gabarite mici, consum redus de materiale. Realizarea acestor
cerinte prin modernizarea angrenajelor evolventice clasice, bazate pe princi-
piile elaborate de Leonard Euler inca in 1754, devine tot mai dificila, uneori
imposibila. De aceea, pentru acoperirea intregului spectru de exigente,
cercetatorii si inginerii consacrati domeniului au cercetat si au inventat noi
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tipuri de transmisii mecanice cu angrenare multipara a dintilor. Astfel,
au fost inventate si dezvoltate transmisiile planetare cicloidale CYCLO cu
diapazonul raporturilor de transmitere de la 10 pana la 119, in care 100%
din bolturile cilindrice ale rotilor centrale angreneaza simultan cu dintii
satelitilor cu profil cicloidal (epi-, hipo-, epihipocicloidal).

O alta transmisie cu angrenare multipara, inventata pentru acoperirea
unor cerinte specifice ale consumatorilor, este transmisia armonica, in care
multiplicitatea angrenarii poate fi de pana la 25 — 30% perechi de dinti, iar
diapazonul raporturilor de transmisie poate fi de la 80 pana la 300.

O transmisie moderna in dezvoltare este si transmisia planetara prece-
sionala. Analiza diagramei densitatii rapoartelor de transmitere utilizate in
reductoare arata ca transmisiile planetare precesionale doar intr-o singura
treapta acopera, practic, intreaga gama de rapoarte de transmitere mai
frecvent folosite de industrie, iar multiplicitatea angrenarii poate fi de pana
la 100% dinti simultan conjugati, ceea ce deschide perspective largi de utili-
zare in domenii cum sunt robotehnica, avionica, industria de automobile,
tehnologiile spatiale etc.

Luand in consideratie posibilitatile cinematice unice ale transmisiilor
precesionale, cercetarile privind modernizarea geometriei contactului dintilor
cu scopul majorarii capacitatii portante si a randamentului mecanic al
angrenajului precesional sunt de o importanta deosebita.

1.2 Geneza transmisiilor cu angrenare multipara a dintilor

Dezvoltarea in ascensiune a mijloacelor de circulatie terestre (auto-
vehicole, trenuri), aeriene (avioane, aparate cosmice de zbor), maritime
(vapoare), a mijloacelor de productie (masini-unelte, roboti industriali),
a tehnicii agricole si de prelucrare a productiei agroalimentare (combine,
tractoare, linii tehnologice etc.) a condus la diversificarea cerintelor mereu
crescande atribuite mecanismelor de actionare ale acestora, in consecinta a
impus necesitatea modernizarii continue a angrenajelor transmisiilor meca-
nice sub diverse aspecte.

Diversitatea cerintelor inaintate de beneficiari transmisiilor mecanice
de putere consta, in special, in sporirea fiabilitatii, randamentului si a
capacitatii portante, in reducerea masei si a gabaritelor. Perfectionarea
angrenajelor este una dintre solutiile problemei. Un exemplu elocvent in
acest sens sunt angrenajele Wildhaber-Novikov, care au ridicat simtitor
capacitatea portanta a transmisiilor [206, 281, 282]. Satisfacerea exigentelor
mereu crescande ale consumatorilor industriali prin modernizarea partiala
a transmisiilor clasice devine tot mai dificila. Problema vizata poate fi
solutionata cu un efect deosebit prin elaborarea unor tipuri de transmisii
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mecanice cu angrenare simultana multipara a dintilor, bazate pe principii
noi de transformare si transmitere a miscarii.
Evolutia transmisiilor cu angrenaje contureaza urmatoarele observatii:

— transmisiile mecanice sunt componente care definesc gradul de mo-
dernitate a masinilor din care fac parte;

— angrenajele sunt componente de baza ale transmisiilor mecanice, care
definesc eficienta si fiabilitatea procesului de transformare si transmi-
tere a miscarii si a puterii;

— dantura rotilor dintate este cel mai important element al angrenajului
si defineste capacitatea portanta, nivelul emisiei de zgomot si al
vibratiilor, longevitatea si, in general, fiabilitatea si stabilitatea masinii
in ansamblu.

Importanta ierarhizata pe componente si elemente, expusa mai sus,
demonstreaza ca in orice masina moderna cu transmisii mecanice cu roti
dintate, dintele, prin forma sa geometrica, este un element decisiv care deter-
mind indicatorii functionali ai transmisiei mecanice si defineste fiabilitatea
si performantele masinii in general.

Este de remarcat ca inca din epoca Renasterii, marii inventatori ai
omenirii s-au dedicat transmisiilor mecanice si studiului profilului dintilor,
lasand generatiilor ulterioare o mare diversitate de angrenaje cu profiluri
pentru dinti evolventice, cicloidale, epicicloidale, epihipocicloidale, in arc
de cerc, octoidale etc., folosite si azi in tehnica moderna. Asa se explica
si faptul ca evolutia tehnicii in ansamblul ei, prin abordarea unor cerinte
crescande si din ce in ce mai complexe, continua sa genereze probleme si
intrebari privind transmisiile mecanice. Necesitatea adaptarii masinilor si a
utilajelor la regimuri de functionare variate, in functie de multitudinea de
variabile tehnologice, de cerinte diferite sub aspectul productivitatii si al
calitatii produselor, presupune realizarea unor transmisii mecanice de mare
eficienta.

Tendinta generald in constructia de masini orientata spre reducerea
consumului de materiale, cresterea fiabilitatii si a capacitatii portante se
refera, evident, si la angrenaje. De aici rezulta si necesitatea elaborarii
unor noi tipuri de transmisii mecanice cu performante ridicate, care sa ia in
consideratie si diversitatea factorilor de exploatare.

Cercetatorii din domeniul istoriei stiintelor tehnice considera ca in se-
colul trecut o data la 15 — 25 de ani se inventa un tip principial nou
de transmisie mecanica prin angrenaj. Astfel, in 1928, inginerul german
L.K. Braren inventeaza transmisia cicloidala CYCLO [220], in 1944, ingine-
rul rus A. Moskvitin — transmisia armonica cu frictiune [251], iar in 1959,
inginerul american C.W. Musser — transmisia armonica cu angrenaj [253].
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In marea diversitate a transmisiilor mecanice, transmisiile planetare cu
angrenaj multipar ocupa un loc deosebit, posedand o serie de avantaje, si
anume: capacitate portanta inalta, coaxialitate, compacitate, masa redusa,
precizie cinematica ridicata, posibilitatea obtinerii unor rapoarte de trans-
mitere mari, functionare silentioasa etc. Transmisiile planetare cu angrenaj
multipar, in ultimele decenii, sunt raspandite pe larg in diferite domenii ale
constructiei de masini si cunosc o modernizare in crestere continua.

1.2.1 Transmisii cicloidale cu bolturi

Transmisiile cicloidale cu bolturi, in literatura de specialitate denumite
wtransmisii CYCLO” [220] (fig. 1.2), au fost patentate in Germania in 1928,
cu prioritatea din 30.11.1926, autor fiind Lorenz Konrad Braren.

Figura 1.2. Transmisie cicloidala cu bolturi in desfasurare

Transmisiile CYCLO sunt intens studiate pana in prezent si capata o
raspandire tot mai larga, posedand avantaje si caracteristici incontestabile:
capacitate portanta ridicata datorita participarii simultane in angrenaj a
unui numar mare de dinti; gabarite mici; randament ridicat datorita angrena-
jului dinte — rola; rapoarte de transmitere mari (pana la 119 intr-o treapta).
Angrenajul cu bolturi cilindrice este un caz particular al angrenajului ci-
cloidal (dintii rotilor-satelit sunt descrisi de curbe cicloidale — epicloidale,
hipocicloidale, epihipocicloidale). Elementele de baza ale transmisiei sunt
(fig. 1.3): roata imobila cu rolele 1 instalate pe axele 2; mecanismul 3 de
transmitere a miscarii de rotatie reduse; arborele excentric 4; rotile-satelit
5 si 6 cu profil cicloidal al dintilor. Numarul de dinti ai rotilor 5 si 6 este
acelasi si este cu un dinte mai mic decat cel al rolelor 1.

Reductoarele cicloidale cu bolturi cu destinatie generala sau speciala, intr-
o gama larga de rapoarte de transmisie, sunt produse in serie de mai multe
intreprinderi industriale, printre care: Braren Lorenz CYCLO Getrebau (i =
7—71, T = 10— 680 Nm, Thae = 70 — 2000 Nm, G = 10* — 3-10° Nm/rad,
n = 0,94); Sumitomo Heavy Industries (i = 59,87,119; P =0,26—7,16 kW;
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Figura 1.3. Transmisie planetara cu bolturi

T =111 — 5430 Nm; n = 0,84); Wellman Bibby (i = 11 — 87 intr-o treapta;
i < 7569 — 1n doua trepte si i < 658303 — in trei trepte; P = 0,6 — 160 kW);
Gram (SUA) in licenta cu Shimpo (Japonia) produc reductoare CYCLO cu
profil cicloidal, epicicloidal si in arc de cerc (fig. 1.4).

Figura 1.4. Reductor planetar cicloidal produs de Gram (SUA) in licentd cu
Shimpo (Japonia): vedere generald (a), in sectiune (b)

In figura 1.5 este prezentat un reductor cicloidal intr-o treapta cu doua
roti-satelit cicloidale din gama foarte larga produsa de Sumitomo Drive
Technologies, care asigura raporturi de transmitere in intervalele 6 — 119
(intr-o treapta) si 104 — 7569 (in doua trepte). Aceste transmisii se afla in
continua dezvoltare [199, 200, 203, 214, 215, 218, 267).

Dezavantajele transmisiilor CYCLO constau in necesitatea respectarii
preciziei inalte de executie a danturii cu bolturi si a mecanismului de
transmitere a miscarii de rotatie de la satelit catre arborele condus. Totodata,
uzura elementelor angrenajului (bolturilor, axurilor si a profilului cicloidal)
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Figura 1.5. Reductor planetar CYCLO, Sumitomo Drive Technologies

conduce la majorarea neuniformitatii distribuirii sarcinii intre bolturi. Un alt
dezavantaj major consta in solicitarea rulmentilor manivelei cu sarcina mare
a arborelui condus la frecventele de rotatie nalte ale arborelui conducator.

1.2.2 Transmisii armonice

Transmisia armonica reprezinta o transmisie mecanica cu angrenare
interioara multipara a doua roti cu diferenta numarului de dinti £1, 2, 3,4,
una dintre roti (de regula, interioara) este flexibila si supusa incontinuu
deformatiilor [188, 216, 217], astfel constituind un nou principiu de trans-
formare a miscarii si de transmitere a sarcinii.

Pentru prima data, principiul de functionare a transmisiei armonice a
fost brevetat [253], cu prioritatea din 21.03.1955, de catre inginerul american
Clarence Walton Musser in anul 1959 (fig. 1.6).

Figura 1.6. Schema principiala a transmisiei armonice
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incepénd cu acest an, C.W. Musser a brevetat un numéar mare de scheme
constructive ale transmisiilor armonice (dintate, cu frictiune, cu filet) si
cuplaje pentru transmiterea miscarii si sarcinii in spatii etanse. Ulterior,
prin dezvoltarea constructiv-tehnologica si functionala, a demonstrat po-
sibilitatile si avantajele principiului nou de transformare a miscarii si de
transmitere a sarcinii in transmisia armonica. Astfel, in 1963 Firma ameri-
cana Harmonic Drive LLC pentru prima data la scara industriala a produs
transmisia armonicad pentru industria de elicoptere.

In figura 1.7 este prezentatd schema principiald de functionare a trans-
misiei armonice, conform careia, la rotirea generatorului de unde la 360°,
roata flexibila se roteste cu unghiul cuprins intre numarul de dinti egal cu
numarul undelor de deformare a rotii flexibile.

Figura 1.7. Componentele transmisiei armonice (a), evolutia deformaérii rotii
flexibile la o rotatie a generatorului de unde (b) si tipuri de generatoare (c)
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Transmisia armonica include doar trei componente de baza intr-o treapta:
o roata rigida 1, ai carei dinti angreneaza cu dintii unei roti flexibile 2,
deformate de un generator de unde 3 (fig. 1.7).

Datorita cinematicii speciale, la interactiunea dintre roata flexibila si
roata centrala se asigura un raport de transmitere considerabil: 80 — 300
(intr-o singurs treaptd) si pand la 100000 (in doui trepte). In functie de
constructia generatorului, se disting trei tipuri de baza (fig. 1.7 ¢): generator-
cama,; generator cu 2, 3 si, mai rar, 4 role de deformare; generator cu role de
deformare executate in forma de sateliti ai transmisiei planetare amplasate
in interiorul rotii flexibile.

Transmisiile armonice sunt compacte, au capacitate portanta ridicata,
asigura precizie cinematica inalta si posibilitatea transmiterii miscarii in
medii etansate, unul din avantajele de baza ale transmisiilor armonice.

In figura 1.8 este prezentati sectiunea axiala a transmisiei armonice cu
generator de unde in forma de cama cu corpuri de rostogolire.

Generator de unde

Roata flexabila .

Roata rigida

Figura 1.8. Sectiunea axiald a transmisiei armonice cu generator de unde in
forma de cama cu corpuri de rostogolire

In figura 1.9 sunt prezentate modele industriale ale reductoarelor armo-
nice produse de Firma Harmonic Drive LLC.

Drept dezavantaje ale transmisiilor armonice pot fi evidentiate: fiabili-
tatea redusa, limitata de rezistenta la oboseala a materialului rotii flexibile
supuse procesului de deformare continua (si, deci, a transmisiei in general);
capacitatea redusa de functionare la viteze mari; unele dificultati tehnolo-
gice legate de generarea dintilor danturii rotii flexibile etc. Dezavantajele
mentionate ale transmisiilor armonice cu roti deformabile sunt complet
inlaturate in transmisiile armonice cu corpuri de rostogolire intermediare.
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Figura 1.9. Modele industriale ale reductoarelor armonice produse de Harmonic
Drive LLC

1.2.3 Transmisia armonica cu corpuri de rostogolire
intermediare

Dezvoltarea rapida a roboticii in SUA, Japonia, Coreea de Sud si alte tari
conduce la generarea unei diversitati largi de mecanisme de actionare bazate
pe reductoare de dimensiuni mici si mijlocii, cu posibilitati de reducere
extinse si de asigurare a preciziei cinematice inalte de transformare a miscarii
de rotatie-translatie.

Printre acestea poate fi considerata si transmisia armonica cu corpuri
de rostogolire intermediare (TACRI), care este prezentata in figura 1.10,
constituita din: roata centrald profilata interior, angrenata cu corpurile de
rostogolire mobile, generatorul de unde in forma de excentric si separatorul
cu caneluri radiale.

Figura 1.10. Transmisie armonica cu corpuri intermediare

La rotatia generatorului de unde cu excentric, corpurile de rostogolire se
deplaseaza radial in canelurile separatorului si in acelasi timp, rostogolindu-
se pe profilul ulterior al danturii, transmite separatorului miscare de rotatie.
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La fiecare rotatie a generatorului cu excentric, separatorul se roteste la un
unghi egal cu unghiul de 360° Impartit la numarul de corpuri de rostogolire.
Astfel, raportul de transmitere a transmisiei este egal cu numarul corpurilor
de rostogolire.

Principalele avantaje ale TACRI in comparatie cu transmisiile armo-
nice cu roti deformabile sunt fiabilitatea sporita (datorata excluderii din
constructie a rotii deformabile), compacitatea constructiva, rapoarte de
transmitere extinse, randament mecanic si longevitate in exploatare inalte,
simplitate constructiva si de montaj.

Capacitatea portanta inaltd a TACRI se datoreaza multiplicitatii an-
grenarii absolute de 100% a corpurilor de rostogolire cu profilul coroanei
dintate. In comparatie cu angrenajele evolventice, In care sarcina se trans-
forma si se transmite prin doua perechi de dinti angrenate, in TACRI sarcina
se transmite prin 50% de dinti angrenati concomitent. Astfel, in transmisia
cu raportul de transmitere ¢ = 30 sarcina se transmite prin intermediul a
15 corpuri de rostogolire angrenate simultan cu dantura profilata, ceea ce
depaseste de 7 ori capacitatea portanta a transmisiei evolventice cu roti
cilindrice, este de 4 ori mai compacta, iar diapazonul reducerii miscarii de
rotatie intr-o treapta este ¢ = 11 — 50.

Pentru asigurarea balansarii statice si dinamice a generatorului de unde
cu excentric, TACRI standardizaté este structurata in 4 randuri defazate
unghiular la 90°. In acest caz, numirul corpurilor intermediare, respectiv
si capacitatea portanta, se majoreaza de 4 ori pentru aceleasi dimensiuni
diametrale, cu o majorare neesentiala a gabaritelor axiale.

Considerand atat avantajele, cat si dezavantajele enumerate, in prezent
in baza TACRI au fost elaborate mecanisme de actionare cu destinatie
speciala sau generala pentru tehnica agricola, de constructii si de minerit,
pentru masini si dispozitive din industria chimica si cea atomica, unde sunt
restrictii de compacitate, de gabarite si de masa.

Lideri mondiali in cercetarea-proiectarea si dezvoltarea tehnologica a
TACRI sunt Companiile Synkinetics, Advanced Energy Concepts 81 si
Compudrive. Solutii tehnice importante privind dezvoltarea TACRI sunt
protejate cu patente in Marea Britanie, Danemarca si Japonia, acestea fiind
recomandate pentru tehnica cu destinatie speciala si mai putin generala.

In literatura de specialitate, concomitent cu descrierea si analiza avanta-
jelor functionale si constructive ale TACRI, sunt identificate si dezavantajele,
printre care: rigiditatea torsionala scazuta, necesitatea in metale si in teh-
nologii de prelucrare chimico-termica relativ scumpe, lipsa tehnologiilor de
fabricatie a rotii rigide cu dantura profilata etc.
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1.2.4 Transmisii precesionale cu angrenare multipara

La Inceputul anilor 1980, autorul a elaborat transmisia planetard prece-
sionala (TPP) cu angrenaj multipar, bazata pe un principiu nou de transfor-
mare a miscarii si de transmitere a sarcinii utilizand miscarea sfero-spatiala
a satelitului conjugat cu doua roti centrale laterale (B.I. SU nr. 1020667 A,
1983, cu prioritatea din 11.02.1981 Transmisia planetarda precesionald).
Profilul flancurilor dintilor rotilor centrale este convex/concav variabil, de-
pendent de parametrii geometrici ai angrenajului [8]. In anii 1981-1986,
autorul a elaborat teoria fundamentala a angrenajului precesional multipar
[9], teoria si principiile procedeului de generare a flancurilor dintilor prin
rulare cu sculd precesionala [8, 111] si a propus metodele de calcul ingineresc
al transmisiilor de putere si cinematice [9, 10]. Pe parcursul a peste 40
de ani, autorul a condus peste 50 de proiecte de cercetare stiintifica ce au
cuprins spectrul de probleme de la idee pana la implementarea diverselor
aplicatii ale transmisiilor planetare precesionale.

Multiplicitatea absoluta (100%) a angrenarii dintilor rotilor conjugate
in TPP este determinata de trei conditii interdependente:

— satelitul realizeaza o miscare sferospatiala cu un punct fix, in care se
intersecteaza prelungirile generatoarelor dintilor angrenati;

— diferenta dintre numarul de dinti ai danturilor conice in ansamblul
“satelit — roti dintate” nu poate fi decat 41, iar diferenta dintre
numarul de role (dinti) ale coroanelor satelitului poate fi de 1,2,3,...;

— respectarea continuitatii functiei de transformare a miscarii de rotatie.

S-a constatat ca multiplicitatea absoluta a angrenarii (100%) cu res-
pectarea celor trei conditii poate avea loc doar in cazul utilizarii profilului
convex/concav variabil al flancurilor dintilor, de reguld a rotilor centrale,
dependent de cinci parametri geometrici ai angrenajului spatial. S-a mai
constatat ca profilul dintilor rotilor conjugate variaza de la angrenaj la
angrenaj, in functie de valorile unghiurilor axoidei conice, de nutatie, de
conicitatea dintilor, precum si de numarul dintilor rotilor si coraportul
acestora.

Trebuie de mentionat faptul ca datorita variabilitatii profilului dintilor
TPP nu au analogi printre transmisiile clasice utilizate la scara mondiala.
Aceste particularitati constructiv-cinematice unice determina, in ansamblul
lor, avantajele de baza ale TPP. Pentru generarea profilurilor convex/concave
variabile ale dintilor au fost elaborate tehnologii noi de generare prin rulare
cu scula precesionald, care permite fabricarea unei infinitati de profiluri cu
o sculd cu aceiasi forma geometrica.

Multiplicitatea absoluta a angrenajului precesional (pana la 100% perechi
de dinti simultan aflate in angrenare, comparativ cu 5 — 7% in angrenajele



1.2 Geneza transmisiilor cu angrenare multipara a dintilor 13

clasice) asigura capacitate portanta si precizie cinematica sporite, gabarite si
masa reduse. Un alt avantaj al transmisiilor precesionale consta in asigurarea
intr-o singura treapta a rapoartelor de transmitere mari ¢ = +8 — 3600,
comparativ cu £80 — 300 in transmisiile armonice sau +0— 80 in transmisiile
CYCLO. Aceste avantaje deschid perspective largi de utilizare a TPP in
diverse domenii ale constructiei de masini.

Transmisiile planetare precesionale s-au dezvoltat pe doua directii dis-
tincte: prima se refera la transmisiile de putere (TP), iar a doua se refera
la transmisiile cinematice (TPC).

1.2.4.1 Transmisii precesionale cu angrenare prin bolturi

Transmisia precesionala cu angrenaj cu bolturi (TPB) [8], prezentata
in figura 1.11, include urmatoarele elemente de baza: arborele-manivela 1,
pe care este amplasat blocul-satelit 2, ale carui coroane cu bolturi conice
angreneaza cu dintii rotilor centrale fixa 3 si mobila 4. Ultima este legata
cu arborele condus 5.
1 '3 G 2 7 4 ")

Figura 1.11. Transmisie planetara precesionala

In scopul amelioriirii randamentului si solutionarii unor probleme teh-
nologice, dintii coroanelor blocului-satelit sunt executati in forma de role
conice 6 si 7 instalate pe osii. In figura 1.12 sunt prezentate elementele de
baza ale unei transmisii planetare precesionale de putere.

S-a constatat ca multiplicitatea angrenarii si forma profilului flancurilor
dintilor rotilor centrale sunt interdependente si determina geometria con-
tactului dintilor in angrenare. Profilul dintilor rotilor centrale este descris
prin ecuatii parametrice conform modelului matematic prezentat in [9] si
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Figura 1.12. Elementele de baza ale transmisiei planetare precesionale

depinde de configuratia a cinci parametri geometrici ai angrenajului, printre
care unghiul de nutatie 6, unghiul de conicitate a rolelor 8, unghiul axoidei
conice §, numerele de dinti ale rotii centrale Z; si ale coroanei satelitului Zo
angrenate intre ele. La proiectarea angrenajului precesional cu bolturi este
necesar de luat in consideratie gradul si directia de influenta a fiecarui para-
metru al angrenajului asupra multiplicitatii angrenarii si a formei profilului
dintilor rotilor centrale.

In figura 1.13, curba ¢ = f(&) reprezinta forma variabila a profilurilor
flancurilor dintilor rotii centrale, care asigura multiplicitatea angrenarii de
59% (a) si, respectiv, 100% (b) perechi de dinti [9]. Curba ( = f(&) este
echidistanta traiectoriei (; = f(&1) descrisa de centrul unei role a coroanei
satelitului in miscarea sa sferospatiala. Profilul dintilor in angrenajul
precesional este variabil si depinde de parametrii geometrici ai acestuia [8].

In figura 1.13 (e, f) este prezentata influenta asupra formei profilului
dintilor a numarului de dinti Z; si Z5 ai rotilor conjugate, in figura 1.13 (g, h)
— a unghiului de nutatie 6, in figura 1.13 (¢,d) — a unghiului de conicitate
al rolelor conice S(R;) si in figura 1.13 (a,b) — a unghiului axoidei conice
d. Algoritmul de calcul al angrenajelor precesionale de putere (cu bolturi)
prevede alegerea dupa nomograme a celor cinci parametri geometrici in
functie de multiplicitatea angrenarii ¢ [9].

Fortele de alunecare existente in angrenajul precesional cu bolturi se
transfera din contactul dinte - rold catre cupla cinematica rola - ax, astfel
se exclud fortele de frecare cu alunecare din contactul cuplei cinematice
de clasa superioara. In acest caz, rola in cupla de clasa superioara se
considera drept element pasiv actionat de fortele de frecare prin alunecare
din contactul dinte - rola.

Procedeele de generare a flancurilor dintilor rotilor centrale cu profil
variabil pentru transmisiile precesionale de putere sunt descrise in cap. 8.
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Figura 1.13. Influenta asupra formei profilurilor dintilor rotilor centrale a axoidei
conice § (a, b), a unghiului conicitétii rolelor 3(r) (c, d), a numarului de dinti Z;
si Z5 ai rotilor conjugate (e, f) si a unghiului de nutatie 6 (g, h)
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In figura 1.14 este prezentat motoreductorul precesional cu destinatie
generala elaborat in baza structurii cinematice 2K—H in doud variante
constructive.

Figura 1.14. Motoreductor precesional 2K—H: desene de ansamblu cu carcasa
cu nervuri (a), fard nervuri (b) si desfisurata axiald pe componente (c)

Motoreductoarele cu destinatie generala sunt coaxiale si usor montabile
prin flanse cu mecanismele de actionare ale masinilor de lucru. Carcasa
reductoarelor poate fi executata cu nervuri, pentru eliminarea mai eficienta
a caldurii (fig. 1.14a), sau fara nervuri (fig. 1.14b), in functie de regimul
de exploatare. De asemenea, constructia reductoarelor asigura asamblarea
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pieselor in noduri separate, iar a nodurilor — in ansamblul general. In figura
1.14 (c) este prezentata constructia motoreductorului in forma desfasurata
cu componente aranjate in ordinea asamblarii [46, 48, 51].

Spre deosebire de transmisiile de putere clasice, transmisiile planetare
precesionale, pe langa avantajele lor constructiv-cinematice, au un avantajy
functional descoperit inta@mplator, care constd in generarea de pierderi
hidraulice infime la exploatarea lor scufundate in bai de ulei. Acest efect
functional a determinat deschiderea unui domeniu larg si valoros de utili-
zare a transmasiilor planetare precesionale, si anume in domeniul tehnicii
submersibile exploatate la fundul oceanelor, la adancimi de 5 — 6 km.

Efectul descoperit se datoreaza principiului nou de transformare si de
transmitere a miscarii si a sarcinii din transmisiile precesionale bazat pe
miscarea sferospatiald a satelitului.

La adancimi mari de 5—6 km , la presiuni hidrostatice de 50 — 60 MPa si
la temperatura apei la aceasta adancime a oceanului de 3—4°C, viscozitatea
uleiurilor utilizate pentru compensarea presiunii hidrostatice creste pana
la 2500 — 3000 sSt , iar transmisiile clasice In aceste conditii de exploatare
se transforma in hidrofrane. Transmisiile precesionale pot fi exploatate
submersibil la adancimi mari datorita efectului functional descoperit si
determinat de specificului miscéarii sferospatiale a satelitului cu punct fix.

Datorita efectului descoperit, transmisiile planetare precesionale au
devenit componente indinspensabile ale Complexului Robotizat pentru
Extragerea Concretiunilor Feromanganice de pe Fundul Oceanului Planetar
(CECFM), conceptul URSS, Institutul Okeanmas [8, 9, 70-72].

In cadrul unui contract coordonat de Ministerul Geologiei al URSS, in
1986 a fost format un consortiu cu parteneri din URSS (Rusia, Ucraina
si Moldova), Polonia si Finlanda. In baza acordului interstatal OCEAN,
in cadrul consortiului a fost elaborat conceptul sistemului de extragere a
Concretiunilor Feromanganice (CFM) de pe Fundul Oceanului Planetar.

Elementele-cheie ale complexului robotizat pentru extragerea CFM sunt
mecanismele de actionare, care trebuie sa functioneze in conditii foarte
dure. Pentru compensarea presiunii exterioare, reductoarele, de obicei, sunt
umplute cu ulei. In acest caz, luand in consideratie presiunile hidrostatice
de 50 — 60 MPa si temperaturile joase de 2 —4°C', randamentul transmisiilor
mecanice traditionale, care includ cel putin un element cu viteza unghiulara
ridicata, este foarte redus (0,1 — 0, 2).

In figura 1.15 este prezentata vederea generala a mecanismului de
actionare submersibil al troliului superior al CECFM cu reductor precesional
de tip 2K—H, care poseda o serie de particularitati legate de asigurarea
securitatii functionale a Complexului Robotizat in ansamblu [8]!.

1Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.
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1 - Reductor precesional
tip 2K-H, i=-575

Figura 1.15. Mecanism submersibil de actionare a troliului complexului robotizat
cu reductor precesional 2K—H

Arborele-maniveld conducator 2 este antrenat in miscare de rotatie
de doua electromotoare 3 si 4, iar pentru incarcarea lor uniforma cu mo-
ment de torsiune reactiv, unul dintre ele este cuplat la arborele conducator
printr-un arbore torsionar 5. In cazuri accidentale (refuzul functionarii
unuia dintre electromotoarele de baza), este prevazuta actionarea arborelui-
manivela conducator 2 de un electromotor de rezerva 6 printr-un reductor
conic, fixat pe flansa arborelui. Pentru compensarea presiunii hidrosta-
tice (p = 50 — 60 MPa), electromotoarele sunt dotate cu compensatoarele
7, iar reductorul precesional — cu compensatorul 8. Caracteristicile teh-
nice ale reductorului: raportul de transmitere ¢ = 575, momentul de tor-
siune la arborele condus T' = 370000 Nm, puterea la arborele conducator
P =2 x 37 =T4kW, masa reductorului m = 8225 kg (fara ulei), consumul
specific de material v = 0,022 kg/Nm.

1.2.4.2 Transmisii precesionale dintate

Transmisia precesionala dintatd (TPD) cu angrenare dinte - dinte a
fost brevetata in anul 1989 cu prioritatea din 13.05.1986, [98]. Transmisiile
precesionale dintate (TPD) se deosebesc de cele cu bolturi (TPB) prin
forma profilurilor dintilor aflati in angrenare si geometria contactului dinte
- dinte. Utilizarea in transmisiile cinematice de mica putere a angrenajului
dinte - rola practic este imposibila, din cauza impunerii dimensiunilor mici
ale dintilor.
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Geometria profilurilor flancurilor dintilor in angrenajul precesional dintat
de tip 2K —H si interactiunea lor se caracterizeaza prin urmatoarele conditii,
cerinte si constrangeri:

— Angrenajul precesional cinematic este constituit din satelit cu doud

coroane laterale cu dinti cu profil in arc de cerc, angrenate cu doua
roti dintate centrale cu profil convex/concav;

— Prelungirile generatoarelor suprafetelor flancurilor dintilor rotilor an-
grenate se intersecteaza intr-un punct (centrul de precesie);

— Originile razelor de curbura r ale dintilor satelitului in arc de cerc
sunt plasate pe suprafetele a doud axoide conice cu varfurile plasate
intr-un punct comun pe axa satelitului;

— Profilul dintilor rotilor centrale este convex/concav, descris prin
ecuatiile parametrice prezentate in [9], si are raza de curbura r va-
riabila, dependenta de parametrii geometrici ai angrenajului 6,4, 3,
numarul de dinti ai rotii centrale Z3(4) si coraportul dintre numarul
de dinti ai rotilor conjugate Z34) = Zg(7) £ 1;

— Traiectoria miscarii originii razei de curbura r a profilului dintilor
in arc de cerc coincide cu traiectoria miscarii centrului rolelor din
transmisia reala cu bolturi;

— Dintii se angreneaza in contact cu prezenta frecarii de alunecare
dependente de faza precesiei in care se afla perechea de dinti.

Datorita avantajelor specifice transmisiilor precesionale dintate (TPD),
printre care si rapoartele de transmitere mari, gabarite si mase reduse,
precizie cinematica inalta, momente de pornire mici si rigiditate torsionara
inalta, acestea prezinta interes pentru tehnica cosmica de zbor, pentru
tehnica speciala de precizie, sisteme de control si comanda, robotica etc.
Specificul constructiv al TPD permite asamblarea axiala in gabarite mici
a motoarelor solare, precum si a traductorilor de monitorizare si control
continuu al pozitionarii arborilor de intrare si de iesire, spre exemplu in
tehnica cosmica de zbor, sau in sisteme mecanice de inalta precizie.

In figura 1.16 (a) este prezentat motoreductorul precesional cu angrenaj
dintat, elaborat la comanda Institutului de Cercetari Cosmice din Moscova,
pentru actionarea antenelor satelitilor geostationari [8, 9, 73, 74]2.

Raportul de transmitere a reductorului precesional ¢ = —2115 si contac-
tul convex/concav al dintilor angrenati au fost asigurate prin urmatoarea
configuratie a parametrilor geometrici ai angrenajului: numaérul de dinti
Zy = 46,7, = 47,73 = 46,7, = 45; raza mediana a axoidei conice
R,, = 31,2 mm; raza mediana a dintilor cu profil in arc de cerc r = 1, 75 mm;
unghiul axoidei conice § = 6°; unghiul de nutatie 8 = 1,4°; multiplicitatea

2Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.
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Figura 1.16. Motoreductor precesional de actionare a antenelor satelitilor
geostationari ¢ = —2115: desen de ansamblu (a), mostra motororeductoru-

lui precesional (b), profilograma dintilor angrenajului Z3 — Z4 cu parametrii
74 =46,7Zy = 47,73 = 46,724 = 45, R, = 31,2mm,r = 1,7mm,§ =6°,0 = 1,4°
(¢), roata-satelit fabricatd prin sinterizare din pulberi metalice penetrata cu bisulfid
de molibden (d), profilograma contactului dintilor in desfisurare (e)
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angrenajului (Z; — Z3) € = 61% si a angrenajului (Z3 — Z4) € = 56%. Forma
geometrica a profilurilor flancurilor dintilor in “arc de cerc - concav” din
angrenajul (Z3 — Z,) este prezentata in figura 1.16 (¢), iar profilograma con-
tactului dintilor angrenati in desfasurare in figura 1.16 (e). Profilul dintilor
rotilor centrale a fost descris analitic in ecuatii parametrice conform teoriei
fundamentale a angrenajului precesional, iar profilul dintilor coroanelor
rotii-satelit — cu arc de cerc [9].

Arborele de iesire 11, corpul cuplajului de siguranta al reductorului si
arborele-manivela 4, pe care este instalat rotorul 1 al electromotorului solar,
au fost fabricate din titan, iar carcasa 3 — din aliajul AlSiMgMn (indicat
partial) a arborelui condus 11 tratat la suprafata prin anodare.

Pentru asigurarea ungerii suprafetelor flancurilor dintilor in conditii
cosmice, a fost utilizat lubrifiantul solid MoSs penetrat prin presiune in
microporii metaloceramicii rotii-satelit.

Piesele originale ale motoreductorului au fost fabricate la Uzina Signal
din Chisinau (fig. 1.16 ), rotile-satelit din pilberi metalice au fost fabricate
prin sinterizare cu presare dubla la Uzina Industria pulberilor metalice din
Belarus (fig. 1.16 d), iar danturile rotilor centrale cu profil convex/concav
nestandardizat au fost generate prin tehnologia cu sculd precesionala in
Laboratorul Tehnologii Moderne al Universitatii Tehnice din Moldova.

In figura 1.17 (a) este prezentat modulul electromecanic precesional ci-
nematic de asemenea cu angrenaj dintat, elaborat la comanda intreprinderii
NPO Kometa (or. Moscova, Federatia Rusa) pentru actionarea cu precizie
cinematica inalta a platformei de scanare a statiei cosmice de zbor inter-
planetar VEGA [8, 9, 73]3. Modulul a fost elaborat in baza transmisiei
precesionale 2 K—H cu angrenaje executate In doua variante constructive: cu
bolturi si cu roti dintate. Constructia modulului include electromotorul solar
(model DMB 120-1-0,2-2), traductorii rotativi (model VT 60-12-0,4-0,16) de
control al pozitiei arborilor condus si conducator ai reductorului precesional.
Modulul are urmatoarele caracteristici tehnice: raportul de transmitere
1 = —299; randamentul mecanic n = 0, 75 la sarcina nominala 7' = 95 Nm cu
prestrangere in angrenaj; momentul de pornire T'p = 320 g - cm; rigiditatea
torsionara —1,5 - 10> Nm/rad; precizia cinematics ¢” = 60 sec unghiulare;
angrenaj ireversibil si fara joc.

Specificul constructiv al TPP permite amplasarea axiala in gabarite
limitate a motoarelor solare, precum si traductorilor de control si monitori-
zare continua a pozitionarii arborilor de intrare si de iesire. Acest avantaj
deschide posibilitati largi de utilizare a lor in mecanismele de actionare cu
precizie inalta, utilizate in tehnica cosmica de zbor.

3Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.
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Figura 1.17. Modulul electromecanic precesional cinematic pentru tehnica cos-
micad de zbor i = —299: desen de ansamblu (a), mostra modulului electromecanic

precesional (b), profilograma dintilor angrenajului Z; — Zs cu parametrii: Z; =
25,79 = 26,75 = 24,74 = 23, R, = 43,9 mm,r = 4dmm,§ = 22°30',0 = 2°30" (c),
desfasurata axiald pe componente (d)
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In figura 1.17 (b) este prezentata imaginea modulului precesional fabricat
la Uzina Sciotmas din Chisinau, iar in figura 1.17 (d) — desfasurata axiala
pe componente.

Transmisiile precesionale cinematice cu angrenaje dintate se caracteri-
zeaza prin capacitati cinematice extinse (i = £10 — 3600) posibil de realizat
in constructii compacte cu doar cinci elemente structurale: roata-satelit,
doua roti centrale, arborele-manivela, arborele condus.

Fiecare din aceste elemente poate avea una si aceeasi configuratie con-
structiva, fapt ce faciliteaza aplicarea tehnologiilor robotizate de fabricatie.
Roata-satelit si rotile centrale pot fi fabricate prin tehnologii inalt produc-
tive, spre exemplu, prin turnare din mase plastice sau prin sinterizare din
pulberi metalice (a se vedea p. 8.8). Amplasarea axiala a nodurilor de baza
de asemenea faciliteaza aplicarea tehnologiilor robotizate de asamblare.

6 8 9

(b)

Figura 1.18. Reductor precesional cinematic de destinatie generala: desen de
ansamblu (a), roatd-satelit din masa plasticd (b) si din pulberi metalice (c)

In figura 1.18 (a) este prezentata schema structurala a transmisiei pla-
netare precesionale cinematice, care include: arborele-manivela 1, pe care
este instalat in rulmentii 7 blocul-satelit 2, ale carui coroane cu dinti 3



24 1 Scurt istoric privind dezvoltarea transmisiilor prin angrenaje multipare

si 4 (fig. 1.18) cu profil in arc de cerc angreneaza cu dintii cu profil con-
vex/concav al rotilor dintate centrale imobila 5 si mobila 6. Arborele condus
8 este instalat in lagarul de alunecare 9 montat in carcasa 10.

Coroanele satelitulin
cu dinti in are de core

Y/
Arbore - manivela

(b) ()

Figura 1.19. Motoreductor precesional cinematic: desen de ansamblu (a), vederea
generald (b), roata-satelit cu arbore-manivela inglobat (c)

Rotile dintate ale reductorului precesional cinematic au fost fabricate
prin aplicarea tehnologiilor inalt productive, si anume: prin turnare din
mase plastice (fig. 1.18b) si prin sinterizare din pulberi metalice (fig. 1.18 ¢)
[10, 30, 31, 108].

Un alt produs cu destinatie generala este motoreductorul precesional
cinematic prezentat in figura 1.19 (a). Acesta contine satelitul 1 cu doua
coroane de dinti 2 si 3 cu profil in arc de cerc, angrenate lateral, pe de
o parte, cu roata centrala imobila 4 montata pe carcasa 5 a reductorului,
iar pe de alta parte — cu roata mobila 6 instalata pe arborele condus 7.
Dintii rotilor centrale 4 si 6 au profiluri convex/concave descrise cu ecuatii
parametrice conform modelului matematic prezentat in [9].

In figura 1.19 (b) este prezentata vederea generala a motoreductorului.
Roata-satelit 1 a reductorului precesional este turnata din masa plastica,
fiind armata cu arborele-manivela 8 (fig. 1.19¢), dotat in zona centrului de
precesie cu lagarul/rulmentul sferic 9, iar la altd extremitate — cu rulmentul
10 instalat in excentricul 11 montat pe arborele 12 al electromotorului 13.
Lagarul/rulmentul sferic este montat coaxial pe arborele condus.
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Evident, angrenajul precesional cinematic poseda randament relativ mai
redus decat cel de putere, din cauza specificului miscarii sferospatiale, care
face imposibild excluderea totala a frecarii de alunecare din angrenaj. Din
aceste considerente cercetarea-dezvoltarea angrenajului precesional cu roti
dintate prezinta interes stiintific si practic privind modernizarea geometriei
contactului, in scopul majorarii performantelor transmisiilor in ansamblu.

1.3 Tendintele de dezvoltare a geometriei contactului in an-
grenaje

Destinatia unei transmisii mecanice rezida in transformarea — cu reducere
sau multiplicare — a muscarii de rotatie (angrenaj roata - roatd) sau/si de
translatie (angrenaj roatd - cremalierd) cu transmiterea sarcinii intre doi
arbori (sau/si o cremaliera).

Misiunea duala de transformare si de transmitere a miscarii si a sarcinii
in transmisiile cu angrenare, racordata la cerintele mereu crescande ale con-
sumatorilor, se realizeaza prin conceperea unor noi principii de functionare
a acestora si prin dezvoltarea performantelor contactului dintre dinti.

Capacitatea portantd a unei transmisii cu angrenaje, facand abstractie
de materialul rotilor si prelucrarea lor chimico-termica, depinde de doi
factori esentiali:

— geometria contactului;

— multiplicitatea angrenarii dintilor.

Astfel, majorarea capacitatii de incéarcare a transmisiilor mecanice cu
angrenaj a evoluat in directii diferite, cu trei abordari separate:

1. Dezvoltarea performantelor geometriei contactului;

2. Majorarea multiplicitatii angrenarii dintilor;

3. Sporirea capacitatii de Incarcare prin sporirea concomitenta perfor-

mantelor contactului si majorarea multiplicitatii angrenarii dintilor.

Prima directie se refera la majorarea capacitatii portante a trans-
misiilor cu angrenare singulara a dintilor. In transmisiile cu angrenare
singulara, profilurile flancurilor dintilor preponderent considerate cu grad de
acoperire < 2, sunt realizate dupa o curba ciclica, care trebuie sa corespunda
conditiilor:

— sa satisfaca legea angrenarii;

— dantura realizata sa aiba o executie simpla;

— sa aiba o sensibilitate mica la erori;

dantura obtinuta sa aiba o capacitate mare de incarcare;

— sa ofere interoperabilitate.
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Dintre curbe, cel mai des este utilizatd evolventa, aproximativ 98%
din angrenaje fiind evolventice. Pentru angrenajele din mecanica fina
(orologerie) se foloseste cicloida si arcurile de cerc racordate.

Legea fundamentala a angrenarii (teorema lui Willis) postuleaza faptul
ca: profilul dintilor trebuie construit astfel incat sa asigure un raport de
transmitere constant, printr-o miscare continua, iar normala comuna la cele
doua profiluri aflate in contact trebuie sa treaca printr-un punct.

Legea fundamentala a angrenarii are urmatorul enunt: in orice punct
de contact al flancurilor conjugate, normala geometrica comuna g trebuie
sa fie perpendiculara pe viteza relativa respectiva vaq:

V9l [1,:0 (11)

Pentru angrenaje cu axe paralele si concurente, legea fundamentala
a angrenarii este adecvata si in formularea: in orice punct de contact
al flancurilor conjugate, normala geometrica comuna intersecteaza axa
instantanee A a miscarii de rotatie relativa.

Angrenajele cu profil evolventic au o serie de dezavantaje: raze mici de
curbura ale flancurilor dintilor conjugati, in consecinta performanta redusa
la oboseala de contact; contact liniar pe toata lungimea dintilor, si prin
urmare abaterile directiei generatoarelor produc o repartitie neuniforma a
sarcinii pe latimea danturii; pierderi mari prin frecare.

Pentru a contracara aceste dezavantaje ale angrenajelor cu dantura
evolventica dreapta, cercetatorii, inginerii-proiectanti si inginerii-tehnologi
au cautat solutii de a executa flancurile dintilor din alte curbe, in general
arcuri de cerc sau similare acestora. Astfel au aparut mai multe tipuri de
angrenaje cu profil in arc de cerc, printre care: Bostock-Bramley-Moore si
Walker (Marea Britanie), Wildhaber (SUA), Novikov (URSS).

A doua directie de dezvoltare a transmisiilor mecanice cu angrenare
tine de elaborarea noilor tipuri de angrenari cu contact multipar al dintilor.

Majorarea multiplicitatii angrenarii dintilor a fost posibil de realizat, de
regula, prin elaborarea transmisiilor bazate pe noi principii de transformare
a miscarii si de transmitere a sarcinii, printre care transmisiile cicloidale
CYCLO, armonice si precesionale descrise in subcapitolul 1.1.

Cerintele In crestere ale consumatorilor de transmisii mecanice fata de
performanta deseori depasesc posibilitatile oferite de prima si a doua directie
de dezvoltare. Aceste cerinte pot fi satisfacute prin a treia directie de
dezvoltare a transmisiilor mecanice, si anume prin solutii tehnice cu efect
dual menit sa asigure pe de o parte, modernizarea geometriei contactului,
si pe de alta parte — majorarea multiplicitatii angrenarii.

Aceasta directie, imbina modificarea contactului dintilor, formei profilu-
lui dintilor si a multiplicitatii angrenarii si este realizata prin cercetarea -
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dezvoltarea angrenajelor si angrendrilor precesionale cu geometrie transfor-
mabila a contactului dintilor.
Remarca 1.1. Domeniile si directiile de cercetare - dezvoltare a transmisi-
ilor precesionale expuse in lucrare sunt notificate prin:

AB — angrenaj precesional cu bolturi;

AP — angrenaj precesional cu dinti drepti;
AP — angrenaj precesional cu dinti inclinati;

Agx- p — angrenare precesionald cu bolturi cu contact convez-rectiliniu;
Agx cy — angrenare precesionald cu bolturi cu contact conver-concav;
AgV-CV — angrenare precesionala dintata cu contact concav-concav;
AgX_CV — angrenare precesionald dintata cu contact convez-concav;

AgX_ p — angrenare precesionala dintata cu contact convex-rectiliniu;

Aoy — angrenare precesionald dintata cu contact concav-concav al
dintilor inclinati.

1.3.1 Sinteza angrenajului Wildhaber-Novikov

Premisele in evolutie istorica ce au condus la sinteza angrenajului convex-
concav cu profiluri in arc de cerc si contact punctiform, cunoscut in literatura
de specialitate cu denumirile Wildhaber (SUA, Germania, Marea Britanie
etc.), Novikov (URSS si tarile CAER?*) sau Wildhaber-Novikov, pot fi
identificate si partajate pe solutii tehnice concrete, protejate prin patentul
SUA Angrenayj elicoidal, nr. 1.601.750 din 1926 (prioritatea din 2.11.1923),
autor Ernest Wildhaber, si brevetul de inventie URSS Transmisii dintate
st mecanisme cu camd cu angrenare punctiformd, nr. 109113 din 1956
(prioritatea din 19.04.1956, nr. 550525), autor Mihail Novikov.

Angrenajul elicoidal, autor Ernest Wildhaber. Solutiile tehnice
care au condus la sinteza angrenajului cu profiluri in arc de cerc si contact
punctiform, propuse de E. Wildhaber, sunt prezentate grafic in figurile
1.20 si 1.21, descrise in patentul nr. 1.601.750 din 1926, cu prioritatea din
2.11.1923. Astfel, autorul prin patentul sau protejeaza:

1. Angrenajul convex-concav cu profilurile dintilor descrise cu arcuri de
cerc si contact punctiform, caracterizat geometric prin:

1.1. Propune pentru prima data angrenajul elicoidal cu profilurile
dintilor descrise cu arcuri de cerc, cu originile deplasate, in care
flancurile dintilor pinionului au forma convexa, iar cele ale rotii
— forma concava (fig. 1.20b,1.20 f).

4*CAER - Consiliul de Ajutor Economic Reciproc.
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Igh.
(e)

Figura 1.20. Solutii protejate prin patentul SUA nr. 1.601.750, anul 1926, autor

E. Wildhaber. Vederea de sus a angrenajului (a), vederea frontald in sectiune

normald pe dinti (b) si pe axe (c), scule de frezat prin copiere a golurilor dintre dinti
(d) si cremaliere pentru generarea prin aschiere a danturilor rotii si a pinionului (e)

1.2. Propune pentru prima datd angrenajul elicoidal, in care atat
pinionul, cat si roata au dintii cu cap convex si picior concav (fig.
1.21 f), descrisi cu arcuri de cerc cu originile deplasate.

1.3. Pentru profilurile flancurilor dintilor conjugati conform angre-



1.3 Tendintele de dezvoltare a geometriei contactului in angrenaje 29

najelor p. 1.1 si p. 1.2, propune raze de curburi cu diferenta
valorica minima, dependenta de factorii tehnologici, de precizia
de executie si de parametrii geometrici ai angrenajului.

2. Procedeele si sculele de fabricare a danturilor cu dinti elicoidali cu
profiluri in arc de cerc, printre care:

2.1 Propune geometria sculei-disc pentru frezarea prin copiere a
golurilor dintre dinti cu profilurile flancurilor in arc de cerc -
profil convex pentru dintii pinionului (fig. 1.20d [Fig. 5]) si profil
concav pentru dintii rotii (fig. 1.20d [Fig. 6]).

2.2 Propune geometria cremalierei cu dinti in arc de cerc pentru
generarea prin aschiere cu rulare a profilurilor flancurilor dintilor
in arc de cerc - profil convex pentru dintii pinionului (fig. 1.20e
[Fig. 7]) si profil concav pentru dintii rotii (fig. 1.20e [Fig. 8]).

2.3 Propune geometria sculei-disc abrazive pentru generarea prin
rulare cu rectificare a flancurilor dintilor elicoidali cu profiluri in
arc de cerc - profil concav pentru dintii rotii (fig. 1.21¢) si profil
convex pentru dintii pinionului (fig. 1.21d).

Constatarea 1.1. Geometria angrenajului, procedeele de generare $i scu-
lele pentru generare (fabricare) a flancurilor dintilor, conform patentului
“Angrenaj elicoidal”, autor Ernest Wildhaber, sunt protejate cu 28 de clauze.

Astfel, E. Wildhaber in 1926 pune bazele geometriei si tehnologiei de
generare a angrenajului elicoidal cu profilurile flancurilor dintilor in arc de
cerc cu contact punctiform, iar prin patentul SUA nr. 3251236 din 1966
dezvolta bazele teoretice fundamentale ale angrenajului respectiv.

In 1956, Mihail Novikov inregistreazi brevetul de inventie
URSS nr. 109113 Transmisii dintate st mecanisme cu camd cu
angrenare punctiformd (cu prioritatea din 19.04.1956 nr. 550525).

Scopul declarat al inventiei consta in sporirea capacitatii portante a
transmisiilor cu roti dintate prin utilizarea angrenarii dintilor cu contact
convex-concav cu profiluri descrise cu curbe in arc de cerc cu contact
punctiform si diferenta micé a razelor de curburd. Esenta inventiei este
declarata fara a face referire la un analog sau prototip cunoscut anterior si
e redata prin figura 1.22, in care:

— DAD constituie un arc circular cu originea in polul angrenarii P si
reprezinta hotarul de extindere a profilurilor dintilor rotilor angrenate
(aici suprapuse unul peste altul);

— BAB sunt curbe arbitrare de forma circulara, amplasate pe interiorul
arcului circular D AD, raspandite in vecinatatea lui pe directia corpului
dintelui, care reprezinta profilul dintilor uneia dintre roti;
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(e) (f)

Figura 1.21. Solutii protejate prin patentul SUA nr. 1.601.750, anul 1926, autor
E. Wildhaber. Rectificarea flancurilor dintilor cu profil convex/concav in arc
de cerc cu sculd abraziva (a), vederea de sus (b), frontald a rotii (c), frontald a
pinionului (d), angrenaj intern (e), angrenaj extern (f)

— CAC sunt curbe arbitrare de forma circulara, amplasate pe exteriorul
arcului circular DAD, raspandite n vecinatatea lui pe directia corpului
altui dinte, care reprezinta profilul dintilor altei roti.

Profilurile flancurilor dintilor conjugati au raze de curbura cu diferenta
valorica minima si asigura un contact punctiform (in lipsa sarcinii).
Constatarea 1.2. Autorul M. Novikov declara cd inventia sa se deosebeste
prin faptul ca, in scopul majorarii fortelor tangentiale transmise profilurilor
dintilor formate la intersectia suprafetelor lor de lucru cu un plan auxi-
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Figura 1.22. Solutii protejate prin brevetul de inventie USSR nr. 109113, anul
1956, autor M. Novikov: profilul flancurilor dintilor in sectiune normald pe axa
instantanee de rotire a rotilor

liar perpendicular pe azxa instantanee a rotirii-alunecarii si trecatoare prin
pozitia curentd a punctului angrenarii, sunt arcuri de cerc sau alte curbe
continue (line), aprozimate dupd forma si valoarea razei de curburd cu arcul
circumferintei cu originea centrului comasata in punctul de intersectie a
planulur auzxiliar cu aza instantanee, iar linia de angrenare, ce reprezinta
locul geometric al punctelor angrenajului in spatiul in care sunt fixate axele
de rotire a rotilor, reprezinta o linie dreapta sau o curba continud (fara
maximuri §i minimuri).

Considerand importanta solutiilor tehnice protejate prin patentul SUA
nr. 1.601.750 din 1926, autor E. Wildhaber, si prin brevetul de inventie
URSS nr. 109113, autor M. Novikov, angrenajul cu contact convex—concav
punctiform cu profilurile dintilor in arc de cerc cu diferenta mica a razelor
de curbura a intrat in literatura de specialitate cu denumirea angrenajul
Wildhaber-Novikov (sau abreviat W-N).

Dupa cum rezulta din figura 1.23, angrenajul Wildhaber-Novikov este
format din doua roti cilindrice cu profilul dintilor in arc de cerc, fara
deplasare de profil. Exista trei variante de angrenaje:

— cu angrenare postpolara, amplasata dupa polul O (fig. 1.24a), flancul
pinionului este format din capul dintelui de forma convexa, iar cel al
rotii este format din piciorul dintelui de forma concava;

— cu angrenare antepolard, amplasatd pana la polul O (fig. 1.24b),
flancurile dintilor pinionului au profil concav, iar ale rotii-profil convex;

— cu angrenare antepostpolara (fig. 1.24c¢), adica intrarea si iesirea
dintilor din angrenare sunt similare cu angrenajele evolventice, in care
atat pinionul, cat si roata au dintii cu cap convex si picior concav.
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K i s
—_ Liniade
angrenare

Figura 1.23. Angrenajul Wildhaber-Novikov postpolar (a), linia de angrenare si
liniile de contact (b)

Angrenajele antepostpolare sunt o solutie mai noua, iar datorita faptului
ca realizeaza un grad de acoperire axial g mai mare decat celelalte doua
variante, au o portantd mai mare. De asemenea, au roti mai inguste, iar
pinionul si roata cu aceeasi freza, fapt datorita caruia reprezinta o solutie
preferata in viitor.

In figura 1.23 (a) este prezentat un angrenaj postpolar la care diametrele
de divizare-rostogolire ale rotilor sunt d; si do. Parametrul principal al
angrenarii este punctul de rostogolire C. Razele de curbura ale flancurilor
pot fi alese independent de diametrele de divizare ale rotilor.

Daca se adopta Ry = R, contactul dintilor, teoretic liniar pe toata
inaltimea dintelui, ar fi perturbat de orice erori, mai ales ale distantei dintre
axe. Pentru acest motiv, razele de curbura a dintilor sunt diferite (de obicei,
Ry =1,40 - my, si Ry = 1,55 - my,). Dintii in stare nerodata vor avea astfel
un contact punctiform in punctul K, iar pe masura rodarii se ajunge la un
contact liniar pe o parte din inaltimea dintilor.

(a)

Figura 1.24. Variante ale angrenajului Wildhaber-Novikov: angrenaj postpolar
(a), angrenaj antepolar (b), angrenaj antepostpolar (c)
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Curbele celor doi dinti aflati in contact nu sunt insa reciproc infasuratoare,
astfel contactul nu se mentine continuu intre cele doua flancuri. Angrenarea
continud nu se poate realiza decat cu dintii inclinati, adica eg > 1.

Angrenarea nu mai este frontala ca la angrenajul evolventic cu dinti
drepti, ci longitudinala, punctul de contact K deplasandu-se din pozitia 1
in pozitia 2 si asa mai departe pe lungimea dintelui (fig. 1.23b). Linia de
angrenare K — K este locul geometric al acestor puncte si este amplasata
de-a lungul dintelui. Pentru a exista o continuitate a angrenarii este necesar
un grad de acoperire axial eg:

b bsin g
8ﬁ = — =
Px Ty,

> 1, (1.2)

unde b este latimea danturii, p, este pasul axial al danturii, § — unghiul de
inclinare al danturii, iar m,, — modulul normal. La angrenajele antepolare
si cele postpolare, eg = 1,15 — 1, 3, respectiv eg = 2,15 — 2, 3.

Si la angrenajele Wildhaber-Novikov baza determinarii elementelor
geometrice si a angrenarii danturii o formeaza o cremaliera de referinta cu
dintii inclinati. Elementele profilului de referinta se precizeaza in sectiunea
normald a cremalierei, unde apar si profilurile in arc de cerc, in functie de
modulul normal m,, si unghiul de divizare «.

Cauzele principale de scoatere din uz a angrenajelor in arc de cerc sunt
deteriorarea flancurilor prin oboseala de contact si ruperea la baza dintelui
prin oboseala la incovoiere.

Conform datelor experimentale, capacitatea portanta a angrenajelor
Wildhaber-Novikov la oboseala prin contact a flancurilor este de 1,5 — 1,75
ori mai mare decat capacitatea angrenajelor evolventice cu dinti inclinati.

In angrenajele Wildhaber-Novikov, tensiunile de contact in comparatie
cu cele evolventice se micsoreaza considerabil, deoarece contactul flancurilor
dintilor cu profil evolventic convex este inlocuit prin contactul profilurilor
convex si concav cu diferenta mica a razelor de curbura. Pentru mentinerea
continuitatii functiei de transfer a miscarii, angrenajul W—N se executa cu
dinti inclinati cu € > 1.

In angrenajul postpolar (fig. 1.24 a), profilul convex se atribuie dintilor
rotii conducatoare si profilul concav — rotii conduse, iar in angrenajul
antepolar (fig. 1.24b), profilul concav — dintelui rotii conducétoare, si
convex — rotii conduse. In angrenajul antepostpolar (fig. 1.24¢), profilul
dintilor este executat astfel incat o parte din el sa fie convexa, iar cealalta
— concava, fapt ce asigura angrenarea dintilor pana la pol si dupa pol. In
varianta angrenarii antepostopolare, dintii pinionului si ai rotii au profil
identic, si anume convex la cap si concav la picior. In acest caz, piciorul
dintelui pinionului contacteaza cu capul dintelui rotii, iar la a doua pereche
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de dinti conjugati — capul dintelui pinionului contacteaza cu piciorul dintelui
rotii, astfel formandu-se doua linii de angrenare.

Capacitatea de incarcare a angrenajului antepostpolar este evident mai
mare decat in angrenajele cu o linie de angrenare. De aceea, angrenajul
Wildhaber-Novikov antepostpolar se considera preferential. Dezavantajul
de baza al transmisiilor W— N consta in vulnerabilitatea lor la abaterile
departarii interaxiale o, a rotilor, fapt ce necesita precizie inalta de executie
a rotilor si de montaj al arborilor cu o marja mica a erorii «,. Acest
dezavantaj a fost exclus in varianta angrenajului cu profilul dintilor in arc
de cerc elaborat de Compania Symmark, care a propus introducerea intre
profilurile capului si piciorului dintilor in regiunea cercurilor de divizare a
unei portiuni rectilinii de profil orientate spre centrele rotilor.

Astfel, au fost reduse considerabil cerintele fata de precizia de executie
a organelor de baza ale transmisiei. Totodata, constatam ca in perioada
de la inventarea angrenajului Wildhaber-Novikov pana in prezent, trecand
prin anumite modernizari geometrice si tehnologice, aceste angrenaje nu
si-au gasit o raspandire larga in industria reductoarelor, in mare parte din
cauza tehnologiei de fabricatie mai complicate si cerintelor de precizie mai
stricte decat pentru cele evolventice.

Calculul angrenajelor Wildhaber-Novikov, datorita formei dintilor si
conditiilor de incarcare a contactului, are o serie de particularitati, prezentate
detaliat in literatura de specialitate [1, 170, 176, 184, 191, 226, 234, 275-280).
La dezvoltarea angrenajului W—N au contribuit numeroase scoli stiintifice
din Intreaga lume, cercetatori, ingineri-constructori si tehnologi care au
modernizat angrenajul in sensul majorarii capacitatii portante si elaborarii
tehnologiilor de generare a danturilor cu profil in arc de cerc si contact
punctiform.

1.3.2 Sinteza angrenajului excentric-cicloidal

Pana in prezent, angrenajele evolventice raman a fi cele mai raspandite In
producerea globala a reductoarelor, constituind aproximativ 30% din totalul
vanzarilor ramurii constructoare de masini, estimate anual la 500 miliarde
dolari SUA. Pe langa performantele energetice, de resurse si tehnologice
incontestabile, angrenajele evolventice in dezvoltarea lor au atins limitele
posibile privind majorarea capacitatii portante, determinata de dimensiunile
dintilor, iar diapazonul ingust al rapoartelor de transmitere intr-o treapta
mareste masa, gabaritele, implicit consumul de materiale si costurile de
producere.

De aceea, in contextul satisfacerii cerintelor mereu crescande ale con-
sumatorilor de transmisii cu rapoarte mari de transmitere si capacitate
portanta inalta, cercetarea-dezvoltarea angrenajelor este de maxima actua-
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litate si prezinta interes deosebit pentru cercetatorii, inginerii-constructori
si inginerii-tehnologi din domeniu. Recent au fost create premise pentru
cercetarea-proiectarea angrenajelor pe platforme moderne CAD/CAM/CAE,
bazate pe utilizarea produselor-program de modelare matematica a geome-
triei contactului si a tehnologiilor de generare-fabricare a profilurilor dintilor
pe utilaje cu comanda numerica cu 3,4 si 5 grade de mobilitate.

Cautarile comune ale cercetatorilor, inginerilor-proiectanti, inginerilor-
tehnologi si matematicienilor, utilizand platforme moderne de cercetare,
in ultimii ani s-au soldat cu concepte noi de angrenaje, cu performante
proiectate apriori. Angrenajul excentric-cicloidal reprezinta o realizare de
perspectiva, fiind bazat pe o geometrie noua a contactului convex-concav
cu majorarea razei de curbura reduse.

In 2007 a fost inregistrat patentul RU2439401 Angrenajul excentric-
cicloidal, ulterior, in 2012, patentat in SUA cu nr. US8157691 B2 cu
prioritatea din 07.09.2007, autori Viktor V. Stanovskoy s.a. [211, 269],
a unui nou tip de angrenaj excentric-cicloidal (fig. 1.25), care, conform
autorilor, in comparatie cu cele evolventice se caracterizeaza prin avantajele:

— capacitate portanta majorata de 5-7 ori;
— masa si gabarite reduse de cateva ori;

— rapoarte de transmitere in diapazon extins pana la ¢ = 30 intr-o
treapta;

— abateri admisibile ale jocului interaxial de 5 — 10 ori mai mari, fara a
diminua caracteristicile de putere;

— randament teoretic n = 0,999 datorita alunecarii relative foarte mici
in contactul dintilor.

Contactul dintilor in angrenare (fig. 1.25b) este construit din profilul
dintelui pinionului 2 cu contur generator in sectiunea transversala in forma
de circumferinta 3 deplasata frontal cu excentricitatea e fata de axa de
rotatie 010 a acestuia.

Forma dintelui in directia axiala este elicoidala, formata prin deplasarea
succesiva in directie axiala si rotirea concomitenta si incontinuu a conturului
generator in jurul aceleiasi axe a pinionului (fig. 1.25¢). Astfel, pinionul
are un singur dinte curbiliniu, format de un contur generator in sectiunea
transversala in forma de circumferinta 3 deplasata excentric.

Profilul 5 al dintilor rotii reprezinta linia de infasurare a familiei de
circumferinte excentrice in diferite faze ale angrenarii si are forma unei
curbe cicloidale echidistante epitrohoidei.

Profilul 5 al dintilor rotilor in orice sectiune frontala 5, 5”, 5" con-
tacteaza intr-un anumit punct cu circumferinta 3’, 3", 3" deplasata cu
excentricitate e in raport cu axa pinionului.
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(a) (b) (©)

Figura 1.25. Angrenaj excentric-cicloidal

Suprafata curbilinie elicoidala a dintilor rotii se formeaza analogic cu cea
a pinionului, adica prin rotirea succesiva si continua a sectiunilor frontale
in jurul axei rotii.

Profilurile dintilor rotii angreneaza in fiecare sectiune frontala si au
simultan o multime de puncte de contact. Aceste puncte de contact formeaza
linia de contact continua de forma elicoidala. Daca e si examinam aparte
oricare sectiune frontald a angrenajului, evident ca in fiecare dintre ele
contactul profilurilor incarcate cu sarcina se va realiza Intr-un sector mai
mic decat o jumatate a turatiei excentricului (pinionului).

In angrenajul excentric-cicloidal, datorita formei elicoidale a dintilor,
actioneaza si forte axiale care incarca rulmentii arborilor.

Acest neajuns este prezentat in figura 1.26, care contine cinci roti (cel
putin trei) asamblate in pachet, fiind rotite una fata de alta la un unghi
egal. Dintele pinionului 1 si dintii rotii 2 (fig. 1.26a) ai fiecarei perechi
din pachet (fig. 1.26b) sunt executati cu unghi drept, fapt ce exclude forta
axiala din angrenaj.

Dintii 3 ai fiecarei roti 21, 29, 23,24 si 25 (fig. 1.26b) In sectiune frontala
sunt descrisi prin cicloida, iar varfurile si fundurile dintre dinti sunt aproxi-
mate cu arcuri de cerc cu astfel de raze de curbura, incat sa asigure un joc
intre flancurile angrenate. Pinionul angrenajului este compus de asemenea
din cinci coroane (cel putin trei) intoarse una fata de alta cu acelasi unghi
(fig. 1.26 ¢), montate fix pe arborele cotit din cinci trepte deplasate cu excen-
tricitatea e de la axa comuna a pinionului. Fiecare dinte 1 al pinionului (fig.
1.26 ¢) angreneaza pe una din cinci carari cu dintii 3 (fig. 1.26b) ai rotii,
forméand un contact distinct. Contactul dintelui pinionului 1 cu un dinte al
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(a)

Figura 1.26. Angrenaj excentric-cicloidal cu roti asamblate in pachet

(©)

rotii 2 succeda de la un sector la altul, toate cinci sectoare fiind cuprinse
pe portiunea profilului cicloidal in ascensiune al dintelui 2. Punctele de
contact al dintilor pinionului cu dintii rotii formeaza linia de angrenare in
cinci trepte desfasurate elicoidal pe latimea rotii.

Principiul de functionare este similar cu cel al angrenajului din figura 1.27.
La rotatia pinionului, spre exemplu, in sens invers acelor de ceasornic, profi-
lul in forma de circumferinta deplasata cu excentricitatea e fata de axa de
rotatie apasa pe profilul cicloidal al dintilor rotii, impunénd-o sa se roteasca
in directie opusa. La rotatia in continuare a pinionului, acesta iese din
angrenarea axiala cu sarcina. In cazul in care acoperirea axiala este de 180°,
la rotirea continua a pinionului se va gasi un sector al cicloidei dintelui rotii
cu care se va angrena, astfel asigurand continuitatea functiei de transfer al
angrenajului. Angrenajul excentric-cicloidal conform figurii 1.26 cu dinti
drepti tehnologic este mai preferabil in fabricatie si nu genereaza forte
axiale, iar angrenajul conform figurii 1.27 tehnologic este mai complicat in
fabricatie, insa raza de curbura a dintilor aflati in contact este mai mare,
respectiv este mai mare si rezistenta la presiunea de contact.

(b)

Figura 1.27. Angrenaj excentric-cicloidal in transmisie cu angrenare interna (a),
in transmisie planetard (b) si in transmisie cu cremalierd (c)
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Analizand continuitatea angrenarii profilurilor in orice sectiune frontala
a angrenajului, constatam ca in fiecare dintre ele contactul incarcat cu
sarcina se produce doar in sectoarele de ascendenta a cicloidei, iar sectoarele
invecinate cu varfurile si fundurile dintre dinti nu participa la transformarea
miscarii de rotatie si la transmiterea sarcinii.

In cazul in care unghiul de acoperire frontal al pinionului eg = 1/2, iar
unghiul de acoperire axiala este egal sau mai mare de 180°, sau eg > 1/2,
contactul profilurilor incarcate cu sarcina va dura pe tot parcursul unei
rotatii a excentricului elicoidal. In consecintd, la fiecare rotatie a pinionului,
roata se va roti uniform si continuu cu un dinte, adica raportul de transmitere
a angrenajului va fi egal cu numarul de dinti ai rotii i = —Z5/Z;, pentru
Z1 = 1,i = —Z>, iar gradul de acoperire sumar al angrenarii € = e, +eg > 1.

Este foarte important sa rezumam ca in angrenajul excentric-elicoidal,
sectoarele active ale profilului dintilor care participa la transformarea
miscarii de rotatie cu reducere si la transmiterea sarcinii sunt amplasate
doar pe sectorul de ascendenta a cicloidei, iar cele din vecinatatea varfurilor
dintilor nu participa in transmiterea de rotatie.

Pentru estimarea capacitatii portante a angrenajului excentric-cicloidal,
trebuie sa mentionam ca in aceste sectoare raza de curbura redusa a flancu-
rilor profilurilor in contact este majora, fapt ce denota rezistenta inalta a
flancurilor dintilor la presiunea de contact. In conformitate cu cercetérile
geometriei contactului dintilor conjugati pe sectorul de ascendenta a ciclo-
idei, putem rezuma ca alunecarea relativa in punctele de contact practic
lipseste sau este infima, fapt din care rezulta ca si pierderile energetice sunt
infime, iar randamentul mecanic este de aproape 100%.

In baza angrenajului excentric-cicloidal au fost elaborate diferite variante
constructive ale transmisiei, printre care le mentionam pe cele cu angrenaj
interior (fig. 1.27a), planetare (fig. 1.27b) si cu cremaliera (fig. 1.27¢).

In transmisiile prezentate in figurile 1.25 si 1.26, flancurile dintilor
pinionului si ai rotii centrale formeaza contacte cu angrenare externa, iar
in transmisia 1.27 (a) — cu angrenare interna. Pinionul 1 are un dinte
elicoidal geometric format prin rotatia in jurul axei sale si concomitent
prin deplasarea in lungul ei a unei circumferinte deplasate de la axa cu
excentricitatea e, iar roata centrala inelara are dinti elicoidali.

In figura 1.27 (b) este prezentati transmisia planetars constituits din trei
sateliti 3, rotile centrale 1 si 2 si un inel cu axe paralele pentru preluarea si
transmiterea miscarii de rotatie de la sateliti spre arborele condus (nu sunt
prezente in imagine). Una dintre rotile centrale ale transmisiei este realizata
in forma de excentric elicoidal cu un dinte si angrenare externa, a doua
roata centrala — in forma de inel cu angrenare interna cu dinti elicoidali,
iar satelitii au angrenare externa cu dinti elicoidali. Flancurile dintilor
rotii centrale inelare si ale satelitilor au profil cicloidal (pe sectorul lateral
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intre varful si piciorul dintilor), cu care profilul elicoidal al rotii centrale
contacteaza cu un dinte.

Angrenajul excentric-elicoidal poate fi realizat in forma constructiva
pinion - cremaliera, fiind destinat pentru transformarea miscarii de rotatie
in miscare de translatie si invers (fig. 1.27). Varianta angrenajului pinion -
cremaliera poate fi utilizata In mecanismele de actionare liniara, in industria
de automobile, in mecanisme de ridicat etc.

1.3.3 Sinteza angrenajului precesional cu profilurile dintilor in
arc de cerc si rectiliniu, cu angrenare multipara

Cerintele mereu crescande ale utilizatorilor de transmisii mecanice cu
angrenare pot fi divizate in doua categorii:

— Majorarea continua a puterii si a vitezei mecanismelor de actionare
bazate pe transmisii mecanice cu angrenare reprezinta tendinte care
presupun necesitatea cresterii capacitatii portante si extinderii posi-
bilitatilor cinematice ale angrenajelor. Ciile posibile de satisfacere
a acestor cerinte se rezuma la crearea unor noi tipuri de transmisii
mecanice, bazate pe noi principii de functionare.

— Tendintele de miniaturizare a tehnicii, dezvoltarea roboticii si siste-
melor mecanice cu restrictii de dimensionalitate impun angrenaje-
lor cerinte tot mai dure privind masa si gabaritele, calitatea mate-
rialului rotilor dintate, eficienta tehnologica masurata prin durata
operatiunilor de fabricatie.

Aceste doua categorii de cerinte luate in ansamblu conduc la necesitatea
diversificarii si modernizarii angrenajelor sub aspectul formei contactului
dintilor, al geometriei angrenajului si al tehnologiei de fabricatie a rotilor
dintate. Spre exemplu, angrenajul precesional constituit din roata centrala
cu profil convex/concav al flancurilor dintilor si roata-satelit cu miscare
sferospatiala si dantura formata din bolturi conice se caracterizeaza prin
capacitate portanta inalta si posibilitati cinematice extinse, datorate multi-
plicitatii angrenarii € si mecanismului nou de transformare si transmitere a
miscarii si a sarcinii.

Astfel, prima categorie de cerinte avantajeaza utilizarea angrenajelor
precesionale cu angrenare dinte—bolturi conice in transmisiile de putere
(notificat AP). Cerintele categoriei a doua dezavantajeaza extinderea uti-
lizarii transmisiilor precesionale cu angrenare dinte — bolturi conice din
urmatoarele considerente:

1. Capacitatea de incarcare a contactului ,,dinte — bolturi conice” este

limitata de raza mediana de curbura a bolturilor conice, care nu poate
depasi jumatate din pasul dintilor.
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. Coroanele satelitului formate din bolturi conice fac irationala, dificila

si uneori imposibila fabricarea angrenajelor cu diametre < 50 mm.

. Avand in vedere conditia similaritatii formei bolturilor conice din

transmisia reala cu cea a sculei de generare a danturii, la diametre mici
ale acestora, productivitatea generarii danturilor scade, iar costurile
de fabricatie cresc.

. Pentru asigurarea vitezei de aschiere, procedeul tehnologic de generare

cu diametre mici ale sculei necesita o majorare considerabila a turatiilor
acesteia.

. Diametrele mici ale sculei si, respectiv, ale dispozitivului portsculei in

ansamblu determina diminuarea rigiditatii sistemului si, respectiv, a
preciziei de generare a dintilor.

Aceste dezavantaje ale transmisiei precesionale cu angrenare dinte —

bolturi conice se refera in deplina masura si la transmisiile cicloidale cu
bolturi cilindrice, cunoscute sub denumirea de transmisie CYCLO.

Astfel, In 1989 autorul a inregistrat brevetul de inventie SU 1455094 A1

cu prioritatea din 13.05.1986 Transmisia precesionald dintata (fig. 1.28).

Scopul anuntat al inventiei consta in sporirea capacitatii portante a trans-

misiei prin majorarea simultana a razei reduse de curbura R a profilurilor
dintilor in contact si a multiplicitatii angrenarii dintilor e.

Figura 1.28. Transmisia precesionala dintata, brev. de inv. SU 1455094 A1, 1986

Angrenajul transmisiei precesionale [108] este conic notificat AZy g,

format din roata-satelit 1 cu dinti cu profil rectiliniu si roata centrala 2
cu profil in arc de cerc cu originea razei de curburda R pe normala n—n,
ridicata din punctul de contact prin punctul de intersectie a echidistantei
profilului rectiliniu cu linia de inclinare a profilurilor conjugate sub unghiul

0 = f£(0) (ig. 1.29).
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Figura 1.29. Contactul dintilor cu profiluri rectiliniu in arc de cerc (a) si rectiliniu
— arc de cerc cu originile deplasate (b, ¢, d)

Raza de curburd R a profilului in arc de cerc (fig. 1.29) poate fi majorata
de pana la 7 raze r ale circumferintei Inscrise in grosimea dintelui cu profil
in arc de cerc, cu originea amplasata pe echidistanta profilului rectiliniu.

In conformitate cu cele mentionate, in continuare vor fi examinate vari-
ante de angrenaje precesionale cu angrenare dinte- dinte AP cu geometrii
diferite ale contactului A2y 5 (fig. 1.29), care permit cresterea capacitatii
portante prin majorarea razei de curbura reduse a profilurilor flancurilor
dintilor conjugati. In aceste angrenaje pot fi utilizate o multitudine de profi-
luri fara infasuratori reciproce sau infasuratori comune ale flancurilor dintilor
conjugati, obligatorii in cazurile evolventei, cicloidei, epihipocicloidei).

Geometria contactului dintilor cu profiluri in arc de cerc si rectiliniu
Ag x.p» prezentatd in variantele figurii 1.29, permite sporirea capacitatii de
incarcare a contactului dinte - dinte prin majorarea multiplicitatii angrenarii
e si/sau a razelor de curbura R ale profilurilor flancurilor dintilor angrenati.

In angrenajul precesional AP cu roti dintate, interactiunea dintilor
coroanelor satelitului si ai rotilor centrale are loc cu alunecare si doar partial
cu rostogolire.

Alunecarea relativa in contactul dintilor se datoreaza principiului de
formare a profilurilor flancurilor dintilor rotilor angrenajului precesional in
afara cerintei de existenta a infasuratoarelor comune (ca in cazul profilurilor
evolventice).
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Rostogolirea reciproca a profilurilor flancurilor se datoreaza miscarii
sferospatiale a satelitului, iar ponderea acesteia in miscarea relativa a
dintilor depinde de marimea unghiului de nutatie € si de coraportul +1 al
dintilor rotilor angrenate.

Conjugarea dintilor, respectiv realizarea mecanismului de transformare
a miscarii si de transmitere a sarcinii, In angrenajul precesional se produce
preponderent cu prezenta in angrenare a fortelor de frecare prin alunecare.
Acest fapt conduce la diminuarea randamentului mecanic al transmisiei
precesionale, la Inasprirea restrictiilor privind alegerea materialului rotilor,
la realizarea unor solutii constructive si tehnologice de evacuare a caldurii
din zona angrenarii dintilor etc., cerinte care duc la cresterea costurilor de
fabricatie.

De asemenea, este de mentionat faptul ca in sistemele tribologice cu
miscare relativa a corpurilor contactante, odatd cu majorarea fortelor de
frecare prin alunecare, respectiv creste considerabil uzura suprafetelor in
contact, scade fiabilitatea exploatéarii acestora. Conform literaturii de
specialitate [173, 174, 222, 225], existenta a 10% de alunecare in contactul
cuplelor cinematice de clasa superioara conduce la majorarea de 1000 de
ori a uzurii suprafetelor contactante.

1.3.4 Sinteza angrenajului precesional cu profilurile dintilor in
arc de cerc si curbiliniu, cu grad redus de acoperire

Angrenarea dintilor Ag x_cy brezentata in figura 1.30 reprezinta geome-
tric contactul flancurilor dintilor danturii satelitului cu miscare sferospatiala
cu un punct fix descris in arc de cerc cu flancul curbiliniu 2 al dintilor rotii
centrale, descris cu ecuatii parametrice bazate pe ecuatiile cinematice ale lui
Euler. Profilurile flancurilor 1 si 2 din figura 1.30 (a, b), geometric reproduc
profilurile bolturilor conice, respectiv ale dintilor rotii centrale din transmi-
sia precesionald reald (in figura 1.30 (a,b) varfurile dintilor rotilor centrale
si ale satelitului sunt tesite). Profilurile flancurilor 24 ale dintilor rotilor
centrale sunt variabile dependente de coraportul parametrilor geometrici ai
angrenajului 6, 0, 8, Zy si Zo = Z1 £ 1 (v. p. 1.2.4 si fig. 1.13).

Capacitatea portants a angrenajului precesional (AP) cu dinti poate fi
majorata prin trei solutii de modificare a geometriei contactului prezentate
in figura 1.30:

1. Prin majorarea multiplicitatii angrenarii ¢ efectuata prin operarea

cu configuratia valorica a parametrilor geometrici ai angrenajului
0, 0,8, 2181 Zy =7, £1 (fig. 1.30a).
2. Prin majorarea razei de curbura r a profilului 1 in arc de cerc, care

constructiv este limitata si nu poate depasi jumatate din pasul dintilor
(fig. 1.300).
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(a) (b) (c)

Figura 1.30. Contactul dintilor cu profiluri curbiliniu — arc de cerc cu originea
comund a razei de curburd r (a, b) si cu originile deplasate (c)

3. Prin aproximarea profilului in arc de cerc cu raza de curbura cu
originea comuna (fig. 1.30a,b) cu profilul in arc de cerc, descris
cu raza de curbura majorata, si originile deplasate (fig. 1.30¢). In
acest caz, abaterile de profil la aproximarea profilurilor nu trebuie
sa depaseasca limitele erorilor de pas pentru angrenajul proiectat
(fig. 1.30¢).

1.3.4.1 Proiectarea contactului convex-concav al dintilor cu
angrenare singulara

Capacitatea portantd a angrenajului precesional AP cu dinti poate fi
majorata prin proiectarea geometriei contactului convex-concav cu diferenta
micé a razelor de curbura a profilurilor dintilor conjugati prin varierea
parametrilor d, 6, 8, Z1 si Zy = Z1 £ 1. Este de mentionat ca la proiectarea
geometriei contactului trebuie sa tinem cont de sensul influentei parametrilor
geometrici asupra multiplicitatii angrenarii e. De exemplu, la majorarea
unghiului B, multiplicitatea angrenarii € scade, iar la majorarea ¢§ si 0,
multiplicitatea € creste.

Spre exemplu, in contactul Ag v_cv brezentat in figura 1.30 (), raza
de curbura r a profilului dintilor in arc de cerc, exprimata prin parametrul
B (unghiul de conicitate a dintilor satelitului), este majorata in detrimentul
multiplicitatii angrenarii . Micsorand multiplicitatea angrenarii e, poate fi
proiectat contactul cu conjugarea profilurilor cu curburi concave cu diferenta
mica a razelor de curbura R si . Un astfel de contact se caracterizeaza
prin capacitate portanta inalta, deoarece contactul liniar al dintilor sub
sarcina se transforma in contact de fasie, latimea careia depinde de fortele
in angrenaj si de caracteristicile fizico-mecanice ale materialului dintilor.

Este de mentionat ca angrenajele precesionale cu geometria contactului
dintilor prezentate in figurile 1.29 si 1.30 se caracterizeaza prin prezenta
in contact a frecarii cu alunecare, fapt ce reduce randamentul mecanic,
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sporeste uzura flancurilor active ale dintilor, creste temperatura degajata
in contact etc.

Pentru excluderea alunecarii din angrenare, se propune proiectarea con-
tactului precesional cu angrenare singulara, si anume cu mai putin de doua
perechi de dinti concomitent angrenati, iar pentru mentinerea capacitatii
portante — realizarea unui contact al dintilor prezentat in figura 1.30 (b, c).

Pentru a diminua sau a exclude alunecarea in angrenare, este necesar sa
analizam influenta parametrilor geometrici ai angrenajului asupra vitezei
liniare relative Vg in punctul de contact al profilurilor conjugate, exprimata
prin relatia:

4 4
Ve, = Z—;ZEsinH cos 1 — YE(l — Z—;c080>,

Z Z
Vg, = Z—;ZEsinH sin1/1+XE(l — icos@),

7
Ve, = Z—;YE sin @ siny + X cos,

Vi = @b\/VEQ1 +VE + V2,

unde Z; si Zs reprezinta numarul dintilor rotilor conjugate, 6 este unghiul
de nutatie, 1) — unghiul de precesie, X, Yr, Zg sunt coordonatele punctului
de contact F al profilurilor conjugate.

In figura 1.31 este prezentatad variatia vitezei liniare relative Vg in
punctului de contact F al dintilor in functie de unghiul de precesie .

Vitea penctalui E 2% Grapt Window i‘-‘ﬂ
EPEFED RSBEH

araandid o reactuni 1 || Tane {3) B ozt (e
B Fore e (Reazem FH00CE - +1 FETEEH

B4 Portine (bore || 413933601 +1572 400
5 Port-Unere2: (A || +1. 99667801 +1 R
G Portner®l: (B [E oo

e pointert 1 2.1 e s
= ) Kremstic | Bt

i.780 /

1.30 1.40 1.50 1.60 1.70

grade N Tume [E03]

Figura 1.31. Viteza Vg pentru parametrii geometrici: Z; = 27, Zo = 28,
0=2,5° 3=4°6=22,5° R, =100mm, n = 800min~—!

Pentru proiectarea contactului dintilor cu angrenare singulara, trebuie

sa tinem cont de urmatoarele:
1. Geometria contactului K¢gx_cy In angrenarea AP cu angrenarea
Acx—cv (fig. 1.30) este variabila, dependenta de parametrii geo-
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metrici 6, 8, 8, Zy, Zy = Zp + 1 si poate fi conformata la conditiile
favorabile, pentru asigurarea regimului optim de lubrifiere.

2. Viteza de alunecare relativa a profilurilor in contact necesita a fi
optimizata conform geometriei acestuia.

3. Conjugarea dintilor in angrenajul precesional AP se produce cu frecare,
respectiv cu luarea in calcul atat a tensiunilor normale, cat si a celor
tangentiale, raportul carora conduce la aparitia comportamentului de
aderenta sau de alunecare relativa a suprafetelor contactante.

4. Conjugarea dintilor are loc cu contact neconform, in care suprafata
de contact evolueaza in timpul aplicarii sarcinii si contactul poate fi
liniar sau punctiform.

5. Conjugarea dintilor este un proces dinamic, cu variabilele de stare
dependente atat de variabila spatiala, cat si de cea temporala, iar
corpurile contactante (dintii) se misca relativ cu contact mixt, si
anume preponderent cu alunecare si partial cu rostogolire, in functie
de unghiul de nutatie (6 = 1°—3°) al miscarii sferospatiale a satelitului.

6. Contactul dintilor din punctul de vedere al mecanicii solidului deforma-
bil cu comportament material diferit, in functie de legile constitutive
adoptate, este deformabil — deformabil (in functie de coeficientii Poison
v1 si v si modulele de elasticitate Young F; si Ey ale dintilor).

7. Tribologic, conjugarea dintilor in contactul Kcx_cy (cu prelucrare
prin rectificare a flancurilor) are loc cu frecare de alunecare si partial de
rostogolire, cu regim de ungere ,frecare fluida”, in care suprafetele de
contact sunt despartite printr-un film continuu de lubrifiant cu diverse
regimuri de lubrifiere: hidrostatic, hidrodinamic, elastohidrodinamic
sau ,,squeeze-film”.

Avand in vedere cele mentionate, prezinta interes cercetarea complexa
a angrenajului precesional AP prezentat in figura 1.32 cu contact concav-
concav (Koy—cv) cu grad redus de acoperire, cu profilurile dintilor conjugati
in arc de cerc si curbilinii, descrisi prin ecuatii parametrice deduse din
ecuatiile lui Euler. In figura 1.33 este prezentat angrenajul precesional AP
cu contact convex-concav — arc de cerc (Kox_cy) pentru transmisii cu
diminuarea sarcinii de solicitare a rulmentilor manivelei si a satelitului.

Remarca 1.2. In studiul problemelor de contact al dintilor conjugati in
angrendrile precesionale sunt admise notificarile:

Koy.cv — contact concav-concav al dintilor;
Kex.cv — contact convex-concav al dintilor;
Keox_p — contact convex-rectiliniu al dintilor;

K gV-CV — contact concav-concav al dintilor inclinati.
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ZET, ZET1

KSI, KSI1

Figura 1.32. Profilograma contactului convex-concav al dintilor cu angrenare
singulara: angrenaj precesional Z; = 45,7y = 46, R, = 31,2mm,r = 1,7mm,
0 =2,5° 6 = 6,0° si multiplicitatea de referinta ¢ = 59%

sigedrii originii 0

ot ale curbupd r

ZET1

ZET,
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KSI, KSI1

Figura 1.33. Profilograma contactului in arc de cerc — curbiliniu cu unghiul de
profil a < 30°: angrenaj precesional Z; = 29,7y = 30, R, = 75 mm,r = 4mm,
6 =2,5° 8§ = 30° si multiplicitatea de referintd e = 100%

1.3.4.2 Proiectarea contactului in arc de cerc—curbiliniu cu
unghiul de profil o < 30°

Desi in transmisiile precesionale de tip 2K —H satelitul este flotant si
sarcina axiala de Incarcare a rulmentilor arborelui-manivela se autocompen-
seazd, totusi acestia sunt incarcati cu forte radiale considerabile dependente
de unghiul de profil al dintilor rotilor centrale. In cazurile in care este
necesar de a limita incarcarea rulmentilor cu forte radiale, contactul dintilor
prezentat in figura 1.33 este preferential celui din figura 1.32.

In cazul in care multiplicitatea angrenarii de referinta e constituie 100%,
contactul unei perechi de dinti, in functie de faza de precesie in care se
afla, trece dintr-o forma in alta, si anume din convex-concava — cand
varful circular al dintelui satelitului angreneaza cu golul de fund intre dintii
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rotii centrale, convex-rectilinie — cand flancul circular al dintelui satelitului
contacteaza in zona de trecere de la picior la varful dintelui rotii centrale si
la iesire din angrenare, in convex-convexa — cand flancul circular al dintelui
satelitului contacteaza cu profilul convex al capului dintilor rotii centrale.

Din profilograma contactului dintilor prezentata in figura 1.33 constatam
ca unghiul de profil « in contact este variabil si depinde de faza de precesie 1,
in care se afla perechea respectiva de dinti, iar odata cu diminuarea mul-
tiplicitatii angrenarii de referinta e, unghiul de profil a in contact creste,
fapt ce conduce la majorarea fortelor radiale de incarcare a rulmentilor
manivelei si ale satelitului.

Etapele proiectarii preventive a contactului dintilor Kox.cy si
Keov.cov 1n angrenajul precesional AP gunt urmitoarele:

1. In baza analizei cerintelor si conditiilor caietului de sarcini, la proiec-
tare alegem forma contactului convex-concava cu angrenare singulara
(conform fig. 1.32) sau forma contactului in arc de cerc — curbiliniu
cu unghiul de profil @ < 30° (conform fig. 1.33).

2. In corespundere cu forma contactului dintilor aleasa, stabilim pre-
ventiv multiplicitatea angrenarii de referintd ¢ in conformitate cu
care, dupa nomogramele ¢ = f(0, 6, 5,71 si Zy = Z; £ 1), alegem
unghiurile angrenajului 4, # si 8, iar iIn conformitate cu raportul
de transmitere si momentul de torsiune 7', determinam in prealabil
diametrul angrenajului D ~ 2R; si numarul de dinti Z; si Zs.

Remarca 1.3. Multiplicitatea angrendarii de referinta € se obtine din
relatiile pentru care s-a proiectat profilul dintilor rotii centrale.

3. In baza parametrilor geometrici ai angrenajului 9, 8, 8, Z1 si Z2 cu
Zy = Z1 £ 1, conform ecuatiilor parametrice (7.48) construim preven-
tiv profilogramele contactului dintilor. Modificand unghiurile £ si 6,
construim cateva variante ale contactului dintilor, alegand din ele
varianta corespunzatoare cerintelor caietului de sarcini.

4. In baza analizei profilogramelor contactului construite pentru parame-
trii concreti ai angrenajului d, 8, 8, Z; si Zy = Z; £ 1, alegem doua
perechi de dinti angrenate la o anumita faza de precesie, determinata
prin unghiul de precesie .

5. In baza analizei profilogramei contactului dintilor pozitionati relativ
la unghiul de precesie ¥ stabilit, scurtam inaltimile dintilor satelitului
si ai rotilor centrale prin tesirea varfurilor acestora, astfel incat in
angrenare concomitenta sa ramana mai putin de doua perechi de dinti,
adica gradul frontal de acoperire 1,9 < e < 2.

6. Pentru perechea de dinti angrenati in punctul de contact E cores-
punzatoare unghiului de precesie ¥ prestabilit, determinam viteza
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relativa liniara Vg, ponderea alunecarii relative a flancurilor dintilor
in punctul F, inclusiv ponderea acoperita la repozitionarea relativa a
dintilor datorita unghiului de nutatie 6.

7. Utilizand procedeele proiectarii asistate de calculator, determinam
gradul si directia influentei parametrilor geometrici ai angrenajului
0, 0 si 8 asupra vitezei si alunecarii relative in contactul dintilor. Prin
varierea succesiva a parametrilor d, 6 si 8, prin alternanta calculului
si a proiectarii asistate de calculator, determinam coraportul lor care
conduce la excluderea alunecarii relative din contactul dintilor.

1.4 Geometria contactului liniar si a contactului punctiform
in angrenajul precesional

Prima teorie (teoria clasica) a contactului dintre corpuri deformabile a
fost propusa de H. Hertz [235-238] si are la baza urmétoarele ipoteze:
— suprafetele in contact sunt ideale, in sensul ca sunt perfect netede
(fara rugozitati) si continue;

corpurile in contact sunt omogene, izotrope si liniar elastice;

— initial contactul este punctiform sau linear, iar dimensiunile zonelor
de contact dupa incarcare sunt mici, in comparatie cu dimensiunile
corpurilor;

— distributia tensiunilor in contact rezulta din teoria semispatiului elastic
Boussinesq si, prin urmare, tensiunile tangentiale sunt nule.

Desi este o aproximare simplificata a procesului de contact, teoria lui
Hertz continua sa fie folosita in calculul si proiectarea organelor de masini.
In tabelul 1.1 sunt prezentate exemple de cuple cinematice preluate din 3],
caracteristice celor mai raspandite organe de masini: roti dintate, mecanisme
cu came, rulmenti, variatoare prin frictiune, ghidaje, mecanisme cu bile de
transformare a miscarii de rotatie in miscare rectilinie, cuplaje mecanice
unisens cu role si bile etc. In clasa organelor de masini destinate trans-
formarii si transmiterii miscarii si sarcinii prin suprafete cu contact liniar
intra transmisiile mecanice cu roti dintate cu axe paralele sau concurente.

Contactul liniar dintre dintii conjugati, de regula cu profil evolventic,
cicloidal, epihipocloidal, octoidal, in arc de cerc, spirala arhimedica, se
realizeaza intre suprafete convex-convexe, convex-concave, convex,/concav-
plane, cu angrenare externa sau interna. Angrenajele cu contact liniar
intre dinti sunt concepute cu roti cilindrice si conice (ortogonale sau sub
unghi) cu dinti drepti, inclinati si curbilinii. De asemenea, la angrenajele cu
contact liniar intre dinti se refera si transmisiile melcate, cu melci cilindrici si
globoizi cu profil rectiliniu si evolventic, transmisiile precesionale cu bolturi
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conice, transmisiile cicloidale cu bolturi cilindrice, cele armonice, spiroidale,
cu cremaliera etc. [3].

Angrenajele cu contact punctiform intre dintii conjugati, concepute,
cercetate si patentate de catre inginerii britanici Boston si Bramley-Mur
(1921), inginerul american Wildhaber (1923-1947), inginerul italian Roana
(1947) si inginerul rus Novikov (1959), sunt considerate de mare perspectiva
din punctul de vedere al capacitatii portante inalte, al gabaritelor mici si
consumului redus de materiale. Pana in prezent, aceste transmisii nu au gasit
insa o raspandire larga in industrie anume din cauza insuficientei cercetarii
avantajelor contactului punctiform dintre dinti si lipsei tehnologiilor de
generare a suprafetelor cu contact punctiform [3].

In transmisiile planetare precesionale de putere, contactul suprafetelor
flancurilor dintilor aflati in angrenare multipara este format prin doua
profiluri diferite: primul convex/concav, de reguld al dintilor rotilor centrale,
si al doilea in forma de arc de cerc al bolturilor conice din coroanele satelitului.
In transmisiile planetare precesionale cinematice, danturile ambelor roti
conjugate sunt formate din dinti, de reguld, pentru rotile centrale — cu profil
convex/concav, iar pentru coroanele satelitului — cu profil in arc de cerc.

In transmisiile planetare precesionale, contactul dintre doi dinti conjugati
poate fi extern sau intern si se caracterizeaza printr-o geometrie variabila,
dependenta de faza de precizie in care se pozitioneaza cuplul de dinti.

Geometria contactului dintilor in angrenajul precesional este deosebita
prin faptul ca dintii rotilor conjugate au profiluri diferite, descrise prin
curbe convex-concave, de regula, pentru rotile centrale si in arc de cerc
pentru coroanele satelitului. Un alt aspect unic, specific doar transmisiilor
precesionale, rezida in variabilitatea profilului convex/concav al dintilor
dependent de cinci parametri geometrici ai angrenajului si de regimul de
lucru al transmisiei, cum ar fi cel de reductor, multiplicator sau diferential.

Asadar, contactul In angrenajul precesional multipar se realizeaza intre
suprafete convex-convexe pentru zona de varf al dintilor rotilor centrale, intre
suprafete convex-concave pentru zona de fund al dintilor si convex/concav-
plana pentru zona de trecere de la profilul fundului citre profilul varfului
dintelui (tabelul 1.1).

Este de mentionat ca geometria contactului unei si aceleiasi perechi
de dinti la un ciclu de precesie se transforma consecutiv din geometrie
convex-concava in geometrie convex-plana si ulterior — in convex-convexa.

In tabelul 1.1 este prezentata variatia geometriei contactului in angre-
najul precesional (in variatoare precesionale sau transmisii cu frictiune)
cu contact punctiform sau liniar al dintilor, care in functie de faza prece-
siei se transforma din convex-concav la piciorul dintelui rotii centrale in
convex-convex la varful acestuia.
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Tabelul 1.1. Contactul liniar si cel punctiform in organe de masini
Dimensiunea caracteristicd A, | Geometria
Nr. Contact semiaxele amprentei a si b, contactului
tensiunea de contact o, max dintilor
si difirenta curburilor 6
Cilindru-semispatiu
elastic
- A=D Zona de trecere
g=F I | l de la  profi-
2 1/2
% l“ b= Wg??( ) GINE lul concav al
1 . ciorului .
| . B P\/2 A—1)2 piciorului in
1 ’ % Tz,max = 271( f) A profil convex al
— £ 5| =0 varfului dintelui
» rotilor centrale
Cilindru—cilindru
(contact interior)
-1
_ A= (L
5 : (d D) Zona de fund al
&“; b= 235(DY!/2p1/2 dintilor  rotilor
2 y * PAL2 A 172 centrale
7o = 271(5) A
9= 0=
Cilindru—cilindru
> Al 1\—1
"=T’1Hll| A=(p+a)
j ’ = b= 2735( )1/2A1/2 Zona de varf al
d ; 103 . .
3 TS5 ) 12 dintilor rotilor
0z,max = 271(%) ATL2 centrale

0=0

Continuare pe pagina urmatoare
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Tabelul 1.1. Continuare
Nr. ‘ Contact ‘ A, a, b, 0, max 510 Geometria
Sfera—cilindru
| A= (%—1—%)71 Zona de trecere
e . o= 1865 ng PY/3AL/3 de la  profi-
4 Y y lul concav al
) ] b= 11825n PL/3AL/B piciorului  in
1/3 A—2/3 profil convex al
Oz max = 1367ne P2 A varfului modifi-
9 = % A cat longitudinal
_ (11,271
A= (F+:+3)
a= 21325n PY/3ALSB Zona de varf
5 i de fund
_ 235 1/3 A1/3 si cea de fun
b= Tzl A al dintilor
O max = 861n, PY/3A=2/3 modificati
6= (L-112)A
A = (;_2_1)—1
R d r
a = 2132571 PL/3AL/3 Zona de varf
6 2 35 1/3A1/3 al dintilor
b= Tl AAY modificati longi-
O max = 861n, P1/3A=2/3 tudinal
_ (2 1 2 1
=(p—m—ats)A
Rola-butoi-hiperboloid
(contact interior)
(24142 1yl
A= (D+R+d T) Zona de fund
d o — 2 35 al dintilor
7 - 2 35 P1/3A1/3 modificati longi-

O max = 861n, PY/3A=2/3
0=(3-%+2+1)A

tudinal

Continuare pe pagina urmatoare
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Tabelul 1.1. Continuare
Nr. ‘ Contact ‘ A, a, b, 0, max 510 ‘ Geometria
Rola-butoi-sfera
(contact interior)
—1
A= (241_2
(d roR ) Transmisii
a= %naPl/ 3AL/3 precesionale
8 b 2 35 prin  frictiune
(variatoare)
O smax = 861nUP1/3A*2/3
_(1_2
=(;-3)A
Sfera—hiperboloid
(contact interior)
d _ (4,2 17!
| A=(5+3-7)
a=2 325 naP1/3A1/3 Transmisii
9 2125 precesionale
b= 232p, PI/BALS prin  frictiune
S 861n, P1/3A-2/3 (variatoare)
1
o= (3-1)5
Sfera —sfera
(contact interior)
_(2_1\"1
A=(z-3) Transmisii
a=b= @Pl/sAl/s precesionale
10 10 prin  frictiune
Oz,max = 1367PY/3A2/3 (variatoare)
=0
Sfera—canelura
cilindrica liniara
_ (4 _ 1\l
A=(p—7) .
235 1/3 A1/3 Transmisii
a= JpnaP /A precesionale
11 b= 2 35 P1/3A1/3 prin  frictiune
(variatoare)
02 max = 861n, P1/3A=2/3
6= 1A

Continuare pe pagina urmatoare
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Tabelul 1.1. Continuare

Nr. ‘ Contact ‘ A, a, b, 0, max 510 ‘ Geometria

Sfera—cilindru
(contact interior)

2_1)\1
A=(3-p)
0 — 8 P1/3A1/3 Transmisii
19 D precesionale
h=1 865 prin  frictiune

(variatoare)

Ozmax = 1367n0P1/3A*2/3
0=+A

1.5 Deteriorarea flancurilor dintilor si particularitatile cal-
culului de rezistenta a angrenajului precesional

Mecanismul de deteriorare a suprafetelor de contact ale organelor de
masini are loc sub actiunea tensiunilor de contact ciclice si reprezinta
un proces de oboseala, localizat in stratul amplasat la cativa micrometri
adancime sub suprafata de contact. Adancimea maximéa de tensionare in
stratul de suprafata al contactului creste odata cu cresterea magnitudinii
tensiunilor de contact o, si razei de curbura r, unde se induc deformatii
plastice in jurul concentratorilor de tensiuni in forma de incluziuni rigide,
defecte ale structurii cristaline a materialelor, fisuri etc. Deformatiile plastice
din imediata apropiere a concentratorilor de tensiuni provoaca aparitia
primelor fisuri amplasate la addncimi mici, care ulterior, sub actiunea
sarcinii ciclice, migreaza spre suprafata de contact [3, 209, 210, 212, 239].

Aceste fisuri, migrand spre suprafata sub actiunea sarcinii ciclice, se
deschid si ulterior se decupeaza din stratul de suprafata al corpurilor aflate
in contact, astfel formandu-se pitingul (ciupituri, mici cratere, gauri).

Aceasta forma de deteriorare a suprafetelor de contact, specifica angre-
najelor transmisiilor mecanice, duce la micsorarea ariei efective a suprafetei
de contact a flancurilor dintilor angrenati si, respectiv, cresterea tensiunilor
in contactul dintilor, inrautatirea lubrifierii, intensificarea zgomotului si a
vibratiilor si, in consecinta, scade durata de viata a rotilor dintate.

Densitatea, dimensiunea, localizarea si forma ciupiturilor depind de
amplitudinea sarcinii in contact, de geometria suprafetelor contactante si
de tratamentul termic al materialelor rotilor dintate.
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In opinia mai multor cercetatori, procesul de deteriorare a suprafetelor
de contact prin piting si rapiditatea dezvoltarii acestuia depinde si de
conditiile de lubrifiere si proprietatile lubrifiantului, de fortele de frecare si
de tractiune pe suprafata de contact, de directia aplicarii sarcinii in raport
cu configuratia si amplasarea fisurilor.

Pana in prezent, cercetatorii din domeniul transmisiilor nu au ajuns la
opinii comune, argumentate prin testari experimentale, privind conditiile
si cauzele declansarii procesului de uzura a suprafetelor de contact prin
piting, intensitatea acestui proces si principalii factori de influenta. Aceasta
se datoreaza complexitatii ciclului de testari, care cuprinde etapele de
proiectare, fabricare a mostrelor experimentale, a standurilor de Incercari
conforme metodologiilor de testare separate pentru fiecare tip de angrenaje.

Cea mai lunga si costisitoare etapa este Insasi etapa de testare, care in
cel mai bun caz trebuie sa dureze tot ciclul de viatd a transmisiei reale (de
pana la 10—25 mii ore). Practica cercetarilor experimentale demonstreaza
ca dupa incheierea ciclului de testari si analiza a rezultatelor experimentale,
de reguld, cercetatorii isi propun noi modificari constructive ale geometriei
contactului, uneori si ale regimului de sarcina, dupa care deruleaza un
nou ciclu de cercetari experimentale conform etapelor mentionate. Din
aceste considerente, a aparut motivatia unei abordari noi a cercetarii rotilor
dintate, care ar inlocui etapele cercetarilor mentionate.

Actualmente, cercetatorii dezvoltd noi abordari ale problemelor de
cercetare-proiectare a mecanismelor, in special referitoare la problemele de
contact in angrenaje, bazate pe metoda elementului finit (MEF).

In cuplele cinematice de clasa superioara, pana la aplicarea sarcinii,
suprafetele conjugate geometric contacteaza intr-un punct sau pe o linie
comuna. Mecanismele derivate din aceasta, realizdnd functii distincte de
transformare si transmitere a miscarii si energiei, incarca cuplele cinematice
constituante cu sarcina portanta. Dupa aplicarea sarcinii, contactul punc-
tiform dintre corpurile conjugate se transforma intr-o amprenta cu forma
geometrica a unei elipse cu semiaxele a si b; de exemplu, in cazul particular
al contactului dintre doua sfere, amprenta este un cerc (a = b) (fig. 1.34a),
iar in cazul unei sfere si al unui cilindru — intr-o elipsa (a # b) [7].

Tensiunile de contact o, si deformatiile depind de sarcina P, de pro-
prietatile elastice ale materialului si de forma geometrica a corpurilor con-
tactante si se determina conform teoriei clasice a contactului hertzian.

Proprietatile liniar-elastice ale contactului se caracterizeaza prin coefici-
entii Poison v; si 12 si modulele Young E; si F» ale materialelor corpurilor
contactante. Pentru oteluri, la temperatura t = 20°C, v = 0,29-0, 3,
E =2,1-10° M Pa, pentru alama, respectiv v = 0,3, E = 1,08 - 10° M Pa.

Parametrii de forméa generalizatori ai corpurilor in contact sunt raza
de curbura echivalenta p. si parametrul diferentei curburilor . Raza de
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Figura 1.34. Amprenta si distributia tensiunilor in contactul punctiform (a) si
in contactul liniar (b)

curbura echivalenta p. in cazul contactului exterior este definitd prin relatia

Pe = ((:1 + é) + (7}2 + };2)>_1, (1.4)

iar in cazul contactului interior - prin relatia

11 1 13"
—((=+5)-(=+7)) 1.5
Pe <<7“1 Ry Ty R > (1.5)
unde 7 si 21 sunt razele de curbura ale primului corp, ry si Ry — ale celui
de-al doilea, iar parametrul diferentei curburilor ¢ este:

1 1 1 1
0= (———)Jr(———) . 1.6
Pe( T1 R1 (] RQ ( )
Tensiunile de contact se repartizeaza pe amprentd dupa un elipsoid,
numit elipsoidul presiunilor, cu presiunea maxima atinsa in dreptul punctului

initial de contact. Dimensiunile semiaxelor elipsei a si b si ale tensiunilor
de contact maximale 0, ax se determina dupa formulele:

3pe P

3

p— a 3 1;
Na A/ 2L, (1.7)

3pe P
3 e
= —_— 1.
b ny 2Ee s ( 8)
Ng +| 3PE?
Oz max — ? ¥ 2p26 s (19)
e

unde ngq,np si n, sunt coeficienti care depind de unghiul dintre planele
principale de curbura, p. este raza de curbura echivalenta, iar F. este



56 1 Scurt istoric privind dezvoltarea transmisiilor prin angrenaje multipare

modulul de elasticitate echivalent al materialelor corpurilor contactante

definit prin relatia
1-v}  1-13\""
E, = < I ”2> . (1.10)

Er Eo
Valoarea medie a tensiunilor de contact o, si deformatia elastica totala
0 se determina prin relatiile:

2
Oom = gaz,maXa (1-11)
3P?
0= T — 1.12
"5\l 152, (1.12)

In cazul contactului liniar (fig. 1.34b), dupa aplicarea sarcinii, elipsoidul
presiunilor degenereaza intr-un cilindru eliptic (b = ¢), iar amprenta contac-
tului reprezinta o banda ingusta de latimea 2a, cu repartizarea tensiunilor
de contact o, pe latimea acesteia de asemenea dupa legitatea elipsoidului.
Semiaxa suprafetei de contact a, tensiunea de contact maxima o, max, ten-
siunea de contact medie o, si deformatia elastica totala J se calculeaza
dupa formulele:

4p.P
a= | L (1.13)

Tlpe

PE,
0 z,max WEPZ y (114)

v
Ozm = Zaz,max, (115)
2P 1 -2 2R, 1—v2 2R,

5= 1(1 i 0,407) 2(1 i 0,407) . (116
7T£|: E1 . a + + E2 . a + ( )

Este evident ca in angrenajul precesional deteriorarea suprafetelor flan-
curilor dintilor prin piting apare in rezultatul actiunii tensiunilor inalte
in contactul dintilor, cauzate de valorile mici ale razelor de curbura ale
rolelor, care, constructiv, nu pot fi mai mari decat jumatatea pasului de
distribuire a lor pe cerc. Astfel, din cauza imposibilitatii majorarii razei de
curbura a rolelor, rezistenta angrenajului la presiunea de contact determina
valoarea sarcinii transmise. Fenomenul pitingului este descris in literatura
referitoare la transmisiile dintate, rulmenti, variatoare, alte mecanisme cu
cuple cinematice superioare. La calculul tensiunilor si deformatiilor este
utilizata solutia problemei clasice din teoria elasticitatii a contactului a doi
cilindri actionati de forte exterioare. Totodata, se presupune ca, pentru
orice faza a angrenarii, dintii pot fi inlocuiti cu doi cilindri avand razele de
curbura egale cu razele de curbura ale dintilor in punctul de contact.
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1.6 Geometria contactului in angrenajul precesional si fac-
torii de sarcina

In tabelul 1.1 sunt prezentate forme de contact liniar si de contact
punctiform intre doua corpuri cu geometrie diferita, formulele de calcul ale
semiaxei amprentei de contact si ale tensiunilor de contact maximale 0, max
pentru materialul otel (fara a tine cont de frecarea din contact).

Starea tensionala a suprafetelor in contact se caracterizeaza prin actiunea
comund a tensiunilor normale o si a celor tangentiale 7. Este cunoscut faptul
ca aceste tensiuni au valori diferite in diferite puncte, si anume: tensiunea
normald principala are valoare maxima in punctul de pe suprafata corpului,
iar cea tangentiala actioneaza Intr-un punct la o addncime oarecare.

Exista doua abordari ale mecanismului aparitiei pitingului. Acest fapt
explica si existenta a doua metode de calcul la contact — dupa tensiunile nor-
male si dupa cele tangentiale. Metoda cunoscuta de calcul al angrenajelor
evolventice se bazeaza pe influenta prioritara a tensiunilor normale asupra
mecanismului de distrugere a suprafetei flancurilor dintilor angrenati. Struc-
tura relatiilor de calcul la contact al angrenajelor evolventice nu permite
utilizarea lor in calculul transmisiilor precesionale cu angrenaj multiplu.
Aceasta a condus la necesitatea elaborarii metodicii de calcul al angrenajelor
precesionale la rezistenta, tindnd cont de particularitatile geometriei si ale
contactului dintilor, precum si de specificul interactiunii rotilor conjugate
cu miscare sferospatiala.

Datorita specificului transformarii miscarii si sarcinii cu interactiune
sferospatiala a rotilor conjugate in combinatie cu profilul convex/concav
variabil al dintilor, in angrenajele precesionale multiplicitatea angrenarii
simultane este de pana la 100% perechi de dinti. Multiplicitatea maxima
este conditionatd de un coraport concret a cinci parametri definitori ai
geometriei angrenajului precesional.

In acest context, pentru determinarea tensiunilor efective de contact
este necesar sa consideram cateva particularitati specifice ale angrenajelor
precesionale, si anume:

— Gradul neuniformitatii distribuirii sarcinii intre dintii simultan angre-
nati, exprimat prin coeficientul kgp;

— Gradul de localizare a petei de contact in limitele lungimii dintilor,
exprimat prin coeficientul kg al neuniformitatii distribuirii sarcinii
pe lungimea dintilor;

— Caracterul dinamic al sarcinii, exprimat prin coeficientul dinamicitatii
sarcinii kg ;

— Influenta razelor de curbura p; si p2 a suprafetelor flancurilor dintilor
asupra diametrelor rotilor, exprimata prin coeficientul v.
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Valorile coeficientilor kp si kg se aleg conform recomandarilor aprobate
prin testari experimentale pe mostre de reductoare precesionale de tipurile
K—H-V si 2K—H in baza metodei de cercetare a starii de tensionare si
deformare a dintilor prin tensometrie si fotometrie. Valorile coeficientilor
kup, kug si kgy au fost verificate suplimentar prin analiza rezultatelor
simularilor computerizate pe platforma CAD cu produsele software Autodesk
Inventor, Solid Works, CATIA s.a., utilizand programele Adams, Motion
Inventor, ANSYS, Cosmos Works, MSG Visual Nastran etc., iar coeficientul
de proportionalitate v se alege conform nomogramelor construite in baza
analizei complexe a influentei asupra diametrelor rotilor a numarului de
dinti Z a rotilor conjugate si a unghiului de nutatie 6, unghiului axoidei
conice ¢ si unghiului de conicitate a bolturilor coroanei satelitului 3.

Calculul de rezistenta a angrenajului precesional se rezuma la determina-
rea tensiunilor efective de contact o si compararea lor cu limita admisibila
o'yp, apreciatd cu considerarea prezentei In contact a cuplei cinematice de
clasa superioara cu rostogolire si alunecare din conditia oy < U}{P.

Prin testari experimentale a fost apreciata influenta alunecarii din cuplele
cinematice superioare asupra limitei de rezistenta la contact cu rostogolire
0'yp, exprimata prin relatia

Va
ohp = O‘HP(O, 28 1 0, 72(73), (1.17)

unde ogp sunt tensiunile admisibile la rostogolirea pura, V, este viteza
de alunecare, iar K3 — coeficient adimensional si care pentru otel este
K3 = 30,5.

Valoarea tensiunilor hertziene efective o in contactul dintilor angrena-
jelor precesionale multipare cu bolturi conice urmeaza sa satisfaca conditia
de admisibilitate

og = f(P, A kap, kng, kav). (1.18)

Luand in considerare geometria contactului si specificul angrenajului

precesional, tensiunile efective de contact pot fi exprimate prin relatia

2T4(1 — V)k‘Hpk‘Hg/{Hv ,
=7 < 1.1
ot M\/ i dima buws Ze cos oy — THE: ( 9)

unde Zy = /E./7 (1 — pu?) este este constanta elasticd a materialelor
rotilor dintate conjugate.

Calculul de dimensionare a transmisiei precesionale, luand in consideratie
conditia de admisibilitate o < o/yp poate fi calculat in raport cu diametrul
mediu al rotii centrale d,,4:

dpma = 53 3 T4(1 - V) COS((S + Q)kangkHv
" (0hp)*thpa Ze tg B cos ayy

, (1.20)
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unde pq este coeficientul lungimii relative a dintelui si Z. — numérul
perechilor de dinti simultan angrenati.

Calculul angrenajului precesional la presiunea de contact integral este
prezentat in capitolul 6.

1.7 Tehnologii de fabricatie a rotilor dintate din transmisiile
precesionale

Dezvoltarea transmisiilor precesionale (TP), in evolutia lor de la ideea
conceptuala pana la diseminare, a impus necesitatea extinderii ariei de
cercetari stiintifice in diverse directii, inclusiv in cea tehnologica, pentru a-i
asigura producatorului posibilitatea unei fabricatii de calitate, cu costuri
reduse, astfel incat produsul sa fie competitiv pe piata.

Pentru valorificarea unui nou tip de transmisie mecanica, cu roti dintate
cu profil nestandardizat al flancurilor dintilor, mai intai este necesar de
a elabora tehnologia de fabricatie a danturii. In lipsa acestui important
segment de conceptie tehnologica, dezvoltarea unei transmisii se opreste la
etapa de proiectare.

Avantajele functionale ale TP deriva, in special, din asigurarea multipli-
citatii absolute a angrenarii dintilor rotilor conjugate. Realizarea acestui
deziderat a fost posibila datorita simbiozei exclusive a unor premise cinema-
tice si constructive interdependente, si anume:

— satelitul efectueaza miscare sferospatiala cu un punct fix;

— diferenta dintre numarul de dinti ai danturilor conice conjugate nu
poate fi decat +1;

— respectarea continuitatii functiei de transformare a miscarii de rotatie.

S-a constatat teoretic si experimental ca multiplicitatea absoluta (100%
perechi de dinti) a angrenarii in conditiile mentionate poate avea loc doar in
cazul utilizarii unui profil ,,convex/concav” variabil al dintilor, dependent de
cinci parametri geometrici ai angrenajului spatial. In angrenajul precesional
spatial, profilul dintilor rotii centrale este dependent de unghiurile axoidei
conice, de nutatie si de conicitate a bolturilor satelitului, de numarul de
dinti ai rotii centrale si de raportul numarului de dinti ai rotilor conjugate.

Totodata, este de mentionat ca modernizarea continua a masinilor,
automatizarea intensiva a proceselor tehnologice prin robotizare si dezvol-
tarea acceleratd a microsistemelor ingineresti din ultima perioada impun
cerinte complexe cercetatorilor si mediului economic privind elaborarea si
producerea transmisiilor mecanice cinematice de dimensiuni mici, micro si
chiar la nivel nanometric. Dezvoltarea transmisiilor mecanice cinematice
este supusa unor cerinte mereu crescande sub diverse aspecte: cinematice,
functionale, constructive, de masa si gabarite, pret de cost, tehnologice etc.
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Acestor cerinte le corespund pe deplin transmisiile precesionale dintate
(TPD), caracterizate prin avantaje unice datorate principiului nou de trans-
formare a miscarii si a sarcinii, realizat de angrenajul precesional multipar.

Constatarile mentionate se refera in totalitate atat la transmisiile prece-
sionale planetare de putere, cat si la cele cinematice, care sunt caracterizate
prin particularitati constructiv-cinematice unice ale geometriei contactului
dintilor si prin principiul functional nou de transformare a miscarii si a
sarcinii. In acest context, pentru transmisiile precesionale au fost elaborate
diverse tehnologii de fabricatie a rotilor dintate prezentate in figura 1.35.

Privind perspectivele dezvoltarii in ansamblu a transmisiilor mecanice,
trebuie de mentionat, in special, simplitatea constructiva a TP care pot
realiza Intr-o singura treapta o gama larga de rapoarte de transmitere
(i = £10 — £3600), iar multiplicitatea absolutd a angrenarii (¢ = 100%)
asigura transmiterea aceleiasi sarcini in dimensiuni mult mai reduse decat in
cele clasice. Specificul angrenarii dintilor cu miscare sferospatiala realizat in
TP deschide posibilitati unice de utilizare a acestora in sisteme de actionare
cu transmiterea miscarii si sarcinii prin perete in spatii vacuumate absolut
separate sau in sisteme electromecanice cu inertie mecanica redusa, asigurata
prin oprirea instantanee a satelitului precesional.

O particularitate comuna a TPB si TPD consta in asigurarea preciziei
cinematice inalte datorata medierii erorilor de pas ale dintilor angrenati
multipar, posibilitatii excluderii jocului din angrenaj si sporirii rigiditatii
torsionale a elementelor participante in transmiterea miscarii si sarcinii —
avantaj important pentru sistemele robotizate care necesita pozitionarea cu
precizie a organelor de lucru.

Un domeniu important de utilizare a TPD este industria automobilistica,
in care se atesta o tendinta concurentiala acerba intre producatori de a
inlocui repozitionarea manuala a diferitor agregate prin actionari electro-
mecanice. Intr-un autoturism modern sunt utilizate peste 40 de actionari
electromecanice in baza reductoarelor cu dimensiuni mici.

Cerintele de baza impuse transmisiilor mecanice folosite in acest domeniu
sunt fiabilitatea inalta, cost de producere, masa si gabarite reduse, emisie
de zgomot si vibratii reduse — exigente care pot fi satisfacute plenar de
transmisiile precesionale dintate.

Masa si gabaritele reduse, simplitatea constructiva cu un numar limitat
de elemente si alte avantaje ale TPD coreleaza cu tendinta de miniaturizare
a microsistemelor mecanice, fapt ce deschide perspective largi de utilizare
a acestora in astfel de domenii ca: tehnica medicala, a microrobotilor si
micromanipulatoarelor, industria aerospatiala, in special a microsatelitilor,
alte sisteme mecanice cu dimensiuni diametrale si liniare sub 10 mm.

Este de mentionat ca printre transmisiile cunoscute la scara mondiala
nu exista o alta transmisie cu profil variabil al dintilor, fapt ce marcheaza
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Tehnologii de fabricatie a rotilor dintate
din transmisiile planetare precesionale
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Figura 1.35. Tehnologii de fabricatie a rotilor dintate din transmisiile planetare
precesionale

originalitatea transmisiilor planetare precesionale. Aceste particularitati
unice definesc avantajele de baza ale TP: capacitate portanta inalta datorita
existentei multiplicitatii angrenarii, dimensiuni de gabarit si masa reduse,
posibilitati cinematice extinse.

Ramarca 1.4. Pentru valorificarea transmisiilor planetare precesionale
(TPP) au fost elaborate procedee moi de generare prin rostogolire-rulare
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spatiald a dintilor cu profiluri nestandardizate variabile notificate prin:
G — generarea dintilor drepti prin rostogolire-rulare spatiala cu
scula de forma trunchi de con;

Gdise — generarea dintilor drepti prin rostogolire-rulare spatiald cu
sculd de forma disc profilat periferic;

Gél . — generarea dintilor drepti cu sculd cilindricd pe masini-
unelte multiaziale cu comandd numericd;

cil . . ~ . . o ey .o ..

Gabs generarea dintilor inclinati cu scula cilindricd pe masini-
unelte multiaxiale cu comandd numericd.

1.7.1 Procedeu de generare G7°" prin rostogolire-rulare spatiala
cu scula de forma ,,trunchi de con”

Imposibilitatea utilizarii in cazul TP a metodelor clasice de generare
a danturilor se explica prin faptul ca profilul convex/concav al flancurilor
dintilor este variabil si nu poate fi aproximat cu alte profiluri existente.
Nici adaptarea utilajului de generare prin metode clasice nu este posibila,
deoarece variabilitatea formei profilului convex/concav ar impune utilizarea
unor scule speciale pentru fiecare tipodimensiune de angrenaj. S-a constatat
ca la schimbarea valorica neesentiald a doar unuia dintre cei cinci parametri
geometrici ai angrenajului, se impune utilizarea unei scule noi, cu geometrie
corespunzatoare. Acest fapt complicd mult producerea TP la scara indus-
triala, deoarece creste esential costul produsului, producatorul urmand sa
se asigure cu scule speciale pentru fiecare tipodimensiune de roata dintata,
fapt ce are un impact negativ asupra competitivitatii pe piata.

Plecand de la aceste considerente, In scurt timp dupa Inregistrarea
in 1983 a primului brevet de inventie cu denumirea Transmisia plane-
tara precesionala, a fost propus un concept tehnologic nou de generare
prin rostogolire-rulare spatiala a suprafetelor flancurilor dintilor cu profil
convex/concav variabil cu scula in forma de trunchi de con cu miscare
sferospatiala notificat G¢%'. Procedeul de generare propus se bazeaza pe
utilizarea miscarii sferospatiale incomplete a sculei cu geometrie constanta,
care permite concomitent si modificarea longitudinala a dintilor®. Principiile
generarii flancurilor dintilor prin rostogolire-rulare spatiala, cinematica si
aspectele teoretice ale procedeului sunt descrise in [8, 9].

Procedeul de generare a flancurilor dintilor cu profil convex/concav prin
rostogolire-rulare spatiala cu sculd de forma ,trunchi de con” cu miscare
sferospatiala, inclusiv de modificare longitudinala a flancurilor dintilor,
precum si echipamentele pentru realizarea acestora au fost protejate cu

5Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.
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brevetele de inventie [111] si [126] cu prioritatea din 05.01.1998 si, respectiv,
din 27.07.1998.

In baza acestui procedeu au fost elaborate bazele teoretice [13] ale
generarii flancurilor dintilor rotii-satelit cu profil in arc de cerc. In acest
scop a fost propus mecanismul de legaturd sculd — semifabricat, care sa
asigure pozitionarea contururilor generatoare ale sculei in raport cu dintele
rotii-semifabricat, astfel incat infasuratoarea lor sa prezinte profilul in arc

de cerc al dintilor rotii-satelit.

1.7.2 Procedeu de generare Gf_issc prin rostogolire-rulare spatiala
cu scula-disc profilata periferic

Cu scopul extinderii posibilitatilor tehnologice de generare prin rostogolire-
rulare spatiala a suprafetelor flancurilor dintilor cu profil convex/concav
variabil pentru rotile centrale cu diametre mai mici de d = 100 mm, inclusiv
pentru generarea suprafetelor negative ale matritelor formelor de turnat
si de presare a rotilor angrenajelor precesionale, a fost propus procedeul
de generare cu sculi-disc profilat periferic notificat G%5¢. Procedeul de
generare prin rostogolire-rulare spatiala cu scula in forma de disc profilat
periferic este descris in [103] si protejat cu brevetele de inventie [114] si
[115] cu prioritatea din 19.04.2001 si, respectiv, din 22.10.2004.

cil
m.ax

1.7.3 Procedeu de generare G
cu scula cilindrica

prin rostogolire-rulare spatiala

In scopul extinderii posibilitatilor tehnologice de fabricatie, al majorarii
productivitatii si preciziei de executie a danturilor rotilor, a fost propus
procedeul de generare cu scula de forma cilindricd, pe masini cu comanda
numerici cu 3 si 5 grade de mobilitate notificat G . Cinematica si bazele

teoretice ale procedeului de generare prin rostogolire-rulare spatiala cu scula
cilindrica sunt descrise in [106].

1.7.4 Tehnologii neconventionale de fabricatie a rotilor dintate

Datorita particularitatilor constructiv-cinematice specifice ale angrena-
jelor precesionale, putem afirma ca extinderea ariei de utilizare a TPD cu
dimensiuni mici si micro poate fi realizata prin largirea si diversificarea
procedeelor tehnologice de fabricare a rotilor conice cu profil nestandardizat
al dintilor.

Este evidenta oportunitatea utilizarii tehnologiilor obisnuite de fabricatie
a rotilor dintate de dimensiuni mici prin turnare din mase plastice si prin
presare din pulberi metalice. In acest context au fost elaborate procedee
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de fabricatie a matritelor formelor de turnare si de presare cu profiluri
nestandarde oglinda ale dintilor.

De asemenea, au fost elaborate concepte tehnologice neconventionale
de fabricatie a danturilor angrenajelor precesionale cu profiluri variabile
convex/concave si in arc de cerc prin electroeroziune cu electrod filiform sau
masiv, inclusiv prin laser si flux de electroni. A fost elaborat procedeul de
fabricatie prin electroeroziune cu electrod filiform a danturilor cu profiluri
convex/concave si in arc de cerc negative (oglinda), pentru matritele formelor
de turnare din mase plastice si de presare prin sinterizare din pulberi metalice
a rotilor centrale din transmisiile precesionale (fig. 1.16 — 1.18). Procedeele
tehnologice au fost protejate cu brevetele de inventie [116, 122, 123].

1.7.5 Tehnologii de prototipare a rotilor dintate prin imprimare
3D

Noi posibilitati tehnologice de fabricatie a rotilor angrenajelor precesio-
nale cinematice au aparut odata cu dezvoltarea tehnologiilor aditive realizate
prin prototiparea pieselor la imprimante 3D. Aceste deschideri tehnologice
vor extinde aria de utilizare a TPD la nivel de mini- si microsisteme, care
la ora actuala au un loc aparte pe diverse segmente ale pietei de desfacere,
printre care industria de automobile, robotica, utilaj tehnologic, sisteme
mecanice de precizie inalta.
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SINTEZA TRANSMISIILOR
PLANETARE PRECESIONALE

Conform criteriilor de clasificare, transmisiile precesionale se refera la
clasa celor planetare, deoarece axa satelitului este mobila. Transmisia plane-
tara precesionald constituita dintr-o roata centrala solara K, un portsatelit
H si un mecanism de legatura W a satelitului cu arborele condus V se
marcheaza prin K—H—-V, iar transmisia cu doua roti centrale 2K si un
portsatelit H se marcheaza prin 2K—H.

In transmisia planetara precesionala K—H—V, mecanismul de legatura
W realizeaza transmiterea miscarii de rotatie redusa si a momentului de
torsiune de la satelitul aflat in miscare sferospatiala catre arborele condus
V, iar in transmisia 2K—H, functia mecanismului W este inlocuita de cele
doua roti solare, dintre care una este mobila legata cu arborele condus V.

Prin urmare, conform structurii, transmisiile planetare precesionale se
impart in doua clase de tip K—H—V si de tip 2K—H, iar in baza lor poate
fi sintezata o gama variata de solutii constructive cu diferite posibilitati
cinematice si functionale, cum ar fi de reductor, multiplicator, diferential,
de autofranare, sau de transmitere a miscarii si a momentului de torsiune
»prin perete” in spatii etanse. In baza structurilor K—H—V si 2K—H pot
fi create structuri complexe de transmisii cu rapoarte de transmitere foarte
mari, inclusiv cutii de viteze si variatoare.

2.1 Structura si cinematica transmisiilor planetare precesio-
nale de tip K—H-V

Schema cinematica a transmisiei precesionale K—H—V (fig. 2.1a) [8, 10]
include patru elemente: portsatelitul H, roata-satelit g, roata centrala b si
batiul. Roata-satelit g cu roata centrala b se afla in angrenare interioara,
iar generatoarele dintilor lor se intersecteaza intr-un punct, numit centru de
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precesie. Roata-satelit g este amplasata pe portsatelitul H, elaborat in forma
unei manivele inclinate, a carei axa formeaza cu axa rotii centrale unghiul
0, numit unghi de nutatie. Manivela inclinatd H, rotindu-se, transmite
rotii-satelit o miscare sferospatiala in raport cu articulatia sferica instalata
in centrul de precesie.

(e) (f)

Figura 2.1. Scheme cinematice ale transmisiei precesionale K—H—-V
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Sa analizdm cinematica acestor transmisii, avand o legatura suplimen-
tara a satelitului g cu batiul (carcasa). La o rotatie a arborelui motor
(portsatelitului H), roata centrala b se va roti cu un unghi Ay,. Pentru
determinarea pozitiei arborelui condus V functie de pozitia arborelui motor
H | este necesara stabilirea ecuatiei de miscare a rotii-satelit.

La viteza unghiulara constanta a arborelui motor H, miscarea sferospa-
tiala a satelitului g este descrisa de un sistem de ecuatii exprimate prin
unghiurile Euler:

Y =wgt, @=p(t), 0= const, (2.1)

unde 1) este unghiul de precesie (de rotatie a axei O'O’ a rotii-satelit g in
raport cu axa OO a rotii centrale b), ¢ este unghiul de rotatie proprie a
satelitului in jurul axei sale, iar § — unghiul de nutatie (de inclinare a axei
rotii-satelit fatd de axa OO a rotii centrale).

Trebuie de mentionat ca ecuatia rotatiei libere a rotii-satelit este deter-
minata de tipul legaturii cinematice dintre roata-satelit si batiu. Pentru
transmisia cu mecanism de legatura in forma unui cuplaj cu dinti (fig. 2.1b)
raportul de transmitere variaza in limitele:

i%rv _ _chosﬂ — 7y

% (2.2)
g  Zg— Zycosl
HV Zpcos 6

atingand valorile extreme de 4 ori la fiecare turatie a arborelui motor H.
Acest neajuns poate fi eliminat utilizand in calitate de mecanism de legatura
articulatia cardanica dubla, cuplajele sincronice cu bile etc.
La o rotatie a arborelui-manivela H, raportul de transmitere mediu il}W
al transmisiei cu roata centrala fixa va fi
b Zy
Ty o7y (2.3)
In cazul in care Z, = Zy + 1, din relatia (2.3) rezulti ci i%y, = —Z,,
prin urmare arborii conducator si condus se rotesc in directii diferite, iar
in cazul in care Z, = Z; — 1, se obtine ca iﬂ’w = Zg4 si arborii se rotesc in
aceeasi directie.
Transmisiile precesionale K—H—V se impart in doua tipuri de baza:
— cu roata centrala fixata de batiu (fig. 2.1b,¢,d, e, f);

— cu roata-satelit imobila la rotire (fig. 2.2a,b, ).

Scheme de transmisii precesionale, in care roata centrala b este fixata de
carcasa (batiu), iar roata-satelit g — de arborele condus V, sunt prezentate
in figura 2.1 (b, ¢, d, e).
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(b) (©)

Figura 2.2. Scheme cinematice ale transmisiei precesionale K—H—V (cu roata
centrald mobild)

In transmisiile precesionale K—H—V cu roata centrala fixa, un element
important este mecanismul W de legatura a rotii-satelit cu arborele condus V.
Mecanismul W asigura transmiterea miscarii dintre arborii cu axe paralele
ai rotii-satelit si celei centrale, care au diferenta de dinti Z, = Z; & 1.
Raportul de transmitere mediu al acestor transmisii se determina din (2.3).

In baza schemei structurale (fig. 2.1 ¢) a fost proiectat si fabricat modelul
demonstrational al reductorului precesional (fig. 2.3). Executia capacului
reductorului din material transparent permite vizualizarea principiului de
functionare a reductorului precesional.

(b)

Figura 2.3. Primul (1983) model demonstrational de reductor planetar precesional
K—-H-V (i = —29): schema cinematica (a) si vederea generala (b)

Pentru efectuarea testarilor experimentale, in baza aceleiasi scheme
structurale a fost elaborata documentatia de proiect, conform careia in anul
1983 a fost fabricat prototipul experimental al primului reductor planetar
precesional de tip K—H-V (fig. 2.4).
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Figura 2.4. Primul (1984) prototip experimental al reductorului planetar prece-
sional K—H-V (T = 900 Nm;i = —20)

In transmisia planetari precesionald din figura 2.1 (d), roata-satelit
este amplasata Intre doua roti dintate fixe, care au acelasi numar de dinti.
Aceasta transmisie poseda capacitate portanta ridicata si asigura dimensiuni
axiale reduse. In conformitate cu contractul economic cu NPO Vetroen (or.
Moscova,Federatia Rusa) in baza schemei structurale din figura 2.1 (d) a
fost elaborata documentatia de proiect si fabricatd mostra experimentala a
multiplicatorului planetar precesional axial de tip K—H—V (fig. 2.5) de doua
tipodimensiuni, cu puterea de 8 si 16 kW, pentru actionarea generatoarelor
turbinelor eoliene [75].

In transmisia K—H—V conform structurii din figura 2.1 (e), arborele-
maniveld H este dotat cu o flansa inclinatd sub unghiul de nutatie 6,
care prin intermediul unui rulment axial comunica miscare sferospatiala
satelitului g cu coroana cu Z, bolturi conice. Roata centrala este fixata de
carcasa, iar mecanismul de legatura a satelitului g cu arborele condus V'
este realizat in forma unui cuplaj cu bile sincron. Este de mentionat ca
in aceasta transmisie axele bolturilor conice formeaza cu axa satelitului g
unghiul § care, dupa cum se va vedea din capitolul 3, in cazul 6 > 0 profilul
flancurilor dintilor rotilor centrale este mai acceptabil pentru fabricatie, iar
multiplicitatea angrenarii acestora este mai mare.

In figura 2.1 (f) este prezentata schema unei transmisii precesionale
combinate, care include doua transmisii K—H—V. Coroana cu bolturi
conice b este fixa si angreneaza din ambele parti cu dintii rotilor-satelit
g1 si g2, instalate pe manivele inclinate diferit (in calitate de manivela
inclinata pentru roata-satelit gs serveste suprafata exterioara a butucului
rotii-satelit g1). Miscarea de rotatie a rotilor-satelit g; si g2 se transmite
arborilor condusi V; si Va prin mecanismele de legatura Wy si Wy. Raportul
de transmitere a mecanismului se determina din relatiile
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Figura 2.5. Primul (1985) multiplicator planetar precesional K—H—V (P =
16 kW, i = —19): schema cinematica (a), vederea generald (b) si desfasurata axiala
pe componente (c)

b Ze ) dacd Zy=Zg 41, (2.4)
H\Vy Zb - Zgl Zgl’ daCé Zb = Zg1 — ]_7
b = —Zg Ly dacd Zy, = Zy + 181 Zg, = Zp — 1, (2.5)
H1V2 291Z92’ daca Zgl frd Zb — 1 si Zg2 — Zb + 1. .

Astfel, transmisia poate realiza un interval de rapoarte de transmitere
destul de larg: 4. = £8 + 60 si i, = +60 + 3600 in gabarite relativ
mici. O astfel de sinteza a transmisiilor precesionale K—H—V a devenit
posibila In urma imbinarii functiilor angrenarii a doua roti dintate mobile
cu o coroana din bolturi conice amplasate intre danturile rotilor mobile.

In baza schemei structurale (fig. 2.1 f) a fost elaborat, proiectat si fabri-
cat prototipul demonstrativ al reductorului planetar precesional combinat
(fig. 2.6a,b).

Transmisii precesionale cu roata-satelit imobilizata de la rotatie sunt
prezentate in figura 2.2.
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(a) (b)

Figura 2.6. Primul (1984) prototip experimental al reductorului planetar prece-
sional combinat K—H—V: schema cinematicé (a) si vederea generald (b)

In transmisiile precesionale K—H—V cu roata-satelit g fixatd de la
rotire de batiu, mecanismul de legatura W a acestuia cu arborele condus V'
poate fi realizat in forma de degete-spite curbe cu originea razei de curbura
amplasata in centrul de precesie (fig. 2.2a). Pentru a asigura rotirea
uniforma a arborelui condus V, peretii gaurilor de contact cu spitele-degete
sunt profilate cu considerarea unghiului de nutatie 0 al satelitului.

In transmisiile precesionale prezentate in figura 2.2 (b), mecanismul de
legatura a rotii-satelit W cu batiul reprezinta o diafragma gofrata, care
asigura transmiterea miscarii de rotatie si a momentului de torsiune in
spatiu etansat (totodata transmite momentul de torsiune reactiv de la
satelit catre batiu). Pentru asigurarea simetriei fortelor de deformare a
diafragmei gofrate W, centrul acestora trebuie sa corespunda cu centrul
de precesie al satelitului. In baza schemei structurale (fig. 2.2b) a fost
elaborata documentatia de proiect si fabricatd mostra experimentala a
reductorului precesional prezentat in figura 2.7.

In transmisia precesionald (fig. 2.2¢), coroana rotii-satelit formata din
bolturi conice g este amplasata flotant intre dintii rotii centrale b cu profil
convex/concav si dintii rotii-satelit g; antrenate in miscare sferospatiala
prin intermediul manivelei H, inclinate sub unghiul #. Axele bolturilor
conice sunt instalate in canelurile radiale ale carcasei, formand mecanismul
de legatura W, iar roata-satelit g; este imobilizata de la rotire prin inter-
mediul mecanismului de legatura Wj. Angrenarea ,,bolturi conice — profil
convex/concav” a rotii centrale este multipara si constituie 100% perechi
de dinti, fapt care defineste o pozitie univoca a coroanei cu bolturi conice.

La rotirea manivelei H, bolturile conice se rostogolesc pe suprafetele
conice ale flancurilor dintilor rotii centrale b, comunicand acesteia miscare
de rotatie prin alternanta catre doi arbori Vj si Va, cu reductia:
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(b)

Figura 2.7. Primul (1984) prototip experimental al reductorului planetar pre-
cesional K—H—V cu transmiterea miscarii si sarcinii in spatii etanse: sectiunea
axiald (a) si vederea generald (b)

—2Zy, daca Zg =Zy+1,
"HV; Zy, daci Z, = Zy — 1.

Avantajele transmisiilor planetare precesionale K—H—V sunt:

— gama larga a rapoartelor de reducere ¢ = 8 — 60, iar In constructii
speciale i = 60 — 3600;

— functioneaza in regim de reductor si multiplicator;

— asigura transmiterea miscarii in spatii etanse prin membrane gofrate.

2.2 Structura si cinematica transmisiilor planetare precesio-
nale de tip 2K—H

Transmisiile planetare precesionale de tip 2K—H sunt constituite din
roata-satelit cu doua danturi laterale g; si g2 conjugate in angrenare cu
rotile centrale imobild b si mobila ¢ (fig. 2.8). Pentru examinarea relatiilor
cinematice 1n transmisia precesionala 2K —H, in figura 2.8 prezentam rotile
transmisiei prin patru axoide conice cu unghiurile la varf &, dy,, dg, si 6. si
razele la baza Ry, Rg,, Ry, si R.. Axa O'O’ a rotii-satelit g este inclinata
fata de axa comuna OO a rotilor centrale b si ¢ sub unghiul 6.

Admitem ca roata centrala b este fixa. La rotatia arborelui conducator
H cu viteza unghiulara wy constanta, miscarea sferospatiala a rotii-satelit



2.2 Structura si cinematica transmisiilor precesionale de tip 2K—H 73

Axa instantanee

Figura 2.8. Schema principiala a transmisiei precesionale 2K—H cu roti in forma
de axoide conice

g poate fi descrisa prin sistemul de ecuatii:

By

1/} = —(,U'Ht )
R.‘]l

©p =wgt, 0= const.

Viteza unghiulara w, a rotii-satelit g in jurul axei instantanee se deter-
mina din relatia

Wy = \/11}2 + @2 + 02 4 20 cos . (2.6)
Diferentiem in raport cu timpul relatia (2.6) si folosim raportul

Rb sin (Sb
R, sindg,

ca sa obtinem

Sin2 5(, sin 5(,

-2

coswgy
) . ’
sin® dg, sin g,

wg =4/1+

iar substituind raportul unghiurilor d, = d 4, — ¢, obtinem

Astfel, dantura g; a rotii-satelit g, intrand in angrenare cu roata fixa b
comunica rotii-satelit g miscare de rotatie in jurul axei instantanee cu viteza
unghiulara w.
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Concomitent, a doua dantura g a rotii-satelit g angreneaza cu dantura
rotii mobile ¢, comunicandu-i miscare de rotatie cu viteza unghiulara we.
Cunoscand viteza unghiulara a rotii-satelit w, si pozitia axei instantanee,
determinam viteza In punctul P al angrenarii rotii mobile ¢ cu dantura g,

V = pr = chCa

unde p este distanta minima din punctul P pana la axa instantanee.

Exprimand distanta p prin parametrii transmisiei si inlocuind in relatia
vitezei punctului P, obtinem formula pentru determinarea vitezei unghiulare
a rotii mobile ¢

p RyRy, — Ry, Re ZvZgy — Zg1 Ze
We = WH—— = —WH = —wg——2—S—
¢ R, Ry R, Zg Ze

si a raportului de transmitere a transmisiei planetare precesionale 2K—H
cu roti notificate prin numarul de dinti

WH Zglzc

— = 2.7
We IpZgy, — ZLg, Ze 27)

1=
Pentru coraportul dintilor Z. = Z,,, Zy, = Zy, + 151 Z, = Z;, — 1 avem
il He =24 2
Transrmsiile precesionale 2K—H pot fi elaborate dupa doua scheme
de baz#: cu amplasarea unilaterald si bilaterali a rotilor centrale. In
cazul dispunerii bilaterale (fig. 2.9a,b,d, e, f) gabaritele axiale se maresc,
iar la amplasarea unilaterala (fig. 2.9¢) gabaritele axiale scad. Alegerea
schemei structurale este dictata de cerintele caietului de sarcini la proiectare,
indeosebi de gabaritele limita ale mecanismului de actionare a masinii.
Structura cinematica de baza a transmisiilor precesionale de tip 2K—H
este prezentata in figura 2.9 (a), care include roata-satelit g cu doua coroane
cu bolturi conice Z,, si Z,,, aflate in angrenare corespunzator cu rotile
centrale fixla b si mobila a. Raportul de transmitere se determina prin:

Zg Z
i=—t—— (2.8)
ZyZgy — Zg, Ze

Analiza relatiei (2.6) arata ca transmisiile precesionale 2K —H asigura
realizarea unui interval larg al rapoartelor de transmitere. Efectul cinematic
maximal este

{22 —1, dacd Zy = Zyy, Zyg, = Zgy + 1, Ze = Zyy — 1,

? max ~
Hhmec =) 72, dach Z, = Zy,, Zgy = Zgy + 1, Zyy = Zg, — 1.
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(d) (e) (f)

Figura 2.9. Scheme cinematice ale transmisiei precesionale 2K—H

Angrenajele propuse permit obtinerea efectului cinematic maximal si
pentru alte rapoarte ale numerelor dintilor, de exemplu:

. z2, dacd Z. = Zg,, Zg, = Zg, — 1, Zyy = Zg, + 1, 2.9)
max o .
Z7, =1, dack Zy = Zg,, Zg, = Zgy — 1, Ze = Zg, + 1.

In figura 2.10 este prezentat reductorul precesional 2K—H in sectiune
axiala (a), mostra demonstrationald a reductorului (b) si mostra demonstra-
tionala a reductorului precesional cuplat la motorul electric cu frecventa
variabili a turatiilor (n = 0 — 5000min'), (c) fabricate in 1985.

Mostra demonstrationald (fig. 2.10b) a reductorului precesional 2K—H a
fost executata cu carcasa din material transparent, care permite vizualizarea
specificului miscarii sferospatiale a rotii-satelit si a procesului de angrenare
a rotilor conjugate.

Pentru perceperea mai buna a constructiei si a functionalitatii compo-
nentelor structurale ale unui reductor precesional 2K—H, in figura 2.11 este
prezentat reductorul precesional 2K—H in forma desfasurata, elaborat in
baza schemei cinematice din figura 2.9 (a). O analizi sumara ne demon-
streaza simplitatea constructiva a reductorului planetar precesional 2K—H
cu doar trei elemente de baza: 2 roti dintate centrale cu profil nestandardizat
al dintilor si o roata-satelit cu 2 coroane cu bolturi conice pot asigura o
gama larga de reducere a turatiilor — ¢ = 10 — £3600.
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Figura 2.10. Primul (1985) reductorul precesional 2K —H: in sectiune axiald (a),
mostra demonstrativa a reductorului (b), mostra demonstrativa a motoreductorului

()

Figura 2.11. Reductorul planetar precesional 2K—H in forma desfasurata: 1—
arbore-manivela cu ax inclinat; 2— satelit cu doua coroane de bolturi conice; 3,4—
roti centrale fixa si mobild cu profiluri convex/concave ale dintilor; 5— arbore
condus; 6— capac de care se fixeaza roata imobila; 7— carcasi; 8— satelit cu doua
coroane de dinti cu profil in arc de cerc
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Transmisiile precesionale de tip 2K—H asigura realizarea rapoartelor
de transmitere mari, in consecinta angrenajele lor sunt suprasolicitate cu
momente de torsiune. Din aceste considerente, prezinta interes transmisia
conform structurii din figura 2.9 (b), in care fiecare coroana de role Z,, si Z,,
ale satelitului g angreneaza simultan cu doua roti dintate centrale laterale -
una mobild si alta fixa, iar Z,;, = Z,,. Coroanele curole Z,, si Z,, reprezinta
angrenaje interne si angreneaza cu rotile centrale fixe by, ba si mobile ¢y, cs.
Rotile centrale fixa by si mobila ¢y sunt executate cu angrenare interna, iar
rotile centrale by si ¢; — cu angrenare externa. Fiecare coroana cu role Z,
si Zg4, formeaza cu rotile centrale doua angrenaje in care perechile de dinti
portanti de sarcina sunt plasati in zone diametral opuse. Astfel, ambele
angrenaje cu multiplicitatea de 100% asigura transmiterea momentului de
torsiune cu participarea tuturor rolelor, inclusiv compensarea reciproca a
fortelor axiale. Numarul dintilor Z,,, Zg,, Z; si Z,. si coraportul acestora
se aleg conform tabelului 2.2.

In schema din figura 2.9 (¢) roata fixi b si cea mobilid a sunt plasate
de aceeasi parte a rotii-satelit g. Rolele Zg, si Zg, pot fi situate pe axe
separate sau comune. In cazul amplasarii pe aceeasi axa, i.e. atunci cand
Zg, = Zg,, raportul de transmitere se determina din relatia:

po_ P [ % dwkZe=Zp4lsiZ=Z, -1 o0
W2 —Ze %, dach Ze=Zg — 1§ Zy=Zg +1.

In transmisia din figura 2.9 (d), roata centrala b este fixata de carcasa,
iar roata mobila c - de arborele condus V. Coroana cu Z, role, odata cu
miscarea sferospatiala a satelitului g, angreneaza cu coroanele de dinti ale
rotilor centrale fixa b si mobila ¢, astfel comunicandu-i arborelui condus
miscare de rotatie redusa cu

b Z. ~Ze dack Zo=Zy— 181 Zy = Zy + 1,
Y = T 7 (2.11)
Zy — Zec 2o, dacd Zo=Zg+1si Zy = Zy— 1.

In cazul in care Z;, = Z,, angrenajul rotilor Z; — Z, indeplineste functia
mecanismului de legatura a satelitului cu carcasa, iar raportul de transmitere
se determina din relatiile

Z, ~Ze, daca Zy = Z.+1,

b
Sy = ——— = 2.12
W= Z,- 2. Z,, daci Z, = Zo — 1. (2:12)

In transmisia respectiva, pentru a omite alunecarea din angrenaj este
necesar ca multiplicitatea angrenarii ¢ < 50% perechi de dinti in ambele
angrenaje.
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In transmisia conform structurii din figura 2.9 (e), pentru asigurarea
posibilitatii generarii suprafetelor flancurilor dintilor prin rostogolire-rulare,
coroanele cu dinti Z,, si Z. au angrenare externd, iar cele cu role 7 si Z,,
— angrenare interna.

In cazul in care in transmisia din figura 2.9 (f) avem Z,, # Z,,, atunci
raportul de transmitere este

Zg, 7.
iy = 12— (2.13)

?
ZyZg, — Zg, Ze
iar in cazul in care Z, = Z,,, rotile conjugate respective indeplinesc functia
mecanismului de legatura a satelitului g cu arborele condus, cu transmiterea
miscarii de rotatie reduse cu raportul

Ze

-b
7 = 2.14
HV Zg — Ze ( )

Pentru diminuarea sarcinii axiale asupra rulmentilor, este oportun ca in
transmisia 2K—H un angrenaj, spre exemplu Z,, — 7, sa fie cu angrenare
internd, iar altul Z,,—Z. cu angrenare externa. In acest caz, dintii conjugati
care transmit sarcina In ambele angrenaje sunt plasati pe aceeasi parte a axei
arborelui-manivela H, amplasare care conduce la diminuarea momentului
fortelor axiale In raport cu centrul de precesie, implicit la diminuarea fortelor
radiale in rulmentii satelitului si arborelui-manivela H. In acest caz, fortele
axiale din angrenaj nu se autocompenseaza, de aceea pentru fiecare caz
aparte se cere o analiza de optimizare a cinetostaticii transmisiei.

2.2.1 Coraportul numerelor de dinti ai rotilor angrenate

Pentru calculul ingineresc si proiectarea optima a transmisiilor prece-
sionale 2K—H, sunt necesare recomandari privind selectarea numarului de
dinti ai rotilor conjugate care sa asigure obtinerea raportului de transmitere
si directia necesara de rotire a arborelui condus, inclusiv realizarea regimu-
lui de functionare de reductor sau de multiplicator, alte cerinte conforme
conditiilor caietului de sarcini. In scopul facilitarii selectirii numarului
rational de dinti reiesind din relatia (2.8), au fost calculate rapoartele
de transmitere posibile de realizat cu transmisia precesionala cu diferite
variante ale coraportului numarului de dinti.

In tabelul 2.1 sunt prezentate rapoartele de transmitere pentru transmi-
sia 2K —H cu numarul de dinti ai coroanelor satelitului Zs (Zg, ) si Z3 (Z,) si
ai rotilor centrale fixa Z; (Z;) si mobila Zy (Z,) cu corapoartele Z; = Zs — 1
Si Zy = Zs — 1, iar Zy = Z3 +1,2,3. Aceasta configuratie a numarului de
dinti asigura rapoarte de transmitere in diapazonul £20 si 3599 in cazul
numarului de dinti minimal Z = 15 si maximal Z = 60 si se recomanda
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atat pentru angrenajele precesionale cu bolturi, cat si pentru cele dintate
(fig. 2.12) cu regim de functionare de reductor.

Figura 2.12. Angrenaje precesionale 2K—H cu bolturi (a, b) si dintat (c, d)

In anexele A1 — A3 sunt prezentate rapoartele de transmitere realizate
prin diferite configuratii ale numarului de dinti posibile in angrenajele
precesionale cu bolturi, in special cu regim de functionare de multiplicator.
In anexa Al sunt prezentate rapoartele de transmitere ¢ pentru configuratia
numarului dintilor Z; = Zo — 1, Zy = Z3+1, Zy = Z3F1,2,3,..., In anexa
A2 — pentru configuratia 21 = Zo+ 1, Zy = Z3— 1, Zo = Z3 ¥ 1,2,3,.. .,
iar in anexa A3 —pentru Z1 = Zo + 1, Zy = Z3+ 1, Zy = Z3 F 1.

Tabelul 2.1. Rapoartele de transmitere in transmisia precesionala 2K —H

LA A T

g il :
-255. 16 17 16 15 -135 17 18 16 15 -95.0 18 19 16 15
0.0 16 17 17 16 -288 17 18 17 16 -152 18 19 17 16
289.0 16 17 18 17 00 17 18 18 17 -323 18 19 18 17
153.0 16 17 19 18 324 17 18 19 18 0.0 18 19 19 18
107.7 16 17 20 19 171 17 18 20 19 361.0 18 19 20 19

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus

in contrasens, iar semnul ,+” - in acelasi sens.
*1 ]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z <15 si maximal mai mare de Z=

60.



80 2 Sinteza transmisiilor planetare precesionale

Continuare Tabelul 2.1

i* thl Z;! Z;I Z:l i 71 Z: A i 71 7 7 e
85.0 16 17 21 20 1200 17 18 21 20 190.0 18 19 21 20

714 16 17 22 21 945 17 18 22 21 1330 18 19 22 21
623 16 17 23 22 792 17 18 23 22 1045 18 19 23 22
559 16 17 24 23 69.0 17 18 24 23 874 18 19 24 23
51.0 16 17 25 24 617 17 18 25 24 76.0 18 19 25 24
472 16 17 26 25 563 17 18 26 25 679 18 19 26 25
442 16 17 27 26 520 17 18 27 26 618 18 19 27 26
417 16 1 28 27 486 17 18 28 27 570 18 19 28 27
397 16 17 29 28 458 17 18 29 28 532 18 19 29 28
379 16 17 30 29 435 17 18 30 29 501 18 19 30 29
364 16 17 31 30 415 17 18 31 30 47.5 18 19 31 30
351 16 17 32 31 399 17 18 32 31 453 18 19 32 31
340 16 17 33 32 384 17 18 33 32 434 18 19 33 32
330 16 17 34 33 371 17 18 34 33 418 18 19 34 33
321 16 17 35 34 36.0 17 18 35 34 40.4 18 19 35 34
313 16 17 36 35 350 17 18 36 35 391 18 19 36 35
306 16 17 37 36 341 17 18 37 36 38.0 18 19 37 36
300 16 17 38 37 333 17 18 38 37 370 18 19 38 37
294 16 17 39 38 326 17 18 39 38 361 18 19 39 38
288 16 17 40 39 319 17 18 40 39 353 18 19 40 39
283 16 17 41 40 313 17 18 41 40 345 18 19 41 40
279 16 17 42 41 308 17 18 42 41 339 18 19 42 41
275 16 17 43 42 302 17 18 43 42 333 18 19 43 42
271 16 17 44 43 298 17 18 44 43 327 18 19 44 43
267 16 17 45 44 293 17 18 45 44 320 18 19 45 44
264 16 17 46 45 289 17 18 46 45 31.7 18 19 46 45
26.1 16 17 47 46 286 17 18 47 46 312 18 19 47 46
258 16 17 48 47 282 17 18 48 47 308 18 19 48 47
255 16 17 49 48 279 17 18 49 48 304 18 19 49 48
252 16 17 50 49 276 17 18 50 49 30.0 18 19 50 49
25.0 16 17 51 50 273 17 18 51 50 297 18 19 51 50
248 16 17 52 51 270 17 18 52 51 294 18 19 52 51
246 16 17 53 52 26,7 17 18 53 52 291 18 19 53 52
244 16 17 54 53 265 17 18 54 53 288 18 19 54 53
242 16 17 55 54 26.3 17 18 55 54 28.5 18 19 55 54
240 16 17 56 ab 261 17 18 56 55 282 18 19 56 55
238 16 17 57 56 258 17 18 57 56 280 18 19 57 56
236 16 17 58 B 257 17 18 58 57 278 18 19 58 57
235 16 17 59 58 255 17 18 59 58 276 18 19 59 58
233 16 17 60 59 253 17 18 60 59 273 18 19 60 59

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - in acelasi sens.

*1]a necesitate numdarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare de Z= 60.
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i*

-75.0
-107
-170
-360
0.0

400.0
210.0
146.7
115.0
96.0

83.3
74.3
67.5
62.2
58.0

54.5
51.7
49.2
47.1
45.3

43.8
42.4
41.1
40.0
39.0

38.1
37.3
36.5
35.8
35.2

34.6
34.1
33.6
33.1
32.7

32.3
319
31.5
31.2
309

306
30.3
30.0
29.7
295

-63.0
-84.0
-119
-189
-399

0.0
441.0
231.0
161.0
126.0

105.0
91.0
81.0
73.5
67.7

63.0
59.2
56.0
53.3
51.0

49.0
47.3
45.7
44.3
43.1

42.0
41.0
40.1
39.3
38.5

37.8
37.2
36.6
36.0
355

35.0
345
34.1
33.7
334

33.0
32.7
32.4
32.1
31.8

Continuare Tabelul 2.1

i
-55.0
-70.4
-93.5
-132
-209

-440
0.0
484.0
253.0
176.0

137.5
1144
99.0
88.0
79.8

73.3
68.2
64.0
60.5
575

55.0
52.8
50.9
49.2
47.7

46.3
45.1
44.0
43.0
42.1

41.3
40.5
398
39.1
385

37.9
37.4
36.9
36.4
36.0

35.6
35.2
34.8
34.5
34.2

Z1
21
21
21
21
21

Z
22
22
22
22
22

Zs
16
17
18
19
20

21
22
23
24
25

26
27
28
29
30

31
32
33
34
35

36
37

Zy
15
16
17
18
19

20
21
22
23
24

25
26
27
28
29

30
31
32
33
34

a5
36

* semnul ,-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+"” - in acelasi sens.
*1 Ja necesitate numdrul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare de Z= 60.
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Continuare Tabelul 2.1

gt ZY 2 2 4 B 2 m & b b B By &

-49.3 22 23 16 15 -450 23 24 16 15 -41.7 24 25 16 15
-61.3 22 23 17 16 -549 23 24 17 16 -50.0 24 25 17 16
-78.2 22 23 18 17 -68.0 23 24 18 17 -60.7 24 25 18 17
-103 22 23 19 18 -864 23 24 19 18 -75.0 24 25 19 18
-146 22 23 20 19 -114 23 24 20 19 -95.0 24 25 20 19
-230 22 23 21 20 -160 23 24 21 20 -125 24 25 21 20
-483 22 23 22 21 -252 23 24 22 21 -175 24 25 22 21
0.0 22 23 23 22 -528 23 24 23 22 -275 24 25 23 22
529.0 22 23 24 23 00 23 24 24 23 -575 24 25 24 23

276.0 22 23 25 24 576.0 23 24 25 24 0.0 24 25 25 24

1915 22 23 26 25 300.0 23 24 26 25 625.0 24 25 26 25
149.5 22 23 27 26 2080 23 24 27 26 3250 24 25 27 26
124.2 22 23 28 27 162.0 23 24 28 27 2250 24 25 28 27
107.3 22 23 29 28 1344 23 24 29 28 1750 24 25 29 28
95.3 22 23 30 29 1160 23 24 30 29 145.0 24 25 30 29

86.3 22 23 31 30 1029 23 24 31 30 1250 24 25 31 30

79.2 22 23 32 31 930 23 24 32 31 1107 24 25 32 31
73.6 22 23 33 32 853 23 24 33 32 1000 24 25 33 32
69.0 22 23 34 33 792 23 24 34 33 91.7 24 25 34 33
65.2 22 23 35 34 742 23 24 35 34 850 24 25 35 34
61.9 22 23 36 35 700 23 24 36 35 795 24 25 36 35
59.1 22 23 37 36 66,5 23 24 37 36 750 24 25 37 36
56.7 22 23 38 37 634 23 24 38 37 712 24 25 38 37
54.6 22 23 39 38 608 23 24 39 38 679 24 25 39 38
52.8 22 23 40 39 585 23 24 40 39 65.0 24 25 40 39
51.1 22 23 41 40 565 23 24 41 40 625 24 25 41 40
49.6 22 23 42 41 547 23 24 42 41 603 24 25 42 41
48.3 22 23 43 42 531 23 24 43 42 583 24 25 43 42
471 22 23 44 43 516 23 24 44 43 566 24 25 44 43
46.0 22 23 45 44 503 23 24 45 44 550 24 25 45 44
45.0 22 23 46 45 49.1 23 24 46 45 536 24 25 46 45
441 22 23 47 46 48.0 23 24 47 46 523 24 25 47 46
43.2 22 23 48 47 47.0 23 24 48 47 51.1 24 25 48 47
42,5 22 23 49 48 46.1 23 24 49 48 50.0 24 25 49 48
41.7 22 23 50 49 452 23 24 50 49 490 24 25 50 49
411 22 23 51 50 444 23 24 51 S50 481 24 25 51 50
40.4 22 23 52 51 437 23 24 52 51 472 24 25 52 51
39.9 22 23 53 52 430 23 24 53 52 464 24 25 53 52
39.3 22 23 54 53 424 23 24 54 53 45.7 24 25 54 53
388 22 23 55 54 418 23 24 55 54 45.0 24 25 55 54
383 22 23 56 55 413 23 24 56 55 444 24 25 56 55
379 22 23 57 56 407 23 24 57 56 438 24 25 57 56
375 22 23 58 57 402 23 24 58 57 432 24 25 58 57
37.1 22 23 59 58 398 23 24 59 58 426 24 25 59 58
36.7 22 23 60 59 393 23 24 60 59 421 24 25 60 59

* semnul ,-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - In acelasi sens.
*1]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare de Z= 60.
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-39.0
-46.2
-55.3
-66.9
-82.3

-104.0
-136.5
-190.7
-299.0
-624.0

0.0

676.0
351.0
242.7
188.5

156.0
134.3
118.9
107.3
98.2

91.0
85.1
80.2
76.0
72.4

69.3
66.6
64.2
62.1
60.2

58.5
57.0
55.5
54.3
53.1

52.0
51.0
50.1
49.2
48.4

47.7
47.0
46.3
45.7
45.1

-36.8
-43.2
-51.0
-60.8
-73.3

-90.0

-113.4
-148.5
-207.0
-324.0

-675.0
0.0
729.0
378.0
261.0

202.5
167.4
144.0
127.3
114.8

105.0
97.2
90.8
85.5
81.0
VA
73.8
70.9
68.3
66.0

63.9
62.1
60.4
58.9
57.5

56.3
55.1
54.0
53.0
52.1

51.2
50.4
49.6
48.9
48.3

Continuare Tabelul 2.1

i
-35.0
-40.7
-47.6

-56.0
-66.5

-80.0
-98.0
-123.2
-161.0
-224.0

-350.0
-728.0
0.0
784.0
406.0

280.0
217.0
179.2
154.0
136.0

122.5
112.0
103.6
96.7
91.0

86.2
82.0

75.3
725
70.0
67.8
65.8
64.0
62.4

60.9
59.5
58.2
57.1
56.0

55.0
54.1
53.2
52.4
51.6

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - in acelasi sens.

*1 |a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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-33.5
-38.7
-44.8
-52.2
-61.2

-72.5
-87.0
-106.3
-133.4
-174.0

-241.7
-377.0
-783.0
0.0
841.0

435.0
299.7
232.0
1914
164.3

145.0
130.5
119.2
110.2
102.8

96.7
91.5
87.0
83.1
79.8

76.8
74.1
71.7
69.6
67.7
65.9
64.3
62.8
61.5
60.2

59.1
58.0
57.0
56.1
55.2

59
60

Continuare Tabelul 2.1

Z) i @ 2 B n i n h & kL
15 -32.1 29 30 16 15 -31.0 30 31 16 15
16 -36.9 29 30 17 16  -354 30 31 17 16
17 -42.5 29 30 18 17 -40.5 30 31 18 17
18 -49.1 29 30 19 18 -46.5 30 31 19 18
19 -57.0 29 30 20 19 -53.5 30 31 20 19

20 -66.7 29 30 21 20 -620 30 31 21 20
21 -78.8 29 30 22 21 -723 30 31 22 21
22 -94.3 29 30 23 22 853 30 31 23 22
23 -115.0 29 30 24 23 -1019 30 31 24 23
24 -1440 29 30 25 24 -1240 30 31 25 24

25 -1875 29 30 26 25 -1550 30 31 26 25
26 -260.0 29 30 27 26 -2015 30 31 27 26
27 -405.0 29 30 28 27 -2790 30 31 28 27
28 -840.0 29 30 29 28 -4340 30 31 29 28
29 0.0 29 30 30 29 -899.0 30 31 30 29

30 900.0 29 30 31 30 0.0 30 31 31 30
31 465.0 29 30 32 31 9610 30 31 32 31
32 320.0 29 30 33 32 4960 30 31 33 32
33 247.5 29 30 34 33 3410 30 31 34 33
34 204.0 29 30 35 34 2635 30 31 35 34

35 175.0 29 30 36 35 2170 30 31 36 35
36 154.3 29 30 37 36 1860 30 31 37 36
37 138.8 29 30 38 37 1639 30 31 38 37
38 126.7 29 30 39 38 1473 30 31 39 38
39 117.0 29 30 40 39 1343 30 31 40 39

40 109.1 29 30 41 40 1240 30 31 41 40
41 102.5 29 30 42 41 1155 30 31 42 41
42 96.9 29 30 43 42 1085 30 31 43 42
43 92.1 29 30 44 43 1025 30 31 44 43
44 88.0 29 30 45 44 974 30 31 45 44

45 84.4 29 30 46 45 93.0 30 31 46 45
46 81.2 29 30 47 46 891 30 31 47 46
47 783 29 30 48 47 857 30 31 48 47
48 75.8 29 30 49 48 827 30 31 49 48
49 73.5 29 30 50 49 799 30 31 50 49

50 71.4 29 30 51 50 7T5: 30, 31 5t 50
51 69.5 29 30 52 51 753 30 31 52 51
52 67.8 29 30 53 52 733 300 31 B3 52
53 66.3 29 30 54 53 714 30 31 54 53
54 64.8 29 30 55 54 698 30 31 55 54

55 63.5 29 30 56 55 682 30 31 56 55
56 62.2 29 30 57 56 668 30 31 57 56
57 61.1 29 30 58 57 654 30 31 58 57
58 60.0 29 30 59 58 642 30 31 59 58
59 59.0 29 30 60 59 63.1 30 31 60 59

*semnul ,-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+” - In acelasi sens.

*1 la necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z=60.
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-30.0
-34.1
-38.9
-44.3
-50.7

-58.2
-67.2
-78.2
-92.0
-109.7

-133.3
-166.4
-216.0
-298.7
-464,

-960

1024.
528.0
362.7

280.0
230.4
197.3
173.7
156.0

142.2
131.2
122.2
114.7
108.3

102.9
98.1
94.0
90.4
87.1

84.2
816
79.2
7741
75.1
73.3
71.7
70.2
68.7
67.4

-29.1
-33.0
-37.4
-42.4
-48.2

-55.0
-63.0
-72.6
-84.3
-99.0

-117.9
-143.0
-178.2
-231.0
-319.0

-495.0
-1023
0.0
1089.
561.0

385.0
297.0
2442
209.0
1839

165.0
150.3
138.6
129.0
121.0

114.2
108.4
103.4
99.0
95.1

91.7
88.6
85.8
83.3
81.0
78.9
77.0
75.2
73.6
721

Continuare Tabelul 2.1

i

-28.3
-32.0
-36.1
-40.8
-46.1

523
-59.5
-68.0
-78.2
-90.7

-106.3
-126.3
-153.0
-190.4
-246.5

-340.0
-527.0
-1088
0.0
1156

595.0
408.0
3145
258.4
221.0

194.3
174.3
158.7
146.2
136.0

127.5
1203
114.1
108.8
104.1

100.0
96.3
931
90.1
87.4
85.0
82.8

0.0
789
77.2

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus
in contrasens, iar semnul ,+” - in acelasi sens.

*1]a necesitate numarul minim de dinti (bolfuri) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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Continuare Tabelul 2.1

i* ' 2. 2 4 i L L I L i u & & L
276 34 35 16 15 270 35 36 16 15 -264 36 37 16 15
311 34 35 17 16  -303 35 36 17 16 -296 36 37 17 16
350 34 35 18 17 340 35 36 18 17 331 36 37 18 17
-394 34 35 19 18 381 35 36 19 18 -370 36 37 19 18
443 34 35 20 19 428 35 36 20 19  -414 36 37 20 19

-50.0 34 35 21 20 -48.0 35 36 21 20 -463 36 37 21 20
-56.5 34 35 22 21 -540 35 36 22 21 -518 36 37 22 21
-64.2 34 35 23 22 -609 35 36 23 22 -b81 36 37 23 22
-73.2 34 35 24 23 -69.0 35 36 24 23 -65.5 36 37 24 23
-84.0 34 35 25 24 -785 35 36 25 24 -740 36 37 25 24

-97.2 34 35 26 25 900 35 36 26 25 -841 36 37 26 25

-114 34 35 27 26 -104 35 36 27 26 -96.2 36 37 27 26
-135 34 35 28 27 -121 35 36 28 27 -111 36 37 28 27
-163 34 35 29 28 -144 35 36 29 28 -129 36 37 29 28
-203 34 35 30 29 -174 35 36 30 29 -153 36 37 30 29
-262 34 35 31 30 -216 35 36 31 30 -185 36 37 31 30
-362 34 35 32 31 -279 35 36 32 31 -229 36 37 32 31
-560 34 35 33 32 -384 35 36 33 32 -296 36 37 33 32
-1155 34 35 34 33 -594 35 36 34 33 407 36 37 34 33
0.0 34 35 30 34 - 35 36 35 34 36 37 35 34
-629
1224
1225 34 35 36 35 00 35 36 36 35 -1295 36 37 36 35
630.0 34 35 37 36 1296 35 36 37 36 00 36 37 37 36

431.7 34 35 38 37 6660 35 36 38 37 ‘136;9 36 37 38 37
332.5 34 35 39 38 4560 35 36 39 38 703.0 36 37 39 38
273.0 34 35 40 39 3510 35 36 40 39 481.0 36 37 40 39

233.3 34 35 41 40 2880 35 36 41 40 3700 36 37 41 40
205.0 34 35 42 41 2460 35 36 42 41 3034 36 37 42 41
1838 34 35 43 42 2160 35 36 43 42 259.0 36 37 43 42
167.2 34 35 44 43 1935 35 36 44 43 2273 36 37 44 43
1540 34 35 45 44 1760 35 36 45 44 2035 36 37 45 44

143.2 34 35 46 45 1620 35 36 46 45 185.0 36 37 46 45
134.2 34 35 47 46 1505 35 36 47 46 1702 36 37 47 46
126.5 34 35 48 47 1410 35 36 48 47 1581 36 37 48 47
1200 34 35 49 48 1329 35 36 49 48 148.0 36 37 49 48
114.3 34 35 50 49 1260 35 36 50 49 1395 36 37 50 49

1094 34 35 51 50 1200 35 36 51 50 1321 36 37 51 50
105.0 34 35 52 51 1148 35 36 52 51 1258 36 37 52 51
101.1 34 35 53 52 1101 35 36 53 52 1203 36 37 53 52
97.6 34 35 54 53 1060 35 36 54 53 1154 36 37 54 53
94.5 34 35 55 54 1023 35 36 55 54 111.0 36 37 55 54

91.7 34 35 56 55 99.0 35 36 56 55 1071 36 37 56 55
89.1 34 35 57 56 96.0 35 36 57 56 1036 36 37 57 56
86.7 34 35 58 57 933 35 36 58 57 1004 36 37 58 57
84.6 34 35 59 58 908 35 36 59 58 975 36 37 59 5B
82.6 34 35 60 59 885 35 36 60 59 949 36 37 60 59

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indicd rotirea arborilor conducitor si condus
in contrasens, iar semnul ,+” - in acelasi sens.

*1]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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i*

-25.9
-29.0
-32.3
-36.0
-40.1

-44.7
-49.9
-55.7
-62.4
-70.2

-79.2
-89.8
-102.6
-118.2
-137.8

-162
-196
-243
-313
-431

-665
-1368
0.0
1444
741.

506.7
389.5
319.2
272.3
2389

213.8
194.2
178.6
165.8
155.2

146.2
138.4
131.7
125.9
120.7

116.1
112.0
108.3
105.0
101.9

f'.
-25.4
-28.4
316
-35.1
-39.0

-43.3
-48.2
-53.6
-59.8
-66.9

-75.0
-84.5
-95.7
-109.2
-125.7

-146.3
=172.7
-208
-257.4
~331

-455
-702
-1443
0.0
1521

780.0
533.0
409.5
3354
286.0

250.7
2243
203.7
187.2
173.7

162.5
153.0
1449
137.8
131.6

126.2
1213
117.0
113.1
109.6

Continuare Tabelul 2.1

7
-25.0
-27.8
-30.9
-34.3
-38.0

-42.1
-46.7
-51.8
-57.5
-64.0

714
-80.0
-90.0

-1018

-116.0

-1333

-155.0

-182.9

-220.0

-272.0

-350.0
-480.0
-740.0

-1520
0.0

1600
820.0
560.0
430.0
352.0

300.0
262.9
235.0
2133
196.0

181.8
170.0
160.0
151.4
144.0

137.5
131.8
126.7
1221
118.0

Zz

*semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indicéa rotirea arborilor conducétor si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - in acelasi sens.

*1 la necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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Continuare Tabelul 2.1

® Yz Z) Z 1 mn n & i m & % 4
-24.6 40 41 16 15 -24.2 41 42 16 15 -239 42 43 16 15
-27.3 40 41 17 16 -26.9 41 42 17 16 -265 42 43 17 16
-30.3 40 41 18 17 -29.8 41 42 18 17 -29.2 42 43 18 17
-33.5 40 41 19 18 -32.9 41 42 19 18 -323 42 43 19 18
-37.1 40 41 20 19 -36.3 41 42 20 19 -355 42 43 20 19

-41.0 40 41 21 20 -40.0 41 42 21 20 -39.1 42 43 21 20
-45.3 40 41 22 21 -44.1 41 42 22 21 -43.0 42 43 22 21
-50.1 40 41 23 22 -48.6 41 42 23 22 -473 42 43 23 22
=555 40 41 24 23 =h3d 41 42 24 23 -521 42 43 24 23
-61.5 40 41 25 24 -59.3 41 42 25 24 -573 42 43 25 24

-68.3 40 41 26 25 -65.6 41 42 26 25 -63.2 42 43 26 25
-76.1 40 41 27 26 -72.8 41 42 27 26 -699 42 43 27 26
-85.2 40 41 28 27 -81.0 41 42 28 27 -774 42 43 28 27
-95.7 40 41 29 28 -90.5 41 42 29 2B -B6.0 42 43 29 I8
-108.1 40 41 30 29 -101.5 41 42 30 29 -959 42 43 30 29

-123.0 40 41 31 30 -1145 41 42 31 30 -107.5 42 43 31 30
-141.2 40 41 32 31 -130.2 41 42 32 31 -1212 42 43 32 31
-164.0 40 41 33 32 -149.3 41 42 33 32 -1376 42 43 33 32
-193.3 40 41 34 33 -1733 41 42 34 33 -157.7 42 43 34 33
-2323 40 41 35 34 -2040 41 42 35 34 -1828 42 43 35 34

-287.0 40 41 36 35 -2450 41 42 36 35 -2150 42 43 36 35
-369.0 40 41 37 36 -302.4 41 42 37 36 -258.0 42 43 37 36
-505.7 40 41 38 37 -3885 41 42 38 37 -3182 42 43 38 37
-779.0 40 41 3% 38 -5320 41 42 39 38 -4085 42 43 39 38
-1599 40 41 40 39 -819.0 41 42 40 39 5590 42 43 40 39

0.0 40 41 41 40 -1680. 41 42 41 40 -860.0 42 43 41 40
1681 40 41 42 41 0.0 41 42 42 41 -1763. 42 43 42 41
861.0 40 41 43 42 1764 41 42 43 42 0.0 42 43 43 42

587.7 40 41 44 43 903.0 41 42 44 43 1849 42 43 44 43
451.0 40 41 45 44 616.0 41 42 45 44 946.0 42 43 45 44

369.0 40 41 46 45 472.5 41 42 46 45 6450 42 43 46 45
314.3 40 41 47 46 386.4 41 42 47 46 4945 42 43 47 46
275.3 40 41 48 47 329.0 41 42 48 47 4042 42 43 48 47
246.0 40 41 49 48 288.0 41 42 49 48 3440 42 43 49 48
223.2 40 41 50 49 257.3 41 42 50 49 3010 42 43 50 49

205.0 40 41 51 50 2333 41 42 51 50 2688 42 43 51 50
190.1 40 41 52 51 214.2 41 42 52 51 2437 42 43 52 51
177.7 40 41 53 52 198.5 41 42 53 52 2236 42 43 53 52
167.2 40 41 54 53 185.5 41 42 54 53 2072 42 43 54 53
158.1 40 41 55 54 174.5 41 42 55 54 1935 42 43 55 54

150.3 40 41 56 55 165.0 41 42 56 55 1819 42 43 56 55
143.5 40 41 57 56 156.8 41 42 57 56 1720 42 43 57 56
137.5 40 41 58 57 149.6 41 42 58 57 1634 42 43 58 57
1321 40 41 59 58 143.3 41 42 59 58 1559 42 43 59 58
127.3 40 41 60 59 137.7 41 42 60 59 1492 42 43 60 59

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus
in contrasens, iar semnul ,+” - in acelasi sens.

*1 la necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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i*
-23.6
-26.1
-28.8
-31.7
-34.8

-38.3
-42.0
-46.1
-50.6
-55.6

-61.1
-67.3
-74.3
-82.1
-91.1

-101.5
-113.7
-128.0
-145.2
-166.2

-192.5
-226.3
-271.3
-334.4
-429.0

-586.7
-902.0
-1848,
0.0

1936.0

990.0
674.7
517.0
422.4
359.3

314.3
280.5
254.2
233.2
216.0

2017
189.5
179.1
170.1
162.3

-23.3
-25.7
-28.3
-31.2
-34.2

-37.5
=411
-45.0
-49.3
-54.0

-59.2
-65.0
=715
-78.8
-87.0

-96.4

-107.3
-120.0
-135.0
-153.0

-175.0
-202.5
-237.9
-285.0
-351.0

-450.0
-615.0
-945.0
-1935.
0.0

2025.0
1035.0
705.0
540.0
441.0

375.0
327.9
292.5
265.0
243.0

225.0
210.0
197.3
186.4
177.0

Continuare Tabelul 2.1

-23.0
-25.4
-27.9
-30.7
-33.6

-36.8
-40.3
-44.0
-48.1
-52.6

-57.5
-62.9
-69.0
-75.8
-83.4

-92.0

-101.9
-113.2
-126.5
-142.2

-161.0
-184.0
-212.8
-249.7
-299.0

-368.0
-471.5
-644.0
-989.0
-2024.

0.0
2116.0
1081.0
736.0
563.5

460.0
391.0
341.7
304.8
276.0

253.0
234.2
218.5
205.2
193.9

Z’g.

16
17
18

*semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - In acelasi sens.

*1 |a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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Continuare Tabelul 2.1

w1 Zr - 2 i n I L i Z L L L
227 46 47 16 15 -225 47 48 16 15 223 48 49 16 15
251 46 47 17 16 248 47 48 17 16 -245 48 49 17 16
276 46 47 18 17 272 47 48 18 17 269 48 49 18 17
302 46 47 19 18 -298 47 48 19 18 204 48 49 19 18
331 46 47 20 19 326 47 48 20 19 321 48 49 20 19

-36.2 46 47 21 20 -35.6 47 48 21 20 -35.0 48 49 21 20
-39.5 46 47 22 21 -38.8 47 48 22 21 -38.1 48 49 22 21
-43.1 46 47 23 22 -42.2 47 48 23 22 -41.5 48 49 23 22
-47.0 46 47 24 23 -46.0 47 48 24 23 -45.1 48 49 24 23
-51.3 46 47 25 24 -50.1 47 48 25 24 490 48 49 25 24

-73.1 46 47 29 28 -70.7 47 48 29 28 -68.6 48 49 29 28
-80.2 46 47 30 29 =773 47 48 30 29 748 48 49 30 29

-88.1 46 47 31 30 -84.7 47 48 31 30 -81.7 48 49 31 30
-97.1 46 47 32 31 -93.0 47 48 32 31 -89.4 48 49 32 31
-107.4 46 47 33 32 -102.4 47 48 33 32 -98.0 48 49 33 32
-119.3 46 47 34 33 -113.1 47 48 34 33 -1078 48 49 34 33
-1332 46 47 35 34 -125.5 47 48 35 34 -1190 48 49 35 34

-149.5 46 47 36 35 -140.0 47 48 36 35 -1319 48 49 36 35
-169.2 46 47 37 36 -157.1 47 48 37 36 -147.0 48 49 37 36
-193.2 46 47 38 37 -177.6 47 48 38 37 -164.8 48 49 38 37
-2233 46 47 39 38 -202.7 47 48 39 38 -186.2 48 49 39 38
-261.9 46 47 40 39 -234.0 47 48 40 39 2123 48 49 40 39

-3133 46 47 41 40 -274.3 47 48 41 40 -2450 48 49 41 40
-385.4 46 47 42 41 -328.0 47 48 42 41 -287.0 48 49 42 41
-493.5 46 47 43 42 -403.2 47 48 43 42 -343.0 48 49 43 42
-673.7 46 47 44 43 -516.0 47 48 44 43 4214 48 49 44 43
-1034. 46 47 45 44 -704.0 47 48 45 44 5390 48 49 45 44

2115. 46 47 46 45  -1080. 47 48 46 45 7350 48 49 46 45
0.0 46 47 47 46 -2208. 47 48 47 46 -1127 48 49 47 46
2209 46 47 48 47 0.0 47 48 48 47 -2303 48 49 48 47
1128 46 47 49 48 23040 47 48 49 48 0.0 48 49 49 48
7677 46 47 50 49 11760 47 48 50 49 4017 48 49 50 49

587.5 46 47 51 50 800.0 47 48 51 50 12250 48 49 51 50
4794 46 47 52 51 612.0 47 48 52 51 8330 48 49 52 51
407.3 46 47 53 52 499.2 47 48 53 52  637.0 48 49 53 52
3559 46 47 54 53 424.0 47 48 54 53 5194 48 49 54 53
3173 46 47 55 54 370.3 47 48 55 54 4410 48 49 55 54

287.2 46 47 56 55 3300 47 48 56 55 3830 48 49 56 55
2632 46 47 57 56  298.7 47 48 57 56 3430 48 49 57 56
2435 46 47 58 57 2736 47 48 58 57 3103 48 49 58 57
2272 46 47 59 58 2531 47 48 59 58 2842 48 49 59 58
2133 46 47 60 59 2360 47 48 60 59 2628 48 49 60 59

*semnul ,-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+” - in acelasi sens.

*1 la necesitate numarul minim de dinfi (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z=60.
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J'
-22.1
-24.2
-26.6
-29.0
-31.7

-34.5
-37.5
-40.7
-44.2
-48.0

-52.1
-56.5
-61.4
-66.7
-72.5

-78.9
-86.1
941
-103.1
-113.3

-125.0
-138.5
-154.2
-172.7
-195.0

-222.2
-256.3
-300.0
-358.3
-440.0

-562.5
-766.7
-1175.
-2400.
0.0

2500
1275
866.7
662.5
540.0

458.3
400.0
356.3
322.2
295.0

50
50
50
50
50

50
50
50
50
50

50
50
50
50
50

50
50
50
50
50

50
50
50
50

50

Z

-21.9
-24.0
-26.3
-28.7
-31.3

-34.0
-36.9
-40.1
-43.4
-47.1

-51.0
-55.3
-59.9
-64.9
-70.4

-76.5
-83.2
-90.7
-99.0
-108.4

-119.0
-131.1
-145.2
-161.5
-180.8

-204.0
-232.3
-267.8
-313.3
-374.0

-459.0
-5B6.5
-799.0
-1224.
-2499,

0.0
2601
1326
901.0
688.5

561.0
476.0
415.3
369.8
334.3

Z
50

50
50

Continuare Tabelul 2.1

i
-21.7
-23.8
-26.0
-28.4
-30.9
-33.5
-36.4
-39.4
-42.7
-46.2

-50.0
-54.1
-58.5
-63.3
-68.5

-74.3
-80.6
-87.6
-95.3
-104.0

-113.8
-124.8
-137.4
-152.0
-169.0

-189.1
-213.2
-242.7
-279.5
-326.9

-390.0
-478.4
-611.0
-832.0
1274

-2600.
0.0
2704
1378
936.0

715.0
582.4
494.0
4309
383.5

Zy
51
51
51
51
51

51
51
51
51
51

51
51
51
51
51

51
51
51
51
51

51
51
51
51
51

51
51
51
51
51

51
51
51
51
51
51
51
51
51
51
51
51
51
51

51

Z3
16
17
18

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - In acelasi sens.

*1]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare

de Z= 60.
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Continuare Tabelul 2.1

p o7t 2tz 2 f B & 5 on b 3 7 4 &
-21.5 52 53 16 15 -21.3 53 54 16 15 -21.2 54 55 16 15
236 52 53 17 16 234 53 54 17 16 -232 54 55 17 16
-25.7 52 53 18 17 -25.5 53 54 18 17 -253 54 55 18 17
-28.1 52 53 19 18 -27.8 53 54 19 18 -275 54 55 19 18
-30.5 52 53 20 19 -30.2 53 54 20 19 -299 54 55 20 19

-33.1 52 53 21 20 -32.7 53 54 21 20 -324 54 55 21 20
-35.9 52 53 22 21 -35.4 53 54 22 21 -350 54 55 22 21
-38.9 52 53 23 22 -38.3 53 54 23 22 -378 54 55 23 22
-42.0 52 53 24 23 -41.4 53 54 24 23 -408 54 55 24 23
-45.4 52 53 25 24 -44.7 53 54 25 24 -440 54 55 25 24

-49.1 52 53 26 25 -48.2 53 54 26 25 -474 54 55 26 25
-53.0 52 53 27 26 -52.0 53 54 27 26 -511 54 55 27 26
-57.2 52 53 28 27 -56.1 53 54 28 27 -55.0 54 55 28 27
-61.8 52 53 29 28 -60.5 53 54 29 28 -59.2 54 55 29 28
-66.8 52 53 30 29 -65.3 53 54 30 29 -63.8 54 55 30 29
-72.3 52 53 31 30 -70.4 53 54 31 30 -688 54 55 31 30
-78.2 52 53 32 31 -76.1 53 54 32 31 -741 54 55 32 31
-84.8 52 53 o 32 -82.3 53 54 33 32 -80.0 54 55 33 32
-92.1 52 53 34 33 -89.1 53 54 34 33 -864 54 55 34 33
-100.1 52 53 35 34 -96.6 53 54 35 34 935 54 55 35 34

-109.1 52 53 36 35 -1050 53 54 36 35 -101.3 54 55 36 35
-119.3 52 53 37 36 -1144 53 54 37 36 -1100 54 55 37 36
-130.7 52 53 38 37 -1249 53 54 38 37 -1197 54 55 38 37
-143.9 52 53 39 38 -136.8 53 54 39 38 -130.6 54 55 39 38
-159.0 52 53 40 39 -150.4 53 54 40 39 -143.0 54 55 40 39

-176.7 52 53 41 40  -166.2 53 54 41 40 -157.1 54 55 41 40
-197.5 52 53 42 41 -1845 53 54 42 41 -173.5 54 55 42 41
-222.6 52 53 43 42 -206.2 53 54 43 42 -1925 54 55 43 42
-2563.2° b2 53 44 43 -2322 53 54 44 43 -2150 54 55 44 43
-291.5 52 53 45 44 2640 53 54 45 44 -2420 54 55 45 44

-340.7 52 53 46 45 -303.8 53 54 46 45 -2750 54 55 46 45
-406.3 52 53 47 46 -3549 53 54 47 46 -316.3 54 55 47 46
-498.2 52 53 48 47 -423.0 53 54 48 47 -369.3 54 55 48 47
-636.0 52 53 49 48 -5184 53 54 49 48 -440.0 54 55 49 48
-865.7 52 53 50 49 -661.5 53 54 50 49 -539.0 54 55 50 49

-1325. 52 53 51 50 9000 53 54 51 50 -6875 54 55 51 50
-2703. 52 53 52 51 -1377. 53 54 52 51 -935.0 54 55 52 51

0.0 52 53 53 52 -2808. 53 54 53 52 -1430 54 55 53 52
2809.0 52 53 54 53 0.0 53 54 54 53 -2915 54 55 54 53
14310 52 53 55 54 29160 53 54 55 54 0.0 54 55 55 54

971.7 52 53 56 55 14850 53 54 56 55 30250 54 55 56 55
742.0 52 53 57 56 10080 53 54 57 56 15400 54 55 57 56
604.2 52 53 58 57 769.5 53 54 58 57 10450 54 55 58 57
512.3 52 53 59 58 626.4 53 54 59 58 7975 54 55 59 58
446.7 52 53 60 59 531.0 53 54 60 59 6490 54 55 60 59

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si
condus in contrasens, iar semnul ,+” - in acelasi sens.
*1 ]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare de

7= 60.
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i*
-21.0
-23.0
-25.1
-27.2
-29.6

-32.0
-34.6
-37.3
-40.3
-43.4

-46.7
-50.2
-54.0
-58.1
-62.5
-67.2
-72.3
-77.9
-84.0
-90.7

-98.0

-106.1
-115.1
-125.2
-136.5

-149.3
-164.0
-180.9
-200.7
-224.0

-252.0
-286.2
-329.0
-384.0
-457.3

-560.0
-714.0
-970.7
-1484
-3024

0.0
3136.0
1596.0
1082.7
826.0

58
59

i

-20.9
-22.8
-24.8
-27.0
-29.3

=317
-34.2
-36.9
-39.7
-42.8

-46.0
-49.4
-53.1
-57.0
-61.2
-65.8
-70.7
-76.0
-81.8
-88.1

-95.0

-102.6
-111.0
-120.3
-130.8

-142.5
-155.8
-171.0
-188.5
-209.0

-233.2
-262.2
-297.7
-342.0
-399.0

-475.0
-581.4
-741.0
-1007
-1539

-3135.
0.0
3249.0
1653.0
1121.0

15
16
17
18
19

20
21
22
23
24

58
59

Continuare Tabelul 2.1

i
-20.7
-22.6
-24.7
-26.8
-29.0
-31.4
-33.8
-36.5
-39.2
-42.2

-45.3

-48.6
-52.2
-56.0
60.1
-64.4
-69.2
742
-79.8
-85.7
923
-99.4
-107.3
-116.0
-125.7
-136.5
-148.6
-162.4
-178.1
-196.3
-217.5
-242.5
2726
-309.3
-355.3
-414.3
-493.0
-603.2
-768.5
-1044
-1595
-3248
0.0
3364.0
1711.0

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus
in contrasens, iar semnul ,+" - in acelasi sens.
*1]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare de Z= 60.
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Continuare Tabelul 2.1
oz oz Z) oz 0 L B L oz 0 & B I
-20.6 58 59 16 15 -20.5 59 60 16 15 -20.3 60 61 16 15
225 58 59 17 16 223 59 60 17 16 -222 60 61 17 16
-24.5 58 59 18 17 -24.3 59 60 18 17 -24.1 60 61 18 17
-26.6 58 59 19 18 -26.3 59 60 19 18 -26.1 60 61 19 18
-28.7 58 59 20 19 -28.5 59 60 20 19 283 60 61 20 19

-31.1 58 59 2% 20 -30.8 59 60 21 20 -305 60 61 21 20
-33.5 58 59 22 21 332 59 60 22 21 -328 60 61 22 21
-36.1 58 59 23 22 -35.7 59 60 23 22 -353 60 61 23 22
-38.8 58 59 24 23 -38.3 59 60 24 23 -379 60 61 24 23
-41.6 58 59 25 24 -41.1 59 60 25 24 -40.7 60 61 25 24

-44.7 58 59 26 25 441 59 60 26 25 436 60 61 26 25
-47.9 58 59 27 26 -473 59 60 27 26 -466 60 61 27 26
-51.4 58 59 28 27 -506 59 60 28 27 -499 60 61 28 27
-55.1 58 59 29 28 542 59 60 29 28 -534 60 61 29 28
-59.0 58 59 30 29 580 59 60 30 29 .571 60 61 30 29

-63.2 58 59 31 30 -62.1 59 60 31 30 -61.0 60 61 31 30
-67.7 58 59 32 31 -66.4 59 60 32 31 -652 60 61 32 31
-72.6 58 59 33 32 -71.1 59 60 33 32 -697 60 61 33 32
-77.9 58 59 34 33 -76.2 59 60 34 33 -746 60 61 34 33
-83.6 58 59 35 34 -81.6 59 60 35 34 -798 60 61 35 34

-89.8 58 59 36 35 875 59 60 36 35 -854 60 61 36 35
-96.5 58 59 37 36 939 59 60 37 36 -91.5 60 61 37 36
-104.0 58 59 38 37 21009 59 60 38 37 981 60 61 38 37
-112.1 58 59 39 38 -1086 59 60 39 38 -1054 60 61 39 38
-121.1 58 59 40 39 -1170 59 60 40 39 1133 60 61 40 39

-131.1 58 59 41 40 -1263 59 60 41 40 -1220 60 61 41 40
-142.3 58 59 42 41 -136.7 59 60 42 41 -1316 60 61 42 41
-154.9 58 59 43 42 -1482 59 60 43 42 -1423 60 61 43 42
-169.1 58 59 44 43 -161.3 59 60 44 43 -1543 60 61 44 43
-185.4 58 59 45 44 -176.0 59 60 45 44 -167.8 60 61 45 44

-204.2 58 59 46 45 21929 59 60 46 45 -183.0 60 61 46 45
-226.2 58 59 47 46 -2123 59 60 47 46 -2004 60 61 47 46
-252.1 58 59 48 47 22350 59 60 48 47 -2205 60 61 48 47
-283.2 58 59 49 48 2618 59 60 49 48 -2440 60 61 49 48
-321.2 58 59 50 49 2940 59 60 50 49 5717 60 61 50 49

-368.8 58 59 51 50 -3333 59 60 51 50 -3050 60 61 51 50
-429.9 58 59 52 51 -3825 59 60 52 51 -3457 60 61 52 51
-511.3 58 59 53 52 -4457 59 60 53 52 -3965 60 61 53 52
-625.4 58 59 54 53 -530.0 59 60 54 53 -4619 60 61 54 53
-796.5 58 59 55 54 -6480 59 60 55 54 -5490 60 61 55 54

-1082 58 59 56 55 8250 59 60 56 55 6710 g0 61 56 55
1652 58 59 57 56 -1120 59 60 57 56 -8540 60 61 57 56
-3363 58 59 58 57  -1710 59 60 58 57 0.0 60 61 58 57
0.0 58 59 59 58  -3480 59 60 59 58 -1769 60 61 59 58
34810 58 59 60 59 0.0 50 60 60 59 -3599 60 61 60 59

* semnul ,-" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus in
contrasens, iar semnul ,+" - in acelasi sens.
*1]a necesitate numarul minim de dinti (bolturi) poate fi Z < 15 si maximal mai mare de Z= 60.
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Este de mentionat ca, la proiectarea transmisiilor precesionale 2K—H,
se recomanda configuratia cu coraportul cu numarul de dinti prezentat in
tabelul 2.1, deoarece in acest caz alunecarea relativa in contactul dintilor
este mai redusa, respectiv randamentul mecanic al transmisiei este mai
mare.

Rapoartele de transmitere din tabelul 2.1 sunt calculate cu relatia:

ZayZy
275 — o7
in care: Z; este numarul de dinti ai rotii centrale imobile, Z3 — numarul de
bolturi (dinti) ai coroanei satelitului angrenate cu roata centrald imobila,
Z3 —numarul de bolturi (dinti) ai coroanei satelitului angrenate cu roata
centrala mobila si Z4 — numarul de dinti ai rotii centrale mobile.

7=

2.2.2 Sirul rapoartelor de transmitere posibile cu transmisia
2K—H

Pentru selectarea corecta a coraportului numarului de dinti Z;, Z3, Z3
si Z4 ai rotilor conjugate in transmisia precesionala 2K—H, este oportun
ca proiectantul sa dispuna de sirul rapoartelor de transmitere ¢ in ordine
crescitoare. In cazul in care in sirul rapoartelor de transmitere posibile
in transmisia precesionala 2K—H nu se regaseste valoarea raportului de
transmitere +17 solicitat in caietul de sarcini la proiectare, se aproximeaza
pana la cea mai apropiata valoare din sir.

Sirul rapoartelor de transmitere prezentate in tabelul 2.2 este constituit
din valorile prezentate in tabelul 2.1 expuse in ordine crescatoare pentru
rotirea arborilor conducator si condus in contrasens (—i), asigurata prin
configuratia I, si in sens diferit (41), asigurata prin configuratia II.

Sirul rapoartelor de transmitere pentru coraportul numarului de dinti
conform configuratiei IIl este prezentat in anexa B.1, pentru configuratia
IV — in anexa B.2, iar pentru configuratiile V' si VI in anexele B.3, si,
respectiv, B.4.

Configuratiile IIT — VI ale numerelor de dinti nu se recomanda pentru
angrenajele precesionale dintate AP, ci doar pentru angrenajele cu bolturi
APB deoarece in cazurile in care Z; = Zo+1 sau/si Zy = Z3+1 interactiunea
dintilor conjugati in angrenarea precesionald are loc cu alunecare cu frecare
in contact, din acest motiv randamentul mecanic scade.

Este de mentionat ca in sirurile expuse in anexele B.1 si B.2 din anexe,
rapoartele de transmisie variaza, respectiv, in intervalele 8,3 < ¢ < 30,3
si —29,3 < i < —7,3, avand aceeasi valoare pentru mai multe coraporturi
ale numerelor de dinti. In aceste cazuri proiectantul, pentru a selecta
coraportul optim, trebuie sa analizeze influenta numerelor de dinti asupra
formei profilului dintilor si geometriei contactului flancurilor conjugate.
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Tabelul 2.2. Sirul in ordine crescatoare a rapoartelor de transmitere —i posibile
in transmisia precesionala 2K—H, realizate cu coraportul numerelor de dinti
Zh, Za, Z3, Zy din tabelul 2.1, recomandate pentru angrenaje dinte - bolt si dintate
cu regim de functionare de reductor

Configuratia I a numerelor de dinti cu rotirea arborilor
conducitor si condus in contrasens

2.=25-1,
Z4=Is-1,
23225

0 -25.0 [=EBT0 <323 [ 38610 =401 ks 493 asASWl -60.7 [RGB -T42
-20.3 -25.1 -287 -323 -361 -403 -447 -493 -549 -608 -668 -74.3
205 -251 -288 -324 362 403 447 -494 550 -609 669 -74.3
-206 -253 -290 -326 363 -405 -447 -499 550 -61.0 -67.2 -74.6
-20.7 -254 -290 -327 -364 -407 448 -499 550 -611 672 -7438
=209 -254 -290 -328 -365 -407 -450 -500 <551 -611 673 -75.0
-21.0 -255 -291 -329 -368 -407 -450 -50.0 -553 -61.2 -67.7 -75.0
212 -25.7 =292 -33.0 =358 -408 451 -500 | =553 -61.2 -6BOD -75.0
-21.3° -25.7 -293 -331 -369 -408 -453 501 555 -61.3 680D -75.8
215 -259 -294 -331 -369 -410 -453 -501 556 -614 -683 -76.0
-21.7 -260 -296 -331 -369 -411 -454 -502 557 -61.5 -685 -76.1
219 -261 -296 -332 -370 411 460 -506 -560 -618B -6B6 -76.1
221 -261 -298 -335 371 -414 -460 -50.6 -560 -620 -688 -76.2
-22.2  -263 -298 -335 -373 -414 -461 -507 -560 -621 -69.0 -76.5
-22.3 -263 -299 -335 -374 -415 461 -51.0 561 -624 690 -773
223 -264 -300 -335 375 -416 -462 -51.0 665 -625 -692 -V74
=225, -265 302 -336 375 -417 462 -511 -565 -629 697 -779
225 -266 -302 -338 -378 420 463 513 570 -63.0 699 779
-226  -26.6 -303 -340 -379 -420 -465 -514 -57.0 -63.0 -70.2 -78.2
-22.7 -268 -303 -340 -380 -421 -466 -518 -57.1 -63.0 -704 -782
-228 -269 -305 -341 -381 -422 -467 -518 572 -63.2 -704 -78.2
-23.0 -269 -305 -342 -3B1 422 467 -520 573 -63.2 -704 -78B.2
-23.0 -27.0 -30.7 -342 -383 -424 -470 -521 575 -63.3 -70.7 -78B5
-232 -270 -308 -343 -383 -425 471 521 575 -63.8 -70.7 -7838
2330 -27.2 =309 -345 B3 427 473 522 | b0 -64.0 F-FLE 788
=234 -272 -309 -346 -387 -428 -473 -522 580 -642 714 -789
-23.6° -273 -310 -348 -388 -428 474 523 -581 -644 715 -79.2
-236 -27.5 -311 -350 -388 -430 -476 -526 -58.1 -648 -723 -79.8
-23.8 -276 311 -350 -3B89 431 479 -53.0 =582 -649 723 -79.8
=239, -27.6 -312 -350 3B9' -432 480 -53.1 | -5B.51 -65.00 723 -BD.0
-240 -278 -313 -350 -390 -433 -480 -533 590 -65.2 -725 -80.0
2l =278 314 -351 390 =434 =481 -534 | 592 -65.3 725 -BO.0
-242 -279 -316 -353 -391 -434 -482 -535 -592 -655 -726 -BD.2
-242 -28.1 -31.7 -354 -392 -436 -482 -536 -593 -65.6 -726 -80.6
-243 -283 -31.7 -354 -394 -440 -482 -537 -594 -658 -728 -B1.0
-245 -283 -31.7 -355 -394 -440 -486 -540 595 -664 -731 -8l6
245, -283 320 356 395 -441 486 540 598 -66.5 =732 817
-246 -284 -320 -357 -397 -441 -490 -540 -599 -66.7 -733 -818
-24.7 -284 -321 -359 -400 442 -491 -541 601 -66.7 -740 -B2.1
-248  -285 -321  -36.0 -40.1 -443 -49.1 542 605 -668 -741 -823




2.2 Structura si cinematica transmisiilor precesionale de tip 2K—H

97

Tabelul 2.2. Continuare

Rapoartele de transmitere in ordine crescatoare pentru configuratia [ a
numerelor de dinti cu rotirea arborilor conducator si condus in contrasens

-82.3
-82.3
-83.2
-83.4
-83.6
-84.0
-84.0
-B4.0
-84.1
-84.3
-84.5
-84.7
-84.8
-85.2
-85.3
-85.4
-85.7
-86.0
-86.1
-86.4
-86.4
-87.0
-87.0
-87.5
-87.6
-88.1
-88.1
-89.1
-89.4
-89.8
-89.8
-90.0
-90.0
-90.0
-90.5
=97
-90.7
-90.7
-91.1
-91.5
-92.0
-92.0
-92.1
-92.3
-93.0
-93.5
-93.5
-93.9
-94.1
-94.3
-95.0

-95.0
-95.0
-95.3
-95.7
-95.7
-95.9
-96.2
-96.4
-96.5
-96.6
-97.1
-97.2
-98.0
-98.0
-98.0
-98.1
-99.0
-99.0
-99.4
-100.1
-100.9
-101.3
-101.5
-101.5
-101.8
-101.9
-101.9
-102.4
-102.6
-102.6
-103.0
-103.1
-104.0
-104.0
-104.0
-104.0
-105.0
-105.4
-106.1
-106.3
-106.3
-107.0
-107.3
-107.3
-107.4
-107.5
-107.8
-108.1
-108.4
-108.6
-109.1

-109.2
-109.7
-110.0
-111.0
-111.0
-112.1
-113.1
-113.2
=11:3.3
-113.3
-113.4
-113.7
-113.8
-114.0
-114.0
-114.4
-114.5
-115.0
-115.1
-116.0
-116.0
-117.0
-117.9
-118.2
-119.0
-119.0
-119.0
-119.3
-119.3
-119.7
-120.0
-120.3
-121.0
-121.1
-121.2
-122.0
-123.0
-123.2
-124.0
-124.8
-124.9
-125.0
-125.0
-125.2
-125.5
-125.7
-125.7
-126.3
-126.3
-126.5
-128.0

-129.0
-130.2
-130.6
-130.7
-130.8
-131.1
-131.1
-131.6
-131.9
-132.0
-133.2
-133.3
-133.3
-133.4
-135.0
-135.0
-135.0
-136.5
-136.5
-136.5
-136.7
-136.8
-137.4
-137.6
-137.8
-138.5
-140.0
-141.2
-142.2
-142.3
-142.3
-142.5
-143.0
-143.0
-143.9
-144.0
-144.0
-145.2
-145.2
-146.0
-146.3
-147.0
-148.2
-148.5
-148.6
-149.3
-149.3
-149.5
-150.4
-152.0
-152.0

-153.0
-153.0
-153.0
-154.2
-154.3
-154.9
-155.0
-155.0
-155.8
-157.1
-157.1
-157.7
-159.0
-160.0
-161.0
-161.0
-161.3
-161.5
-162.0
-162.4
-163.0
-164.0
-164.0
-164.8
-166.2
-166.2
-166.4
-167.8
-169.0
-169.1
-169.2
-170.0
-171.0
-172.7
-172.7
-173.3
-173.5
-174.0
-174.0
-175.0
-175.0
-176.0
-176.7
-177.6
-178.1
-178.2
-180.8
-180.9
-182.8
-182.9
-183.0

-184.0
-184.
-185.0
-185.4
-186.2
-187 5
-188.5
-189.0
-189.1
-190.4
-190.7
-192.5
-192.5
-192.9
-193.
-193.3
-195.0
-196.0
-196.3
-197.5
-200.4
-200.7
-201.5
-202.5
-202.7
-203.0
-204.0
-204.0
-204.2
-206.2
-207.0
-208.0
-209.0
-209.0
-212.3
-212.3
-212.8
-213.2
-215.0
-215.0
-216.0
-216.0
-217.5
-220.0
-220.5
2222
-222.6
-223.3
-224.0
-224.0
-226.2

-226.3
-229.0
-230.0
-231.0
=232.2
-232.3
-232.3
~233.2
-234.0
-235.0
-237.9
-241.7
-242.0
S L
-242.7
-243.0
-244.0
-245.0
-245.0
-246.5
-249.7
-252.0
-252.0
-252.1
-253.2
-255.0
-256.3
-257.4
-258.0
-260.0
-261.8
-261.9
-262.0
-262.2
-264.0
-267.8
-271.3
-271.7
-272.0
-272.6
-274.3
-275.0
-275.0
-279.0
-279.0
-279.5
-283.2
-285.0
-286.2
-287.0
-287.0

-288.0
-291.5
-294.0
-296.0
-297.7
-298.7
-299.0
-299.0
-300.0
-302.4
-303.8
-305.0
-309.3
-313.0
-313.3
-313.3
-316.3
-318.2
-319.0
-321.2
-323.0
-324.0
-326.9
-328.0
-329.0
-331.0
-333.3
-334.4
-340.0
-340.7
-342.0
-343.0
-345.7
-350.0
-350.0
-351.0
-354.9
-355.3
-358.3
-360.0
-362.0
-368.0
-368.8
-369.0
-369.3
-374.0
-377.0
-382.5
-384.0
-384.0
-385.4

-388.5
-390.0
-396.5
-399.0
-399.0
-403.2
-405.0
-406.3
-407.0
-408.5
-414.3
-421.4
-423.0
-429.0
-429.9
-431.0
-434.0
-440.0
-440.0
-440,0
-445.7
-450.0
-455.0
-457.3
-459.0
-461.9
-464.0
4715
-475.0
-478.4
-480.0
-483.0
-493.0
-493.5
-495.0
-498.2
-505.7
5113
-516.0
-518.4
-527.0
-528.0
-530.0
-532.0
-539.0
-539.0
-549.0
-559.0
-560.0
-560.0
-562.5

-575.0  -1044.0
-581. -1080.0
-586.5  -1082.0
-586.7  -1088.0
-594.0  -1120.0
-603.2  -1127.0

-611.0  -1155.0
-615.0  -1175.0

-624.0  -1224.0
-6254  -1224.0
-629.0  -1274.0

-636.0  -1295.0
-644.0  -1325.0
-648.0  -1368.0
-661.5  -1377.0
-665.0  -1430.0
-671.0  -1443.0
-673.7  -1484.0
-675.0  -1520.0
-687.5  -1539.0
-702.0  -1595.0

-704.0  -1599.0
-714.0  -1652.0
-728.0  -1680.0
-735.0  -1710.0
-740.0  -1763.0
7410 -1769.0
-766.7  -1848.0
-768.5  -1935.0
-779.0 -2024.0
-783.0  -2115.0
-796.5  -2208.0
-799.0  -2303.0
-819.0  -2400.0
-825.0  -2499.0
-832.0  -2600.0
-840.0  -2703.0
-854.0  -2808.0
-860.0  -2915.0
-865.7  -3024.0
-899.0  -3135.0
-900.0  -3248.0
-902.0  -3363.0
-935.0  -3480.0
-945.0  -3599.0
-960.0

-970.7

-989.0

-1007.0

-1023.0

-1034.0




98 2 Sinteza transmisiilor planetare precesionale

Tabelul 2.3. Sirul in ordine crescatoare a rapoartelor de transmitere +i posibile
in transmisia precesionala 2K—H, realizate cu coraportul numerelor de dinti
Zh, Za, Z3, Zy din tabelul 2.1, recomandate pentru angrenaje dinte - bolt si dintate
cu regim de functionare de reductor

Configuratia Il a numerelor de dinti cu rotirea arborilor
conducitor si condus in acelasi sens

0.0 283 324 364 404 451 496 550 609 677 743 833
233 285 326 365 405 451 500 551 611 678 750 833
235 286 327 366 407 452 501 55.2 61.5 678 751 4.2
236 288 327 367 410 453 501 555 617 679 752 B44
238 288 327 369 411 453 503 55.9 618 679 753 B46
240 289 330 370 411 457 504  56.0 619 682 753 B850
242 291 330 371 413 457 509 560 621  68.2 75.8  85.0
244 293 331 371 413 457 510 561 621 683 76.0 850

24.8 29.4 333 373 417 46.0 51.0 56.3 622 690 768 853
25.0 29.5 33.4 374 41.7 46.1 511 56.5 623 690 770 B55
25.2 29.7 336 325 41.8 46.3 51.1 56.6 624 693 77.1 85.7
253 29.7 33.7 378 418 46.3 51.2 56.7 62,5 695 77.1 85.8

255 300 340 379 421 470 516 570 63.0 698 775 863
257 300 341 379 421 47.0 517 570 63.1 700 783 867
258 300 341 38.0 424 471 520 571 63.4 700 784 870
258 302 3414 381 424 471 520 575 635 70.2 789 871
26.1 303 342 383 425 472 521 57.5 63.9 709 789 874

26.3 30.6 345 38.5 43.0 473 52.4 58.0 64.0 71.4 79.2 880
26.4 306 345 385 430 475 52.8 58.2 64.2 714 792 B8O
26.5 30.8 346 38.8 43.1 47.7 52.8 583 64.2 71.4 79.2 885
26.7 308 348 39.0 432 477 53.0 585 643 717 79.5 B8.6
26.7 30.9 35.0 39.1 43.2 48.0 53.1 58.5 64.8 717 798 891
27.0 31.2 35.0 39.1 43.4 48.1 531 589 65.0 72.1 79.8 B89.1
27.1 31.2 351 393 435 48.3 53.2 59.0 652 724 799 901

27.3 31.3 35.2 393 438 48.4 533 59.1 658 73.3 81.0 908
2T.8 31.5 353 39.7 43.8 48.6 53.6 59.2 65.9 73.3 81.0 908
27.6 31.7 =i5es) 398 440 489 54.0 59.5 66.0 73.3 81.0 910
27.6 31.8 35.6 398 441 49.0 54.1 60.0 66.3 73.5 812 910
27.8 319 358 39.9 442 49.0 54.3 60.2 66.5 73.5 81.6 910
27.9 319 36.0 399 443 49.1 54.5 60.2 66.6  73.6 82.0 915
279 321 36.0 40.0 444 492 54.6 60.3 66.8 73.6 82.6 917
28.0 321 36.0 40.1 44.4 49.2 54.7 60.4 674 738 827 917
28.2 32.2 36.1 40.2 45.0 49,2 55.0 60.5 67.5 74.1 828 917
28.2 32.3 364 40.4 45.0 49.6 55.0 60.8 67.7 74.2 83.1 92.1
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Tabelul 2.3. Continuare

Rapoartele de transmitere in ordine crescatoare pentru configuratia Il a
numerelor de dinti cu rotirea arborilor conducator si condus in acelasi sens

93.0
93.0
93.1
93.3
94.0
94.5
94.5
94.9
95.1
95.3
96.0
96.0
96.3
96.7
96.7
96.9
97.2
97.4
97.5
97.6
98.1
98.2
99.0
99.0
99.0
100.0
100.0
100.4
101.1
101.9
102.3
102.5
102.5
102.8
102.9
102.9
103.4
103.6
103.6
104.1
104.5
105.0
105.0
105.0
105.0
106.0
107.1
107.3
107.3
107.7
108.3

1083
108.4
108.5
108.8
109.1
109.4
109.6
110.1
110.2
110.7
111.0
112.0
112.0
1151
1141
114.2
114.3
114.4
114.7
114.8
114.8
115.0
115.4
115.5
116.0
1161
117.0
117.0
118.0
118.9
119.2
120.0
120.0
120.0
120.3
120.3
120.7
121.0
121.3
122.1
122.2
122.5
124.0
124.2
125.0
1258
125.9
126.0
126.0
126.2
126.5

126.7
126.7
127.3
127.3
127.5
129.0
130.5
131.2
131.6
131.7
131.8
1321
1321
1329
133.0
134.2
1343
134.3
134.4
136.0
136.0
137.5
137.5
137.5
137.7
137.8
138.4
138.6
138.8
139.5
141.0
142.2
143.2
143.3
143.5
144.0
144.0
144.9
145.0
145.0
146.2
146.2
146.7
147.3
148.0
149.2
149.5
149.6
150.3
150.3
150.5

151.4
153.0
153.0
154.0
154.0
154.3
155.2
155.9
156.0
156.0
156.8
158.1
158.1
158.7
160.0
161.0
162.0
162.0
162.3
162.5
163.4
163.9
164.3
165.0
165.0
165.8
167.2
167.2
167.4
170.0
170.1
170.2
171.0
172.0
173.7
173.7
174.3
174.5
175.0
175.0
176.0
176.0
177.0
177.7
178.6
179.1
179.2
181.8
181.9
183.8
183.9

185.0
185.5
186.0
186.4
187.2
188.5
189.5
190.0
190.1
191.4
191.7
193.5
193.5
193.9
194.2
194.3
196.0
197.3
197.3
198.5
201.7
2025
203.5
203.7
204.0
205.0
205.0
205.2
207.2
208.0
209.0
210.0
2100
213.3
2133
2138
214.2
216.0
216.0
217.0
217.0
2185
221.0
223.2
223.6
224.3
225.0
225.0
227.2
227.3
230.4

231.0
232.0
2332

233.
233.3
234.2
235.0
236.0
238.9
242.7
243.0
2435
243.7
244.2
246.0
246.0
2475
250.7
253.0
253.0
253.1
254.2
257.3
258.4
259.0
261.0
262.8
262.9
263.2
263.5
265.0
268.8
272.3
273.0
273.6
2753
276.0
276.0
280.0
280.0
280.5
284.2
2B86.0
287.2
288.0
288.0
289.0
2825
295.0
297.0
298.7

299.7
300.0
300.0
301.0
303.4
304.8
310.3
314.3
314.3
314.5
317.3
319.2
320.0
322.2
324.0
325.0
3279
329.0
330.0
3325
3343
3354
341.0
341.7
343.0
344.0
351.0
351.0
352.0
355.9
356.3
359.3
361.0
362.7
369.0
369.8
370.0
370.3
375.0
378.0
383.5
385.0
385.0
386.4
389.5
391.0
400.0
400.0
404.2
406.0
407.3

408.0
409.5
4153
4224
424.0
430.0
4309
431.7
435.0
441.0
441.0
441.0
446.7
451.0
456.0
4583
460.0
465.0
472.5
476.0
479.4
481.0
484.0
494.0
494.5
496.0
499.2
506.7
512.3
517.0
519.4
528.0
529.0
531.0
533.0
540.0
540.0
560.0
561.0
561.0
563.5
576.0
582.4
587.5
587.7
595.0
604.2
612.0
616.0
625.0
626.4

630.0
637.0
645.0
649.0
662.5
666.0
674.7
676.0
688.5
703.0
705.0
715.0
729.0
736.0
741.0
742.0
767.7
769.5
780.0
784.0
797.5
800.0
820.0
826.0
833.0
841.0
861.0
866.7
900.0
901.0
903.0
936.0
946.0
961.0
971.7
990.0
1008.0
1024.0
1035.0
1045.0
1081.0
1082.7
1089.0
1121.0
1128.0
1156.0
1176.0
1225.0
1225.0
1275.0
1296.0

1326.0
1369.0
1378.0

13.0
1444.0
1485.0
1521.0
1540.0
1596.0
1600.0
1653.0
1681.0
1711.0
1764.0
1849.0
1936.0
2025.0
2116.0
2209.0
2304.0
2401.0
2500.0
2601.0
2704.0
2809.0
2916.0
3025.0
3136.0
3249.0
3364.0
3481.0
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2.2.3 Particularitati structurale si avantaje

Este necesar sa precizam o serie de particularitati ale transmisiilor
precesionale 2K —H , care asigura performante net superioare comparativ
cu transmisiile planetare similare cu roti dintate cilindrice:

— Transmisiile precesionale nu necesita respectarea conditiilor egalitatii
distantei dintre axe, fapt ce extinde domeniul proiectarii lor optime.

— Cinematica si structura transmisiilor precesionale nu limiteaza alegerea
valorilor modulelor dintilor cuplului de roti dintate sau ale pasului
amplasarii bolturilor conice, ceia ce largeste posibilitatile formarii
cuplului numarului de dinti si a intervalului rapoartelor de transmitere.

— Particularitatile constructive si structurale ale angrenajelor precesio-
nale elaborate, spre deosebire de angrenajele traditionale evolventice,
inclusiv cele planetare, largesc simtitor posibilitatile cinematice si
performantele transmisiilor precesionale.

Avantajele transmisiilor planetare precesionale 2K—H sunt:

— Fiabilitate si siguranta in functionare inalte;

— Capacitate portanta mare datorita angrenarii multipare si contactului
convex-concav al dintilor;

— Gama larga de reducere a miscarii de rotatie ¢« = £10—=+3600 asigurata
intr-o treapta prin angrenarea unui satelit cu doua roti centrale;

— Asigura autofranare cu rotirea arborilor conducator si condus in sens
unic sau diferit;

— Functioneaza in regim de reductor, multiplicator sau diferential;
— Asigura transmiterea miscarii si sarcinii in spatii etanse (prin perete);
— Randament mecanic inalt (unic) in mecanismele de actionare sub-

mersibile (la presiuni 50 — 70 MPa) datorat miscarii sferospatiale a
satelitului cu viteze liniare reduse de 20—30 de ori.

Pentru validarea experimentala a particularitatilor si avantajelor trans-
misiei precesionale 2K —H in baza schemei structurale din figura 2.9 (a), in
anul 1987 a fost elaborata documentatia de proiect si fabricat prototipul
experimental al reductorului planetar precesional 2K—H (fig. 2.13), care
a fost supus testarilor pe standurile de incercari din laboratorul de testari
ale transmisiilor mecanice de la Catedra Teoria Mecanismelor si Organe de
Masini, Universitatea Tehnica a Moldovei.
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(b)

Figura 2.13. Primul (1987) prototip experimental al reductorului planetar prece-
sional 2K—H (T = 275 Nm, i = —144): sectiunea axiald (a) si mostra experimen-
tala (b)

2.3 Structura si cinematica transmisiilor planetare precesio-
nale complexe

O performanta cinematicad deosebita a transmisiilor planetare prece-
sionale consta in diapazonul larg al rapoartelor de transmitere realizat in
constructii compacte cu gabarite si mase reduse, irealizabile in alte trans-
misii existente. Aceasta performanta unicad a TPP o expunem in cateva
exemple.

In decembrie 1989, Consiliul Stiintific specializat al Catedrei Organe de
Masini MGTU N. Bauman din or. Moscova a propus Universitatii Tehnice
a Moldovei intermedierea unui contract economic privind elaborarea meca-
nismului de actionare a radarului din Krasnoiarsk (componenta sistemului
de aparare antirachete balistice, conceptul URSS).

Conform caietului de sarcini, radarul instalat pe patru bughie pe o
cale ferata circulara cu diametrul D = 40m se rotea incontinuu in jurul
axei sale cu frecventa turatiilor de 1 turatie/an, fiind actionat de patru
motoare electrice cu n = 1370 min~!. Pentru realizarea acestui proiect a fost
sintetizata structura cinematica a transmisiei planetare precesionale 2K —H
prezentata in figura 2.14 (a). Transmisia precesionala a fost conceputa cu
doi sateliti plasati unul in interiorul altuia, consecutiv legati cinematic si
antrenati in miscarea sferospatiala cu manivele diferite [8, 9].

Varianta amplasarii rotilor in transmisia combinata biplanetara 2K—H
asigura obtinerea unui efect cinematic maxim la gabarite si mase reduse
(fig. 2.14a). In acest scop, satelitul g este instalat pe o manivela inclinata
H, iar satelitul e — pe suprafata sferica exterioara a primului satelit. Ambii
sateliti sunt dotati cu cate doua coroane danturate, care angreneaza conco-
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Figura 2.14. Scheme cinematice ale transmisiilor precesionale complexe

mitent cu roata fixa b si cu rotile mobile ¢ si d. Portsatelitul H, rotindu-se,
transmite satelitului g miscare sferospatiala, iar rotii centrale c si arborelui
condus Vi — miscare de rotatie redusa. Miscarea de rotatie a rotii ¢ se
transforma in miscare de precesie a satelitului e. Danturile satelitului e prin
intermediul corpurilor de rulare, instalate intre partea frontala inclinata a
rotii ¢ si partea frontala a satelitului e, angreneaza cu dintii rotilor fixa b si
mobila d, antrenand roata mobila d si arborele V5 in miscare de rotatie cu
raportul de transmitere determinat din relatia:

b Zgy ZoZooy Za
e 7092y Zy — Zey Z4) — Zgy Zoe( ZyZey — Zey Z4)

i (2.15)

Aceasta transmisie, avand numarul de dinti, de exemplu, Z;, = 59,
Loy = Lgy =61, Zo, = Zg = Zg, = Z. = 60, permite obtinerea raportului
de transmitere ¢ = 12960000.

De asemenea, in baza aceleiasi scheme structurale din figura 2.14 (a)
a fost elaborata documentatia tehnica si fabricat turbomotorul cu ejectie
reactiva (prezentat in figura 2.15) pentru actionarea armaturii gazoductelor
magistrale utilizand energia sub presiune (P = 80 atm) a gazelor transpor-
tate. Mecanismul de actionare include o transmisie biplanetara precesionala
2K—H in combinatie cu o transmisie cu roti dintate cilindrice intr-o treapta
si realizeaza un raport de transmitere ¢ = 20000 si un moment de torsiune
T = 30000 Nm.

In transmisia precesionald din figura 2.14 (b) roata-satelit efectueazi
miscare sferospatiala intre doua roti centrale mobile b si c¢. Miscarea de
precesie este transmisa rotii-satelit de catre portsatelitul H, format din doua
came cu parti frontale inclinate. Aceste came pot fi executate in butucul
rotii conduse a altor transmisii (conica, melcata etc.).

Portsatelitul H este legat cu arborele motor Vi, rotile centrale c si b,
corespunzator cu arborii condusi Vs si V3. Pentru functionarea transmisiei
in regim de reductor, este necesara fixarea unuia dintre arborii V5 si Vs.
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Figura 2.15. Primul (1991) turboreductor planetar precesional 2K—H cu ejectie
reactiva (7' = 30000 Nm, ¢ = 20000): in sectiune axiala (a) si mostra experimentala
a turbomotorului cuplat la magistrala gazoductului (b)

In acest caz, pentru determinarea raportului de transmitere se utilizeaza
relatia: i = i, - 4p, unde i, este raportul de transmitere a transmisiei
cilindrice (conice sau melcate), i, — raportul de transmitere a transmisiei
precesionale 2K—H. Transmisia poate functiona in calitate de diferential.

In transmisia precesionald din figura 2.14 (c), rolele e si f sunt montate
flexibil in coroane arcuite, fiecare coroana este instalata liber in spatiul
dintre dintii danturilor satelitului g si ale rotilor centrale b si c. La miscarea
sferospatiala a satelitului, rolele e si f floteaza in spatiul dintre dintii
danturilor satelitului si rotilor centrale, iar in directie axiala rolele se sprijina
in cararile carcasei cu suprafete sferice. Corapoartele dintilor este Z; =
Iyx 1, Zy = Zy £2, Zy = Z. £ 181 Z. = Zy, + 2 (cinematic, unul din
angrenaje poate fi cu acelasi numar de dinti). Transmisia respectiva poseda
capacitate portanta inalta, posibilitati cinematice extinse si nu conditioneaza
restrictii de precizie pentru coroanele de role.

Avantajele transmisiilor planetare precesionale 2K—H complexe
sunt urmatoarele:

— efect cinematic major (fig. 2.14 a);
— functioneaza in regim de diferential (fig. 2.14b);
— capacitate portanta inalta (fig. 2.14¢).

2.4 Cutii de viteze si variatoare precesionale

Posibilitatile cinematice si particularitatile constructive ale transmisiilor
precesionale permit sinteza unor cutii de viteze si variatoare compacte, cu
performante ridicate.
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In figura 2.16 este prezentata schema cutiei de viteza cu doud blocuri-
satelit cu miscare sferospatiala. Pe portsatelitii H; si Ho sunt instalate
liber blocurile-satelit cu coroanele dintate corespunzatoare b, ¢ si f, g, care
angreneaza cu rotile dintate centrale a, d si e, k. Prin franarea consecutiva
a rotilor centrale a, d — e si k pot fi obtinute miscari de rotatie cu diferite
viteze, care pot fi transmise arborelui condus printr-un sistem de mecanisme
de legatura Wy, Wa, W3 si Wy. La cuplarea mecanismului Wy (Wy, Wa, W3
sunt decuplate), miscarea de rotatie se transmite de la arborele conducator
la cel condus fard reducere. In celelalte cazuri avem:

A
-d cta
=77 7.7 — cuplat);
YHia 770 — 2.7, (W1 — cuplat);
. T
fina =  ZuZe— Zp 74 (W5 — cuplat, W 3 4 — necuplate);
‘ ZyZq Z¢Zy,

== : W — cuplat, Wi 2.4 — necuplate);
Rl — Dyla Ty — L3 (Ws — cuplat, W1,5.4 — necuplate);
| 72
Hok = 57— - lat);
Uik 7.2, — Z; 7 (W3 — cuplat);

o7

.k g e

-_—_ W _ 1 t .
" Hye ZuZy — Zy7, (Wo — cuplat);
k ZyZ, Lol

L : Wi — cuplat).
Y20 = TG Ty — ZyZe Zaly— ZoZa (Wi = cuplat)

O astfel de schema structurala a cutiei de viteza permite obtinerea a 7
viteze diferite ca marime si ca sens.

W, W, W, W,

Figura 2.16. Cutie de viteza precesionala
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Prezint3 interes deosebit variatoarele precesionale. In figura 2.17 este
prezentatd o schema structurald a unui variator precesional cu roti de
frictiune. Suprafatele interioare ale corpului a si ale arborelui condus b
sunt sferice si coaxiale. Suprafetele elementelor de frictiune g; si g2 ale
satelitului, care vin in contact cu suprafetele sferice respective ale carcasei
si arborelui condus, descriu de asemenea dintr-o parte, o sferd si sunt
asamblate cu compensare axiala. Satelitul g avand, dintr-o parte butucul
cu suprafata exterioara sferica, este instalat pe suprafata corespunzatoare a
elementului condus, fiind antrenat din partea opusa de portsatelitul reglabil
H. Ultimul este executat in forma unei bucse excentrice 1, montate pe
portiunea excentrica 2 a arborelui conducator 3. Prin deplasarea manivelei
4 se efectueaza deplasarea unghiulara a bucsei 1 in raport cu excentricul 2,
regland astfel marimea excentricitatii totale a portsatelitului H. Variatia
excentricitatii totale a portsatelitului H asigura variatia razelor Ry, , R, si
Ry,, Ry ale cailor de rulare. Raportul de transmitere este:

Ry Ry
RaRg2 - R91Rb'

i=—

4 / v
el f —
il a o {27
_v___ v, s \i{.__.__=_:_: o iz, E
i Y
/ ‘ ?‘ \ n.|:
32 ‘ =

Figura 2.17. Variator precesional

Deoarece diferenta razelor cailor de rulare Ry, — R, si Ry, — Ry, poate
fi foarte mica (egala cu zero in cazul excentricitétii totale £y = 0), este
posibila realizarea unor rapoarte de transmitere foarte mari (0—10000).
Pentru reducerea alunecarilor geometrice si a patinarilor, elementele de
frictiune g1 si g2 sunt executate cu compensare axiala (prin arcuire):

Zg, Ly

iy, = 11 - 92, unde ip = —————————-.
’ ZaLgy, — Ly, Ly
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In figura 2.18 este prezentata constructia variatorului precesional elico-
idal cu angrenare obtinut in baza sintezei transmisiei elicoidale cu bile si a
transmisiei precesionale K—H-V .

98
|

(a)

Figura 2.18. Variator precesional elicoidal (a) si mostra experimentala (b), 1988:
sectiunea axiald (a) si vederea generala (b)

La baza sintezei celor doua transmisii s-a luat in considerare urmatoarea
abordare: daca raportul de transmitere al transmisiei elicoidale se determina
prin relatia

3 tanoyvar

e = (2.16)

tan ag

unde oy este unghiul dintre tangenta dusa la curba sinusoidala a canelurii,
executate pe suprafata exterioara a bucsei conducatoare, si planul de simetrie
al sinusoidei, iar ag este unghiul de inclinare a canalelor executate pe
suprafata interioara a bucsei conduse, atunci, asigurand varierea unuia
dintre cele doua unghiuri, se obtine varierea raportului de transmitere
sumar. Pentru asigurarea posibilitatii schimbarii unghiului de inclinare a
bucsei conducatoare 4, ea este executata cu suprafata exterioara sferica, este
instalata pe o alta bucsa cu suprafata exterioara inclinata, al carei unghi de
inclinare poate fi variat prin intermediul mecanismului 5. Ambele bucse sunt
legate cu arborele motor 2. Totodata, suprafata interioara a bucsei conduse,
legata cu roata-satelit dintata 6 a transmisiei precesionale, este executata
sferic si dotata cu canale inclinate. In canalele bucsei conducatoare si celei
conduse ale unui separator legat rigid cu carcasa sunt amplasate bilele 3.
Este de mentionat ca bucsa cu suprafata inclinata, bucsa conducétoare
4, bilele 3 su bucsa condusa e sunt amplasate in butucul rotii-satelit a
transmisiei precesionale cu o excentricitate valoarea careia este proportionala
cu amplitudinea angrenarii dintilor rotii-satelit 6 cu rolele 7 ale rotii centrale,
legate rigid cu arborele condus 8. Raportul de transmitere al mecanismului
se determina din relatia:

. .3 .6
s =16 137
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unde iiﬁ, definit prin relatia (2.16), este pentru transmisia elicoidala cu
bile, In care a4 var Si ag sunt unghiurile de inclinare al canelului sinusoidal
executat pe suprafata exterioara sferica a bucsei conducatoare si, respectiv,
a canelurilor inclinate de pe suprafata sferica interioara a bucsei conduse 6,
iar igj este raportul de transmitere al transmisiei planetare precesionale.

2.5 Alegerea schemei structurale a transmisiei precesionale

Diversitatea schemelor structurale ale transmisiilor precesionale acopera
posibilitati cinematice foarte largi privind raportul de transmitere, poseda
gabarite si mase reduse la capacitati portante relativ mari, pot functiona in
regimuri de reductor, multiplicator si diferential, pot asigura transmiterea
reversibila sau ireversibila a miscarii si sarcinii etc.

Din aceea, selectarea structurii cinematice a transmisiei precesionale
pentru proiectarea unui reductor cu destinatie generala/speciala sau a
mecanismului de actionare a unei masini trebuie sa fie precedata de o analiza
comparativa complexa a caracteristicilor functionale si a indicatorilor de
performanta ai tuturor schemelor structurale.

In tabelul 2.4 sunt incluse schemele cinematice de bazi ale transmi-
siilor precesionale, sunt prezentate principalele caracteristici constructiv-
functionale si recomandari pentru utilizare.

In cazul necesitatii elaborarii unor mecanisme de putere redusa, cu
rapoarte de transmitere intre 8 si 60, se recomanda utilizarea schemei
(tabelul 2.4). Avand gabarite mici si constructie simpla, aceste transmisii
prezinta un interes practic pentru elaborarea multiplicatoarelor si reduc-
toarelor cu unghiul de nutatie. Transmisia K—H—V examinata include un
numar relativ redus de elemente si este de remarcat simplitatea asamblarii
si dezasamblarii.

Pentru compensarea fortelor axiale din angrenaj se recomanda transmisia
precesionala K—H—V conform schemei II din tabelul 2.4. Amplasarea rotii-
satelit plane cu dinti in forma de role conice instalate pe axe, intre doua
roti centrale cu acelasi numar de dinti fixate in corp, asigura o capacitate
portanta ridicata. In reductoarele de putere mare, rolele conice ale satelitului
se monteaza pe axe prin intermediul rulmentilor (cu ace sau de alt tip).
Aceasta transmisie se recomanda cu regim de functionare de multiplicator
in conditia alegerii profilului corespunzator al dintilor rotilor centrale.

In transmisia precesionala K—H—V conform schemei structurale III,
coroanele din role ale satelitului sunt amplasate pe o axoida conica cu § > 0,
fapt ce conduce la majorarea multiplicitatii angrenarii € la numere mici de
dinti ale rotilor conjugate si in consecinta — la sporirea capacitatii portante.
Aceasta transmisie se caracterizeaza prin dimensiuni axiale reduse.
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Tabelul 2.4. Schemele cinematice de baza ale transmisiilor precesionale, principa-
lele caracteristici constructiv-functionale si recomandari de utilizare

Valori aproximative
Transmisii precesionale Reco dari d
. Raportul de mandari de
Tip planetare e Randa- aplicatii
i mentul meeanie, %
1 2 3 4 5
Mecanisme de
q,97...0,9 actionare cu regim de
) in cazul functionare de R*? si
K-H-V* 8..60 utilizarii unui M=3,

mecanism de

Poseda simplitate
legatura W

constructiva si de

asamblare,
0.97..0.9 Mecanisme de
n regir,n actionare cu regim de
K-H-V #1| O gl e

e functionare de R*® si
8...60 ap rréultlpllfaltor M*”t;:u oompensaresa
rancamentul e | fortelor axiale din
a-THIC XY angrenaj si reducerea
0.L..0.15 sarjei in sprijine.

Mecanisme de

actionare cu regim de
?ﬁgzeg?ﬁ? functionare de R*® si
3
K-H-v* 8...60 de multiplicator M*, _
randamentul e Rolele pe RXQIEZlu] conic
mai mic cu 8>0 faciliteaza
cinetostatica
transmisiei.
Randamentul
depinde de N ) 4
K-H-V #* 8..60 mediul in care lecanisme de
functioneaza actionare etanse.
transmisia

£ " . .
*; Angrenaje cu bol{uri conice
« Angrenaj dintat

 Transmisia functioneaza in regim de reductor (R) si de multiplicator (M)
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1 3 4 5
097..0,8 Mecanisme de actionare
pentru d ;
i=12...200 o putere U TORIDE
2K-H *! 12...3600 a de functionare de R** si
crsec?efe{;ﬁil cu autofranare garantata
5 pentru i > 70.
Mecanisme de actionare
cinematice si de putere
pentru complexe
robotizate, utilaj
2K-H ** 12...3600 | 0,99..0,95 tehnologic, dispozitive
pentru industria de
automobile, reductoare
cinematice cu destinatie
generald si speciala.
Mecanisme de actionare
cu dimensiuni axiale
2K-H *2 12...100 0,89...0,85 reduse, cu regim de
functionare de M*?
pentru Za=Zg+1.
Mecanisme de actionare
Oii thfu‘g cu dimensiuni :axiale
2K-H *! 20...3600 | i=20...200 fred“.se* 20 1”;311{?,,,99.
Sl ot unCt.lO]’lEE‘fa e 81
cresterea [i] :
0,97..0,8 Mecanisme de actionare
pentru cu dimensiuni axiale
2K-H *#! 20...3600 i=20...200 reduse, cu regim de
scade cu functionare de M*® si
cresterea [i] R*3,

* 1 Angrenaje cu bolfuri conice
* o
« _ Angrenaj dintat

? Transmisia functioneaza in regim de reductor (R) si de multiplicator (M)
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1 3 4 5
0,97...0,8
pentru Mecanisme de actionare
2K-H ** 20...3600 | i=20...200 suprasolicitate.
scade cu
cresterea [i]
0,97...0,8
. penii Mecanisme de actionare
2K-H ** 8...3600 i=12...200 suprasolicitate.
scade cu
cresterea [i]
Mecanisme de actionare
(;gnt?'f cinematice si de putere
Paniala ! cu rapoarte de
3K-2H*! 12600000 "’=50('1"300 transmitere foarte mari
sc? ey cu autofranare
cresterea [i] garantata.
Panala 7 0,9..0,8 Mecanisme de actionare
viteze pentru cu rapoarte de
2K-H *! diferite ca | i=20..200 | transmitere pe trepte cu
valoare si scade cu trecere lina de la o viteza
sens cresterea [7] | la alta (cutii de viteze).
ﬁ*, W, W, W
0,9...0,8
pe;tg% Mecanisme de actionare
. =0... cu raport de transmitere
ACH Qe-10000 scade cu variabil continuu
cresterea (variatoare).
[7]

: 1 Angrenaje cu bolturi conice
? Angrenaj dintat
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Un domeniu important pentru utilizarea transmisiilor precesionale, fa-
cilitat de specificul lor constructiv, este elaborarea mecanismelor etanse,
care functioneaza in vid sau in medii agresive. In acest scop pot fi utili-
zate transmisiile precesionale K—H—V etanse (conform schemei IV'), care
asigura etansare absoluta si fiabilitate determinata de ciclul de deformatii
limita ale gofrei W.

Pentru mecanismele de actionare de putere se recomanda utilizarea
transmisiei precesionale 2K —H cu angrenaj multipar cu role, in care satelitul
are doua coroane cu role conice, formand angrenarea interioara, iar rotile
centrale au dinti cu angrenare exterioara. Posibilitatea utilizarii transmisiilor
precesionale 2K—H (schema V, tabelul 2.4) pentru transmiterea sarcinilor
mari se datoreaza pierderilor neinsemnate prin frecare in contactul dintilor,
redistribuirii sarcinii intre un numar mare de dinti datorita multiplicitatii
inalte (pana la 100% perechi de dinti participa simultan in angrenaj).

Pentru mecanismele de actionare cinematice se recomanda transmisia
precesionala 2K—H cu angrenare dintata cu contact convex-concav al
dintilor, cu diferenta mica a razelor de curbura si forma profilului dintilor
modificata conform schemei VI. Avand in vedere capacitatea portanta
inalta a conctactului convex-concav cu diferenta mica a razelor de curbura
si viteza de alunecare relativ mica in contact care asigura randament mecanic
majorat, transmisia respectiva poate fi utilizata si in mecanisme de putere.

Pentru mecanismele de actionare de putere cu restrictii de limita a
gabaritelor axiale se recomanda transmisiile precesionale 2K—H conform
schemei VII cu coroana cu role plana (6 = 0), care efectueaza miscare
sfero-spatiala intre danturile rotilor centrale fixd si mobila. Transmisiile
precesionale 2K —H dintate cu angrenaj plan § = 0 cu coraportul dintilor
Z1 = Z3 — 1 se recomanda pentru mecanisme cu regim de multiplicator.

Pentru mecanismul cu restrictii limita a gabaritelor axiale se recomanda
de asemenea transmisia 2K —H conform schemei VIII, in care ambele coroane
cu role sunt amplasate pe de o parte a satelitului, astfel constructia asigura
dimensiuni axiale reduse.

Pentru mecanismele de actionare cu rapoarte de transmisii mari si
suprasolicitate, inclusiv cu sarcini dinamice, se recomanda transmisiile
precesionale din schemele X si X/, in care intre dintii rotilor centrale
fixe si mobile sunt plasate flotant coroanele cu role. Transmisiile asigura
transmiterea momentelor de torsiune mari datorita angrenarilor multipare
si repartizarii acestora intre doua roti centrale, angrenate cu fiecare coroana
de role.

In cazul necesitatii elaborarii unor mecanisme cu rapoarte de transmitere
foarte mari, se recomanda utilizarea transmisiei 3K —2H, conform schemei
XII. Avand gabarite mici si constructie relativ simplé, aceste transmisii
prezinta un interes practic deosebit.
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Pentru realizarea miscarilor de rotatie cu viteze variabile in trepte se
recomanda cutia de viteze precesionala (conform schemei XIII, principiul
de functionare a céreia este descris in subcapitolul 2.4.

Pentru realizarea unor miscari de rotatie cu viteze variabile continue, se
recomandé variatorul precesional (conform schemei XIV') cu principiul de
functionare descris in subcapitolul 2.4.

Particularitatile constructiv-cinematice ale angrenajului pre-
cesional, care definesc avantajele unice ale TPP

Multiplicitatea absoluta e = 100% a angrenarii simultane a perechilor
de dinti este asigurata prin sinteza exclusiva a trei conditii interdependente:

1. Satelitul efectueaza miscare sferospatiala cu un punct fix.

2. Profilul dintilor este variabil si dependent de coraportul valoric al
parametrilor geometrici ai angrenajului spatial.

3. Diferenta dintre numerele de dinti ai danturilor conjugate nu poate fi
decat £1 (tabelul 2.1).

Remarca 2.1. Printre transmisiile mecanice, transmisia planetard precesio-
nald bazatd pe sinteza angrendrii multipare cu contact concav-concav sau/si
convex-concav este unicd, cu profil variabil al dintilor dependent univoc de
coraportul valoric al parametrilor geometrici ai angrenajului [Zy, — 6, £1].
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- g Capitolul 3

TEORIA FUNDAMENTALA A
ANGRENAJULUI PRECESIONAL
MULTIPAR

Sinteza angrenajului precesional multipar cu profil
convex/concav al dintilor

Necesitatea asigurarii raportului de transmitere constant al transmisiei
si specificul miscarii sferospatiale cu un punct fix al satelitului fac imposibila
utilizarea profilurilor clasice ale dintilor (evolventice, cicloidale, epihipo-
cicloidale etc.) in angrenajul precesional. Acest fapt a impus elaborarea

unor

profiluri noi ale dintilor conjugati cu miscare sferospatiala, care ar

corespunde particularitatilor constructiv-cinematice ale transmisiilor prece-
sionale. In acest scop, In baza respectarii principiului legii fundamentale
a angrenajelor privind asigurarea continuitatii functiei de transformare a
miscarii, a fost elaborata teoria fundamentald a angrenarii precesionale prin
realizarea urmatoarelor obiective:

elaborarea modelului matematic al angrenajului cu considerarea parti-
cularitatilor interactiunii dintilor angrenati cu miscare sferospatiala a
satelitului;

descrierea analitica pe suprafata sferica a profilului dintilor cu un
sistem de ecuatii parametrice si proiectarea lui in planul sectiunii
normale a dintilor pentru angrenajele conic (6 > 0) si plan (6 = 0);
identificarea influentei parametrilor geometrico-cinematici ai angre-
najului asupra formei profilului dintilor si argumentarea limitelor
rationale de variere a lor;

elaborarea bazelor teoretice de evaluare a interdependentei multipli-
citatii angrenarii si a formei profilului dintilor rotii centrale;

113
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— modelarea computationala a domeniului de existenta a multiplicitatii
absolute a angrenarii (de 100% perechi de dinti) si analiza functiei
multiplicitatii angrenarii;

— evaluarea influentei parametrilor geometrici ai angrenajului asupra
gradului de acoperire a dintilor angrenati si elaborarea recomandarilor
in forma de nomograme pentru calculul de proiect al transmisiilor
precesionale.

3.2 Descrierea analitica a profilului dintilor angrenajului
precesional cu unghiul axoidei § > 0

In transmisia precesionald, roata-satelit efectueazi miscare sferospatiala
in jurul unui punct fix. Miscarea rotii-satelit cu trei grade de mobilitate o
descriem prin ecuatiile cinematice Euler. In acest caz, pozitia rotii-satelit
univoc poate fi determinata prin trei unghiuri: ¢, ¥ si 6. Pentru aceasta,
roata-satelit o legam rigid cu sistemul mobil de coordonate OX1Y1Z; cu
originea plasatd in punctul imobil O (centru de precesie) (fig. 3.1). Acest
sistem de coordonate efectueaza Impreuna cu roata-satelit miscare sferica
in raport cu sistemul fix de coordonate OXYZ [170].

Figura 3.1. Descrierea miscarii sferospatiale a rotii-satelit

Planul de coordonate OX1Y1Z; intersecteaza planul fix de coordonate
OXYZ dupa linia ON, numita linia nodurilor. Unghiul v dintre linia
nodurilor si axa fixa OX este definit ca unghi de precesie. Unghiul ¢ dintre
linia nodurilor si axa mobila OX; este definit ca unghi de rotatie proprie.
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Unghiul 6 dintre axele OZ si OZ; este definit ca unghi de nutatie. In
miscarea sferica, aceste unghiuri le consideram in raport cu linia nodurilor
si, corespunzator, cu axele OX si OZ cu sens de rotatie impotriva acelor
ceasornicului.

Aplicand miscare sferospatiala transmisiei planetare precesionale, un-
ghiul de precesie 1 se identifica cu unghiul de rotatie a arborelui conducator,
unghiul de nutatie # — cu unghiul dintre axa inclinata a portiunii inclinate
a arborelui conducator cu axa arborelui condus, iar unghiul ¢ — cu unghiul
de rotatie a satelitului in jurul axei proprii.

Relatiile analitice dintre coordonatele punctelor rotii-satelit, date in
sistemele de coordonate mobil OX1Y1Z; si imobil OXYZ, au fost obtinute
din analiza a doua pozitii ale satelitului: initiala, cand axele sistemelor de
coordonate coincid, si finala, cand axele sunt deplasate (fig. 3.2 a). Repozi-
tionarea triedrului OX1Y1Z; din pozitia initiald in cea finala se realizeaza
prin trei rotatii consecutive cu valoarea unghiurilor Euler v, 6 si ¢ in jurul
axei OZ si liniei nodurilor ON.

ZizZ;

Ak

| |

£
<]«

Figura 3.2. Descrierea miscarii sferice a rotii-satelit

Prima rotatie cu unghiul 1 se efectueaza in limitele 0 < ¢ < 27 in jurul
axei OZ suprapuse cu axa OZ;. Exprimand vectorii i}, ji, k} (fig. 3.2) prin
vectorii de baza i, j, k In sistemul fix de coordonate OXYZ, obtinem:
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i cosyp siney 0] [i i
il =|—-siny cosyp 0| |j|=D|j]. (3.1)
/ 0 0o 1] |k k

A doua rotatie se efectueaza cu unghiul 6 (0 < 6 < 7) in jurul liniei
nodurilor ON, in urma céreia vectorii unitari i}, j;, k) vor ocupa directiile
i, 1, k! (care coincid cu directiile OX”, OY", OZ") (fig. 3.2 b). Totodata,
vectorul kY, care coincide cu vectorul ki, determind pozitia axei OZ; in

pozitie finald. Expriméand vectorii i}, j7, kY prin i}, j;,k}, obtinem:

i 10 074 i
1 =10 cos sinf| [j7]|=C|i|- (3.2)
K/ 0 —sinf cosf| K] k)

Planul vectorilor i si j¥ perpendicular pe vectorul k” este planul OX1Y;.
15101 1
Pentru a construi in el vectorii iy, j; ai axelor OX; si OY], este necesar de
a efectua inca o rotatie cu unghiul ¢ (0 < ¢ < 27) in jurul axei OZ;, care
va aduce vectorii if si j| in pozitia vectorilor i} si jj (fig.3.2 ¢). Exprimand
vectoril unitari i1, j1 si ki prin vectorii unitari if, j{ si kY, obtinem:

iy cosp sing 0] [if if
ji| = |—sing cosp 0| |jf| =B |j]|. (3.3)
k 0 0 1] K/ K"

Reunind relatiile (3.1) — (3.3), obtinem

i i i
| =BCD|j|=Aljl. (3.4)
k1 k k

unde matricea de rotatie A = B CD exprimata prin unghiurile Euler este:

cos 1 cos p — siny sin p cos sin cos ¢ + cos Y sinpcosh  sinpsinb
A = |—cosysing —sinycospcosf —sintsing + costpcospcosd cospsinb
sin ¢ sin 6 — cos 1 sin 6 cos 6

Matricea de rotatie A este o matrice ortogonald, prin urmare A~! = AT
unde A7 este matricea transpusi matricei A.

Trecerea de la coordonatele punctelor rotii-satelit X, Y, Z7, date in
sistemul mobil de coordonate OX1Y171, la coordonatele X, Y, Z ale acelorasi
puncte in sistemul fix se efectueaza prin relatia (3.5) sau relatiile (3.6):

X X,
Y| =AT |y (3.5)
Z Z
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X = Xl(coswcosgp—sinz/zsinnpcos@)
— Yl(coswsincp—|—sin¢coscpcos€) + Z1 sin sin 0,

Y = X (sint cos ¢ + cos ¢ sing cos 6) (3.6)
— Yl(sinwsimp — coswcosgocosﬁ) — Zj cossin b,

7 = Xysinpsinf + Yj cos psinf + Z; cos b,

unde X, Y si Z sunt coordonatele unui punct arbitrar al rotii-satelit in raport
cu sistemul fix de coordonate OXYZ, iar X;, Y] si Z; sunt coordonatele
aceluiasi punct al rotii in sistemul mobil de coordonate OX1Y17.

In transmisia precesionala, intre unghiul de precesie si unghiul de rotatie
proprie exista o legatura cinematica. Pentru stabilirea acestei legaturi,
admitem ca Intr-un moment oarecare roata-satelit ocupa o astfel de pozitie
incat rola 2 si contacteze cu piciorul dintelui in punctul P (fig. 3.1).

Sistemul mobil de coordonate OX1Y1Z; este pozitionat astfel incat axa
rolei rotii-satelit OD sa se afle in planul OY1Z; si sa formeze cu axa OY;
unghiul §. Deoarece rola 2 a rotii-satelit trebuie sa se miste fara alunecare
pe profilul de lucru al dintelui rotii centrale, viteza punctului P al rolei,
care se afla In contact cu roata centrald fixa, trebuie sa fie egala cu zero,
adica Vp = 0. Dat fiind c& punctul P apartine rolei 2, care efectueaza
miscare sferica, rezulta ca

Vp =w x OP =0, (3.7)

unde w este viteza unghiulara instantanee a rotii-satelit, iar OP este raza-
vector a punctului P. Deoarece miscarea sferospatiala a rotii-satelit poate
fi reprezentata ca trei rotatii succesive in jurul axelor care se intersecteaza,
si anume rotatia in jurul axei OZ cu viteza unghiulara Uk, rotatia in jurul
liniei nodurilor ON cu viteza unghiulars 0 i} si rotatia in jurul axei OZ; cu
viteza unghiulara ¢ ki, rezulta ca

w = pk + 0i) + ¢k,

unde v, 6, ¢ denota derivatele unghiurilor Euler in raport cu timpul. Pentru
transmisiile examinate # = const., prin urmare § = 0. Astfel,

w = Yk + ¢kq, (3.8)

de unde rezulta ca
7.
Wy = ——I@Z) sin f sin v,
Z

7.
Wy = 7;1/1 sin 6 cos v, (3.9)

. Z
wZ:@ZJ<1—Z;COS€>.
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Substituind (3.8) in (3.7), obtinem:
¥ (k x OP) + ¢(ky x OP) =0 (3.10)

Produsele vectoriale k x OP si k1 X OP se calculeaza dupa cum urmeaza:

iy J1 ki
kxOP=| k, ko, ke |
(OP)., (OP), (OP), -
iy J1 ki
k; x OP = | ki, Eiy, ki |,
(OP);, (OP),, (OP);

unde iy, j1, kq sunt vectori unitari in directia axelor OX1, OZ1, OY1; (ksy, Ky, s k2, ),
(K1a1, K1y, k12,) si ((OP)g,, (OP),,, (OP).,) sunt proiectiile vectorilor k,
k; si OP respectiv pe axele OX;, OY7, OZ;. In cazul nostru, avem:

key =0, ky, =sinf, k, = cosb,
kig, =0, Fkiy, =0, ki, =1, (3.12)
(OP),, =0, (OP),, = —OPcos(f +9), (OP),, = —OPsin(f +9).

Inlocuind (3.2) in (3.11), obtinem:

i J1 k1
kxOP =10 sin 6 cos b
0 —OPcos(f+0) —OPsin(f+ )

= OP [cos(f + 9) cos @ — sin(f + J) sin 0] iy

= OPcos (B+ 6+ 0)iy = R, (3.13)
iy J1 ki
ki xOP=|0 0 1
0 —OPcos(6+ ) —OPsin(B+9)
= OP COS(ﬁ + (S)il = Roiy, (3.14)

unde R; si R sunt razele rotilor conjugate. Substituind (3.13) si (3.14) in
(3.10), obtinem (@ZJRl +¢Ry)i; =0, de unde YR1+¢Ry =0, p = —Rl/Rgzl).
Deoarece Ri/Ry = Z1/Z3, unde Zi, Zs sunt numarul de dinti ai rotilor
conjugate, rezulta ca

o = =21/ 2. (3.15)

Pentru a descrie profilul flancurilor dintilor rotilor centrale, admitem
ca danturile rotii-satelit sunt formate din role conice instalate pe axe cu
posibilitatea de a se roti si a exclude alunecarea prin frecare din angrenaj.



3.2 Descrierea profilului dintilor angrenajului precesional (§ > 0) 119

Pozitia punctului D al axei rolei (fig. 3.1) in sistemul mobil de coordonate
OX1Y1Z; este determinata de coordonatele:

XlD = 0, YlD = —Rcos (5, ZlD == —Rsiné, (316)

unde R este distanta de la punctul D pana la centrul de precesie O, ¢
este unghiul dintre axa rolei si planul care trece prin centrul de precesie O
perpendicular pe axa rotii. Substituind (3.16) in (3.6) si luand in consideratie
(3.15), obtinem coordonatele punctului D in functie de unghiul de rotatie a
arborelui conducator :

Xp = Rcosé [sinv cos(Z1/Zs) cos § — cos ¢ sin( 211/ Z2)]
— Rsindsinsin b,

Yp = —Rcosd [sinv sin(Z19/Za) + cosp cos(Z11) / Za) cos 0] (3.17)
— Rsindsinsin b,

Zp = —Rcosdcos(Z11)/Z3)sinf — Rsin d cos 6.

Punctul D se misca pe suprafata sferica cu raza R cu originea in centrul
de precesie O (fig. 3.3). Cunoscand traiectoria miscarii centrului rolei (curba
IIp, fig. 3.4), determinam pozitia punctului de contact al rolei cu dintele
rotii centrale, a carui familie intr-un ciclu de precesie reprezinta forma
dintelui acestei roti.

Figura 3.3. Profilul dintilor rotii centrale
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Punctul de contact al dintilor in orice pozitie unghiulara a arborelui
conducator este situat la distanta r pe normala la vectorul vitezei centrului
rolei Vp (fig. 3.4).

Figura 3.4. Determinarea profilului dintelui in sectiune normala

De aceea, pentru descrierea profilului dintilor rotii centrale deteE“miném
proiectiile vectorului centrului rolei pe axele de coordonate mobile. In acest
scop derivam (3.17) in raport cu timpul ecuatiile si gasim:

Xp = Ry cosd [sine sin(¢Z1/Z2) — (Z1/Z2) cos i cos(v 21 | Zs)
+ cos p cos(Y 21/ Z3) cos 0 — (Z1/Z2) sin sin(yZ1 / Z3) cos 6]
— Ripsin & cos 1 sin 6,
Yp = —Ripcos & [ cossin(y 21/ Zs) + (Z1/Zs) sinyp cos(YZ1/Z2)  (3.18)
— sine cos(YZ1/Za) cos 0 — (Z1/Zy) cos sin(v 21/ Z3) cos b)]
— Rypsindsint)sin 6,
Zp = R(Z1/Zs) cos §sin(yZy | Zy) sin 6,

unde v este viteza unghiulara a arborelui conducator.
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Pentru determinarea pozitiei punctului de contact al dintilor pe suprafata
sferica, gasim ecuatia planului I7;, perpendicular pe viteza Vp si care trece
prin punctele D si O. Ecuatia planului respectiv se scrie sub forma:

[OD x OC| x Vp =0, (3.19)

unde OD si OC sunt vectorii care stabilesc respectiv pozitia punctelor
D ale rolei si a unui punct arbitrar C' al planului in raport cu originea
sistemului de coordonate OXYZ (fig. 3.3).

Gasim produsul vectorial OD x OC:

i j k
OD x OC = ZD YD ZD (3.20)
X Y Z

= (YDZ — ZDY)I—l- (ZDX — XDZ)J + (XDY — YDX)k,

unde Xp, Yp, Zp sunt coordonatele punctului D al rolei, iar X,Y, Z sunt
coordonatele punctului C' din planul I1;.
Folosind ecuatiile (3.20), din ecuatia vectoriala (3.19) obtinem:
i j k
YpZ - ZpY ZpX —-XpZ XpY -YpX|=0 (3.21)
Xp Yp Zp

sau
Zp(XZp — ZXp) —Yp(YXp — XYp) =0,
Xp(YXp — XYp) — Zp(ZYp — Y Zp) =0, (3.22)
Yp(ZYp — Y Zp) — Xp(XZp — ZXp) = 0.

Ultima ecuatie din (3.22) rezulta din celelalte, de aceea o adoptam drept
ecuatia planului cautat.

In continuare gasim coordonatele punctului de contact al rolelor sateli-
tului cu dintii rotii centrale, adica ale punctului F, care apartine simultan
planului 7] si sferei cu raza R, si centrul amplasat in originea sistemului
de coordonate OXYZ (fig. 3.3). Deoarece punctul F se afla in planul IT;,
coordonatele sale satisfac ecuatia:

(ZpXp — XpZp)Xp — (YpZy — ZpYg)Yp = 0. (3.23)

Dat fiind faptul ca punctul E apartine de asemenea si sferei, avem
relatia:
X:+YE+ 2% - R?=0. (3.24)
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De asemenea, dat fiind ca unghiul dintre OD si OE este unghiul axoidei
conice a rolei, rezulta:

OD - OC = R?cos 3 (3.25)

sau
XeXp+YeYp +Z2ZpZp — R? cos 3 = 0.

Din (3.25) gasim:
Xp = (R?cos3—YgYp — ZpZp)/Xp. (3.26)
Substituind (3.26) in (3.23), obtinem:
Yp =kiZg — dy, (3.27)
unde au fost introduse notatiile:

Xp(XpXp +YpY) 72X
by = 20XpXp +YD¥p) + ZpXp (3.28)
(XpYp —YpXp)Zp

R%cos BXp

(XpYp —YpXp

dy = (3.29)

Inlocuind (3.27) in (3.26), obtinem:

unde:
k\Yp+ Zp
kg = ———F—— 31
2 X, (3.31)
R? d1Y
dy = oSS+ di¥p (3.32)
Xp

Substituind relatiile (3.28) si (3.29) in relatiile (3.31) si (3.32), obtinem:

_XDYDXD + (YIZJ + Z%)YD

kQ = g . ’
(XpYp —YpXp)Zp
do — R? cos 5YD
T XpY —YpXp

Inlocuind (3.27) si (3.30) in (3.24) si rezolvand ecuatia obtinuta in raport
cu Zg, obtinem:

1/2
(k1 —kady) & |y — hada )+ (K34 3+1) (R~ d3—d)

k2 +k3+1

Zp= (3.33)
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Deoarece curba profilului dintelui este echidistanta de curba descrisa de
punctul D al rolei, este necesar ca, in oricare moment, Zr < Zp. O analiza
mai detaliata arata ca Zg poate fi calculata prin relatia:

1/2
(kldl — k‘QdQ) — (k‘ldl— k2d2)2+ (k‘%—i— /ﬂ%—i— 1) (RQ— d% —d%)] /
Zg= PR . (3.34)

Astfel, din relatiile (3.27), (3.30) si (3.34) se determina coordonatele
punctului de contact E, a caror comunitate reprezintd prin sine profilul rotii
centrale pe sferd. Geometria dintelui poate fi examinatd mai comod si util
in sectiune normala, de aceea profilul dintilor rotii centrale se proiecteaza
pe planul I1;, perpendicular pe dinte (fig. 3.4).

In acest scop, mai intai se determina coordonatele punctelor Ey si Ey
(fig. 3.4), corespunzatoare la doud puncte minime consecutive ale profilului
dintilor de pe sfera (pentru doi dinti vecini). Este usor de observat ca
coordonata Zg atinge valoarea minima impreuna cu coordonata Zp. De
aceea, coordonata Zp va fi examinata la valoarea ei minimala in functie de
unghiul de precesie 1. Pentru aceasta vom determina derivata dZp/di si o
vom egala cu zero:

dZp RZ <le> o

2

—— cos 0 sinf sin

dy  Zp

de unde

si prin urmare ¢ = (Zg/Zl)Wn, unde n =0,1,2,...
Calculam a doua derivata d?Zp/dy?:

¢*Zp = RZ% cos d sin 6 cos —le
dp? 73 Zy )"

Din conditia
d*Zp
di)?
rezulta ca Zp va avea doua puncte minime la aceleasi valori 1 doar pentru
n=0,2,4,6,...

In continuare determinim coordonatele punctelor E; si Ey din relatiile
(3.23), (3.30) si (3.34), considerind succesiv doua valori: ¢ = 0 si, respectiv,
W = 2nZy/Z;. Prin punctele E; si Es ducem un plan I}, perpendicular
pe planul triunghiului OF, Ey (fig. 3.4). Ecuatia planului considerat se
determina din conditia:

>0

_Z2
1/J—Z—17m

(E1E2 X ElE) . (OEl X OE2) = O, (335)
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unde punctul F este un punct arbitrar de pe planul Il;. Calculam produsele
vectoriale E1Eo x E1E si OE; x OE»:

i i K
E1E2 X EIE = XE2 _XE1 YE2 — YE1 ZE2 — ZE1
X—Xp Y-Ys, Z-Zn
= [(YEz - YEl)(Z - ZEl) - (Y - YEI)(ZE2 - ZEl)]i
+ (X = Xe)(Ze, — Zp,) = (Z = Zp,)(XE, — Xg)]J - (3.36)
+ [(Y - YE1)(XE2 - XEI) - (X - XEl)(YE2 - YE1)] k,.

ik
OE; x OE; = |(Xp, Yp, Zp,| = ngi+ny,j+ n.k, (3.37)
Xp, Ya, Zg

unde:
Ng = YEleg - YEQZE17
ny = Xp,Zp, — XE,ZE,,
n, = Xp,Ye, — X5, Ye,.

Substituind (3.36) si (3.37) in (3.35), obtinem ecuatia planului I1;:

[(YEQ _YE1)(Z_ZE1) - (Y_YEl)(ZEZ _ZEl)] Ny
+ (X =XE,)(Zp, —ZE,) — (Xp, —XE, ) (Z—ZE, )| ny (3.38)
+ [(XEQ _XEI)(Y_YEI) - (X_XEI)(YEQ _YEl)] n; = 0.

Profilul dintilor de pe sfera proiectat pe plan il identificim prin determi-
narea coordonatelor punctelor EN de intersectie cu acest plan al familiei
dreptelor, care trec prin centrul de precesie O, si punctele corespunzatoare
ale profilului dintilor pe sfera. Ecuatia dreptei care trece prin punctele E si

O are forma:

Y = XYp/Xp, Z=XZp/Xp. (3.39)
Din ecuatiile (3.38) si (3.39) obtinem:
(Ye, =Y )(ZeX/XE—ZE) — (Zp,— Z5,) (YEX/XE5—YE)] s
+(Ze,—Zp, ) (X —XE,) — (ZeX/Xp—Zp, ) (XE, — XEg )] ny
+ [(Xp, —Xp )(XYp/X5—YE,) — (X =Xp,)(YE, —YE,)]n. = 0.
Rezolvand ultima ecuatie in raport cu X, obtinem coordonata X y:
Xn=X=Xg (Y~ YE,)(Zp,na=Xp nz) +(Xp, Xp \YE, 12— ZB N2
+(Zp=Z5)(Xeiny=Ypna)] | [(ZB,— ZE,)(XEny—YEng)  (3.40)
(X~ Xp,) (YEne—Zpny) + (Y~ Ye, ) (Zpne— XEn:)] .
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Celelalte coordonate Yy si Zy se determinad din relatiile (3.39) cu
X = Xy calculat prin relatia (3.40).

Pentru realizarea proiectarii profilurilor dintilor in doua coordonate
(2D), alegem in planul IT; sistemul de coordonate F1£(, a carui axa E1&
trece prin punctul Es (fig. 3.3). De la coordonatele Xy, Yy, Zy trecem la
coordonatele &, ¢, utilizand relatiile:

_ B B v} — 13

=\ /v¥— &2 3.41
5 2|E1E2| 9 C Vl g Y ( )

unde:
|E1E2|2 = (XEQ_XE1)2 + (YEz_YE1)2 + (ZEQ_ZEI)Q? (3'42)
v =|E1En*= (Xn—Xp,)? + (Yn=Yg, )’ + (Zn—Zg,)?, (3.43)
vy = |B2En[® = (Xn—X5,)* + (YN —Y5,)? + (Zn—Zp,)%. (3.44)

Cu ajutorul formulelor (3.41) determinam coordonatele punctelor curbei,
totalitatea carora formeaza profilul dintelui pe planul I1;. Astfel, profilul
descris in forma parametrica 1l determinam prin varierea parametrului ¢ de
la 0 pana la 2725 /7;.

Pentru cercetarea influentei particularitatilor miscarii sferospatiale a
satelitului asupra profilului dintilor, determinam traiectoria descrisa de
axa rolei In planul II;. Prin Xy, Yy, Z notam coordonatele punctului
de intersectie a axei rolei cu planul II;. Evident cd si coordonatele X,
Yy, Zip se pot determina prin aceleasi formule ca si Xy, Yy, Zn, urmand
substituirea coordonatelor Xg, Yg, Zg cu coordonatele Xp, Yp, Zp, adica:

Xy =Xp[(Ye,~YE,)(Zg,na— X n2) + (X5, — Xpg,)(YE, 12— ZENY)
+ (Zg,—ZE,)(Xgyny—YE 1) /[ [(ZE, — ZE, ) (XDnYy—YDN4 )
+ (Xg, —Xpg,)(Ypn.—Zpny) + (Ye, — Zg, )(Zpne— Xpn.)]
YDXL[ ZDXL[
Y= 228 g, = 202
n Xp ' " Xp

Pentru proiectarea traiectoriei axei rolelor in 2D, trecem de la coordo-
natele Xy, Yy, Z la coordonatele &1, (1 utilizand relatiile:

E\Ey|* — 5 — 3
o= DB A=R st (3.5)

unde |E1 B3| este dat prin formula (3.42), iar

S% = (XU - ‘X*E1)2 + (YU - YE1)2 + (ZH - ZE1)27 (346)
522 = (XH - XE2)2 + (YU - YE2)2 + (ZU - ZE2)2' (3-47)
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Functia ¢; = (1(&1) descrie traiectoria miscarii centrului rolei pe planul
I];. Dupa o serie de transformari, coordonatele parametrice ale dintilor & si
¢ iau forma:

. ™
nggst+ [RDCOS((5+9+5)+Y£:| cosz,

. ™ ™
C:ngm'ycosZ[RDcos(5+9+ﬁ) —I-Yg] COSZ

+ [RD sin (6 + 6+ B8) + Zg} cos ",

unde
, tan(d + 60 + 3)
siny = ,
i cos2zll+tan(5—|—9+ﬁ)
cos le
cosy =

\/COSZZLI—F’EELD((S—FQ—FB)'

Functiile £ = f(¢) sunt prezentate in figurile 3.9-3.12, iar functiile
reprezentative £ = f(¢) si & = f(¢1) — in figura 3.13.

3.3 Descrierea analitica a profilului dintilor angrenajului
precesional plan cu unghiul axoidei (6 = 0)

In transmisiile planetare precesionale cu satelit plat (6§ = 0), coordonatele
unui punct arbitrar al acestuia se determina prin aceleasi relatii (3.6) in
functie de unghiurile v, 8, ¢. Deoarece axa rolei se afla in planul rotii-
satelit (6 = 0) (fig. 3.5), coordonatele punctului D al rolei in sistemul de
coordonate OX1Y177, legat rigid cu satelitul, sunt urmatoarele:

Xip=0, Yip=-R, Zip=0, (3.48)

unde R este raza rotii-satelit (fig. 3.6). Inlocuind (3.48) in (3.6), obtinem
ecuatia miscarii punctului D al rolei in functie de unghiul de rotire al
arborelui conducator .

Xp = R[ — €cos 1 sin <ZZI2w> + sin 1) cos (Zzlsb> cos@],
Yp = —R[ — sin ¢ sin <ZZI;¢> + cos 1) cos (ZZIjJ> oS 9} , (3.49)

Zp = —Rcos (Zzljj> sin 6.
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Figura 3.6. Determinarea profilului dintilor rotii centrale, § = 0
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Pentru determinarea punctului de contact al dintilor, gasim proiectia
vitezei Vp pe axele de coordonate imobile. Derivand ecuatiile (3.49) in
raport cu timpul, obtinem:

Vb, = Rwi (sinwsin (@> _4

% %)

7 cos Y cos (Z—2

+ cos v cos (%) cosf — ? sin v sin (%) cos 0),

2 2 2
7 Z Z
Vp, = Rw: < — cos 1) sin (%) - Z—; sin ¢ cos (%) (3.50)
Z Z A
+ sin v cos (%) cosf + Z_; cos 1 sin (%) cos 9) ,
Z Z
Vp, = Rwl?; sin (%) sin 6,
unde w; = —d1)/dt este viteza unghiulara a arborelui-manivela.

Punctul D al axei rolei rotii-satelit se deplaseaza pe sfera conform
ecuatiilor (3.50).

Pentru determinarea traiectoriei miscarii punctului de contact al dintilor
pe sfera, ducem planul I perpendicular pe viteza Vp si care trece prin
punctele O si D (fig. 3.7). Ecuatia planului I7 o gasim din conditia de
coliniaritate a vectorilor Vp si n. In acest caz, se poate scrie:

Vp=Pn, P =const. (3.51)

Figura 3.7. Determinarea profilului dintilor in sectiune normala, § = 0
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Punctul arbitrar C(z,y, z) apartine planului /1. Componentele vectoru-
lui n vor fi:

ne=2Yp—YZp, ny=XZp—ZXp, n.=XpY —YpXp. (3.52)

Ecuatia (3.51) este echivalenta cu ecuatia:

— by _'P:_p (3.53)

Inlocuind (3.52) in (3.53), obtinem ecuatia planului IT;:
Voo (XZp — ZXp) = Vi, (ZYp — Y Zp).

In continuare identificim coordonatele punctului E, care apartine si-
multan profilului dintelui, planului /7 si sferei R (fig. 3.8). Coordonatele
punctului F satisfac ecuatia II:

Vpz (XgZp — ZgXp) = Vpy (ZEYD — YEZD) . (3.54)

Figura 3.8. Schema spatiala de interactiune a dintilor in transmisia precesionala
cu roata-satelit plana 6 = 0

Totodata, punctul E se afla si pe sfera, prin urmare:

X, 4+YE+ZE - RP=0. (3.55)
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Deoarece unghiul dintre OD si OE este egal cu unghiul de conicitate a
rolelor 3, rezulta ca:

XpXp+YeYp+ ZgZp — R? cos 8 = 0. (3.56)

Rezolvand ecuatiile (3.54)—(3.56) in raport cu Xg, Yg si Zg, gasim:
Xg =koZp +dy,
Yp =kZg — di,

(3.57)
 kdy — kady — VD

7=
g kel
unde
by — Xp(XpVps +YpVpy) + Z3 Vs
(XpVpy —YDVDe)Zp ’
kiYp+ Zp
ky = ——F—,
Xp
g — R?cos BVpa
! XpVpy —YDVps'
R?cos B+ diYp
d2 = ’
Xp

D = (kydy — kady)? + (kT + k3 + 1)(R* — d} — d3).

Ca si in cazul precedent (0 > 0), curba profilului dintelui rotii centrale
de pe suprafata sferei o proiectam pe un plan, spre exemplu, paralel la axa
OZ care trece prin punctele F; si Ea. Coordonatele punctelor F; si Fo,
corespunzatoare la doua puncte minime ale curbei profilului (a doi dinti
vecini) pe sfera, sunt urmatoarele:

Xg, = XEg|y=0, Xp, = XE |p=y+,
Y, =Yg |¢,:0 , Y, =Yg |¢:¢,*, (3.58)
ZEg, = ZEg |y=0 ZEg, = XE |p=y~,
2n 7
unde * = 7; 2,
1

Ecuatia planului I, care trece prin punctele E; si Es si este paralel cu
axa OZ (fig. 3.7), o determinam din conditia

(ElN X ElEz) . k1 = 0,

unde k3 = (0, 0, 1) este vectorul unitar al axei OZ, iar N este un punct
arbitrar de pe planul cautat. Atunci, ecuatia planului II; va lua forma:

(X - XE1)(YE2 - YE1) = (Y - YE1)(XE2XE1)' (3'59)
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Profilul dintilor rotii centrale proiectati de pe sfera pe plan in 2D poate
fi prezentat prin punctele de intersectie cu planul II; a unei drepte care
trece prin punctele E si O (fig. 3.7) si descrisa prin ecuatiile:

Y =YpX/Xp, Z=7X/Xg. (3.60)
Din (3.59) si (3.60) obtinem:

XE(XE1YE2 - XE2YE1)

Xy = ,
N Ve, — Ye)XE — (Xp, — X5, )Ve
YeXp
Yy = 3.61
N XE 5 ( )
ZeXu
N = .
N X

Pentru descrierea profilului dintilor rotii centrale in doua coordonate pe
planul /; alegem un sistem de coordonate F; € (, a carui axa F; € trece prin
punctul Fs, iar tranzitia de la coordonatele Xy, Yy, Zn la coordonatele
&, ¢ se face prin relatiile:

(XN — Xp,)*+ (YN = YE,)’ + (Zn — Zg,)° =&+ = a3,
(XN — Xp,)* + (YN — YE,)* + (Zn — Zp,)* = (|E1Ba| — €)* + (* = a3,
|E1E2|2 = (XEz - XE1)2 + (YEQ - YE1)2 + (ZE2 - ZE1)2' (3'62)

Din formulele (3.62) determindm coordonatele profilului dintelui rotii cen-
trale in plan:
¢ |E1Es|* + S — 53

AEEp| (3.63)

¢=4/57 - ¢

In final, similar se determini ecuatiile parametrice ale curbei descrise
de axa rolei pe acelasi plan II;. Pentru aceasta notam prin Xy, Y si Zy;
coordonatele punctului de intersectie a axei rolei cu planul I7; si care pot fi
calculate prin relatiile:

Xp(Xg YE, — Xg,YE,)
(Yg, =Yg, )Xp — (XB, — XE,)YD'
Yy =YpXy/Xp, (3.64)
Ziy = ZpXy/Xp.

Xy=
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Trecerea de la coordonatele (X, Yiy, Zp7) la coordonatele (&1,(1) se
poate face prin formulele:

St = (Xuy— X))+ (Yu—Ye,)’ + (Zy — Zr,)%,
Sy = (Xu—Xp,)’ + (Yu—Yg,)’ + (Zy— Zr,)%,
_ |E\Eof* + 7 — 53

§1= 2B By :

G =4/St—¢&.

Functia & = f({1) reprezinta curba descrisa de axa rolei pe planul 7.
Functiile ¢ = f(£) sunt prezentate in figura 3.11 pentru 6 = 0.

(3.65)

Din analiza relatiilor (3.41) si (3.63) constatam ca asupra formei profilu-
lui dintilor rotii centrale influenteaza parametrii geometrici ai angrenajului
precesional, printre care:

— numarul de dinti ai rotii centrale Z;(Zp) si de bolturi ai coroanei
rotii-satelit conjugate Z»(Z,);

— coraportul numarului de dinti ai rotii centrale si ai rotii-satelit conju-
gate Z1 = Zo + 1;

— unghiul axoidei conice §;
— unghiul de conicitate a rolelor (bolturilor) conice 5 (raza R;);

— unghiul de nutatie 6.

Remarca 3.1. Modificarea cel putin a unuia dintre parametrii geometrici
ai angrenajului Z1, Zs, B, 0 sau 0 conduce la modificarea formei profilului
flancurilor dintilor si a multiplicitatii angrendarii acestora.

Remarca 3.2. Pentru simplitatea descrierii influentei numdrului de dinte
ai rotilor centrale si a rotii-satelit Zy si Za, a unghiului axoidei conice J,
a unghiului de conicitate a bolturilor conice  (exprimat prin raza pro-
filului dintelui satelitului in arc de cerc r), a coraportului numdarului de
dinti Z1 = Zy £ 1 si a unghiului de nutatie 0 asupra geometriei contactului
dintilor, in continuare in analize se utilizeaza notiunea de “configuratie
parametrica” cu notificdrile:

[Zy — 0,%1] - referitoare la analize si descrieri generale;

[Zg — 6, —1] — referitoare la angrenajele cu regim de functionare de reductor;
[Zg — 0,+1] — referitoare la angrenajele cu regimuri de functionare de mul-
tiplicator si de diferential.
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3.4 Forma profilului dintilor rotilor centrale si
multiplicitatea angrenarii in functie de configuratia
parametrica [Z, — 6, £1]

3.4.1 Influenta parametrilor configuratiei [Z, — 0, +1] asupra for-
mei profilului dintilor rotii centrale

Gradul si caracterul influentei parametrilor configuratiei [Z, — 6, £1]
asupra formei profilului dintilor au fost determinate prin metoda grafoana-
litica de modelare matematica MathCAD.

In pachetul de modelare matematici MathCAD a fost proiectati cite
o gama de profiluri ale flancurilor dintilor rotii centrale pentru fiecare
parametru variabil al configuratiei [Z; — 6, £1]. Prin sistemul de modelare
CAD/CAM/CAE CATIA V5R7, utilizand relatiile teoretice obtinute in
subcapitolele 3.2 si 3.3, in diferite etape au fost modelate separat proiectiile
profilurilor dintilor angrenajului precesional si doar in etapa finala au fost
sintetizate in ansamblu.

In etapa initiala, pe sfera de raza R au fost descrise traiectoria miscarii
centrului D al rolei prin functia ¢; = f (&) (fig. 3.3) si a profilului dintelui
prin functia ¢ = f (€), obtinute din relatiile (3.65) si (3.63). In figurile
3.9-3.12 sunt prezentate proiectiile pe plan ale traiectoriei centrului rolei
(ZET1 = F(KSI1)) si profilului dintelui (ZET = F(KSI)).

Astfel, in prima etapa a fost modelata traiectoria miscarii centrului unei
role a rotii-satelit pe o suprafata sferica (de raza rotilor angrenate), apoi a
urmat modelarea profilului dintilor pe aceeasi sfera.

In etapa urméitoare, profilul dintilor rotilor centrale si traiectoria miscarii
centrului rolei rotii-satelit au fost proiectate de pe sfera pe un plan, utilizand
metodele trigonometriei sferice.

A fost stabilit ca, pentru valori concrete ale unghiurilor de conicitate a
rolelor 3, de nutatie 6, a axoidei conice § si numarul de dinti Zs, sectiunile
transversale ale dintilor la orice distanta conica (diametru) sunt congruente
(asemanatoare). Aceasta inseamna ca pentru aceiasi parametri /3, 0, 6 si Zs
diametrul rotilor nu influenteaza asupra formei profilului dintilor.

Numarul dintilor rotilor conjugate si coraportul lor influenteaza asupra
vitezei unghiulare si directiei de rotire a satelitului si rotii dintate centrale
mobile, de asemenea determina raportul de transmitere al transmisiei si
viteza relativa de alunecare in contact.

Influenta numarului de dinti. S-a stabilit ca forma profilului dintilor
rotii centrale depinde esential de numarul si coraportul numerelor de dinti ai
rotilor angrenate. Astfel, in figura 3.9 sunt prezentate profilogramele dintilor
rotii centrale pentru configuratia [Z, — 0, —1] cu parametrii: R = 75mm,
B =3°60=2°30, 8 =22°30" pentru numerele de dinti Z = 31 (a), 29 (b),
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27 (¢), 25(d), 23 (e), 21 (f) si coraportul acestora Z; = Zs — 1. Analiza pro-
filogramelor arata ca pentru configuratia parametrica [Z, — 6, +1] reducerea
numarului de dinti ai rotilor conjugate (in cazul Z; = Z5 + 1) influenteaza
radical diferit asupra formei profilului. S-a constatat ca pentru angrenajele
transmisiilor precesionale cu regim de functionare de multiplicator, din
punctul de vedere al eficientei mecanice, raportul numerelor de dinti trebuie
sa fie Zy = Z5 + 1, adica cu configuratia parametrica [Z, — 6, +1]. In acest
caz, profilul dintilor la aceiasi parametri ai angrenajului se modifica esential
(v. capitolul 9, fig. 9.50 c, d).
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Figura 3.9. Influenta numaérului de dinti ai rotii centrale Z; asupra formei
profilului dintilor pentru Z; = Z5 — 1

Influenta unghiului axoidei conice §. Gradul si directia influentei
unghiului axoidei conice § asupra formei profilului dintilor rotii centrale
sunt prezentate in profilogramele dintilor (fig. 3.10) pentru § = 0° (a),
d = 7,5°(b), 6 = 15°(c), 6 = 22,5°(d), § = 30°(e) si 6 = 33°(f) cu
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coraportul dintilor Z; = Z3 — 1. Analiza profilogramelor arata ca, odata cu
cresterea unghiului axoidei conice § pentru aceiasi parametri ai configuratiei
[Z4 — 6, —1], forma profilului dintilor se schimba esential, iar multiplicitatea
angrenarii dintilor creste.
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Figura 3.10. Influenta unghiului axoidei conice § asupra formei profilului dintilor
pentru Z; = Zs — 1

Influenta unghiului de conicitate a rolelor conice 8. Influenta
asupra formei profilului flancurilor dintilor rotii centrale a unghiului de co-
nicitate a rolei 3, exprimat prin raza R; a bolturilor in sectiunea R, =75 mm
pentru Ry =2,6 mm (a), R1=3,3mm (b), R1=3,9mm (c), R1=4,6mm (d),
Ry =5,2mm(e) si Ry = 5,9mm (f), pentru configuratia parametrica
[Zg — 6, —1] este prezentat in figura 3.11. Din analiza profilogramelor con-
statam ca majorarea I?; conduce la micsorarea multiplicitatii angrenarii si
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a razei de curbura a profilului dintilor rotii centrale — conditii favorabile
pentru crearea geometriei contactului convex-concav al dintilor cu diferenta

mica a razelor de curbura.
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Figura 3.11. Influenta unghiului de conicitate a rolelor 5 asupra formei profilului
dintilor pentru Z; = Z5 — 1

Influenta unghiului de nutatie 6. In figura 3.12 este prezentata
influenta asupra formei profilului flancurilor dintilor rotii centrale a unghiului
de nutatie #=1,7°(a), §=2,0°(b), 6=2,2°(c¢), 0=2,5°(d), 0=2,7° (e),
6=3,0° (f), pentru configuratia parametrica [Z, — 6, —1]. Pentru diametrul
d dat, unghiul de nutatie # determina inaltimea dintilor, iar impreuna cu
numarul dintilor in acest diametru — raportul grosimii dintelui la inaltimea
lui. Din analiza profilogramelor rezulta ca unghiul de nutatie 8 trebuie sa
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fie ales cu considerarea influentei lui asupra geometriei dintelui in corelare
cu cinetostatica transmisiei in general.
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Figura 3.12. Influenta unghiului de nutatie asupra profilului dintilor pentru
Zh =125 —1

Varierea parametrilor configuratiei [Z, — 6, £1] conduce la schimbari
calitative ale profilului dintilor, fapt ce denota posibilitatea modificarii geo-
metriei contactului dintilor si dirijarii cinematicii punctului de contact, care
sa satisfaca cerinte concrete ale transmisiei proiectate privind capacitatea
portanta sau randamentul ei mecanic. De asemenea, cunoasterea gradului
si a directiei influentei parametrilor 3, 6, § si Z asupra formei profilului
flancurilor dintilor ne permite sa alegem in stadiul de proiectare corelarea lor
rationala, care sd asigure continuitatea functiei de transformare a miscarii
si multiplicitatea angrenarii dintilor.
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Este de mentionat faptul ca pentru respectarea cerintei de baza a legii
fundamentale a angrenajului, si anume asigurarea continuitatii functiei de
transformare a miscarii in angrenajul precesional, este necesar de identificat
influenta parametrilor configuratiei [Z, — 6, £1] in ansamblu si a fiecarui
parametru separat asupra formei profilului dintilor rotii centrale, care ar
asigura constanta raportului de transmitere w;/we = const in conditiile
interactiunii dintilor cu miscarea sferospatiala.

Totodata, analiza evolutiei transmisiilor mecanice cu profiluri nestandar-
dizate, transpusa transmisiilor precesionale, denota faptul ca utilizarea pro-
filului variabil al dintilor dependent de parametrii configuratiei [Z, — 6, 1]
ar crea incomoditati majore de ordin tehnologic si de fabricatie a danturilor
rotilor dintate.

Cu considerarea celor expuse mai sus si in baza analizei gradului si a
directiei influentei fiecirui parametru al configuratiei [Z, — 0, +1] asupra
profilului dintilor, au fost elaborate procedee de generare prin rostogolire a
flancurilor dintilor cu miscare precesionala a sculei in raport cu semifabrica-
tul aflat in miscare de rotatie [111, 113, 114, 115, 118].

Procedeele propuse permit generarea unei game largi de profiluri pe
aceleasi masini-unelte, utilizand scula generatoare de profil cu aceeasi forma
geometrica.

Remarca 3.3. Profilul variabil al flancurilor dintilor rotilor centrale din
angrenajul precesional, dependent de parametrii configuratiei [Zy — 6, £1],
in consecintd asigura oportunitati de majorare a capacitatii portante a
contactului dintilor si de diminuare o alunecarii relative intre flancurile
conjugate ale dintilor.

Remarca 3.4. Pentru realizarea oportunitatilor din Remarca 3.3 au fost
propuse procedee tehnologice de generare a dintilor cu profiluri de flanc vari-
abile prin rostogolire-rulare spatiald cu scule de formd geometrica constantd.

3.4.2 Descrierea analitica a multiplicitatii angrenarii

In transmisia planetara precesionald, geometria contactului dintilor rotii-
satelit reprezinta un cerc cu traiectoria miscarii originii razei sale de curbura
conform functiei (1 = f(&). Infasuritoarea ¢ = f (¢) multimii arcurilor
de cerc la un ciclu de precesie reprezinta profilul flancurilor dintilor rotii
centrale, pe care migreaza punctul de contact al profilurilor conjugate [8, 9].

Multiplicitatea angrenéarii dintilor € poate fi evaluata analitic prin ana-
liza graficelor functiilor ¢; = (1 (&1) si ¢ = ¢ (§) (fig. 3.13), ce reprezinta
corespunzator traiectoria miscarii centrului D al rolei satelitului si a profilu-
lui dintelui rotii centrale proiectate pe planul I1; (fig. 3.4). Fiecarei valori
a functiei ¢(; = (3 (&) 1i corespunde o anumita valoare a functiei { = (&),
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Figura 3.13. Multiplicitatea angrenarii € si forma profilului dintilor pentru
€ < 100% (a) si e = 100% (b)

definita ca punctul de contact F al dintilor angrenati. Cu alte cuvinte,
pozitia oricarui punct de contact E pe graficul ( = ¢ (£) este determinata
de faza de precesie, adica de unghiul de precesie 1.

De exemplu, punctului D pe graficul functiei (; = ¢; (§1) 1i corespunde
punctul E de pe graficul ¢ = ¢ (§). Conditiile initiale de obtinere a functiei
¢ = ((&) asigura urmatoarea interactiune a dintilor: rola cu centrul amplasat
in punctul D contacteaza cu profilul dintelui rotii centrale in punctul FE.

In acest caz, multitudinea circumferintelor (fig. 3.13 a) cu centrele am-
plasate pe sectorul E}B’ al traiectoriei miscarii centrului rolei D este
infasurata de curba E;B. In mod similar, multitudinea circumferintelor
cu centrele amplasate pe sectoarele B'C’, C'F’ si F'El, sunt infasurate
respectiv de curbele BC, C'F si F'Ey5. Dupa cum se vede, curbele E B si
FE», se intersecteaza in punctul Ey.

Este usor de observat ca interactiunea dintilor satelitului si ai rotii cen-
trale are loc pe curba Ej En Es, ce reprezinta profilul dintelui rotii centrale.
Pe sectorul Exy BCFEy, interactiunea dintilor se intrerupe. Deoarece in
transmisia precesionala durata interactiunii dintilor determina multiplici-
tatea angrenarii, rezulta ca multiplicitatea angrenarii este determinata de
dimensiunile figurii Fny BCF Ey, perimetrul careia caracterizeaza durata
lipsei contactului. Cu cat dimensiunile acestei figuri sunt mai mari, cu atat
multiplicitatea este mai mica, si invers. In lipsa acestei figuri, multiplicitatea
angrenajului reprezinta ¢ = 100%, deoarece dintii interactioneaza intre ei
incontinuu (fig. 3.13 b).

Pentru determinarea profilului de lucru al dintilor, la calculator cu aju-
torul programului [8, vol.2] a fost cercetatd functia { = ¢ (¢) in intervalul
0 < ¢ < (Z1¥/Z3), adica pentru un ciclu de precesie. Multiplicitatea
angrenarii € in transmisia precesionala depinde de durata conjugarii dintilor
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in cadrul unui ciclu de precesie 0 < ¢ < (Z19/Z3) si, conform figurii 3.13,
defineste forma profilurilor dintilor. Lungimea activa a flancului dintelui
E\ E,, pe care se asigura contactul continuu al dintilor (fig. 3.13 a) se deter-
mina prin analiza functiei £ = £ (¢) in intervalul 0 < ¢ < Z11/Z5 pentru
trei profiluri caracteristice, si anume: cu prezenta la varful profilului dintelui
a figurii ExyBCFEN (fig. 3.13 a), cu varful ascutit si rotunjit (fig. 3.13 b).
Din figura 3.14 (a, ¢, d) constatam ca functia & = & (¢) are doua extreme
— B si F, care corespund punctelor B si F' ale functiei ¢ = ¢ (§), iar functia
conform figurii 3.13 a este strict crescatoare. Monotonia stricta a functiei
¢ =& (p) din figura 3.14 (b) denota faptul ca multiplicitatea angrenarii este
maxima ¢ = 100%, iar existenta extremelor functiei din figura 3.14 (a, ¢, d)
— denota ca contactul dintilor este intrerupt, cu alte cuvinte e < 100%.
Analiza functiei £ = € (¢) de asemenea demonstreaza ca ecuatia

§|(2:/2:)¢ — €(22/21)x| = 0, (3.66)
care determina durata contactului cu profilul de lucru, are trei radacini:

Oy P =(Z2/Z1)T, PR,y -

Contactul dintilor pe profilul de lucru are loc pe sectorul FE, al
graficului functiei £ = £ (¢), adica pentru 0 < ¢ < g, N, si se determina
din:

§(p)—¢|(22/21)x] <. (3.67)

Din cele relatate mai sus vedem c& multiplicitatea angrenarii (in %) se
determina din relatia:
E\N
e — PEIN
Pe

unde g, v este radacina cea mai mica a ecuatiei (3.67).

In baza relatiilor (3.66)(3.68) si a ecuatiilor (3.41) de descriere analitics
a profilurilor dintilor (pentru angrenaje conice cu ¢ > 0 si a ecuatiilor (3.63)
pentru angrenajele plane § = 0), au fost elaborate algoritmul si un program
de calcul privind evaluarea analitica a multiplicitatii angrenarii dintilor €.

100, (3.68)

In baza analizei functiei £ = ¢ () se poate de estimat diapazonul de
variere a parametrilor geometrici ai angrenajului pentru care multiplicitatea
angrenarii ¢ = 100% (fig. 3.13 b) sau ¢ < 100% (fig. 3.13 a) perechi de
dinti concomitent angrenati. In cazurile in care nu este nevoie de a asigura
multiplicitatea de ¢ = 100% de perechi de dinti concomitent angrenati,
proiectantul, operand cu valoarea €, si, anume micsordndu-o, poate modifica
configuratia valorica a parametrilor 8, 5, 0, Zy si Z1 = Zs + 1 astfel incat sa
obtina alte avantaje, spre exemplu — cinematice, tehnologice sau functionale.
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Figura 3.14. Analiza functiilor ;7 = {3 (€) si ¢ = (&) privind dependenta
multiplicitatii angrenarii € de forma variabila a dintilor
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Remarca 3.5. In stadiul calculului de predimensionare a angrenajulus
precesional, in baza analizei functiei & = & () conform (3.66) si (3.67),
proiectantul, operdind cu modificarea configuratiei [Zy — 0, £1] prin varierea
multiplicitatic angrenarii €, poate modifica forma geometrica a contactului
dintilor. Astfel, micsorand multiplicitatea €, din contul acesteia, in stadiul
de proiectare putem planifica anumite avantaje ale transmisiei proiectate,
spre exemplu — cinematice, de putere, functionale sau tehnologice.

3.4.3 Influenta parametrilor configuratiei [Z, — 0, £1]| asupra mul-
tiplicitatii angrenarii dintilor

Datorita principiului functional nou de transformare a miscarii si specifi-
cului geometriei contactului dintilor angrenajului precesional, a fost necesar
de a elabora metodologia calculului de proiect, care se rezuma la dimen-
sionarea rotilor dintate si la determinarea tensiunilor efective in contactul
multipar, tinand cont de satisfacerea conditiei de admisibilitate tensionala.

Capacitatea portanta a transmisiilor precesionale este determinata de
multiplicitatea angrenarii si de geometria contactului dintilor, in special de
raza echivalenta de curbura a profilurilor p, si lungimea sumara a liniilor de
contact al dintilor conjugati concomitent [8, 9]. In general, acesti parametri
se determina din expresiile:

P1P2
Pe = "7

CET
ZE = Zsbwa (370)

(3.69)

unde p1, po sunt valorile curente ale razelor de curbura ale suprafetelor
flancurilor dintilor angrenati in punctul de contact al perechii de dinti ma-
ximal solicitata cu sarcina, Z. este numarul dintilor care transmit simultan
sarcina, iar b,, este lungimea de lucru a dintilor conjugati.

In ecuatia (3.69), semnul plus sau minus corespunde angrenarii rolei cu
profil convex sau concav. Conform conditiilor de rezistenta la presiunea de
contact, pentru majorarea capacitatii portante, parametrii p, si Iy, urmeaza
sa fie mariti.

Conform constatarilor facute in sectiunile 3.4.1 si 3.4.2, parametrii p, si
Iy, depind, corespunzator, de forma geometrica a profilului dintilor conjugati
si de multiplicitatea angrenarii acestora. Asupra p. si ly influenteaza
parametrii configuratiei [Z, — 6, £1]. Pentru elaborarea recomandarilor de
alegere a acestor parametri, a fost elaborat si aplicat un model de calcul
al multiplicitatii angrenarii € cu doar un parametru variabil din cinci (cu
conditia ca ceilalti patru parametri se considerau constanti).

Astfel, succesiv a fost determinata directia si gradul de influenta asupra
a fiecarui parametru geometric ai configuratiei [Z, — 0, +1], comunicandu-i
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acestuia valori diferite (cu un anumit pas de variere), cuprinse intr-un
anumit interval rational. Astfel, in baza unui algoritm de calcul cu o singura
variabila au fost construite graficele dependentei multiplicitatii angrenarii
de parametrii geometrici ai angrenajului [Z, — 6, £1]. Cercetarile teoretice
complexe ale angrenarii multipare a dintilor in angrenajul precesional,
inclusiv simularile computerizate, au permis identificarea gamei rationale
a parametrilor geometrici care influenteaza multiplicitatea angrenarii e,
implicit capacitatea portanta a transmisiei precesionale proiectate. In
aceasta baza a fost propus coraportul rational al parametrilor p, si ls care
sa asigure majorarea capacitatii portante, reducerea consumului specific de
materiale, diminuarea masei si a gabaritelor transmisiei precesionale.

A fost stabilit ca in angrenajul precesional, la varierea valorilor un-
ghiurilor de conicitate a rolelor 8, de nutatie 6, ale axoidei conice d si a
numarului de dinti ale rotii centrale Z,, sectiunile transversale ale dintilor
sunt asemanatoare si cresc proportional cu diametrul rotii. Acest fapt
denota ca varierea diametrului rotilor, pentru ceilalti parametri constanti,
nu influenteaza asupra formei profilului flancurilor dintilor si, In consecinta,
asupra multiplicitatii angrenarii. Aceastd concluzie este argumentata de
graficele prezentate in figura 3.15. Parametrii care exercita o influenta
esentiala asupra multiplicitatii angrenajului sunt unghiurile de conicitate a
rolelor (3, de nutatie 6, ale axoidei conice §, numarul de dinti Zs si coraportul
Z1=Zy—1sau 21 = Zy+ 1.

&
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Figura 3.15. Multiplicitatea angrenajului in functie de diametrul rotii d pentru
un numar diferit de dinti Z (§ = 22° 30", 8 = 3° 30, = 2° 30')
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Influenta unghiului de conicitate 8 asupra multiplicitatii e. In
figura 3.16 este redata influenta unghiului de conicitate 8 a rolelor conice
asupra multiplicitatii angrenarii dintilor pentru diferite valori §. Se observa
ca, la cresterea unghiului 8, multiplicitatea angrenarii dintilor scade simtitor
atat pentru Z; = Zy — 1(a), cat si pentru Z; = Zs + 1(b). De aceea, in
etapa de proiectare este necesar de efectuat calcule de proba, care ne-ar
permite sa stabilim care dintre parametrii § si € asigura cresterea maxima
a capacitatii portante a transmisiei.

&7
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Figura 3.16. Multiplicitatea angrenarii ¢ in functie de unghiul de conicitate
a rolelor conice 8 pentru diferite unghiuri ale axoidei conice ¢: (a) coraportul
numarului de dinti ai rotilor conjugate 7y = Zo — 1, Zo = 25, § = 2°30’ si (b)
Zy=Zy+1, 721 =20, 60 =2°30

Influenta numarului de dinti Z asupra multiplicitatii e. Ana-
liza profilogramelor din figura 3.17 arata ca numarul dintilor exercita de
asemenea o influenta esentiala asupra formei profilului dintilor, indiferent de
diametrul rotilor. In figura 3.19 este prezentati dependenta multiplicitatii
angrenarii de numarul dintilor Z; pentru diferite unghiuri de conicitate a
rolelor f3 si corelatii ale dintilor Z1 = Zs — 1 (a) sau Z; = Z3 + 1 (b). Din
graficele € = f (Z1), cu considerarea raportului de transmitere necesar, se
alege numarul rational de dinti Z; care asigura multiplicitatea optima a
angrenajului.
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Figura 3.17. Multiplicitatea angrenarii € in functie de numarul de dinti ai rotii
centrale Z; pentru diferite unghiuri de conicitate a rolelor conice 5: (a) coraportul
numerelor de dinti ai rotilor conjugate Z; = Z5 — 1, § = 2°30’, § = 22° 30’ si (b)
Z1=Zy+1,0=2° 6§ =22°30

Influenta unghiului axoidei conice d asupra multiplicitatii e. In
figura 3.18 sunt prezentate graficele influentei unghiului axoidei conice §
asupra multiplicitatii angrenajului pentru diferite valori ale unghiului de
conicitate a rolelor g si diferite corelatii ale numarului de dinti Z; = Zs + 1.
Dupéa cum se observa, unghiul axoidei conice exercita o influenta esentiala
asupra multiplicitatii angrenarii dintilor €. Pentru Z; = Z; — 1, marirea
unghiului axoidei conice conduce la majorarea multiplicitatii e, iar pentru
Z1 = Zy+ 1 — la reducerea acesteia, unde 27, Z sunt numarul dintilor rotii
centrale si, respectiv, ai rotii-satelit.

Influenta unghiului de nutatie 8 asupra multiplicitatii e. Gradul
si directia influentei unghiului de nutatie 6 asupra multiplicitatii angrenarii
¢ pentru un numar diferit de dinti Z;, Z3 si corelatii diferite ale lor sunt
prezentate in figura 3.19. Analiza dependentelor arata ca la majorarea
unghiului de nutatie 6 de la 1°30’ pana la 3° (pentru Zy = Z; — 1),
multiplicitatea angrenarii dintilor se modifica neinsemnat. Acest fapt denota
ca unghiul de nutatie 8 nu reprezinta un parametru valoros pentru a majora
multiplicitatea angrenarii dintilor € prin varierea acestuia.

Analiza complexa a influentei parametrilor geometrici ai configuratiei
[Z4 — 0,%1], angrenajului precesional asupra multiplicitatii angrenarii dinti-
lor, precum si simularile computerizate ale geometriei contactului au permis
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Figura 3.19. Multiplicitatea angrenarii € in functie de unghiul de nutatie 6 pentru

diferite numere de dinti Z;: coraportul numérului de dinti ai rotilor conjugate (a)
Z1=ZQ—1,5=22030/,,8=30 Sl (b) ZlZZQ+1,6:OO,,B:3O
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sa argumentam gama rationald a parametrilor geometrici ai angrenajului
si sa identificam caile de majorare a gradului de acoperire a angrenarii.
S-a constatat ca pentru numaéarul de dinti Z; = 16 — 50, care asigurd
obtinerea raportului de transmitere ¢ = 22—2500, multiplicitatea geometrica
(teoreticd) a angrenarii ¢ = 80%—100% este atinsa prin varierea parametrilor
geometrici in intervalele: unghiul axoidei conice § = 0° — 33°, unghiul de
conicitate a rolelor 8 = 2° — 6° si unghiul de nutatie § = 1,5° — 2, 75°. In
baza analizelor efectuate, au fost elaborate recomandarile privind alegerea
valorilor rationale ale parametrilor geometrici care asigura multiplicitatea
angrenarii de 100%, 80% si 60% din perechile de dinti ale rotilor conjugate.

In tabelele 3.1 si 3.2 sunt prezentate diapazoanele rationale de variere
a parametrilor geometrici ai angrenajului precesional recomandate pentru
transmisii cu regim de functionare de reductor cu coraportul dintilor Z; =
Zs—1, iar in tabelul 3.3 — pentru transmisii cu regim de lucru de multiplicator
cu coraportul dintilor Z; = Z; £1 (6 = 0).

Tabelul 3.1. Parametrii rationali ai angrenajului precesional cu regim de
functionare de reductor cu coraportul dintilor conjugati Z; = Z5 — 1

Intervalul de variere a parametrilor rationali
Nr. care asigura multiplicitatea angrenajului de Remarci
crt. 100%
Numirul Unghiul de Unghiul  |Unghiul de
dintilor conicitate al axoidel nutatie @,
Zi rolelor £, grad| conice o, grad
grad
i 15-18 5.0-40 Valorile minime si
2, 18-20 4.0-3.0 0-7.5 1,75-2.5 | cele maxime ale
3 20-27 3,0-2,0 unghiului de
4. 15-19 5.0-4.0 conicitate al rolelor
5. 19-22 4,0-3.0 7.5-15.0 1,75-2.5 | corespund numdarului
6. 22-29 3.0-2.0 minim st numarului
o 15-20 5.5-45 maxim de din{i Z ai
8. 20-24 4535 150-22,5 | 2,025 | pozitici respective. In
Q. 24-31 3525 limitele intervalului,
10. 15-21 6.0-4,5 Zisi fse aleg prin
11. 21-27 4,535 22,5-30,0 2,0-2,5 | interpolare. Valorile
12. 27-35 3,5-2.5 dsi Fasigurd
13 15-23 6.0-4.5 £=100% pentru toate
14. 23-29 45-35 30,0-33,0 | 2,5-2,75 | vanantele valorlor
15. 29-45 3,5-2.5 Z, 51 fposibile.

Numarul dintilor rotilor conjugate in angrenajele precesionale A” si AP
de tip 2K—H se alege 1n functie de raportul de transmitere +i si de regimul
de functionare a transmisiei indicate in caietul de sarcini la proiectare.
Pentru transmisiile cu regim de functionare de reductor se recomanda
coraportul numarului de dinti Z; = Zs — 1, iar cu regim de multiplicator
1= 75+ 1.
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Tabelul 3.2. Parametrii rationali ai angrenajului precesional cu regim de
functionare de reductor cu coraportul dintilor conjugati Z; = Z5 — 1

Intervalul de variere a parametrilor rationali
Multiplicitatea Multiplicitatea angrendrii | Unghiul | Unghiul
Nr. angrendrii dintilor dintilor &=80% axoidei de
crt. 100% conice J, nutatie
Numirul | Unghiul de | Numirul | Unghiul de grad 6, grad
dintilor Z;| conicitate al | dintilor Z; | conicitate al
rolelor J. grad rolelor f, grad
1 15-20 5,0-4.0 15-24 5,040
2. 20-23 4,0-3,0 24-30 4030 0-7.5 1,75-2,5
3. 23-32 3,0-2,0 30-40 3,0-2,0
4 15-22 5,0-4.0 15-26 5,040
5. 22-25 4.0-3.0 26-31 4.0-3,0 7.5-15.0 1,75-2,5
6. 25-34 3,0-2.,0 31-42 3,0-2,0
7. 15-23 5,0-4.0 15-27 5.54.5
. 23-27 4.0-3,0 27-32 4535 15,0225 | 2,0-2,5
9, 27-36 3,0-2.0 32-44 3,525
10, 15-25 6,0-4.0 15-28 6,045
11. | 25-30 4,0-3,0 28-34 4535 22.5-30,0 | 2,025
12. 30-40 3,020 34-48 3,525
13. 15-26 6,0-4.0 15-28 6,045
14. | 26-32 4,0-3,0 28-36 4535 30,0-33,0 | 2,5-2,75
15. 32-50 3,0-2.0 36-58 3,525

Tabelul 3.3. Parametrii rationali ai angrenajului precesional cu regim de
functionare de reductor cu coraportul dintilor conjugati Z; = Zo + 1

Multipli- Intervalul varierii parametrilor ragionali |
Nr.| citatea | Numarul | Unghiulde | Unghiul | Unghiul de
crt. | angrendril | dintilor Z;| conicitate al| axoidei | nutagie @ Remarci
dintilor ¢, rolelor f#, | conice &, grad
Yo g—rad grad

1. 12-18 6,5-4.5

2. 18-20 4535 0 1520 | Valorile Z; si B
3. 100 20-25 3525 sunt prezentate
4, 12-16 6,5-4.5 pentru valorile
5. 16-18 4535 0 2025 | maxime ale

6. 18-21 3.5-2.5 unghiului de
7. 12-19 6.5-4.5 nutatie 6, Odata

. 19-22 4535 0 1,5-2,0 | cumicsorarea

9. 80 22-28 3,5-2.5 unghiului de
10. 12-17 6,5-4.5 nutaie ¢, in
11. 17-20 4.5-35 0 2,025 |limitele
12. 20-25 3,525 mlclr_"'ﬂll}l!lt"t
13. 12-23 6,5-4.5 multiplicitatea
14, 23.27 4535 0 1,5-2,0 3‘].’flﬁ;‘fil;cm
15. 60 27-35 3.5-2.5 :
16. 1221 6,545

17. 21-25 4535 0 2,025

8. 25-32 3,5-2.5
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Numarul dintilor rotilor conjugate in angrenajele precesionale AP si
AP cu regim de functionare de reductor se alege conform tabelelor 2.1, iar
pentru pentru angrenajele A% in anumite conditii si constrangeri cinematice
se aleg conform tabelelor prezentate in anexele A.1 — A.3.

Din tabelele anexelor A.1 — A.3 se observa ca unul si acelasi raport de
transmitere £ poate fi realizat cu diferite coraporturi ale numerelor de dinti.
De aceea pentru a inlesni alegerea corecta de catre proiectantii transmisiilor
precesionale a configuratiei numerelor de dinti in functie de +i, in tabelele
anexelor B.1 — B.4 sunt prezentate sirurile rapoartelor de transmitere in
ordine crescatoare cu indicarea intre paranteze a numarului de variante ale
configuratiilor, care asigura realizarea aceluiasi raport de transmitere. In
aceste cazuri proiectantul poate alege configuratia numerelor de dinti, care
ar asigura profiluri optime ale dintilor din punct de vedere al geometriei
formei si cinematicii contactului dintilor, inclusiv al unghiului minim de
presiune ay,.

Recomandarile sunt bazate pe elaborarile teoretice, cercetarile experi-
mentale pe modele fizice si simularile computerizate pe modele matematice
si au fost validate in cadrul proiectarilor transmisiilor precesionale de ti-
purile 2K—H si K—H—-V. Aceste recomandari vin in ajutorul inginerilor-
proiectanti s& selecteze valorile rationale ale parametrilor configuratiei
[Zy — 6, £1], astfel incat sa asigure multiplicitatea angrenarii anterior pla-
nificata de 100%, 80% sau 60% perechi de dinti, sa majoreze capacitatea
portanta, eficienta energetica si precizia cinematica, sa reducd masa si
gabaritele transmisiilor precesionale proiectate.

Variabilitatea formei profilului dintilor rotilor centrale in angrenajul pre-
cesional cu bolturi AP dependents de parametrii configuratiei [Z, — 6, £1],
geometria si cinematica interactiunii rotilor conjugate cu miscare sferospati-
ala au constituit premisele de baza pentru elaborarea principiului de generare
prin rostogolire-rulare spatiala G, 5. a dintilor cu profil convex/concav descris
in [8, 110].

Remarca 3.6. Analiza cinematicii transmisiilor precesionale aratd cd
pentry tipul K—H—V poate exista coraportul numerelor de dinti Z1 = Zo—1
cu rotirea arborilor conducdator si condus in contrasens, recomandat pentru
regimul de functionare de reductor, si coraportul Z1 = Zy + 1 cu rotirea
arborilor in acelast sens, recomandat pentru regimul de functionare de
multiplicator (§ = 0).

Remarca 3.7. Pentru transmisiile precesionale de tip 2K—H coraportul
numerelor de dinti Zy = Zy—1 (Z4 = Z3—1) se recomandd pentru regimul de

functionare de reductor, iar coraportul numerelor de dinti ai coroanelor rotii-
satelit (Za, Z3) influenteaza sensul rotirii arborilor conducator si condus.
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Remarca 3.8. Profilul flancurilor dintilor rotii centrale cu miscare sfero-
spatiald a rotii-satelit este variabil dependent de configuratia parametrica
[(Zg — 6, +£1].

Remarca 3.9. Recomandarile privind alegerea valorilor rationale ale para-
metrilor geometrici ai angrenajului precesional vin in ajutorul proiectantilor
pentru a asigura geometria optimd a contactului dintilor (recomandarile
sunt bazate doar pe abordari geometrice, fara a tine cont de dinamicitatea
sarcinii si deformabilitatea dintilor in contact).
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CINETOSTATICA SI DINAMICA
TRANSMISIILOR PRECESIONALE

Metodele de calcul ingineresc si de proiectare a transmisiilor mecanice
noi, deosebite de cele clasice prin geometria angrenajului si principiul de
transformare a miscarii, devin tot mai dificile in dezvoltare, uneori ina-
decvate daca folosim abordarile clasice. Cresterea diversitatii transmisiilor
precesionale structurate in peste 30 structuri cinematice [8, 9], au impus
necesitatea unor noi abordari problematice in scopul reducerii costurilor si
a timpului dintre ciclurile de cercetare teoretica — proiectare — cercetare
experimentala — fabricare - validarea rezultatelor.

Cercetarea-dezvoltarea transmisiilor planetare precesionale cu angrenare
sferospatiala multipara a dintilor cu profil variabil nestandardizat a scos
in evidenta obiective constructiv-functionale si tehnologice specifice cu
perspectiva de a fi solutionate in complex in baza unor solutii si abordari
principial noi.

Dezvoltarea vertiginoasa din ultimul timp a programelor de proiectare
asistata de calculator (CAD) a creat posibilitati deosebit de largi de ela-
borare si studiu al modelelor parametrizate de transmisii mecanice. Un
exemplu elocvent sunt programele de calcul al parametrilor cinetostatici
al mecanismelor, care fac parte din grupul de programe CAE (Inginerie
Asistata de Calculator). In continuare se propune un model de simulare
si de calcul al transmisiilor planetare precesionale pe baza modelelor ma-
tematice cu utilizarea pachetelor matematice (in acest caz MathCAD) si
produsului-program Motion Inventor. Scopul cercetarilor consta in obtinerea
si verificarea unor parametri cinetostatici cu influentd majora asupra di-
namicii, capacitatii portante si randamentului mecanic al angrenajului
precesional, implicit asupra fiabilitatii transmisiei precesionale. Datorita
specificului transformarii miscarii si a sarcinii, transmisiile precesionale
poseda posibilitati cinematice unice si nu au analogi printre transmisiile
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mecanice cunoscute la scard mondiala [8, 9, 10].

Posibilitatile extinse ale transmisiilor precesionale pot fi realizate doar
in cazul in care toate cuplele cinematice, vor rezista la fluxul de putere
transmis prin angrenajul precesional cu miscare sferospatiala a satelitu-
lui, care genereaza efecte cinematice si dinamice deosebite comparativ cu
cele clasice. Din aceste considerente, este foarte important de a cerceta
parametrii cinematici si dinamici, in special variatia vitezelor liniare si a
acceleratiilor in contactul dintilor conjugati, de care, in linii mari, depinde
capacitatea portanta si randamentul mecanic oricarei transmisii mecanice.
Pentru realizarea acestor obiective a fost elaborat modelul matematic de
studiu si analiza a cinetostaticii transmisiei planetare precesionale, care va
servi drept baza pentru cercetarea parametrilor cinematici si dinamici cu
utilizarea programelor CAE.

4.1 Forte in angrenajul precesional

Relatiile de calcul al fortelor din angrenajele A? ale transmisiilor pre-
cesionale K—H—-V si 2K—H difera intre ele datorita particularitatilor
constructiv-cinematice, in special a amplasarii diferite a bolturilor conice
in raport cu axa rotii-satelit. In transmisia K—H —V, axele bolturilor, de
obicei, sunt amplasate in planul care trece prin centrul de precesie, iar in
transmisia 2K—H — pe suprafata a doua axoide conice, a caror varfuri se
suprapun in centrul de precesie. In amplasarea bolturilor transmisiilor pre-
cesionale pot fi si exceptii. De exemplu, in transmisia K—H—V prezentata
in figura 2.1 (e) bolturile conice sunt amplasate pe suprafata axoidei conice
a rotii, iar In transmisia 2K—H din figura 7?7 ele formeaza o roata-satelit
plana. De aceea, relatiile de calcul al fortelor in angrenaje sunt examinate
luand in considerare amplasarea coroanelor axelor cu role [8, 9].

4.1.1 Angrenaje AP de tip K—H-V

Schema structurala a acestui angrenaj este prezentata in figura 2.2 (c),
iar schema de calcul al fortelor din angrenaj — in figura 4.1. Fortele re-
zultante care actioneaza in angrenajul precesional multipar le examinam
pentru cupla dinte-rola, amplasata in planul YOZ, sub unghiul ¢ in raport
cu axa OZ a rolei. Valoarea unghiului ¢ depinde de multiplicitatea an-
grenarii dintilor €. In baza analizei rezultatelor experimentale si simularilor
computerizate, se recomanda a determina ¢ din relatia:

Z
o= 120?2, (4.1)
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in care Z. este numarul perechilor de dinti simultan angrenati si care
transmit sarcina

N 8(22 — 1)
Ze = =555 (4.2)

unde € — este multiplicitatea angrenarii dintilor, Zs — este numarul de dinti
al rotii centrale.

Conform schemei din figura 4.1, in contactul rola—dinte fortele tangentiala
F;, normald F,, si axiald F) actioneaza in planul perpendicular pe linia
de contact a dintilor si se determina in sectiunea mediana a danturii prin
relatiile

2T: F
thiv Fn: ! ) F(;:Fttgaah
dm1 COS Oy,
unde
oy, = arctg M, (4.3)
Cn - <’n—1

unde &,, &n—1, Cn si (p—1 sunt coordonatele punctelor pe profilul con-
vex/concav al dintilor rotii centrale, prezentat in sistemul de coordonate
& — ¢, iar dy, este diametrul rotii centrale pe sectiunea mediana a danturii,
in care actioneaza fortele in angrenaj.

Zz 'ZJ 1

Figura 4.1. Forte in angrenajul A? de tip K—H—V cu roata-satelit cu bolturi
conice (d; = 90°)

Pentru determinarea sarcinii specifice ¢ in contactul dinte-rola, tre-
buie sa cunoastem unghiul angrenarii ¢, al profilului dintelui, in care
actioneaza forta rezultanta. Analizand distribuirea sarcinii intre dintii
simultan angrenati identificata in cadrul cercetarilor experimentale prin ten-
sometrie si simularilor computerizate CAD, s-a constatat ca forta rezultanta
este aplicata segmentului profilului cuprins intre coordonatele n = 50—70
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(in cazul divizarii pasului dintilor in 300 segmente) si se determina din

§50 — &49

Gso — Cag

Dupa formula (4.3) au fost construite diagramele dependentei unghiu-
lui angrenarii «,, de numarul de dinti Z;, unghiul axoidei conice §, co-
raportul dintilor Z; = Z3 —1 si unghiurile 6: 6 = 1°30" (a); 6 = 2° (b);
0=2°30" (¢); #=3° (d) pentru transmisii cu regim de functionare de reduc-
tor si #=1°30' (d); #=2°30’ (¢) — de multiplicator, prezentate respectiv in
figura 6.7 si figura 6.8.

Astfel, unghiul o, se alege din diagramele varierii acestuia in functie de
numarul dintilor rotilor centrale Z;, unghiul de nutatie 8, unghiul axoidei
conice § si coraportul Z; = Z3 + 1 al numerelor de dinti ai rotilor conjugate.

Componentele axiala F, si radiala F; se determina separat pentru
fiecare roatd, deoarece ele sunt necesare pentru calculul reactiunilor in
rulmentii portsatelitului si ai rotii-satelit, acestea constituind componentele
transmisiei cu sarcina mai solicitate.

Fortele din angrenaj care actioneaza in dintii rotii centrale genereaza
componentele radiala F,o si axiald Fy2, care se determina din relatiile;

o, = arctg

Foy = Fitgaysin(f8 +0,,),
Fuo = Fitg ay, cos(B + b,.), (4.5)

unde 3’ definit prin
/ Ay .
8 = arctg 1. sin ay,

ml

este unghiul pozitiei liniei de contact a dintilor in planul YOZy, iar 0.
definit prin

Z
0, = tgcos (12()2;)
este unghiul de pozitie a rolei in planul Z;0X;. Fortele radiala F; si axiala
Fy,1 actioneaza bolturile conice ale coroanelor satelitului si se determina din
relatiile:
Fy1 = Fytg oy, sin 3,

4.6
F,1 = Fitgay cos 3. (4.6)

In angrenajul transmisiei precesionale K—H—V cu roata-satelit cu dinti
prezentata in figura 4.2 actioneaza fortele tangentiala F;, normala F), si
componenta axiala F), determinate din relatiile
2T F

F = , Fp=——"—— F.=Fitg(aw—0y).

dm1 cos (a — Opz)’
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Figura 4.2. Forte in angrenajul A® de tip K—H-V cu roata-satelit dintat#
(6 =90°)

Fortele din angrenaj le determinam aparte pentru roata centrala cu role
Fyo si Fro si pentru roata-satelit cu dinti Fy; si Fro conform relatiilor:

Faz = Fitg (aw — 0,,) cos 3,

4.7
Fio = F tg (auy — O,) sin 5, *1)

Fo1 = Fitg (o — 0y, ) cos by, (4.8)
Fr1 = Fytg (au — 0,,)sinf,, . '

4.1.2 Angrenaje AP de tip 2K—H

Schema structurala a angrenajului este prezentata in figura 2.8 (c), iar
schema de calcul al fortelor din angrenaj — in figura 4.3. Dupa cum rezulta
din schema de calcul, rolele in roata-satelit sunt amplasate pe conurile
conice a doud axoide cu unghiuri la varf egale sau diferite d3 = 7/2 — 0. In
transmisia 2K—H, rolele rotii-satelit angreneaza simultan cu dintii rotilor
centrale laterale, formand doua zone de angrenare diametral opuse.

Analizam interactiunea fortelor numai in unul dintre angrenaje, de
exemplu, a cuplului rotilor 3 si 4 care, de regula, din punctul de vedere al
cinematicii optime constituie angrenajul cu mai putini dinti. La fel ca in
angrenajul din transmisia K—H—V, rezultantele fortelor active le aplicam
in cupla dinte-—rold, amplasata in planul OYZ sub unghiul ¢ fata de axa Z
a rolei. In aceastd cupla, forta normald F,, se descompune in componentele:
tangentiala Fy, axiala F, si radiala Fi.

Pentru comoditatea efectuarii calculelor practice, determinam fortele
active de asemenea pentru ambele roti. Unghiurile care influenteaza
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neinsemnat asupra rezultatelor finale nu sunt luate in consideratie in relatiile
de calcul.

Th an

Figura 4.3. Forte in angrenajul AP de tip 2K—H cu roat#-satelit cu coroane din
bolturi conice

Forta normald F,, se descompune in componentele F! si F/ . La randul
sau, forta F) se descompune in forta axiala F, si forta radiala F,. Astfel,
pentru roata dintata centrala avem:

Fo,=F,cos(6+ 8 +0,,)=Ftgaycos(d+ 5 +0,,),

4.9
FT4:F(;sin(5+B/—|—9<pz):Fttgawsin((s—l-ﬁ/—i—@pz), (4.9)

iar pentru roata-satelit cu role, admitand ca F,, = F , obtinem:
F,, = F,, cos (5 + /3/) = Fitgay, cos (5 + B’) , (4.10)

F., = FL’14 sin ((5 + ,6") = F; tg ay, sin ((5 + B') .

In transmisia 2K—H cu axele rolelor amplasate pe conurile cu unghiul
la varf w/2 — §, fortele axiale care actioneaza asupra rolei pe directia axei
ei se determina din relatia Fy, = F, cos 3.

In transmisiile precesionale K—H—-V si 2K—H, fortele in angrenaje
influenteaza diferit sarcina statica din rulmentii arborilor si portsatelitului.

De exemplu, in transmisia de tip K—H—V forta axiala solicita rulmentii
arborelui-manivela si ai rotii-satelit direct cu forta axiala, iar in transmisia
de tip 2K—H fortele axiale din angrenaje sunt directionate in contrasens
si se autocompenseaza. Dar deoarece fortele axiale in transmisia 2K—H
actioneaza in contrasens in zone diametral opuse, acestea formeaza un cuplu
de forte care incarca rulmentii cu forte radiale Rff} 5= Mor/laB.
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Din conditia de echilibru, momentul de torsiune la arborele-manivela se
obtine
TH:Fth:FrhGSin(pH, (411)

unde Fj, este forta aplicatd in centrul sprijinului manivelei sub unghiul
wp In raport cu axa OZ si e este excentricitatea manivelei In sectiunea
sprijinelor A si B.

Avand in vedere cele mentionate, avem

F.p, = Rif COS YH,

1
= —{ ptgl
€ 5 ABWgU,
1
Ty = ZRffZAB tan 0 sin(2¢p),

in care g este unghiul directiei actiunii fortei F,j fatd de axa OZ si care
se determina din relatia

. . dy
dpm, Sin (go + arcsin Ty COS aw)

pp = arctg (4.12)

. d
dym, €OS (cp + arcsin ﬁ cos oaw> — 2e

4.2 Coordonatele generalizate ale rotii-satelit

Roata-satelit din transmisia planetara precesionala reprezinta un corp
rigid cu miscare sferospatiala in jurul unui punct fix.

Datorita acestui specific cinematic, interactiunea dintilor in angrenajul
precesional se manifestd cu viteze unghiulare liniare si acceleratii care
definesc caracterul dinamic al sarcinii, capacitatea portanta si pierderile
energetice In contactul dintilor.

Pentru stabilirea gradului de influenta a specificului cinematic al rotii-
satelit asupra contactului dintilor, identificim coordonatele generalizate ale
rotii-satelit consideratie un corp rigid.

Pozitia oricarui punct A de pe corpul rigid S (satelit) si centrul sistemului
fix de coordonate O (fig. 4.4) este definita prin vectorii de pozitie

]T l

T
r= [x7y7 z ’ r = [33/71//, Z/] ’ To = [.ﬁo, Yo, zO]T (413)

si matricea cosinusurilor directoare ale axelor sistemului mobil in raport cu

axele sistemului fix:
Q11 Q12 Q13
A= |ag ax a

Q31 Q32 (33
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]

X

Figura 4.4. Prezentarea pozitiei satelitului prin vectorii de pozitie

Intre vectorii de pozitie rg si r exista relatia
r =r,+ Ar (4.14)

si deoarece cosinusurile directoare satisfac conditiile de ortonormare, rezulta,
ca numai 3 din cele 9 cosinusuri directoare sunt independente. Prin urmare,
miscarea unui punct arbitrar A € C este determinata complet daca se
cunosc coordonatele punctului O si trei parametri independenti.

Din punct de vedere cinetostatic si al echilibrului dinamic, se tinde
ca punctul de precesie al rotii-satelit sa coincidd cu unul din punctele
caracteristice ale rigidului (centru de masé, centru de simetrie etc.). Pentru
studiul miscarii rotii-satelit, care efectueazd miscéari finite, este indicata
utilizarea unghiurilor Euler clasice.

Studiul miscarii satelitului se va baza pe unghiurile reprezentate in
figura 4.5. Ne vom conduce de notatiile acceptate In teoria miscarii corpului
solid cu un punct fix:

— unghiul v = LXON este unghiul de precesie si poate fi generat
printr-o rotatie in jurul axei fixe OY;

— unghiul ¢ = LX]ON este unghiul de rotatie proprie si poate fi generat
printr-o rotatie in jurul axei fixe OX;
— unghiul § = £Z,0Z este unghiul de nutatie si poate fi generat printr-o
rotatie In jurul axei fixe ON.
Razele vectorilor in sistemul de referinta fix OXY Z si, respectiv, in
sistemul rotit OX;Y)Z;, obtinut prin trei rotatii succesive cu unghiurile 1,
0, p, pot fi exprimate astfel:

e=UY0O®e, (4.15)
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Figura 4.5. Prezentarea miscarii sferospatiald cu un punct fix a rotii-satelit prin
unghiurile Euler 6, ¢ si ¢

unde ¥, © si ® sunt matricele corespunzatoare acestor rotatii:

1 0 0 cosf sinf O
®=|0 cosp sing|, O=|—sinf cosf 0],
0 sin oS 0 0 1
vy . (4.16)
cosy 0 siny
v = 0 1 0
—siny 0 cost
Scriind relatia (4.15) sub forma
€ =0 'd e,
obtinem matricea cosinusurilor directoare:
A=v'o et (4.17)

Matricele de rotatie ¥, ®, ® si, respectiv, A sunt matrice, ortogonale,
prin urmare A~* = A7 si det(A) = 1. Din relatiile (4.16) si (4.17) obtinem:

cossinfsinp +sinycosp cosycosh  — cosysinb cosp + siny sin p
A= —cosfsinp sin 6 cos 0 cos ¢
coscosp —sinysinfsiny —sinycosf  sinsinf cos p + cossin

(4.18)
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In cazul miscarii precesionale a rotii-satelit in transmisia planetara
precesionald cu unghiul de nutatie in limitele 8 = 1,5° — 3°, oscilatiile vor fi
relativ mici, astfel:

1 -6 ¥
A=160 1 of. (4.19)
- ¢ 1

4.3 Componentele vitezei unghiulare a rotii-satelit

Pentru studiul miscarii sferospatiale a rotii-satelit se utilizeaza 6 coor-
donate generalizate ce formeaza vectorul:
]T

q= [QD q2,---,46 = [q/ T7 q” TL (420)

unde .
/
q = [Q1,Q2,CI3] =To= [900,?;0,730] )

d" = |, a506)" = [p,0,0]" .

Roata-satelit se prezinta prin punctul D care coincide cu originea razei
de curburi a profilului dintelui satelitului din angrenajele dintate A” sau
cu centrul rolei in cazul angrenajelor de putere cu bolturi A®. Derivand
expresia (4.14) in raport cu timpul, obtinem viteza V' a centrului rolei
D € S (fig. 4.5), caracteristica pentru orice punct propriu rotii-satelit:

(4.21)

V' =7o+ Ar, (4.22)

adica 94
V' =rg+_—qgr, j=4,56 (4.23)

dqj

sau exprimat pe componente:

!/ : oo
Ve =120+ ao;. 4",

e i=1,2,3
Vi, = o + 880(;?(1]‘7%‘, < =456 ) ; (4.24)

unde ry =x, 1o =y, 13 = 2.

In relatiile (4.23), (4.24) si in cele ce urmeazi se va folosi conventia
conform careia indicii care se repeta se sumeaza, i.e. a;b; (i = 1,2,3) denota
Sy aibs.

Inmultind relatia (4.22) cu AT, se obtine viteza V' a centrului rolei D
al rotii-satelit in raport cu sistemul de referinta mobil:

V =V,+ AT Ar, (4.25)
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unde

vV =ATV = v, v, V.|",
. o (4.26)
Vo= AT = [Vo, Vo, Vo] " 7.

Pornind de la forma initiald a matricei A7 A exprimati prin expresia
Qi10G1 QG 410G
T 4 . . . .
AT A = |appdin appdis apaiz|  (i=1,2,3) (4.27)
Q301 Q3Qhe 43003

si tinand cont de relatiile:

Qi = 0,

OéjldiQ = —OZZ‘QOZ.il, (k’ = 1, 2, 3) (4 28)
Qinliz = —a30ie,  (i=1,2,3) '
Q31 = — Q1 0G3,

rezulta ca cele 9 componente ale matricei (4.27) pot fi exprimate cu ajutorul
a trei valori scalare w,, wy si w,:

) Oaj1
Wy = Qo201 = 9 88(]] qj,
. Q2 . 1=1,2,3
= 32 = 03 —(—(j . T 4.2
Wy = Q3042 = (3 04, g5, (J 456 ) (4.29)
. Oais .
z 11 &g ) 8(]]' J

care formeaza vectorul vitezei unghiulare in sistemul de referinta mobil:
T
w = Wy, Wy, W]

Vectorul w poate fi exprimat si astfel:

w=T§q", (4.30)
unde 5 5 5
Xi2Fqy 2 g Ci2'gg
day; oa; 0oy L
I = [67%:] 80(;41 [67%) 80:]51 [07%:3 5;61 (Z = 1, 2, 3) (431)
Oayy Oai1 . Oayy

Q51 Bq6

Utilizand relatiile (4.28) si (4.29), matricea AT A din (4.27) notat cu
2 se rescrie in urmatoarea forma:

Q51 dqa Q51 dgs

. 0 —Wy Wy
Q=ATA=|w, 0 w,l. (4.32)
—Ww, Wy 0



162 4 Cinetostatica si dinamica transmisiilor planetare precesionale

Matricea Q este o matrice patratica asimetrica (Q = —Q7) asociata
vectorului w. In consecinta, expresia (4.22) ce reprezinta viteza centrului
rolei D al rotii-satelit poate fi descrisa ca:

V =Vo+Qr. (4.33)
Introducand o;; din (4.18) in (4.29), se obtine:

Wy :¢Sinesin¢+écos¢,
wy = 1 sinf cos p — O sin @, (4.34)
w, = cosf + ¢,

unde 1,&, ¢ si 0 reprezinta valorile absolute ale vectorilor vitezei unghiulare,
reprezentati in (fig. 4.5) si care satisfac relatia:

w=|w| = \/¢2 + 62 + 92 + 24 cos . (4.35)

Totodata, proiectiile vectorului vitezei unghiulare w pe axele reperului
fix sunt determinate de formulele:

Wy = Gsinisinf + 0 cos 1,
Wy = —¢pcostpsinf + Gsin, (4.36)
wy = pcosb + .

Atat viteza unghiulard w, cat si proiectiile vectorului vitezei unghiulare
pe axele sistemului mobil de referinta w,, wy, w, reprezinta caracteristicile
cinematice de baza ale miscarii sferospatiale a satelitului. Cunoasterea
coraportului valoric al componentelor vitezei unghiulare w;, wy, w, ofera
posibilitatea de a studia si a dezvolta elaborarile ce tin de optimizarea
geometriei suprafetelor de contact, de imbunatatirea conditiilor de lubrifiere
a dintilor conjugati etc.

4.4 Viteza liniara a satelitului si a punctului de contact al
dintilor

Pornind de la specificul functionérii transmisiei planetare precesionale,
in special al mecanismului de transformare si de transmitere a miscarii si
sarcinii, si tinand cont de importanta diminuarii pierderilor energetice in
angrenaje, un obiectiv important al cercetarii cinematicii revine studiului
vitezelor liniare in contactul dintilor angrenati.

Conform relatiilor (4.34), pentru determinarea proiectiilor vitezelor
unghiulare pe axele X, Y, Z obtinem viteza liniara a unui punct D de pe
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sfera de raza R care in acelasi timp apartine si axei rolei rotii-satelit in
angrenajele precesionale cu bolturi A® sau cu originea razei de curburi a
profilului in arc de cerc al dintelui satelitului in angrenajele AP, exprimata
prin:

B ; : . (V41N 4 (]
Vxp = Rp cosd [smwsm <72) Z—Q €os ) cos (72)
vz, Zn AN
+ cos v cos (—Z2 ) cos 6 7 sin v sin (—Zz ) cos
— Rptsin  cos v sin 6,
I . N | 2 vz
Vwp = Rpv cosd [coswsm ( Z )+ 7 sin ¢ cos <72> (4.37)
. (LA Z1 VA
— sin 1 cos (—ZQ ) cos 6 7 cos 1 sin <7Z2 ) cos
— Rpysindsinysin,
B 2 . (V2N .
Vop = R[)wz2 cos d sin ( 7 > sin 6,

unde Rp este raza din originea de coordonate pana la punctul D, Z; si Zs
reprezinta numarul de dinti ai rotii dintate si numarul de role ale rotii-satelit.

Viteza liniara a punctului D al rolei rotii-satelit este determinata din
relatia:

Vp = \/Vip + Vi + V. (4.38)

In consecinta, utilizind pachetul de modelare matematica MathCAD,
au fost obtinute variatiile vitezei liniare a punctului D al rolei in spatiul
tridimensional la o rotatie completa a arborelui-manivela (fig. 4.6 a) si
variatiile vitezei liniare a punctului D in spatiul tridimensional la o rotatie
completa a blocului-satelit (fig. 4.6 b).

In mod similar, utilizand pachetul de modelare MathC'AD, a fost mo-
delata influenta parametrilor geometrici de baza asupra vitezei centrului
rolei D in functie de unghiul de rotire a arborelui-manivela 1 [106]. Pentru
obtinerea unor rezultate generalizatoare si pentru stabilirea gradului de
influenta, varierea parametrilor geometrici de baza s-a efectuat in limitele:
Zy =10-50, Zo = Z1 £1, 6 = 0°=30°, 8 = 2°—6°, § = 1,5°—3°,
R, = 200—500 mm, analiza carora a permis stabilirea gradului de influenta
a fiecarui parametru geometric asupra vitezei a punctului D al rolei. In
figura 4.7 (a) este prezentata diagrama caracteristica a dependentei vite-
zei liniare a punctului D (centrului rolei conice) de unghiul de rotatie a
arborelui-manivela pentru parametrii geometrici 2y, = Zo — 1, Z; = 21,
Zy =22, =0° 8 =4° 60 = 2,5°, R, = 200mm. Pentru comparatie,
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(a) (b)

Figura 4.6. Diagrama vitezelor liniare ale punctului D in spatiu la o rotatie
completd a arborelui-maniveld (a) si diagrama vitezelor liniare ale punctului D al
rolei in spatiu la o rotatie completd a blocului rotii-satelit (b)

in figura 4.7 (b) este prezentat un fragment al rezultatelor obtinute prin
metoda de calcul numeric pe baza platformei Autodesk Motion Inventor,
efectuata in timp real.

/ /\ 1.780
1.5 1.s00
Vip,
m 1.250
5

‘/ \ 1.000

a.750

0 100 200 30 4 1.20 1.40 1.50 1.80 1.70
(a) (b)

Figura 4.7. Viteza liniara a punctului D in angrenajul cu parametrii geometrici:
Zh=Zo— 1,21 =21,7,=22,6 =22,5° f=4°,0=2,5° R. =200mm

In figura 4.8 este prezentata influenta numarului de dinti asupra vitezei
liniare a punctului D al rotii-satelit. Pentru a evidentia aceasta influenta,
modelarea a fost efectuata pentru numerele de dinti Zy = 10 si Zs = 50.
Analiza diagramelor obtinute arata cad numarul de dinti influenteaza vadit
asupra formei diagramei si valorilor vitezei punctului D. Depresiunea pe
diagrama pentru valoarea unghiului ¢ = 180° este deosebit de pronuntata
pentru numarul de dinti Zo = 50, fapt ce vorbeste despre un grad mai
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pronuntat de variere a vitezei punctului D in limitele unei turatii a arborelui-
maniveld, aceasta fiind una din sursele de generare a fortelor dinamice in
angrenajul precesional.

/‘\ /’\ 1.4 7N N\

Vip, o / \ / \ Vag, M

S 2SR
TN

3.1 0.4
1] 100 200 300 400 0 100 200 300 400

(a) (b)

Figura 4.8. Viteza liniara a punctului D in angrenajul cu parametrii geometrici:
0=0° B =4°0=25° R, =200mm, Zy = Zy— 1 pentru Zy = 10 (a) si Zy = 50
(b)

In figura 4.9 este prezentata influenta unghiului axoidei conice asupra
vitezei liniare a punctului D pentru doua valori extreme ale acestui unghi:
0 = 0°si 0 = 30°. Analiza diagramelor obtinute arata o influenta deosebit
de pronuntata a unghiului axoidei conice asupra variatiei formei diagramei
la valori mici ale lui. Pentru unghiul 6 = 0°, depresiunea pe diagrama care
corespunde unghiului de rotire a arborelui manivela de cca 180° atinge cota
de jos a limitei de variatie a vitezei si se egaleaza cu vitezele corespunzatoare
fazelor de intrare si de iesire a dintelui din angrenare. Avand aproximativ
aceeasi valoare maxima a vitezei, amplitudinea de variatie a vitezei este mai
mare pentru 6 = 30° (Vip,. =1,3m/s pentru d =0° Vip . =0,4m/s
pentru § = 30°) (fig. 4.9).

min min

:.4/ v \ .. 0.57 S

0 100 200 300 400 0 100 200 300 400

(a) (b)

Figura 4.9. Viteza liniara a punctului D in angrenajul cu parametrii geometrici:
Zy=25,8=4°0=25° R, =200mm, Z1 = Z>—1 pentru § = 0° (a) si § = 30°
(b)
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In figura 4.10 este prezentatd analiza influentei unghiului # asupra formei
diagramei si valorilor vitezei liniare a punctului D al rotii-satelit. Diagramele
sunt obtinute pentru doua valori extreme ale unghiului de nutatie: § = 1,5°
(fig. 4.10 a) si # = 30° (fig. 4.10 b) — valori frecvent utilizate in practica
de proiectare a transmisiilor precesionale. Forma diagramelor obtinute este
similara celor precedente cu o depresiune mai putin pronuntata in zona
unghiului de rotire a arborelui-manivela de cca 180°.

s Y B N
Oy A B W R A B
2 E \ | =/ \
7 \ \

0 100 200 300 400 0 100 200 300 400

(a) (b)

Figura 4.10. Viteza liniara a punctului D in angrenajul cu parametrii geometrici:
Zy =25, 8=4° 6 =2,5° R, =200mm, Z; = Zy — 1 pentru § = 1,5° (a) si
0 =3°(b)

De asemenea, a fost studiata influenta unghiului de conicitate a rolelor
satelitului 8 asupra vitezei liniare a punctului D (fig. 4.11). Analiza
diagramelor obtinute demonstreaza acelasi caracter al diagramelor, fapt
explicabil prin influenta unghiului de conicitate a rolelor doar asupra pozitiei
punctelor de pe suprafata rolei.

I I/
= K = B
- B N — A

0.5 0.5
0 100 200 300 40 0 100 200 300 400

(a) (b)

Figura 4.11. Viteza liniara a punctului D in angrenajul cu parametrii geometrici:
Zy = 25,0 =22,5° 0 =2,5° R, =200mm, Z1 = Zy — 1 pentru § = 2° (a) si
B =06°(b)

Este important de mentionat ca rezultatele obtinute prin utilizarea
pachetului de modelare MathC AD au fost comparate cu rezultatele obtinute
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prin metoda de calcul numeric pe baza platformei Autodesk Motion Inventor,
care au demonstrat o corelare inalta. Rezultatele obtinute in Autodesk
Motion Inventor pot fi utilizate la elaborarea modelelor dinamice si la
optimizarea modelului 3D al transmisiei planetare precesionale.

Pentru determinarea alunecarii relative intre flancurile dintilor este
necesar de a cunoaste viteza liniara in contactul dinte-rold definit prin
punctul E. Pentru determinarea vitezei liniare a punctului de contract F,
se procedeaza analogic ca si la determinarea vitezei liniare a punctului D,
obtinand urmatoarea relatie pentru viteza liniara a punctului de contact al
dintilor Vg:

T, 2 Z ?
VE—w{_ZE%schosw YE<1 Z2COSQ>]

Z o, Z 2
+|Zg— smHsmw—l—XE<1——cosﬁ> (4.39)
L Z2 Z2

- 2 1/2
+ YEZISin9008¢+XECOSw] } .
i 2

Pentru modelarea influentei parametrilor geometrici ai angrenajului
precesional asupra vitezei liniare a punctului de contact E al dintilor a
fost utilizat pachetul de modelare matematica MathCAD. Metodologia
efectuarii modelarilor este similard metodologiei adoptate la modelarea vi-
tezei liniare a punctului D. Evident, parametrii geometrici selectati pentru
efectuarea modelarilor si limitele de variatie au fost luate aceleasi ca si in
cazul precedent. La analiza diagramei prezentate in figura 4.12 (a) se ob-
serva o usoara reducere a valorii maxime a vitezei (cu aproximativ 0,3m/s),
o reducere a diferentei dintre viteza minima, corespunzatoare unghiului
de rotire a arborelui-manivela, si viteza maxima 0,21 m/s (fig. 4.12 a) si
0,6m/s (fig. 4.8 a). Acelasi lucru se observa si in cazul diagramelor din
figura 4.12 (b) si figura 4.8 (b), precum si la analiza diagramelor influentei
unghiului axoidei conice ¢ si unghiului de nutatie # asupra valorilor si ca-
racterului variatiei vitezei liniare a punctului de contact E (fig. 4.13, 4.14).

Marirea unghiului de conicitate a rolelor 8 duce la o usoarad reducere
a gradului de variatie a vitezei liniare in limitele unei turatii a arborelui-
maniveld (fig. 4.15).

Analiza complexa a influentei parametrilor geometrici de baza ai an-
grenajului precesional (vitezei liniare in contactul dintilor, acceleratiilor
unghiulare si liniare) pentru o gama larga de variere a lor permite alegerea
argumentata a parametrilor geometrici de baza ai angrenajului precesional
din punctul de vedere al reducerii sarcinilor dinamice pentru fiecare caz
concret de aplicare. Rezultatele cercetarilor complexe (atat analitice, cat si
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(a) (b)

Figura 4.12. Viteza liniara a punctului de contact al dintilor £ in angrenajul
cu parametrii geometrici: § = 0°, 8 =4°, 0 =2,5°, R, =200mm, Z1 = Zy — 1
pentru Zy = 10 (a) si Zy = 50 (b)

[

TN AT

QY AR,
- / \ _“--‘/ \

] 100 200 300 400 o 100 200 300 400

(a) (b)
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"fEE

Figura 4.13. Viteza liniara a punctului de contact al dintilor £ in angrenajul
cu parametrii geometrici: Zo =25, § =4°,0 =2,5°, R, =200mm, Z, = Z5 — 1
pentru § = 0° (a) si 6 = 30° (b)

=
i

1.6
1.4 & \_-f \
ViE, 1.2 \\ V'F-.!, 15 \
0.8} b 0.:’ N
o6, 10 200 300 400 ::ll 100 200 300 400

(a) (b)

Figura 4.14. Viteza liniara a punctului de contact al dintilor £ in angrenajul
cu parametrii geometrici: Zy = 25, § =4°, § = 22,5°, R, =200mm, Zy = Z5 — 1
pentru § = 1,5° (a) si (b) 8 = 3° (b)
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|/ \ | H]
/ \]
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0 1o 200 300 400 L[] 100 200 300 400

(a) (b)
Figura 4.15. Viteza liniara a punctului de contact al dintilor F in angrenajul cu

parametrii geometrici: Zo = 25, § = 22,5°, 0 =2,5°, R, =200mm, Z, = Zy — 1
pentru 8 = 2° (a) si 5 =6° (b)
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pe modele CAE) ale influentei parametrilor geometrici de baza (Z1, Z, 0,
6, ) asupra valorii si caracterului variatiei vitezei liniare a punctului de
contact al dintilor in limitele unei turatii a arborelui-manivela au un rol
important pentru pronosticarea pierderilor energetice in angrenajul prece-
sional si a comportamentului transmisiei planetare precesionale in etapa de
proiectare.

4.5 Acceleratiile unghiulare si liniare ale satelitului

Acceleratia satelitului in miscarea sa sferospatiala determina sarcinile
dinamice din angrenajul precesional. De asemenea, acceleratiile elementelor
mobile influenteazd emisia de zgomot si vibroactivitatea transmisiei in
ansamblu.

Acceleratia rotii-satelit, exprimata prin centrul rolei D € S in raport cu
sistemul de referinta fix, se determina utilizand relatia (4.22) dupa formula:

V! =g+ Ar. (4.40)
Din relatia (4.32) avem:
A=AQ
si prin urmare
A=AQ+ AE, (4.41)

unde am introdus notatia E = Q.
Astfel, relatia (4.40) se rescrie in forma:

a =V =iy+ (AQ + AE)r, (4.42)
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unde a’ = [a ay, a ] Componentele independente ale matricei E = Q se

obtin derivand in raport cu timpul relatiile (4.32):

. 80412 80411 n 0% n Oy .,
= « (&7 )
x a a QJ 23 Ao a a (:ITQJ i2 4 aq] q;

Odays . 3%2 % 3%’2 .
Ey = —¢ ——q; + « + i 4.43
y a4, qr aqj q 138 a QTQj 8q]‘ - 45 ( )
80411 80413 + 82 4 (90@3 .
€ o) « ;)
z aqr Gr—F— aq QJ 118 8 qTQJ il 861]‘ q;

unde iarasi folosim conventia sumarii dupa indicii care se repeta: i = 1,2, 3,
j=4,5,6sir=4,5,6.

Inmultim la stanga relatia matriceald (4.42) cu matricea AT, ca si
obtinem acceleratia in sistemul mobil de coordonate:

a=ay+ (Q°+ E)r, (4.44)
unde am notat:
a=A"Td = [az, ay, az]T siag = ATy = [a0z Goy aOZ]T

si care reprezinta acceleratia punctelor D si O in sistemul de referinta mobil.
In cazul ideal, cand originea sistemului mobil de coordonate coincide cu
originea sistemului fix (ro = 0), avem ag = 0 si

= (Q* + E)r. (4.45)

In caz particular, ecuatiile pentru determinarea acceleratiei unghiulare
a satelitului corespunzatoare centrului rolei D se exprima prin relatiile:

),

. Z
ex = 0 cos (Z—;w) + w cos @ sin <Z2

Zy .
ey = w— + wsin 6,
2 (4.46)

Z
€z = wcosfsinf + sin <7;w>,

_ /.2 2 2
€E=1/ex tey teg.

In baza relatiilor obtinute, in pachetul matematic MathCAD a fost
modelata influenta parametrilor geometrici ai angrenajului precesional
asupra componentelor acceleratiei unghiulare a satelitului ex, ey si €z
(corespunzatoare punctului D) pentru angrenajul cu parametrii: Zy = 25,
§d=22,5° 0 =2,5° R, =200mm, Z1 = Zy — 1 (fig. 4.16 a).
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Figura 4.16. Variatia componentelor e x, ey, £z ale acceleratiei unghiulare (a) si
variatia acceleratiei liniare a satelitului (corespunzatoare punctului D) (b)

Analiza graficelor arata cd ez pe parcursul unei rotatii complete a
satelitului are un caracter aleatoriu cu valori aproape nule, prin urmare — ne-
glijabile. Componenta acceleratiei unghiulare a satelitului este de asemenea
constants, pe parcursul unei rotatii, insa atinge valoarea de 100 s~! practic
egala cu valoarea maxima a componentei ex. Componenta acceleratiei
unghiulare ex a satelitului are un caracter sinusoidal cu valori maxime
corespunzatoare unghiurilor de rotire a satelitului de 90° si 270° si este
proprie mecanismelor care contin cel putin un element ce efectueaza miscare
sferospatiala cu un punct fix. Ultimele doua componente determina valoarea
sumara a acceleratiei unghiulare a satelitului.

Acceleratia liniara a satelitului corespunzatoare punctului D la o rotatie
a arborelui de intrare al transmisiei planetare precesionale este prezentata
in figura 4.16 (b) si are un caracter sinusoidal cu doua perioade pe parcursul
unei rotatii a arborelui-manivela, avand dou& puncte maxime cu valoarea
de aproximativ 230 m/s?.

4.6 Dezechilibrul dinamic de pozitie si de miscare a sateli-
tului. Ecuatiile dinamice ale lui Euler

Una din problemele importante ale studiului complex al transmisiilor
precesionale este analiza solicitarii dinamice suplimentare a reazemelor rotii-
satelit si a arborilor, cauzata de miscarea precesionala si de dezechilibrul
static si dinamic al rotii-satelit si al arborelui-manivela.

Miscarea sferospatiala a rotii-satelit poate fi studiata ca miscare a corpu-
lui rigid cu un punct fix, care coincide cu centrul de precesie. Determinarea
relatiei dintre parametrii care determina pozitia si miscarea rotii-satelit
in spatiu si forte permite solutionarea problemelor de baza ale dinamicii
transmisiilor precesionale. Utilizand relatiile dinamice si cinematice ale
lui Euler, putem determina gradul influentei asupra solicitarii dinamice a
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parametrilor de regim, cinematici, dimensionali si a indicilor de masa si
gabarit ai pieselor mobile ale nodului precesional [8, 9].

Sa inlocuim nodul precesional al reductorului 2K—H cu un model
simplificat, schema de principiu a caruia este prezentata in figura 4.17.

Z,MZ AZ

Figura 4.17. Determinarea reactiunilor suplimentare in functie de deplasarea
centrului maselor

Fie ca roata-satelit se roteste cu viteza unghiulara constanta ws in jurul
axei manivelei, care la randul sau se roteste cu viteza unghiulara w; in
jurul axei rulmentilor sai. In rezultatul rotirii compuse in jurul axelor
concurente, satelitul capata miscare de precesie, totodata unghiul 6 dintre
axele sectorului inclinat si arborelui-manivela este unghi de nutatie, w; este
viteza de precesie si wo — viteza unghiulara a miscarii proprii. Intre vitezele
unghiulare wy si wy exista relatia:

w1 — W
Wy = ————

4.4
cosf ’ (4.47)

unde w este proiectia vitezei unghiulare absolute €2 a rotii pe axa arborelui-
manivela care se determina cu relatia:

Zy — Iy
w=———w

. 4.48
Z (4.48)

Sa suprapunem originile sistemului de coordonate mobila OX1Y17; si
nemiscata OXYZ cu centrul de precesie O. Directia axei Y7 coincide cu axa
manivelei, axa X; cu linia nodurilor, axa Z; va forma impreuna cu axele
X si Y] partea dreapta a axelor de coordonate. Sistemul de axe X1Y1Z7 nu
este legat cu roata si fiind sistemul axelor de inertie principale, se roteste
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in jurul axei de precesie cu viteza unghiulard w;. Axa Y coincide cu axa
arborelui-maniveld, iar axele X si Z le indreptam astfel incat impreuna cu
axa Y sa formeze sistemul de dreapta al axelor de coordonate.

La compunerea ecuatiilor dinamice ale lui Euler in sistemul de coordonate
OX1Y1Z; trebuie de tinut cont ca roata se roteste in jurul axei instantanee
cu viteza unghiulara

Q =wi + ws. (449)

Momentele cantitatii de miscare a rotii-satelit fatd de axele principale
X, Y si Z vor fi:

Ly =19, L.=19Q., L,=1I9, (4.50)

unde I, I, I, sunt momentele de inertie ale rotii in raport cu axele X, Y
si, respectiv, Z, iar Qx, Qy, Qz sunt proiectiile vectorului € pe aceste
axe. La determinarea lor trebuie si tinem cont de faptul ca paralelogramul
vitezelor unghiulare (4.49) se afla in planul Y1Z;. Din figura 4.17 rezulta ca
Q = (wycosf —wsy)j+ wysinbk,
( —w) (4.51)
w1 =wicosfj+ wsinbk,
unde j si k sunt vectori unitari ai axelor de coordonate mobile.
Tinand cont de teorema schimbarii momentului cantitatii de miscare
a sistemului In raport cu centrul fix O in sistemul de coordonate mobil
OX Y12,
— +w X L = € 452
7 1% Lo 0 (4.52)
si proiectand aceasta ecuatie pe axele de coordonate X1, Y7 si Z1, obtinem
ecuatiile dinamice ale lui Euler:

dL
M; == + leLz - wlzLya
dt
dL
M = dTy +wiLy —wizls, (4.53)
dL
Mze = dtz + wley — wlny.

Deoarece Ly, Ly, L. sunt constante (vom considera miscarile uniforme),
avem

dL, dL, dL,
@~ ar ot (4.54)

Dupa substituire in (4.53) a relatiilor (4.49)—(4.51) si (4.54) obtinem:

M; = wising [Iyws + (I, — I)) wi cosB],
ME =0, (4.55)
M =0.
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Admitem pozitia satelitului cu centrul masei C' amplasat in centrul de
precesie O. Daca centrul maselor rotii coincide cu centrul de precesie, atunci
numai fortele exterioare care sunt incluse in partea dreapta a ecuatiei (4.55)
sunt fortele de reactiune ale rulmentilor rotii sau ale arborelui-manivela.

Pentru transmisiile precesionale 2K—H (I, > I, 0 < 6 < 7/2),

w1 sin@[Ing + (I, — 1) wi cos 9] >0

si deci momentul rezultant Mg al fortelor de reactiune ale rulmentilor
conform (4.55) se gaseste pe axa X si coincide cu ea dupa directie.

Reactiunile dinamice suplimentare ale rulmentilor A si B ai rotii-satelit
si ale rulmentilor D si E ai arborelui-manivela, ca urmare a miscarii de
precesie a rotii, se determina cu relatiile:

w1 sin 6 [Ing + (I, — Iy) wi 0059]

R z = _R z — )
’ ! tap (4.56)
w1 sin 0 [Iywz + (I, — Iy)wi COSH]
REZ = _RDZ = EDE' ;

unde 44 p si {pg sunt distantele dintre reazemele A si B ale rotii si D si E ale
arborelui. Deoarece {45 < ¢pp, atunci, dupa cum rezulta din relatiile (4.55)
si (4.56), sarcina dinamica suplimentata va fi mai mare asupra rulmentilor
rotii.

Pentru reductoarele cu masa si gabarite mari, la momentele de inertie I,
si I, ale rotii trebuie adaugate momentele de inertie ale inelelor exterioare
ale rulmentilor A si B.

Pentru determinarea reactiunilor dinamice ale rulmentilor D si E rezul-
tate din dezechilibrul dinamic al sectorului inclinat al arborelui-manivela si
al inelelor interioare ale rulmentilor rotii, putem folosi relatia (4.54), daca
tinem cont ca in acest caz wy = 0O:

(I, — I)) i sin 2a
2lpE

Ry, =-Rp, = (4.57)

unde I’ si I; sunt momentele de inertie ale manivelei si inelelor interioare
ale rulmentilor rotii in raport cu axele Y7 si Z; (fig. 4.31).
In modelul precedent am determinat reactiunile dinamice, presupunand
ca centrul maselor rotii precesionale coincide cu centrul de precesie.
Admitem ca centrul masei satelitului C' nu coincide cu centrul de precesie
O. Din cauza erorilor de executie si montaj, este posibila o oarecare deplasare

a centrului maselor rotii in raport cu centrul de precesie. Sa analizam cum
va influenta o deplasare mica asupra solicitarii dinamice a rulmentilor.
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Fie ca axa manivelei intersecteaza planul de simetrie al rotii in centrul
maselor C, care nu coincide cu centrul de precesie O (fig. 4.17). Cantitatea
de miscare a rotii in acest caz este diferita de zero si se determind cu relatia:

Q=mQ2 x 0C, (4.58)

unde m este masa rotii, {2 este viteza unghiulara absoluta a rotii, iar OC
este raza vectoare a centrului maselor.

Proiectand (4.58) pe axele X;, Y7 si Zj, tinand cont de (4.51) si
OC = |0C] j, obtinem:

Qz = —m|OClw;sinh, Q, =0, Q,=0, (4.59)

Prezentam teorema despre schimbarea cantitatii de miscare cu relatia:

% +w; x Q=F§. (4.60)

unde F§ denota vectorul rezultant al fortelor exterioare, care la determinarea
reactiunilor dinamice suplimentare ale rulmentilor rotii este

Fg =RaA + Rp, (4.61)
iar la determinarea reactiunilor dinamice suplimentare ale manivelei:
6 =Rp +Rg. (4.62)

In proiectii pe axele de coordonate X;Y; 27, tinand cont de (4.51), (4.59),
(4.61), (4.62) si de faptul ca w; = const., din (4.60) rezulta ecuatiile scalare:

—m|OC|wisin®0 = Ra, + Rp,, (4.63)
m|OC|w?sin?6 = Ru. + Rp.. (4.64)

Alaturand la (4.64) relatia
—RA.|OA| + Rp.|OB| = w; sin @ [Ing + (I — I) w cos 9] (4.65)

obtinuta din (4.55) si rezolvandu-le in raport cu Ry, si Rp., obtinem:

Ry, — wlesme [Iywz + (I, — Iy) wi cos O + Loa|OC|mwi cos 9} ,  (4.66)
AB
Ry, = _wlesmﬁ [Ing + (I, — Iy) wi cos @ — Lop|OC|m w; cos 9}, (4.67)
AB

unde loa = 3ap — |OC|, bop = $lap + |OC|, I, = I'z + |OC*m, iar Z'
este axa principala de inertie a rotii paralele axei Z.
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Daca in (4.66) si (4.67) vom inlocui 45, Loa, Lop corespunzator cu
{pE, Lop, LoF, atunci relatiile obtinute determina reactiunile dinamice ale
rulmentilor arborelui.

Relatia (4.63) contine reactiunile dinamice indreptate de-a lungul axei
rulmentilor, determinate numai de deplasarea centrului maselor in raport
cu centrul de precesie. Este usor de observat ca la valori mici ale lui |OC|
aceste reactiuni sunt foarte mici.

Admitem ca centrul maselor satelitului C se afla in planul de simetrie
al satelitului, dar este deplasat radial. In acest caz, valorile maxime ale
reactiunilor dinamice suplimentare ale rulmentilor, determinate de dezechi-
librul static al rotii, corespund momentului cand raza vectoare OC este
indreptata in directia axei Z.

Relatia care contine aceste reactiuni are forma:

|0C| mw?cosf = Ry, + Rlg,, (4.68)
unde wy = Z“Z;ALZEwl este proiectia vitezel unghiulare absolute €2 pe axa de
precesie. Dupé cum rezulta din calcule, Ry, si Rz, au valori mici la valori
destul de mari ale m, wy si un interval destul de larg al valorilor posibile de
deplasare |OC/|.

In figura 4.18 sunt expuse dependentele reactiunilor dinamice suplimen-
tare R4 p de unghiul de nutatie ¢ la diferite diametre ale rotii-satelit D.
Dependentele R4 g = f (6, D) sunt studiate pentru diferite tipodimensiuni
ale reductorului de tip 2K—H (T = 225000 Nm, i = —527m = 7875 kg).

La diametrul rotii-satelit D = 110 mm, unghiul de nutatie § = 2°23’,
turatia n; = 1500min~! si Z = 27, reactiunile dinamice suplimentare
R4 p = 54N constituie 2,5% din cele statice R% 5 = 2160 N. Din grafice
rezultd ca micsorarea de doua ori a diametrului (17a D = 50mm) contribuie
la micsorarea de 18 ori a reactiunilor dinamice suplimentare. Totodata,
la marirea diametrului rotii-satelit la D = 300 mm, reactiunile dinamice
suplimentare se maresc la Rf{ 5 = 2950 N si constituie 5,9% din cele statice
R‘XVB = 50000 N.

In figura 4.19 este prezentata dependenta componentei dinamice supli-
mentare a reactiunii R4 g in sprijinele satelitului unui reductor precesional
(T = 225000 Nm, ¢ = —527,m = 7875 kg) in functie de frecventa de turatii
ny ale arborelui-manivela pentru diferite unghiuri de nutatie 6.

Dependenta R4 p = f (n1,0) a fost cercetata pentru diapazonul n; €
(600 < 3000) min~! si unghiul de nutatie § € (1 — 3)°. Din figura 4.19 (a)
constatdm ca componenta dinamicd suplimentara R4 g creste considerabil
cu majorarea ng si 0. Astfel, la majorarea n; de la 600 la 3000 min~! pentru
6 = 2°15’, componenta dinamica suplimentara R4 p creste de la 30100 N
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Figura 4.18. Componenta dinamica suplimentara a reactiunii sprijinelor satelitu-
lui in functie de 6 pentru diferite D
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Figura 4.19. Componenta dinamica suplimentara a reactiunii sprijinelor sateli-
tului in functie de ny pentru diferite 6 (a) si in functie de 0 pentru diferite Z, si
coraport Zy < Zy si Zy > Z5 (b)



178 4 Cinetostatica si dinamica transmisiilor planetare precesionale

pana la 841000 N, constituind corespunzator 10,7 si 299, 5% in comparatie
cu reactiunea staticd RS 5 = 280790 N.

Din figura 4.19 (b) rezults ci reactiunile dinamice suplimentare R4 p se
majoreaza considerabil odata cu cresterea unghiului de nutatie 6. Asupra
solicitarii dinamice suplimentare exercita o influenta considerabild unghiul
de nutatie 6. La turatia manivelei ny = 1500 min~!, schimbarea unghiului
de nutatie de la § = 1 la 3° contribuie la cresterea reactiunilor dinamice
suplimentare R4 g = 90000 N la 285000 IV, ceea ce in raport cu reactiunile
statice constituie 31,5 si 101,4% corespunzator.

Analiza complexa a dependentei R4 g = f (n1, 0) arata ca la turatiile
n1 = 1500 min~! si unghiul de nutatie # < 2°15’, componenta dinamica su-
plimentara a reactiunii in rulmenti depaseste 85%, iar pentru n < 750 min !
si 0 < 2°15 constituie mai putin de 19,9%. Din analiza R4 g = f (n1,0) s-a
propus ca pentru actionarea reductorului respectiv sa fie ales un electromotor
cu turatie ny = 750 min !, iar unghiul de nutatie si fie aprobat 6 = 2°15’.
In acest caz, componenta dinamici R 4,8 = 5000 N, ce constituind 17,8%
din reactiunea staticd RS 5. Analiza formulei (4.56) aratd ca componenta
dinamica a reactiunii R4, ]73 depinde de viteza unghiulara proprie de rotatie
a satelitului ws si de directia de rotire a acestuia.

Din grafic rezulta ca pentru o valoare concretd a unghiului de nutatie 6
la marirea numarului de dinti Z4, reactiunile dinamice suplimentare R4 p
se maresc pentru Z, > Zs si se micsoreaza pentru Zy < Zs.

Astfel, pentru 6 = 2°15’ si Z4 > Z5, marirea numarului de dinti de la
Z4 = 20 la 48 conduce la cresterea reactiunilor dinamice suplimentare de la
R p = 49600 la 52500 N, ce constituie 17,6 si, respectiv, 18,6% din cele
statice, iar pentru Z4 < Zs — la micsorarea de la R4 g = 60000 la 56500 N,
ceea ce constituie 21,3 si 20, 12% din reactiunile statice.

Deci, pentru Z4 > Z5, marirea numarului de dinti de la Z4 = 20 la 48
conduce la majorarea reactiunilor dinamice suplimentare numai cu 1% de la
cele statice, iar pentru Z4 < Z5 —la micsorare cu 1, 2% din reactiunile statice.
Schimbarea directiei de rotire a rotii-satelit, adica a corelatiei numarului de
dinti din Z4 > Z5 in Z4 < Zs, contribuie la micsorarea reactiunilor dinamice
suplimentare — de exemplu, pentru Z4 = 34 - cu 6000 IV, ceea ce constituie
numai 2, 13% din cele statice.

Analiza dependentelor Ry p = f (0, Z5, Zy — Z5) demonstreaza influenta
neesentiala a numarului de dinti Z4 si a directiei de rotire a rotii-satelit
in jurul axei geometrice proprii asupra sarcinii dinamice suplimentare a
reazemelor.

In figura 4.20 este prezentata dependenta componentei dinamice a
reactiunii R4 p de unghiul de nutatie 6 pentru diferite frecvente de turatii
ny ale manivelei pentru acelasi reductor precesional (7' = 225000 Nm,
i = =527, m = T875kg). Se atesta cd 6 si ny au o influentd considerabild



4.6 Dezechilibrul dinamic de pozitie si de miscare a satelitului 179

asupra R4 g. De aceea, la proiectarea reductoarelor precesionale cu gaba-
rite si mase mari se recomanda de a alege unghiuri de nutatie si frecvente
de turatii mai mici. De asemenea, o anumita influenta are si deplasarea
centrului maselor C' al satelitului de la centrul de precesie O atat in directie
axiald, cat si in directie radiala.
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Figura 4.20. Componenta dinamica suplimentara a reactiunii R4, g in functie de
0 (a) de deplasare a centrului meselor A al satelitului de la centrul de precesie 6
(b) pentru diferite ny

Din figura 4.20 (b) putem constata ca pentru turatiile n; in diapazonul
500—1000 min~—!, odats cu majorarea deplasarii A al centrului maselor C a
satelitului de la centrul de precesie O, componenta dinamica suplimentara
pentru sprijinul B creste neinsemnat, iar petnru sprijinul A scade neinsemnat.
Astfel, pentru frecventa de rotatie ny = 1500 min~!, deplasarea A pana
la 5mm conduce la majorarea Rp in sprijinul B si la diminuarea R4 in
sprijinul A doar cu 3500 NV, ceea ce constituie doar 1,5% din reactiunile
statice Rf{B. Din formulele (4.56) si (4.57) de asemenea constatam ca
asupra componentei dinamice a reactiunilor R4 g in sprijine influenteaza
momentele de inertie, care la randul lor depind de masa si dimensiunile
diametrale si axiale ale satelitului cu miscare sferospatiala cu un punct fix.
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Analiza rezultatelor calculelor analitice comparative efectuate arata ca
componenta dinamica a reactiunilor in sprijine R4 p este considerabila si
dependenta de masa si de valoarea abaterilor pozitionarii satelitului, de
unghiul de nutatie 6, de frecventa turatiilor si directia de rotatie a satelitului.

Studiul comparativ efectuat ne demonstreaza ca componentele dinamice
ale reactiunilor in sprijine nu pot fi neglijate, iar la proiectarea reductoarelor,
in special cu gabarite si mase mari, trebuie sa alegem parametri geometrici ai
angrenajului precesional in diapazoane rationale, pentru a evita dezechilibrul
static si dinamic al acestora.

4.7 Randamentul mecanic al transmisiei precesionale

Randamentul mecanic este unul din principalii indici functionali ai
oricarei transmisii cu angrenaj, care determina rationalitatea utilizarii ei
in actionarile de forta ale masinilor. De aceea, studiul teoretic privind
determinarea gradului influentei parametrilor geometrici ai angrenajului
asupra pierderilor de putere in cuplele cinematice ale transmisiei prezinta
un interes deosebit [8, 9].

Pentru determinarea dependentei randamentului de parametrii geome-
trici si cinematici, folosim metoda determinarii directe a pierderilor din
fiecare cupla cinematica.

Randamentul transmisiei planetare precesionale, exprimat prin pierderile
la frecare in cuplele cinematice, se determina cu relatia:

P P, + P +P+P
f:1—< RS h), (4.69)

n=1- P Py
unde Py este puterea consumatd prin frecare in reductor, P; este pute-
rea la arborele motor, P, — puterea consumata prin frecare in angrenaj,
P, — puterea consumata prin frecare in mecanismul de legatura a satelitului
cu arborele condus (pentru transmisii K—H—V se determina in functie
de constructia mecanismului de legatura; in transmisia 2K—H acest me-
canism lipseste), P, este consumul de putere prin frecare in rulmenti, iar
P, — pierderile hidraulice.
Consumul de putere prin frecare in angrenajul dinte-rola poate fi expri-
mat prin:
Py = Pty + Pra+ Prpz, (4.70)

unde Py, este consumul de putere la frecarea de rostogolire a rolei pe profilul
dintelui, Py, — consumul de putere la frecarea de alunecare a rolelor pe
axe, iar Py, — consumul de putere la frecarea de alunecare pe suprafata de
reazem.
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Consumul de putere la frecarea de alunecare a rolei pe profilul dintelui
poate fi determinat cu relatia:

Pt = Fykwsy, (4.71)

unde F), reprezinta sarcina normald in contactul dinte-rola, k este coefi-
cientul frecarii de rostogolire, iar wy, — viteza unghiulara sumara a rolei la
rostogolirea ei pe dintele rotii:

wyr = Wy + Wy, (4.72)

cu notatiile w, — viteza unghiulara a rolei la rostogolire pe profilul dintelui
rotii si wg — viteza unghiulara a rolei fata de dinte, ca rezultat al miscarii
de precesie a satelitului cu unghiul de nutatie 6.

In angrenajul analizat, rola este elementul cinematic pasiv si este soli-
citata de momentul fortelor de rezistenta la rotire. De aceea, rostogolirea
ei pe profilul dintilor se realizeaza cu alunecare. Viteza unghiulara a rolei,
tinand cont de alunecare, se determina cu relatia:

Wrg =wy (1 —¢), (4.73)

unde € este valoarea alunecarii relative in cupla cinematica superioara

definita de
Va

- )

VEr
unde V, este viteza de alunecare si Vy, — viteza sumara de rostogolire in
cupla superioara.

£ (4.74)

Viteza de alunecare V, In cupla cinematica superioara dinte-rola se
determina cu relatia

fma;c
2%, fdo+0,5f(dfr+do)sinasin(6+,8’)cos6 ’

dmr dmr

Val = k‘l In

(4.75)

fmax +

unde ' este unghiul care determina pozitia liniei de contact a cuplei dinte—
rola.
Viteza sumara de rostogolire se calculeaza din relatia

dmr

VEr: 2

(wr + wp) , (4.76)

unde w, este viteza unghiulara a rolei la rostogolirea fara alunecare:

WH dm4

Zitgh )’
Zo Ay COS (arctg ﬁgﬁa))

(4.77)

Wy =



182 4 Cinetostatica si dinamica transmisiilor planetare precesionale

iar wy este viteza unghiulara a rolei fata de dinte ca rezultat al miscarii de
precesie a satelitului cu unghiul de nutatie 6:

wg tg 20
= . 4.78
wp 5 (4.78)
Introducem notatia
d
K, = e (4.79)
Z9 dpy cOS (arctg WE;H?))

care este constanta de influenta a geometriei angrenajului asupra rostogolirii
rolei fard alunecare pe profilul dintelui rotii centrale. Similar, introducem
notatia
Ky = @7
27
ce reprezinta constanta de influentd a nutatiei miscarii sferospatiale a
satelitului asupra vitezei unghiulare a rolei in raport cu dintele rolei centrale.
Luand in consideratie (4.79) si (4.80), relatiile (4.77) si (4.78) se rescriu:

(4.80)

wr = wy K, (4.81)
Wy = wWHy Kg. (4.82)

Tinand cont de (4.81) si (4.82) si de notatiile (4.79), (4.80), relatia (4.76)
capata formas:

Ve = “ij (Kw + K@). (4.83)

Valoarea relativa a alunecarii in perechea cinematica de clasa superioara
dinte-rola a angrenajului precesional, calculata pentru diferite frecvente de
rotatii, sarcini la arborele conducator variaza intre e = 2,5% si € = 4%.

Utilizand relatiile (4.73) si (4.82), viteza unghiulara a rolei cu alunecare
va fi:

wra =wpK, (1 —¢). (4.84)

Luéand in considerare relatiile (4.78) si (4.84), viteza unghiulara sumara
a rolei la rostogolirea pe dinte este:

wyr = wpy [(1 —e)Ky + Kg}. (4.85)

Substituind (4.71) in (4.85), obtinem relatia pentru determinarea con-
sumului de putere la frecarea de rostogolire a rolei pe profilul dintelui:

Pf,r = Fkwy |:(1 - E)Kw + K9:| . (486)
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Consumul de putere la frecarea de alunecare pe axa se determina cu
relatia:

d d
Pfq = anwmgo = anWHEO(l — &) Ky, (4.87)

unde f este coeficientul de frecare de alunecare, iar dy — diametrul axei
rolei.

Consumul de putere la frecarea de alunecare intre suprafata de reazem
si rola se determina astfel:

dr — dp
4

Py = nfoJH< > (1 — &)K., sinay, sin(d + ) cos é. (4.88)

Substituind (4.86)—(4.88) in (4.70), obtinem relatia pentru determina-
rea puterii consumate prin frecare in cupla cinematica superioara dinte—rola:

dy + dy
4

Pa:anH{(l—e)Kw {k—i—fgo—i—f( >sinawsin(5+ﬂ/)sin5]

+ /ng}. (4.89)

Notam cu f, coeficientul de frecare redus al rolelor:

_ fdo  (dr +do
fr= [k:++( 1

5 ) sin a, sin (6 + B') sin (5] : (4.90)

Atunci relatia (4.89) capata forma:
P, = Fpwn ((1 — &) Ko fy + kK@). (4.91)

Consumul de putere in rulmentii rotii-satelit in reazeme cu rulmenti cu
bile se determina cu relatia:

- o\ 033 B
P = <f910 "(vn)*? D + fz-Fe<CZ) D0>10 MWy, (4.92)
iar in reazeme cu rulmenti cu role — cu relatia:

P, = ( £,1077 (un)*3 D} + fiFeD()) 1073w], (1) (4.93)

unde f, reprezinta conditiile de ungere, v este viscozitatea cinematica
a uleiului, n — turatia rulmentului; Dy — diametrul mediu al rulmentu-
lui, f; — coeficientul care tine cont de gradul de incarcare a rulmentului,
F, — sarcina echivalenta asupra rulmentului, Cy — capacitatea statica de
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incarcare a rulmentului, iar wi’T’( 1) este viteza unghiulara a corpurilor de
rulare in forma de bile in raport cu arborele-manivela inclinat si wzn( +1)
este viteza unghiularad a corpurilor de rulare in forma de role in raport cu
arborele-manivela.

Valoarea w,,,(+1) depinde de directia de rotire a inelelor rulmentului. In
angrenajele precesionale cu numarul de dinti ai rotii centrale fixe Z = Z,+1,
inelele se rotesc in directii opuse, iar corpurile de rulare se rotesc in raport
cu arborele inclinat cu viteza unghiulara:

pentru rulmenti radiali-aziali cu bile:

b 7 (ne +ny) (Do + de cos o)
wCr,(—i-l) - 60D0 5 (494)
pentru rulmentt radiali-aziali cu role:
i) (tgo; +t tg oy
W) = T (ne + ;) ( gg{;—i— gay)c gai (4.95)

unde n, si n; sunt turatiiile inelelor exterior si, respectiv, interior, a.
este unghiul de contact in rulmentul radial-axial cu bile, a; — unghiul
conicitatii inelului interior al rulmentului, a,. — unghiul conicitatii rolei, iar
d. — diametrul corpului de rulare.

In angrenajul precesional cu coraportul dintilor Z, = Z,; — 1, inelele
rulmentului au aceeasi directie de rotire si atunci vitezele unghiulare se
determina:

pentru rulmenti radiali-aziali cu bile:

b 7 (ne — ;) (Do + d. cos o)

wCT,(fl) = — 60D0 N (496)

pentru rulmenti radiali-axiali cu role:

, T (ne — ;) (tg ay + tg o) ctg

wcr,(fl) - 60

(4.97)

Substituind (4.94)—(4.97) in relatiile (4.92) si (4.93), obtinem:
pentru angrenajele cu Zy = Zy + 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali
cu bile:

0,33
PT:<f9107(Vn)2/3DS’+ fiF. <Co> D0>103w2n(+1); (4.98)

pentru angrenajele cu Zy = Zy + 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali
cu role:

P, = ( £,1077 (wn)*3 D + fiFeD0> 1073w, (45 (4.99)
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pentru angrenajele cu Zy = Zy — 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali
cu bile:
o/s 0,33
— e — b
P = <f910 " (vn)*® D3 + f.F. <C'0> Dg)lO Wi i (4.100)

pentru angrenajele cu Zy = Zy — 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali
cu role:

P, = ( £,0077 (un)?3 D + fiFeDo) 107307, (). (4.101)
Puterea consumata prin frecare in cuplajul dintat se calculeaza prin
relatia:
05
COS Oy

unde f este coeficientul de frecare in angrenajul cuplajului, 6 este unghiul
de dezaxare a axelor cuplajului, ¢q; — unghiul de rotatie al cuplajului
la care unghiul de intarziere capata valoare maxima, iar c,, — unghiul de
angrenare.

Introducem notatia

Wy — fOsin(@maz + Ozw)7

COS v,

ce reprezinta caracteristica tribogeometrica a mecanismului de legatura a
satelitului cu arborele condus in forma de cuplaj dintat (pentru transmisiile
2K—H avem Wy =1).

Cu aceasta notatie si substituind (4.91), (4.98)—(4.102) in (4.69), obtinem
relatia pentru determinarea randamentului reductorului precesional in
functie de coraportul dintilor conjugati. Astfel:
pentru coraportul Zy = Zy + 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali cu bile:

{ Fown [(1 — K, f + M@}
Na = 1—

2 + (1—Wy)

(4.103)

)

_ 2/3 .\ 033 _
. {fglo "(vn) DS’+f¢Fe<g—0) DO}lo 3w2fr,(—&-1)}

Py

pentru coraportul Zy = Zy + 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali cu role:

{anH [(1 O Kuf + k:Kg}
Mo = 1—

P + (1 —Wy)

(4.104)

+

_ 2/3 3
|£41077(vn) "D + fiFeDo[ 107307, (1))
P, ’
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pentru coraportul Zy = Zg — 1 si reazeme cu rulmenti radiali-aziali cu bile:

FnWH [(1 — E)war + kK9:|
na:1{ + (1= Wy)

P

)

(51077 (vm)** D} + i (&)
P

3
Do|10738, )
+ . ;

pentru coraportul Zy = Zy, — 1 si reazeme cu rulmenti radiali-axiali cu role:

+ (1 - Wy)

Fown [(1 — K, f, + k;Kg}
Na = 1—{ 2

+

/1077 (vn)** D§ + fiF.Do| 1072, ) }
P '

In relatiile (4.103)(4.106), pierderile hidraulice nu sunt considerate.
Acestea se calculeaza in functie de conditiile de exploatare si caracteristicile
lubrifiantului, printre care viscozitatea cinematica.

Din (4.103)—(4.106) se constata ca pierderile de putere in perechile cine-
matice cresc proportional cu majorarea momentului de torsiune transmis, iar
din figura 4.21 (a, b) se observa ca asupra pierderilor de putere influenteaza
preoponderent unghiul de angrenare «, si diametrul rolei d,.. S-a stabilit ca
consumul de putere in rulmenti se mareste odata cu cresterea momentului
transmis, a turatiei si a raportului de transmitere.

7 2,
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Figura 4.21. Dependenta randamentului angrenajului de unghiul de angrenare
oy, la diferite valori ale razelor r: reductor K—H-V, i = 20 (a,) si reductor
K-H-V,i=60 (b), P=3,5kW
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S-a constatat ca datorita specificului miscarii sferospatiale a satelitului
din transmisiile precesionale de tipurile K—H—-V si 2K—H submersibile
umplute complet cu ulei compensator, pierderile hidraulice sunt cu mult
mai reduse decat in transmisiile clasice, in special cele exploatate la presiuni
hidrostatice de pana la 70 — 80 M Pa si temperaturi de 2°— 4°. Transmisiile
2K —H submersibile sunt descrise in capitolul 7.

4.8 Elaborarea modelelor computerizate pentru cercetarea-
proiectarea-fabricarea transmisiilor precesionale

Metodele moderne ale stiintei computationale utilizate in cercetare au
creat noi oportunitati de proiectare computerizata de analiza a functionali-
tatii si de perfectionare tehnologica a fabricarii transmisiilor mecanice
bazate pe abordari complexe. Totodata, intreprinderile moderne utili-
zeaza tot mai des conceptul de “organizare a producerii prin integrarea
calculatorului” (CIM — Computer Integrated Manufacturing). Acest con-
cept a fost motivat de doi factori principali: cresterea productivitatii, pe de
o parte, si optimizarea capacitatii sistemului de a produce o gama mai larga
de tipuri de produse industriale, pe de alta parte. Aceste doua motivatii cu
timpul au generat insa unele tendinte negative, impunandu-se solutionarea
corecta a situatiei: cand creste flexibilitatea, scade productivitatea. De
aceea, concilierea celor doua tendinte din punct de vedere economic a devenit
o preocupare permanenta a specialistilor din domeniu.

Una dintre functiile conceptului CIM este proiectarea constructiva asis-
tata de calculator (CAD — Computer Aided Design), care imbina posibilita-
tea de elaborare a modelelor virtuale 3D ale pieselor, cu posibilitatea de
parametrizare a lor. Parametrizarea pieselor consta in atribuirea modelului
a unor proprietati, cum ar fi: forma geometrica definita a piesei, volumul
si masa piesei, coordonatele centrului maselor, caracteristicile inertiale,
proprietatile fizico-mecanice ale materialului utilizat etc.

O altad functie a conceptului CIM constd in proiectarea tehnologica
asistata de calculator (CAE — Computer Aided Engineering), prin care
pot fi utilizate modelele CAD ale mecanismelor cu aplicarea calculelor
ingineresti (cinetostatice, de rezistenta etc.), cu posibilitatea optimizarii
rapide a constructiilor mecanismelor, luand in consideratie factorii reali de
influenta.

In spectrul larg al posibilitatilor proiectarii CAD, conceptul CIM contine
si functia de fabricatie asistata de calculator (CAM - Computer Aided Ma-
nufacturing), care asigura ajustarea proceselor tehnologice si a programelor
de prelucrare mecanica pe masini-unelte cu comanda numerica CNC.

In sirul posibilitatilor se Inscrie si functia de asigurare a calitatii asistate
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de calculator (CAQ - Computer Aided Quality) a produselor fabricate, care
ne da posibilitatea controlului asistat de calculator pe masini de masurat in
coordonate, prin compararea modelului real al produsului cu modelul lui
matematic. Pentru realizarea producerii asistate de calculator, in procesul
de proiectare a transmisiei planetare precesionale a fost utilizata functia
CAD cu produse software de nivel mediu Autodesk Inventor si Solid Works,
care se integreaza in functiile nominalizate.

4.8.1 Modelul 3D al transmisiei precesionale parametrizat cu
reflectarea particularitatilor geometrice si cinematice

Functionarea majoritatii transmisiilor mecanice, in special a celor ba-
zate pe principii de transformare si de transmitere a miscarii cu viteze
si acceleratii variabile la care se refera si transmisiile precesionale, este
influentata de aparitia sarcinilor dinamice in cuplele cinematice generate

de:

dezechilibrul elementelor mobile;

rigiditatea excesiva a elementelor componente;

— complexitatea mecanismului de transformare a miscérii si sarcinii;
— tendinta cresterii vitezelor de rotatie;

— eroarea sumara a transmisiei.

Eroarea sumara a transmisiei la randul sau depinde de multi factori, printre
care:

— erorile de forma a flancurilor dintilor;

— erorile de montaj;

— bataile ce apar in rezultatul jocului si deplasarilor elementelor trans-

misiei;

— eroarea generata de lantul cinematic al masinii-unelte si eroarea de

profil al sculei;

— microneregularitatile suprafetelor active;

— erorile de pas ale dintilor;

— rigiditatea dintilor.

Cercetarea dinamicii transmisiei planetare precesionale este o problema
deosebit de complexa si necesita evidentierea surselor de baza generatoare
de sarcini dinamice.

La elaborarea modelului 3D parametrizat in cadrul simularilor compu-
terizate ale transmisiilor precesionale s-au luat in calcul particularitatile
constructiv-cinematice ale angrenajului si geometrice ale cuplelor cinematice
din transmisia precesionala 2K—H cu angrenare AgX_CV prezentata in
figura 4.22, care se rezuma la urmatoarele cerinte si conditii:
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1. Angrenajul precesional AP este constituit din roata-satelit 2 cu dous
coroane laterale de bolturi conice 6 si 7, care efectueaza miscare
sferospatiala cu un punct fix intre doua roti centrale: fixa 3 si mobila 4.

2. Roata-satelit 2 este instalatd pe portiunea inclinata a arborelui-
maniveld 1, sub unghiul de nutatie 6.

3. Prelungirile generatoarelor bolturilor conice 6 si 7 si ale dintilor rotilor
centrale 3 si 4 se intersecteaza in centrul de precesie plasat la intersectia
axelor portiunii inclinate si centrale a arborelui-manivela 1.

4. Axele bolturilor conice ale fiecarei coroane 6 si 7 ale satelitului 2 sunt
plasate pe suprafata unei axoide conice cu unghiul la varf de 24, iar
varfurile acestora se suprapun in centrul de precesie.

5. Profilul dintilor rotilor centrale este convex/concav, descris prin
ecuatiile parametrice prezentate in [8, 9], si variabil, dependent de
parametrii geometrici ai configuratiei [Z, — 6, +1] a angrenajului pre-
cesional.

6. Multiplicitatea angrenajului poate fi ¢ < 100% perechi de dinti
conjugati.

7. Coroanele satelitului sunt constituite din bolturi conice, instalate pe
axe cu posibilitatea de a se roti, de asemenea pot fi in forma de danturi
cu profilul dintilor in arc de cerc.

Transmisia precesionala in configuratia prezentata in figura 4.22 asigura
rapoarte de transmitere de la £10 pana la £3600 intr-o treapta, iar cu
structuri cinematice speciale — pana la 14 mil. Din perspectiva proiectarii
computerizate este important de mentionat ca una si aceeasi configuratie
constructiva a transmisiei precesionale asigura un diapazon foarte larg
al rapoartelor de transmitere, fapt ce faciliteaza atat proiectarea, cat si
procesele de fabricare si control dimensional al rotilor acestora.

1 36 27 45

Inregim | | %) /55 In regim de
A 3 o 5wy
de B\ AL - multiplicator
reductor B=[§ SV~
x =H rr' B " 3
I
T et | T = N I
i .l ~ - \\
; :
/ .\‘ _‘: o
; 1
Maniveli

Figura 4.22. Schema constructiva a transmisiei planetare precesionale 2K—H
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Transmisia planetara precesionala 2K —H nu are analogi printre transmi-
siile cunoscute la scara mondiala dupa posibilitatile sale cinematice. Intr-o
transmisie clasica cu raport de transmitere mare, in angrenaje apar sarcini
majorate pe dinti. Spre deosebire de transmisiile clasice, in transmisia
planetara precesionala acest factor are o influentd mai redusa, deoarece
sarcina se repartizeaza intre jumatate de dinti aflati simultan in angrenare.

In transmisia planetara precesionala 2K —H (fig. 4.22), arborele-manivela
1 cu partea inclinata transforma miscarea de rotatie in miscare sferospatiala
a rotii-satelit 2 care, prin coroanele cu bolturi (sau cu dinti), interactioneaza
cu roata dintata fixa 3 si, respectiv, cu roata dintata mobila 4. La trans-
miterea miscarii si sarcinii, sensul rotirii arborelui condus 5 poate sau nu
poate coincide cu directia arborelui de intrare. Raportul de transmitere al
transmisiei planetare precesionale se calculeaza conform relatiei:

ZeZa

Y T ez — ZeZs

(4.107)
unde Zg si Z7 sunt numerele de dinti ai coroanelor satelitului, iar Z3 si Z4
reprezinta numarul de dinti ai rotilor dintate centrale mobila si fixa.

Realizarea rapoartelor de transmitere mari conduce la sporirea sarcinilor
statice in practic toate cuplele cinematice ale angrenajului precesional.
Totodata, miscarea sferospatiala a satelitului suplimenteaza sarcina in
angrenaj si alte cuple cinematice cu componenta dinamica, apreciata in
calculele de rezistenta a angrenajului cu coeficientul kg determinat anterior
pe cale experimentald. Factorul dinamic kgy urmeaza a fi apreciat prin
simulari computerizate in functie de parametrii geometrici, fortele aplicate,
vitezele si acceleratiile din cuplele cinematice ale angrenajului.

Un aspect important in dezvoltarea proiectarii asistate de calculator
a fost aparitia programelor de modelare tridimensionala (3D). Pe langa
posibilitatea de elaborare a modelelor virtuale (3D), aceste programe au
posibilitatea de parametrizare a modelelor. Parametrizarea pieselor consta
in atribuirea modelului unor proprietati fizico-mecanice, cum ar fi: forma
geometrica definita a piesei, volumul piesei, masa, coordonatele centrului
maselor, caracteristicile inertiale, caracteristica materialului utilizat etc. In
continuarea lor au aparut programele de calcul CAE, care functioneaza
integrat cu modelele (3D). Un domeniu important din acest calcul este
analiza dinamica a transmisiilor, din care face parte si pachetul Motion
Inventor, care functioneaza integrat cu programul de proiectare CAD Auto-
desk Inventor. Aceste programe au fost aplicate si la analiza dinamicii
transmisiilor planetare precesionale.

La elaborarea modelului (3D) al transmisiei precesionale s-a tinut cont de
conditiile si cerintele constructiv-cinematice si functionale ale angrenajului,
de respectarea enuntului de baza al legii fundamentale a angrenarii privind
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asigurarea continuitatii si a raportului constant al miscarilor transformate
in transmisie. Luand In consideratie specificul constructiv-cinematic al
transmisiei precesionale, precum si particularitatile geometriei contactului
dintilor cu profiluri convex-concave nestandardizate, au fost identificate
obiectivele de baza ale utilizarii in complex a platformei CAD/CAM/CAE
privind cercetarea - proiectarea - fabricarea - control dimensional:

1. Proiectarea CAD a transmisiilor:

a)

b)

elaborarea documentatiei tehnice cu desene de ansamblu si de
executie, insotite de analiza lanturilor dimensionale;

utilizarea produselor PDM (Product Data Management) in scopul
organizarii proiectarii in echipa, cu separarea functiilor fiecarui
proiectant. In proiectare au fost utilizate produsele software:
Autodesk Inventor, Solid Works, CATIA, NX (Unigraphics),
Autodesk Vault, Solid Works Entreprise PDM etc.

2. Analiza cinetostatica cu studiul si aprecierea efectelor din angrenajul
precesional AB cu angrenarea Ag Y_Ov:

a)

b)

multiplicitatea angrenarii, vitezele si acceleratiile contactului
dintilor, fortele de alunecare si de rostogolire dintre flancurile
dintilor;

presiunea de contact si neuniformitatea distribuirii sarcinii intre
dinti si pe lungimea lor;

studiul si determinarea reactiunilor sumare (statice si dinamice)
in sprijine (rulmenti), in contactul dintilor concomitent angrenati
in cuplele cinematice solicitate cu sarcing;

determinarea coeficientilor dinamicitatii sarcinii kgy, neunifor-
mitatii repartizarii sarcinii intre dinti kg p si pe lungimea dintilor
kg, utilizati in calculul de rezistenta a angrenajului la presiunea

de contact. In aceste scopuri au fost utilizate programele: Adams,
Nastran, Motion Inventor, Cosmos Motion/Works, ANSYS.

3. Elaborarea in baza teoriei de generare a danturilor prin rostogolire cu
scula cu miscare sferospatiala (descrisa in [8, 9]) a tehnologiilor:

2)

b)

procedeul de generare G¢' prin rostogolire-rulare spatialda a
dintilor cu profil convex/concav variabil cu sculd precesionala de
forma “trunchi de con”;

procedeul de generare Gf%' prin rostogolire-rulare spatiala a

dintilor cu profil in arc de cerc (inclusiv a profilurilor-oglinda)
cu scula precesionala de forma “trunchi de con”;

procedeul de generare G%5¢ prin rostogolire-rulare spatiald a
dintilor cu profil convex/concav variabil cu scula precesionala de
forma “disc profilat periferic”;
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d) procedeul de generare a danturilor cu profil convex/concav vari-
abil cu scula de forma cilindricad pe masini-unelte cu comanda
numerica In 3 si b axe. La elaborarea procedeelor de generare
au fost utilizate programele: Solid CAM, Mastercam, Delcam,
Edgecam etc.

4. Determinarea erorilor de executie a pieselor fabricate cu utilizarea
masinilor de masurat in coordonate, prin compararea modelelor lor
fizice cu cele matematice, si a programelor FARO, Geomagic.

Gradul de influenta a dinamicitatii sarcinii asupra parametrilor functio-
nali si caracteristicilor de rezistenta a transmisiilor planetare precesionale
depinde de: erorile de executie a pieselor ce formeaza angrenajul, defor-
mabilitatea acestora sub actiunea fortelor din angrenaj, erorile de montaj
etc. Totodata, trebuie de tinut cont de aspectul vectorial sumar al acestor
factori de influenta. In cadrul elaboriri schemelor de calcul, pe langa factorii
de influenta mentionati trebuie de luat in calcul manifestarea specificului
miscarii sferospatiale a satelitului asupra contactului intre flancurile dintilor
si al dinamicii transmisiei precesionale In ansamblu.

Din aceste considerente prezinta interes stiintific abordarea complexa
a dinamicii transmisiilor planetare precesionale cu considerarea tuturor
factorilor de influenta. Tinand cont de obiectivele cercetarii racordate la
specificul si complexitatea geometriei angrenajului precesional cu miscare
sferospatiala a satelitului in jurul unui punct fix, a fost elaborata schema
parametrizata de ansamblu in 2D a transmisiei 2K—H (fig. 4.23), [101].
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Figura 4.23. Schema parametrizata 2D a transmisiei precesionale 2K—H
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Utilizand cotele de referinta din schema parametrizata 2D, au fost elabo-
rate (cu functia Derived component) modelele tuturor pieselor participante
la transformarea si transmiterea miscarii de rotatie si a sarcinii, si anume:

— al arborelui-manivela (fig. 4.24 a, b);

— al blocului-satelit (fig. 4.24 ¢, d);

— al cuplei cinematice ax — rola conica (fig. 4.24 e, f);

al danturii rotilor centrale cu profil convex/concav al dintilor
(fig. 4.25).

Figura 4.24. Modelul parametrizat 3D al arborelui-manivela (a, b), satelitului
(¢, d), axei (e) si rolei conice (f)

Scopul urmarit in prima etapa de elaborare a schemei parametrizate 2D
este de a asigura posibilitatea modificarii rapide a modelelor pieselor compo-
nente ale transmisiei in procesul de proiectare. Spre exemplu, la modificarea
dimensiunii unui rulment urmeaza automat modificarea dimensiunilor mode-
lelor pieselor cuplate cu rulmentul respectiv (roata-satelit, arbore-manivela),
fara interventii suplimentare de modificare a acestora. Acest fapt contribuie
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la reducerea erorilor in cotele de dimensionare a pieselor si la asamblarea
corecta a pieselor reale.

Procesele dinamice din transmisia precesionala deriva, in mare parte,
din interactiunea bolturilor conice ale coroanelor rotii-satelit cu suprafetele
flancurilor dintilor rotilor centrale. De procesele dinamice din angrenaj
depinde capacitatea portanta a contactului dintilor, determinata de geo-
metria flancurilor si de fortele statice si dinamice din angrenare, precizia
cinematica, emisia de zgomot si vibroactivitatea transmisiei in general.

Din aceste considerente, elaborarea modelului parametrizat 3D al an-
grenajului precesional include proiectarea conturului liniar al profilului
flancurilor dintilor rotilor centrale (fig. 4.25 a).

Modelul parametrizat 3D a rotilor centrale include atat configuratia
corpului rotii, cat si forma geometrica a danturii cu dinti cu profil con-
vex/concav, descrisi cu ecuatiile parametrice prezentate in [8, 9].

Suprafata de lucru a flancurilor dintilor rotii centrale se descrie cu
urmatoarele ecuatii parametrice:

Xip = ko' 21 + d3'
Vg = k' ZiE — di',

(K= kg dg) — (e — g )+ (kg + DR~ d— g
R+ kg1
X7 (XL RTh + YIBYER) + ZIBXT
K= : : : (4.108)
zp (X ¥in = YipXTn)
K'Y + 27,
XTh ’

m.o __
ZlE_

)

Ky =

unde:

R% cos BX{’})

mo__
' 7 vmvym cm ym
XlD}/lD - XlDYiD
m  R3 cos B+ dIYR
2 m .
XID

Conturul profilului de flanc 3D al danturii rotilor centrale este prezentat
in figura 4.25 (a). Utilizand aplicatia Visual Basic pentru Autodesk Inventor
in baza conturului profilului de flanc 3D a fost construit profilul spatial al
dintilor rotilor centrale, prezentat in figura 4.25 (b) [101].

In mediul Autodesk Inventor a fost elaborat modelul 3D al rotilor
centrale (fig. 4.25 ¢, d) si desenul de executie (fig. 4.25 e). In figura 4.26
este prezentat ansamblul CAD al transmisiei precesionale 2K—H.
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Figura 4.25. Conturul profilului de flanc 3D al danturii rotilor centrale (a),

profilul dintilor in 3D, construit cu aplicatia Visual Basic (b), modelele 3D ale
rotilor centrale (c, d), desen de executie (e)
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Figura 4.26. Ansamblul transmisiei planetare precesionale 2K —H

Sunt de mentionat cateva nuante ale proiectarii, legate de corelarea si
specificarea principalelor cote de dimensionare a pieselor, de argumentarea
preciziei rezonabile de executie a acestora din punctul de vedere al respectarii
cerintelor tehnice impuse transmisiei si al costului de producere.

Spre exemplu, arborele-manivela (fig. 4.27) este instalat cu un capat in
carcasa laterala a transmisiei, cu alt capat — in lacasul arborelui de iesire
prin intermediul rulmentilor radiali cu role. Aceasta solutie de instalare
a arborelui-manivela 1i permite satelitului sa floteze axial intre cele doua
roti centrale sub actiunea fortelor axiale din angrenaj. Din aceasta situatie
rezultd doua cote importante pentru arborele manivela, si anume: cota
liniara de la centrul de intersectie a axelor pana la umarul de sprijin al
rulmentilor instalati pe portiunea inclinata a acestuia si cota unghiului de
inclinare a partii inclinate a arborelui-manivela (fig. 4.27, evidentiat rosu).

Urmatoarea piesa importanta pentru transmisia planetara precesionala
este roata-satelit, pentru care sunt impuse restrictii dure la cotele de dimen-
sionare 1n raport cu centrul de precesie. In urma analizei au fost specificate
cotele de amplasare a rulmentilor radiali-axiali de la centrul de precesie
pana la suprafata laterala de sprijin (fig. 4.28). O altd cota importanta
este unghiul de varf al axoidei conice 26, precizia de executie a caruia
influenteaza angrenarea corecta pe generatoarele dintilor conjugati, fapt ce
determina uniformitatea repartizarii sarcinii pe lungimea liniei de contact
al dintilor angrenati.
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Figura 4.27. Desen de executie arbore-manivela
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Figura 4.28. Desen de executie roata-satelit
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4.8.2 Modelul dinamic bazat pe ecuatiile Euler

Pentru descrierea proceselor dinamice care au loc In transmisia planetara
precesionala, In baza recomandarilor expuse in subcapitolul 4.7 a fost
elaborat modelul dinamic al nodului satelit — arbore maniveld reprezentat in
figura 4.29. La elaborarea acestuia au fost adoptate urmatoarele aproximatii
si restrictii:

— centrul maselor coincide cu centrul de precesie O al rotii-satelit;
— roata-satelit este constituitd din 2 discuri egale (ca dimensiuni si
masd), amplasate simetric fata de planul de simetrie al satelitului.

X WX,

IH -—

i

Figura 4.29. Modelul dinamic al transmisiei planetare precesionale de tip 2K—H

In scopul determinirii valorii si a variatiei sarcinii dinamice in cuplele
cinematice si sprijinele angrenajului precesional, precum si cu scopul validarii
rezultatelor calculelor analitice cu cele definite prin CAE, a fost elaborat
modelul dinamic parametrizat cu cotele dimensionale ale tuturor elementelor
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de influentd dinamica pentru reductorul planetar precesional cu parametrii:

— puterea P = 3 kW,

— frecventa turatiilor ny = 1500 min=!;

— raportul de transmitere i = 106, 3;

— momentul de torsiune Ty = 4000 Nm.

In transmisia planetard cu miscare sferospatiala a rotii-satelit, cele mai
mari sarcini dinamice revin sprijinilor de instalare a blocului-satelit si a
arborelui-maniveld. Din aceste motive, anume roata-satelit cu miscare
sferospatiala este supusa analizei dinamice. Deformatiile arborelui, ale
rotii-satelit si ale altor elemente constructive intermediare se neglijeaza.

Portiunea KN a arborelui manivela se considera un cilindru cu volum
dinamic dezechilibrat cu raza 74, si lungimea hg,y,. Pentru simplificarea
calculelor, roata-satelit se divizeaza in urmatoarele elemente (fig. 4.29):

— butucul rotii-satelit este reprezentat prin: bucsa cu masa ms, lungimea
Uy, raza interioara ryy; si raza exterioard Rpie;

— corpul rotii-satelit cu doua coroane din role conice este reprezentat
prin: bucsa cu masa mg, lungimea {0, raza interioara R;. si raza
exterioara ryqe;

— doua discuri-inele cu masa mq, inaltimea Hgq, razele interioara rgq¢
si exterioard Rgqq.
Rulmentii nodului arbore maniveld — roata-satelit sunt reprezentati

prin elementele:

— inelul exterior al rulmentului cu masa my, latimea d;e, razele exterioara
Rje si, respectiv, interioara r;e;

— inelul interior al rulmentului cu parametrii ms, d;;, R, 7ii;
— distanta dintre rulmenti egala cu ¢pg;

— distanta de la centrul rulmentului pana la punctul O este egala
cu dyyim;

— unghiul dintre axele rulmentilor A—B si D—F este unghiul de nutatie 6;

— distanta dintre rulmentii A—B egala cu £4p.

Pentru aplicarea ecuatiilor Euler referitoare la cinematica si dinamica
corpului rigid cu miscare sferospatiala cu un punct fix, sistemul de coor-
donate fix OX1Y1Z] si sistemul mobil OXYZ, legat cu satelitul, au originea
O plasata in centrul maselor elementelor mecanismului, care coincide cu
centrul de precesie. Reactiunile statice in reazemele A, B si D, E (fig. 4.30)
se determina in mod clasic in functie de fortele in angrenaj: axiala Fj,
radiala [, si tangentiala F}. Reactiunile dinamice in reazeme depind de
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parametrii geometrici, de fortele aplicate si de caracteristicile miscarii ele-
mentelor angrenajului precesional. In acest context, un obiectiv important
al cercetarii este argumentarea limitei de viteze pana la care este posibila
utilizarea tipodimensiunii concrete de lagare.

Figura 4.30. Amplasarea rulmentilor pe arborele-manivela al transmisiei prece-
sionale

Fie ca roata-satelit efectueaza o miscare de rotatie in jurul axei materiale
de simetrie cu viteza unghiulara wy. La randul sau, aceasta axa se roteste
cu viteza unghiulard we 1n jurul axei rulmentilor A si B. Atunci viteza
unghiulara absoluta de rotatie a blocului-satelit va fi egala cu:

w = wi + wa. (4.109)

Deoarece axele sistemului de coordonate OXYZ coincid cu axele princi-
pale de inertie ale rotii-satelit in jurul punctului O, proiectia momentului
cinetic pe aceste axe se determina din egalitatile:

Lx = Ixwsx, Ly =Iywy, Lz=Izwaz, (4.110)

unde Lx, Ly, Lz sunt momentele de inertie ale rotii-satelit si inelului
exterior al rulmentului, legate rigid de roata-satelit.

Sa admitem ca axele sistemului de coordonate OXYZ se rotesc in jurul
axei rulmentilor AB cu viteza unghiulara wa, atunci roata-satelit se roteste
in jurul axei proprii cu viteza unghiulard w = wy 4+ ws, unde w; este viteza
unghiulara de rotatie proprie a rotii-satelit.

Aplicim pe modelul dinamic elaborat sistemul de coordonate fix OX'Y"Z’
astfel incat axa Z’ sa coincida cu axa de rotatie a rulmentilor AB. Pentru
determinarea proiectiilor vitezelor unghiulare w si wa pe axele sistemului de
coordonate OXYZ, luam in consideratie faptul ca paralelogramul vitezelor
unghiulare se afla in planul XOZ, din care rezulta:

wax :wgsine, Wy :0, WQZ:CUQCOSH—Wl. (4.111)
Inlocuind formula (4.111) in (4.110), obtinem:
Ly = Ixwsesin®, Ly =0, Lyz=1z(wycosf—wy). (4.112)
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Deoarece Lx, Ly, Lz sunt constante in cazul in care miscarea este
uniforma (i.e. w1 si wg sunt constante), rezulta ca:

dLx dLy dLz
dt dt dt 0 ( 3)

Pentru determinarea momentului fortelor exterioare in jurul punctului
O, care conduc la formarea miscarii de precesie, prin ecuatiile dinamice ale
lui Euler descriem miscarea unui corp rigid in jurul unei axe fixe:

dL

M)(f) = TtX +woy Lz —wazLy,
dL

M)(/e) ZTZ—I_WQZLX_WQXLZ’ (4114)
dL

Mée) = 75 +wox Ly —woypy-

Dupa introducerea in ecuatiile (4.114) a expresiilor wox, woy, waz din
(4.111) si expresiilor Ly, Ly, Lz din (4.112) si ludnd in consideratie formula
(4.113), se obtin urmatoarele interpretari ale relatiilor (4.114):

M(e) =0,
M)(/e) :wgsinﬁ[IZwl —|—WQCOSH(Ix—Iz)], (4.115)
My =o.

De aici rezulta ca momentul principal al fortelor exterioare Mée) in
raport cu punctul fix O se afla pe axa Y si coincide cu directia pozitiva a
axei Y, daca

Izwi +wacosb (Ix —1Z) > 0, (4.116)
si invers.
Momentul de inertie total pe axa Z este format din:
Iy =10+ 1% + 1%+ 1, (4.117)

1 2 3 . omd . o
unde 17", I77°, 17" si I;”" sunt, respectiv, momentele de inertie pe axa
Z generate de corpurile cu masele my, mg, ms, mg:

m
1?71 =mi (Rgat + 7,gat) ) I?,z = 72 (rgat + Rl%le) )
1?73 - % (ngle + Tgli) ’ IZLA =m4 (Rize + T?e) ’

Inlocuind relatia (4.115) in (4.114), obtinem formula de calcul al mo-
mentului de inertie Iz.
ma
2
+ % (Rp1e + r31) + ma (R;, + 7"1'26) -

Iz =my (Rgat + Tgat) + (Tzat + R%le)

(4.118)
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Momentul de inertie total pe axa X este format din:
m,1 m,2 m,3 m,4
Ix =21y + 1y + 1" +21%7, (4.119)

71 72 73 1 74 3 M 3
unde I;(n , I;? , I;? si I;? sunt, respectiv, momentele de inertie pe axa
X generate de corpurile cu masele my, ma, ms si my:

m
= <R§at ST S“t) + darmi,
m 2
I;?Q = 72 <R?€ + T?at + ?) )
r (4.120)
m
1?73 - 73 Rl%le +r§11 + o )
4 3
m d?
I;?A — T4 <R§€ +7r2 4+ é@) + dyyimma.

Inlocuind relatia (4.119) in (4.118), obtinem relatia de calcul al momen-
tului de inertie Ix:

m H? m 0
IX = 71 <Rzat+r§at+ ;at) +2dsatm1 +T2 <RZ‘2€+7‘§Q,§+ ?)
(4.121)

ms ell? my d?
+ 7 (Rilew%w 3”1> +5 <R?e+r?e+;f + 20yt

Dupa o serie de transformari, se obtine relatia de calcul pentru determi-
narea reactiunii dinamice in punctele D si E:

Ty  wosinb [Izwy +wocos (Ix — Iz)]
Rp = Rp = —Y —

, 4122
!pE !pE ( )

unde I'x si Iz sunt momentele totale de inertie pe axa X si, respectiv, Z,
iar wo este viteza unghiulara a rotii-satelit in raport cu axa mobila.

Reactiunile dinamice suplimentare in rulmentii A si B, care apar in
rezultatul dezechilibrarii dinamice al partii inclinate a arborelui-manivela,
se determina conform relatiilor:

R£4X1 + R/BX1 == O7
R£4Y1 + RIBY1 = 07
1

1
§£ABR£4Y1 - §€ABRSBY1 = —IYZNJ%»

(4.123)

—ifABR;‘yl + QEABR/BYl = IXleg,
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unde Ry, Ry, Ryy, si Rpy, sunt proiectiile pe axele X; si Y7 ale
reactiunilor dinamice suplimentare ale partii inclinate a arborelui-manivela
in punctele A si B, {4p este distanta dintre punctele respective, iar Iy z, si
Iy z, sunt momentele centrifugale de inertie in raport cu axele respective.
Determinam momentele centrifugale de inertie ale partii inclinate KN
a arborelui. Deoarece axa Y, fiind perpendiculara pe planul material de
simetrie X177, este axa principala de inertie a portiunii date, reiese ca:

IY1Z1 =0.

Momentul centrifugal de inertie se determina prin relatia:

n
Ix,z, = kaXlkZ1k~ (4.124)

k=1

Formulele de transformare a coordonatelor la rotirea lor cu unghiul 6 in
sens orar au forma:

X1 =Xcosh — Zsinf, Z; = Xsinf+ Zcosb. (4.125)

Luand in consideratie (4.125), relatia (4.124), dupa o serie de trans-
formari, capata forma:

1 n n
IX1Z1 = QstH[ka (X]z +Yk2) - ka (Zlg +Yk2):|
k=1

k=1 (4.126)

1
= §Sin29(Iz—IX).

Momentele de inertie In jurul axelor respective sunt cauzate de partea
inclinata a arborelui-manivela si de inelele interioare ale rulmentilor D si E:

1 1 d?
Ix = Jmg (36?43 + £§m> + % (R?i + 1+ §’> + %E%E, (4.127)
1
I; = §m6r§m + ms (Ri + T'ZQZ) . (4.128)
In consecinti, relatiile (4.123) iau forma:
R{x, + RBx, =0,
14
—RR + RE. = " sin20(I; — Ix)w?,
A+ Boxy = g osin20 (7 = L) ws (4.129)
ngl — 0,
ngl - 0
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Tinand cont de amplasamentul rulmentilor A si B fatd de punctul de

precesie O, obtinem:
w3
2B

—RYx, + RBx, = sin20 (I7 — Ix). (4.130)

De aici rezulta ca reactiile dinamice suplimentare, care solicita rulmentii A
si B, sunt orientate de-a lungul axei X (fig. 4.28).
Reactiile sumare pe rulmentii arborelui-manivela vor fi egale cu:

wa sinf [Izwy + wo cos b (Ix — Iz)]

Rax, = Ri{x, + REx, + Ton . (4.131)

wosin @ [[zwy +wacos (Ix — I7)]

Rpx, = Riix, + RBx, + (4.132)

{pE

Prin relatiile obtinute evaluam influenta specificului miscarii sferospatiale
a rotii-satelit asupra solicitarii suplimentare dinamice a rulmentilor. Relatiile
solicitarilor dinamice au fost utilizate de asemenea la elaborarea modelelor
CAE pentru studiul cinetostaticii transmisiilor precesionale in ansamblu si
la formularea recomandarilor pentru proiectanti.

4.8.3 Modelul CAE

In baza mediului CAD (Autodesk Inventor) si a modulului CAE (Motion
Inventor) cu suport de calcul numeric, a fost efectuata analiza cinetostatica
a transmisiilor planetare precesionale cu considerarea efectelor dinamice
din angrenajul precesional. Modelul CAE al TPP (fig. 4.31) a inclus doar
piesele participante in transformarea si transmiterea miscarii si a sarcinii,
si anume arborele-manivela 1, roata centrala fixa 2, roata-satelit 3, roata
centrala mobila 4, legata rigid cu arborele de iesire 5. Drept parametri
de intrare pentru modelul CAE s-au considerat: frecventa de rotatie al
arborelui-manivela (grade/s sau rad/s), momentul de torsiune la arborele
de iesire (Nm) si proprietatile fizico-mecanice ale materialelor utilizate la
fabricarea pieselor.

In modelul CAE componentele transmisiei au fost considerate rigide, iar
miscarile relative ale elementelor au fost exprimate prin cuplele cinematice
de clasa respectiva, amplasarea carora este prezentata in figura 4.32.

In conformitate cu principiul de functionare si miscarile relative din
transmisia precesionala reala, au fost acceptate urmatoarele cuple cinematice:
arbore-maniveld — carcasd, cu legatura cinematica de revolutie cu 2 grade de
libertate (rotire si deplasare axiala, fig. 4.32 A): arbore-manivela — satelit,
cu legdtura cinematica linie-punct cu 4 grade de libertate (rotire in jurul a
3 axe si deplasare axiala, fig. 4.32 D, E), roata-satelit — role, cu legatura
cinematica de rotatie cu un grad de libertate (rotirea in jurul axelor), rolele
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Figura 4.31. Modelul CAE al transmisiei planetare precesionale de tip 2K—H
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Figura 4.32. Amplasarea cuplelor cinematice in modelul CAE al transmisiei
precesionale de tip 2K—H
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fiind amplasate doar in angrenajul cu roata centrald mobila, in care sarcina
este mai mare datorita unghiului de angrenare a dintilor mai mare; arbore
de iesire — carcasa, cu legatura cinematica de rotatie cu un grad de libertate
(rotirea in jurul axei proprii); roti dintate centrale — role conice, cu legatura
de contact 3D (3D Contact).

Pentru studiul cinetostatic al modelului real al transmisiei precesionale,
au fost alese doud tipodimensiuni de reductoare: cu raportul de transmi-
tere 106, 3 si, respectiv, 13,5, turatia motorului electric n; = 1500 min 1.
Reductoarele cu 7 = 13,5 au fost testate la turatii variabile in diapazonul

100—1500 min 1.

4.9 Analiza CAE a parametrilor functionali ai transmisiilor
precesionale

Posibilitatile cinematice extinse ale transmisiilor planetare precesionale,
caracterizate prin consum specific redus de materiale, pot fi realizate in cazul
in care toate cuplele cinematice participante la transformarea si transmiterea
miscarii si sarcinii vor rezista la suprasarcini provocate de fluxul de putere
realizat in gabarite mici. Din aceste considerente, este foarte importanta
cercetarea parametrilor cinematici, in special a variatiei vitezelor liniare si a
acceleratiilor in contactul dintilor conjugati, de care, in linii mari, depinde
capacitatea portantd a oricarei transmisii mecanice. Pentru realizarea
acestui obiectiv, a fost necesara elaborarea modelului matematic de studiu
si analiza a cinematicii transmisiei planetare precesionale, care va servi drept
baza pentru cercetarea parametrilor cinematici si dinamici cu utilizarea
programelor CAE.

4.9.1 Studiul cinematicii

Studiul cinematic al transmisiei planetare precesionale a inclus:

1. Analiza raportului vitezelor unghiulare arbore conducdtor — arbore con-
dus. Parametrul de intrare in CAE: viteza unghiulara a arborelui con-
ducitor de forma unui arbore-manivel. In modelul elaborat, arborelui-
manivela i se comunicd viteza unghiulard w[1.1] = 158,08 rad/s
(fig. 4.33 rosu). In urma simulirilor efectuate, viteza unghiulars la
arborele condus constituie w[3.1] = 1,48 rad/s (albastru). Conform
rezultatelor simularii, viteza unghiulara a arborelui-manivela consi-
deratid ca parametru de baza (w[1.1] = 158,08 rad/s), raportata la
viteza medie a arborelui condus inregistrata (w[3.1] = 1,48rad/s),
coincide cu raportul de transmitere calculat teoretic. Varierea vitezei
unghiulare medii la arborele condus in limitele £0,02rad/s se dato-
reaza abaterilor sumare ale profilului dintilor modelului matematic,
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descris cu ecuatii parametrice, din cauza erorii de schema a legaturii
cinematice satelit - carcasa.

(Dim:'are: l 5 8 5088_!
/ Wjegive — 1 ,4834
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Figura 4.33. Vitezele unghiulare la arborele-manivela si la arborele condus

2. Analiza continuitatii vitezei unghiulare proprii a rotii-satelit instalate
pe arborele - manivela. Parametrul de intrare in CAE: viteza unghiu-
larii a arborelui - maniveld w[1.1] = 158,08 rad/s. In cazul in care
numarul de dinti ai rotii centrale imobile Z = 28 este cu un dinte mai
mic decat numarul de bolturi conice din coroana satelitului, viteza un-
ghiulara proprie a satelitului in raport cu arborele-manivela teoretic va
fi egala cu w = 151,66 rad/s. Rezultatele simularii coincid cu calculele
teoretice cu o eroare de doar £0,002rad/s. In acelasi timp, conform
figurii 4.33, caracterul variatiei vitezei unghiulare proprii a rotii-satelit
este unul sinusoidal si se datoreaza legaturii neasurice a satelitului cu
carcasa. Caracterul abaterii coincide cu forma traiectoriei punctului C
al articulatiei de legdtura a sculei cu carcasa masinii-unelte. Aceasta
eroare evidentiata in figurii 4.34 (a) se exclude prin corijarea profilului
real al dintilor generati prin procedeul G¢%" de modificare a flancurilor,
examinate in capitolul 8. Simularea CAE a cinematicii confirma co-
rectitudinea descrierii teoretice a profilului dintilor si functionalitatea
corectda a TPP din punct de vedere cinematic.

3. Analiza timpului de pornire. O caracteristica dinamica importanta
pentru transmisiile utilizate in mecanismele de actionare cu precizie
cinematica inalta (roboti, aparate topografice, mecanica fina, teh-
nica cosmica etc.) este timpul de pornire, in care viteza unghiulara
nominald a motorului electric cuplat cu transmisia se egaleaza cu
viteza unghiulara a arborelui de intrare al transmisiei solicitate cu
momentul nominal de torsiune. Calculele efectuate prin simulare
CAE demonstreaza ca sub actiunea momentelor de inertie ale trans-
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misiei si momentelor de torsiune la arborele de iesire 7' = 4000 Nm
egalarea vitezelor unghiulare are loc in timp de 0,175 sec. Timpul
de pornire calculat ¢ = 0,175 s se afla in limitele admisibile pentru
motoarele electrice cu factorul de sarcina k = 0,4, puterea P = 3 kW

si n = 1500 min~".
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Figura 4.34. Viteza unghiulard proprie w a rotii-satelit (a) si timpul de pornire
pana la echivalarea vitezelor unghiulare nominale ale motorului electric si arborelui-
manivela

4.9.2 Momentul de torsiune si reactiunile sumare in sprijinire

Marimea si variatia in timp a momentului de torsiune reprezinta carac-
teristici determinante ale solicitarilor statice si dinamice, aplicate cuplelor
cinematice participante in transformarea si transmiterea miscarii si sar-
cinii intre arborii transmisiei mecanice. Odata cu dezvoltarea stiintelor
calculatoarelor, studiul clasic al caracteristicilor functionale ale transmisiilor
mecanice este complementat cu simulari si analize computerizate bazate pe
modele cinematice si dinamice parametrizate ale acestora.

In continuare sunt prezentate rezultatele studiului parametrilor cine-
matici si dinamici ai transmisiei precesionale in baza modulului Motion
Inventor pe modele 3D, create pe platforma Autodesk Inventor.

In acest scop, in prima etapi a fost creat un model dinamic simplificat
al transmisiei planetare precesionale prezentat in figura 4.35 (a), identic cu
cel din figura 4.29.

Pe modelul dinamic simplificat au fost efectuate o serie de experimente-
simulari. Initial s-a cercetat momentul dinamic sumar al fortelor de inertie
ale rotii-satelit si arborelui-maniveld. Pentru aceasta, in baza schemei de
amplasare in rulmenti a rotii-satelit pe maniveld si a acesteia in carcasa
(fig. 4.30), a fost creata schema de amplasare a cuplelor cinematice in
urmittoarea succesivitate. Intre arborele-manivels si roata-satelit a fost
amplasatd o cupla cinematica de rotatie (revolution joint), care admite
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(b)

Figura 4.35. Model dinamic simplificat pentru calculul reactiunilor dinamice
suplimentare in reazemele rotii-satelit (a) si sumar in reazemele rotii-satelit si a
arborelui-maniveld (b)

numai o singura miscare — cea de rotatie in jurul axei. Pentru aceasta cupla
a fost determinat momentul dinamic sumar al arborelui-maniveld impreuna
cu roata-satelit (fig. 4.36 a), iar in figura 4.36 (b) este prezentata variatia
momentului dinamic sumar generat numai de roata-satelit.
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Figura 4.36. Momentul dinamic sumar pe arborele-manivela impreuna cu blocul-
satelit (a) si separat al blocului-satelit (b)
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In continuare a fost elaborat modelul dinamic pentru determinarea
componentelor dinamice suplimentare ale sarcinilor in rulmentii arborelui-
manivela si a rotii-satelit. In model a fost utilizat un alt tip de legiituri
cinematica — linie—punct (point line), care admite 4 grade de mobilitate si
anume deplasarea de-a lungul unei axe si rotirea in jurul a 3 axe. In acest
caz au fost eliminate trei grade de mobilitate si lasatd numai miscarea de
rotatie In jurul unei axe. Astfel, consideram doar rotirea in jurul unei axe a
cuplei arbore-manivela — roata-satelit.
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Adaptarea modelului dinamic simplificat la conditiile reale de functionare
a mecanismului cu miscare sferospatiala a permis utilizarea modelelor dina-
mice complete ale transmisiei precesionale (fig. 4.35 (b)) cu analiza tuturor
componentelor transmisiei (arbore-manivela, rulmenti, role, axele rolelor,
rondele etc.). Aceasta permite obtinerea unei caracteristici mai exacte a pa-
rametrilor dinamici in stadiul proiectarii si optimizarea rapida a constructiei
transmisiei precesionale cu miscare sferospatiala a rotii-satelit.

In transmisia planetars precesionald 2K —H (fig. 4.22), roata-satelit cu
doua coroane cu bolturi este montat in rulmentii D si E (fig. 4.30) pe
portiunea inclinata a arborelui-maniveld, care la randul sau este instalat in
rulmentii A si B.

La rotirea arborelui-manivela, satelitul efectueaza o miscare sferospatiala
cu un punct fix intre cele doud roti centrale — fixa 3 si mobila 4 (fig. 4.22).

Datorita miscarii sferospatiale a rotii-satelit, atat angrenajul, cat si
reazemele arborilor sunt incarcate suplimentar cu sarcini dinamice depen-
dente de frecventa de rotatie a arborelui-maniveld, de masa satelitului si de
unghiul de nutatie . Reazemele In transmisia precesionala sunt solicitate
cu sarcini statice dependente de momentul de torsiune pe arborii respectivi,
si suplimentar — cu sarcini dinamice provocate de miscarea sferospatiala a
rotii-satelit.

Avand in vedere mecanismul de transformare a miscarii si a sarcinii in
TPP diferit de cel din transmisiile clasice, este important sa fie studiate
prin simulari CAE atat cotele sarcinilor dinamice in angrenaj si reazeme,
cat si caracterul varierii acestora.

In baza modelului elaborat, analizi&m mai intai randamentul mecanic
al transformarii miscarii si al transmiterii sarcinii de la arborele-manivela
catre arborele condus.

Pentru analiza, in calitate de parametri de intrare s-au admis mo-
mentul de torsiune la arborele condus 75 = 4000 Nm, viteza unghiulara
we = 1,476 rad/s si coeficientul de frecare in cupla cinematica dinte — rold
f=0,01. Conform diagramei prezentate in figura 4.37, momentul de tor-
siune la arborele-manivela se estimeaza la 40 Nm.

Luand in calcul raportul de transmitere al TPP ¢ = 106, 3, eficienta
transformarii miscarii si a transmiterii sarcinii este:

_ Tow 4000
- Ti,i  40-106,3

= 0,94, (4.133)

prin urmare randamentul mecanic este de 94%.

Fluctuatia valorica nelnsemnata a momentului de torsiune T3 reprezinta
influenta erorii de schema a legaturii cinematice satelit — carcasd asupra pro-
filului modelului matematic al dintilor rotilor centrale (in profilurile rotilor
centrale reale aceasta eroare este exclusa prin tehnologia de rectificare).
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Figura 4.37. Momentul de torsiune la arborii de intrare si de iesire

Pentru acelasi moment de torsiune la arborele de iesire 75 = 4000 Nm,
prin simulare CAE au fost cercetate reactiunile sumare in reazemele D si E
(fig. 4.30) de instalare a rotii-satelit pe arborele-manivela ca fiind cele mai
solicitate (fig. 4.38 a, b).
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Figura 4.38. Reactiunile in reazemele D si E calculate teoretic si prin CAE
(a), proiectiile reactiunilor pe X,Y, Z (b), sarcinile dinamice in reazemele A si B
calculate teoretic si prin CAE (c), reactiunile in reazemele rulmentilor arborelui de
iesire (d)
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Rezultatele obtinute arata ca reactiunile medii sumare calculate prin
simulare sunt estimate la R%S% = 36800 N, iar reactiunile calculate teoretic
conform [8, 9] sunt R = 38572 N (fig. 4.38 a), o abatere de doar 4,8%.

Din diagrama prezentata in figura 4.38 (b) constatam ca proiectiile pe
axele X si Y ale reactiunilor sumare poarta un caracter sinusoidal, carac-
teristic specificului miscirii sferospatiale a rotii-satelit. In figura 4.38 (c)
vedem calculul prin simulare CAE si cel teoretic al sarcinii dinamice in
reazemele A si B ale rulmentilor de instalare a arborelui-manivela in carcasa
transmisiei, care in mare parte coincid.

In figura 4.38 (d) sunt prezentate reactiunile din rulmentii de reazem ale
arborelut de iesire — carcasd. Din analiza rezultatelor obtinute prin simulari
CAE putem concluziona ci sarcinile dinamice in reazemele arborelui de
iesire sunt neinsemnate, de aceea la proiectarea TPP se pot considera doar
reactiunile statice. Aceste rezultate in mare parte coincid cu calculele
analitice (liniile orizontale), fapt ce denota corectitudinea metodologiei.

In figura 4.39 (a) este prezentat calculul prin simulare CAE si cel teoretic
a sarcinii dinamice in reazemele D si E de instalare a rotii-satelit pe arborele-
maniveld, iar in figura 4.39 (b) — simularea sarcinii dinamice in reazemele A
si B de instalare a arborelui-manivela in carcasa transmisiei. Rezultatele
simularilor au demonstrat coincidenta acestora cu calculele teoretice.
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Figura 4.39. Calculele CAE si teoretice ale sarcinilor dinamice in reazemele D si
E (a) si reazemele A si B (b)

In figura 4.40 sunt prezentate reactiunile in reazemele rulmentilor D si
E de instalare a rotii-satelit pe arborele-manivela la frecvente de turatii
ale acestuia de 750 min~!, 1500 min—!, 3000 min~—! si 6000 min~—!. Analiza
diagramelor arata ca in raport cu frecventa turatiilor arborelui-manivela de
750 min~!, reactiunile in reazemele D si E cresc cu 2,6%; la frecventa
turatiilor de 1500min~' — cu 8,1%; la 3000min~!' — cu 13,9% si la
6000 min~' — cu 62, 6%. Cresterea componentei dinamice a reactiunilor
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pentru viteze de rotatie 3000 min~! si 6000 min~' nu implica dificultiti de
selectare a tipodimensiunii de rulmenti datorita specificului constructiv al
transmisiilor planetare precesionale (se asigura posibilitatea maririi diame-
trului rulmentilor). Totodata, diagramele din figura 4.40 arata ca frecventa
turatiilor arborelui-manivela recomandabila pentru transmisia precesionala
2K—H de mare putere este de pana la 3000 min ="

750 min" 1500 min" 3000 min™* 6000 min™

3.98 a.60 aas 4.88 4.8 Time

Figura 4.40. Reactiunile in reazemele D si E' la diferite frecvente de turatii ale
arborelui-manivela n

In continuare, in baza modelului dinamic complet (fig. 4.35 (b)) al trans-
misiei precesionale a fost efectuata analiza variatiei reactiunilor sumare
(statice si dinamice) in sprijinele rotii-satelit pe arborele-manivela. In
figura 4.41 sunt prezentate variatiile reactiunilor pentru doua tipodimen-
siuni de reductoare: cu diametrele de 100 mm si de 250 mm.
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6250 i R [N as000 ———L 1 1
n, min n, min
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Figura 4.41. Reactiunile in sprijinele D si E in functie de turatiile arborelui-
maniveld n: pentru roata-satelit cu diametrul D = 100 mm (a) si 250 mm (b)
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In realitate au fost supuse analizei o gama larga de tipodimensiuni:
100, 150, ..., 450, 500 mm. In urma analizei s-a constatat c& daci reactiunile
statice pentru roata-satelit cu diametrul de 100 mm constituie cca 6252 N,
atunci, la turatia de 3000 min~! componenta dinamica a reactiunilor con-
stituie cca 150 IV, ceea ce reprezinta 1,96% din reactiunile statice.

In tabelul 4.1 sunt prezentate cresterile in procente ale componentei
dinamice pentru o serie de reductoare nominalizate mai sus. O influenta
majora (de cca 40%) se observa in transmisiile precesionale cu diametrul
rotii-satelit de 500 mm. Luand in consideratie aceste recomandari in etapa
de proiectare este posibila pronosticarea solicitarilor dinamice in nodurile
transmisiei pentru fiecare serie de tipodimensiuni ale acestora.

Tabelul 4.1. Cresterea componentei dinamice pentru diferite tipodimensiuni de
reductoare (%)

Diametrul Componenta dinamici (in procente) pentru
mediu al Ruaties diferite turatii ale reductorului (min™)
angrenajului, N 750 1000 1500 3000
mm (min") (min") (min) (min")
100 6252 0,12 0,22 0,49 1,96
150 17624 ] 0,23 0,41 0,92 3,70
200 31570 0,38 0,68 1,53 6,11
250 45855 | 0,51 0,91 2,04 8,20
300 75000 0,72 1,41 3,16 12,65
350 105000 | 1,17 2,07 4,67 18,66
400 128000 1,46 2,59 5,84 23,34
450 160000 | 2,00 3,54 7,96 31,83
500 188000 2,51 4,47 10,05 40,23

Aceeasi analiza a fost efectuata si pentru rulmentii care sprijina arborele-
maniveld pe carcasa reductorului. In figura 4.42 sunt reprezentate numai
doua tipodimensiuni de reductoare, cu diametrul rotii-satelit de 100 mm
si de 250 mm. In tabelul 4.2 este redatd analiza solicitarilor dinamice in
rulmentii arborelui-manivela — carcasa pentru aceleasi tipodimensiuni de
reductoare.

Similar cu cazul precedent, conform rezultatelor prezentate in tabelul
4.2 poate fi identificata tendinta influentei componentelor dinamice asupra
reactiunilor in reazemele arborelui-manivela pe carcasa reductorului.

Analiza rezultatelor demonstreaza ca odata cu cresterea diametrului
mediu al angrenajului sporesc substantial reactiunile dinamice suplimen-
tare In aceste reazeme. Este de mentionat faptul ca, odata cu cresterea
dimensiunilor diametrale, cresc mai mult componentele dinamice pentru
reactiunile in reazemele arbore-manivela — carcasa reductorului.

Pentru sprijinele arborele-maniveld — carcasa, variatia unghiului 8 de la



4.9 Analiza CAE a parametrilor functionali ai transmisiilor precesionale 215

40'00 / }'
/ 30500
oo {— |
e =100 /

3960 29500
/

e 28500
3920 1 - H r/‘T__’T—/

3900 e . 27500
0 750 1000 1500 2000 0 750 1000 1500 3000
n, min-! n, min"'

T

(a) (b)

Figura 4.42. Reactiunile in sprijinele A si B in functie de turatiile arborelui-
maniveld: pentru roata-satelit cu diametrul D = 100 mm (a) si 150 mm (b)

Tabelul 4.2. Solicitarile dinamice in rulmentii arborelui-maniveld — carcasa pentru
aceleasi tipodimensiuni de reductoare

Diametrul Componenta dinamicd (in procente) pentru
mediu al Rsiatics diferite turatii ale reductorului (min™)
angrenajului, N 750 1000 1500 3000
mm (min™!) (min) (min) (min™)
100 3900 0,15 0,27 0,61 2,45
150 9200 0,33 0,59 1553 LT
200 19000 0,5 0,89 2,00 8,01
250 27700 0,76 1,35 3,03 12,11
300 38000 1,18 2,10 4,73 18,94
350 50200 1,70 3,03 6,82 29270
400 64000 2,15 3,83 8,62 34 46
450 79000 3,02 5,38 12,10 48,38
500 109000 3,27 5,81 13,07 52,29

1° la 3° conduce la cresterea componentei dinamice cu circa 15%. Aceasta
denota ca nodul satelit — arbore-manivela, prin constructie, este un element
generator de sarcini dinamice, fapt de care trebuie sa tinem cont in cadrul
proiectarii.

4.9.3 Forta normala din contact si distribuirea sarcinii intre
dintii deformabili

Sarcina transmisa de angrenajul unei transmisii genereaza forte normale
in contactul dintilor, distribuite intre ei dupa o anumita legitate. In angre-
najul precesional, forta normala atribuita unei perechi de dinti depinde de
sarcina transmisa, de multiplicitatea angrenarii si de caracterul distribuirii
sarcinii intre dintii deformabili aflati concomitent in angrenare.
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Acesti trei factori, suplimentati de influenta preciziei de executie si de
montaj, de proprietatile elastice ale materialului si de forma geometrica a
dintilor deformabili, determind starea tensionala a contactului din angrenaj.

In angrenajul precesional cu multiplicitate absolutd ¢ = 100%, teoretic
toti dintii rotilor centrale angreneaza cu bolturile coroanelor rotii-satelit,
dintre care doar jumatate transmit sarcina (cealaltd juméatate contacteaza
cu flancurile pasive ale dintilor).

Din aceste considerente, caracterul distribuirii sarcinii intre perechile de
dinti concomitent angrenate si marimea fortei normale nominale prezente
in calculul de rezistenta reprezinta un subiect important al cercetarilor
teoretice si experimentale ale angrenajelor precesionale.

Studiul starii tensionale a contactului dintre flancurile dintilor deforma-
bili este foarte complex si de durata, astfel incat prin metode teoretice si
experimentele traditionale dureaza ani la rand (in 25-30 de ani se valorifica
un angrenaj principial nou).

Recent, stiinta calculatoarelor ofera posibilitati de simplificare a cer-
cetarilor teoretice si experimentale traditionale, substituindu-le prin mo-
delari ale geometriei si cinetostaticii contactului deformabil, a proceselor
angrenarii si distribuirii sarcinii intre dintii concomitent angrenati, care
conduc la reducerea substantiala a timpului investigatiilor, a consumului de
materiale si a costurilor cercetarilor.

De asemenea, cercetarea prin modele computerizate reprezinta o modali-
tate operativa si exacta de validare a rezultatelor teoretice si experimentale,
in unele cazuri substituind complet cercetarile experimentale traditionale

In transmisia precesionali, datoritd transmiterii sarcinii de la arborele
de intrare catre arborele de iesire printr-un numar mare de perechi de dinti
angrenati simultan (Z. = (Z4 — 1)/2), fortele normale din contactul dintilor
sunt mult mai mici decat in transmisiile clasice cu angrenaj evolventic cu
grad redus de acoperire.

Constatarile si concluziile referitoare la multiplicitatea angrenarii dintilor
in transmisia precesionala (¢ = 100%), facute anterior prin elaborarile teo-
retice, si cercetarile experimentale traditionale in prezent se verifica prin
simulari CAE.

In figura 4.43 sunt prezentate diagramele evolutiei contactului unei role
(bolt) din coroana satelitului cu un dinte al rotii centrale la un ciclu de
precesie 0 < 6 < 27, obtinute prin simularea CAE.

Ca parametru de intrare a fost considerata viteza unghiulara a arborelui-
maniveld, raportata simbolic la timpul unui semiciclu precesional al rotii-
satelit. Acest fapt ne permite sa inregistram evolutia contactului dintre dinti
in toate fazele de pozitionare a rolei rotii-satelit in raport cu flancul activ
al dintelui rotii centrale, deci de la piciorul pana la varful dintelui acesteia.
Fiecare dintre diagrame (fig. 4.43) reprezinta contactul unei perechi de dinti
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Figura 4.43. Evolutia sarcinii in contactul dintilor angrenati la un ciclu de
precesie

(imaginea din partea dreapta a diagramei) intr-o anumita faza a semiciclului
precesional, identificata prin linia-rastru verticala.

Pe fiecare diagrama, punctul de intersectie a liniei-rastru cu graficul
(oscilograma in culoare albastra) reprezinta forta normala din contactul
dintilor aflati in faza respectiva a semiciclului precesional. Totalitatea
punctelor de contact al dintilor reprezinta evolutia angrenarii acestora, iar
totalitatea fortelor normale reprezinta repartizarea sarcinii intre perechile
de dinti angrenati la un ciclu de precesie.

Din diagrame constatam ca caracterul distribuirii sarcinii intre dinti
este acelasi, indiferent de faza contactului dintilor, fapt ce denota reparti-
zarea sarcinii intre (Zy — 1)/2 perechi de dinti concomitent angrenati (pe
flancul activ al dintilor rotilor centrale). Analizand oscilogramele (fig. 4.43)
obtinute prin simulare CAE, observam o similitudine apropiata cu rezulta-
tele obtinute traditional pe cale experimentald, prin tensometrie [8, 9].
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Pentru calculul de rezistenta la presiunea de contact a angrenajului
precesional, in general, si a cuplelor cinematice dinte - rola, in particu-
lar. Din cauza repartizarii neuniforme a sarcinii intre perechile de dinti
concomitent angrenate, pentru calculul de dimensionare a angrenajului
trebuie identificate fortele normale din cupla dinte-rola maximal solicitata
la transmiterea sarcinii.

Avand in vedere cele mentionate, prin CAE au fost efectuate simulari,
unele rezultate fiind prezentate in figurile 4.44 — 4.45. Simularile au fost
realizate la diferite turatii si momente de torsiune la arborele-manivela,
inclusiv prin utilizarea unor algoritmi de considerare a factorului dinamic
al solicitarilor.

In figura 4.44 sunt prezentate actiunea fortelor normale in contactul
dinte - rola (a, b), proiectiile fortelor normale pe axele de coordonate (c, d) si
variatia momentelor de torsiune care au generat fortele normale in contactul
dintilor angrenati (e, f).

In figura 4.45 sunt prezentate variatia reactiunii totale in cupla cinema-
tica de rotatie ax (bolt) — rola (a) si a fortei normale in contactul dinte -
rola pe perioada unui ciclu de precesie (b).

4.9.4 Factorul dinamicitatii sarcinii £y in functie de parametrii
geometrici si cinematici

Coeficientul de dinamicitate a sarcinii kg, coeficientul distribuirii
sarcinii intre dintii concomitent angrenati kg p si coeficientul distribuirii
sarcinii pe lungimea lor kg reprezinta factori importanti in relatia de calcul
al angrenajului precesional AP la presiunea de contact.

2T4 (1 — I/) k?HPkHBkHV
Amp dma by, Ze cOS oy,

og =2Zu <[ou]. (4.134)

Pentru transmisiile clasice, coeficientul dinamicitatii sarcinii de regula
se calculeaza prin raportul tensiunilor statice la cele dinamice, care solicita
contactul dintilor in angrenare. In transmisiile precesionale, roata-satelit cu
miscare sferospatiala reprezinta sursa suplimentara de sarcini dinamice care
se repartizeaza intre perechile de dinti concomitent angrenate.

Conform figurii 4.46, forta axials Fi¥" se determina din relatia:

Mdyn

den _
¢ lap

(4.135)

unde MW" este momentul dinamic sumar al fortelor de inertie in angrenajul
precesional la diferite faze de precesie, iar {45 — distanta de la punctele
diametral opuse de aplicare a fortelor axiale in angrenaj.



4.9 Analiza CAE a parametrilor functionali ai transmisiilor precesionale 219

E 04
Fn N
5. 000

4,500

4.000

3,500 |

3,000

[E-o1 E-02

[£ 04]

riﬂ#ﬁ¥{

..... | 5 55 MR

b (kb
EA

7.00 Time
E-02

()

Figura 4.44. Fortele normale in cupla cinematica dinte - rold (a, b), proiectiile
fortelor normale pe axele de coordonate (c, d) si momentele de torsiune generatoare

de forte normale (e, f)
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Figura 4.45. Forta normald in contactul dinte — rola (a), reactiunea totald in
cupla de rotatie ax — rold conicd (b)

Figura 4.46. Schema de calcul al fortelor axiale dinamice si normale 1n angrenajul
APB de tip 2K—H
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Conform schemei de calcul din figura 4.46, forta normala care actioneaza
asupra dintelui se determina din relatia:
den

a

Fm — (4.136)

sin oy,
Utilizand relatia de calcul pentru unghiul de angrenare «,, [12], a fost
determinata variatia fortei normale care actioneaza in angrenajul precesio-
nal in functie de unghiul de pozitionare a arborelui-manivela ¢ in cadrul
unui semiciclu de precesie (fig. 4.47 (a)). Forta normala maxima dintre
dintii conjugati atinge valoarea maxima in punctul de contact al acestora
determinat de ¢ = 60° (in conditia in care 1) = 0°, boltul conic este conjugat
cu piciorul dintelui rotii centrale). Pentru determinarea coeficientului de
dinamicitate a sarcinii kgy, a fost utilizata urmatoarea relatie:

(4.137)

d G . y
unde F,Y" este forta normald dinamici din angrenaj, iar F5* — forta normald
statica din angrenaj.

dyn . 7
Fn . N 7,222 7.=23, D,=250mm, Ky Z=22,1Z=23, D,=250mm,
B=3.2° §=22.5° 8=2.5° B=3.2° &=22.5° 6=2.5°
n=1500min" n=1500min™

Q00

1oz

LS

HO0]

(K]
n a0 100 150 [ S0 100 150

Wy, deg w, deg

(a) (b)

Figura 4.47. Forta dinamica normala pe dinte pe durata unui semiciclu de
precesie (a) si variatia coeficientului de dinamicitate a sarcinii kg pe durata unui
semiciclu de precesie (b)

Similar cazului fortei normale dinamice, a fost efectuata o analiza a
influentei coeficientului de dinamicitate a sarcinii pe durata unui semiciclu
de precesie (fig. 4.47 (b)). Din cauza varierii unghiului de angrenare, au
fost determinate valoarea si gradul de variere a acestui coeficient.

Pentru stabilirea gradului de influenta a parametrilor geometrici si ci-
nematici asupra momentului dinamic M? si coeficientului de dinamicitate
a sarcinii kgy, a fost elaborat algoritmul si alcatuit programul de calcul
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la calculator in baza pachetelor matematice MathCAD si Motion Inven-
tor. In baza rezultatelor obtinute, au fost construite graficele functiilor
Mg = f(w1,D) (fig. 4.48), kpyy = f(w1,6) (fig. 4.49 a) si kyy = f(w1,0),
(fig. 4.49 b). Limitele de variere a parametrului cinematic w; sunt dictate
de turatiile motoarelor electrice de putere produse de diferite firme, iar
limitele de variere a unghiului de nutatie 8 — din considerente de optimizare
a profilului dintilor.

Md}“\-_ dv
& M -'ﬂ:,:
IV/ST 7\"5-
e D=100mm i S— D=300mm E
1600 +— e l 20000 T Y
1400 1 =20 0mm l — N SR50MM
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200 — D=250mm l — = T
1000 T e p=200mm l
800 / 10000
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600 /
400 ///,/ 5000 4 i
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750 1000 1500 3000 750 1000 1500 3000
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(a) (b)

Figura 4.48. Momentul dinamic sumar in functie de frecventa turatiilor arborelui-
1

manivela n, min=".

Graficele prezentate in figura 4.48 au fost construite pentru o gama de
transmisii precesionale 2K —H cu parametrii: 1=—106,3, §=2,5°, § =22, 5°,
D4=100...500 mm.

Din analiza acestor grafice se observa ca momentul dinamic sumar
creste considerabil odata cu cresterea diametrului rotii-satelit Dy si a vitezei
unghiulare w; a arborelui-manivela. Observam ca la marirea diametrului
mediu al rotii-satelit de la 100 mm pana la 300 mm, momentul dinamic creste
de la 0,65 Nm pana la valoarea de 146 Nm la turatia arborelui-manivela
de 750 min~!. Deci, in general, marirea frecventei de turatie n a arborelui-
manivela conduce la cresterea momentului dinamic. Intensitatea cresterii
momentului dinamic depinde esential de diametrul D, al rotii-satelit.

Coeficientul de dinamicitate a sarcinii kpy depinde In mare masura
de parametrii geometrici principali ai transmisiei planetare precesionale.
Influenta unghiului axoidei conice ¢ a fost determinata pe un reductor de
putere cu parametrii: ¢ = —106,3, § = 2,5°, Dy = 250 mm, care permite
transmiterea unui moment de torsiune la iesire de pana la 5300 N'm. Varierea
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Figura 4.49. Coeficientul de dinamicitate a sarcinii kgy In functie de frecventa

turatiilor n pentru diferite unghiuri ale axoidei conice § (a) si diferite unghiuri de
nutatie 6 (b)

unghiului axoidei conice § a fost luatd in limitele 10°—30°. In limitele de
variere a unghiului axoidei conice § = 10°—22, 5°, coeficientul de dinamicitate
are o crestere lenta de la 1,01 pana la 1,03 la turatia arborelui-manivela de
1500 min ", iar la 3000 min~—! aceast# variere constituie respectiv 1,06—1, 12
(fig. 4.49a). La varierea unghiului axoidei conice § = 22, 5°—30°, coeficientul
de dinamicitate kgy se afla in limitele 1,03—1,05 la frecventa turatiilor
arborelui-manivels de 1500 min~" si, respectiv, 1,12—1, 21 la 3000 min~!.
Din aceastéa analiza pot fi trase urmatoarele concluzii: in etapa de proiectare
se recomanda alegerea unghiului axoidei conice in limitele § = 10°—22, 5°
la turatii al arborelui-manivels de pana la 3000 min~—1!, si § = 10°—30° la

turatii de pana la 1500 min 1.

Stabilirea influentei unghiului de nutatie 6 asupra coeficientului de dina-
micitate a fost efectuata pe un reductor de putere cu parametrii principali
i = —106,3, § = 22,5° si Dy = 250 mm, care permite transmiterea unui
moment de torsiune la iesire de pana la 7' = 5300 Nm. Varierea unghiului
de nutatie 0 a fost efectuata in limitele § = 1°—3°. Ca si In cazul pre-
cedent, proiectantilor li se recomanda sa aleaga acest unghi cu valori in
limitele § = 1°—2°, pentru care coeficientul dinamicitatii sarcinii variaza in
limitele kzy = 1,03—1,07 la frecventele de turatii de pana la 3000 min~!
(fig. 4.49 b). Unghiul # = 2,5°—3° se recomanda pentru turatiile arborelui-
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maniveld de pana la 1500 min !, asigurandu-se mentinerea coeficientului

de dinamicitate in limitele kgy = 1,03—1, 05.

Asupra coeficientului de dinamicitate a sarcinii are o influenta majora
diametrul rotii-satelit, in special la turatii mari ale arborelui conducator
(a se vedea figura 4.50). Din analiza graficelor obtinute, daca vom lua ca
preferinta mentinerea coeficientului de dinamicitate ca valoare de pana la

1,1, pot fi facute urmatoarele recomandari:

— pentru numarul de turatii ale arborelui-manivela de pana la 1000 min !

preferential se pot utiliza reductoare cu diametrul rotilor-satelit de
pana la D=500mm.

— pentru numirul de turatii de pana la 1500 min~! preferential se pot
folosi reductoare cu diametrul rotilor-satelit de pana la D =400 mm.

— pentru numairul de turatii de pans la 3000 min~—' preferential se pot
utiliza reductoare cu diametrul rotilor-satelit D=100...200mm.

Ker —— D=100mm
18011  ——D=150mm .
150 44 ~—D=200mm /A
—— D=250mm /
A

140 4 ——D=300mm
—— D=350mm / /
1.30 4 - /

/s

1.20 T —— D=450mm
D=500mm

E—
750 1000 1500 2000
n, min-!

Figura 4.50. Coeficientul de dinamicitate a sarcinii kyy in functie de w; a
arborelui-manivela, pentru diferite diametre D ale satelitului

Graficele din figurile 4.48, 4.49 si 4.50 vin in ajutorul proiectantilor
transmisiilor precesionale privind alegerea rationala in etapa de proiectare a
coeficientului sarcinilor dinamice pentru parametri constructivi-cinematici
concreti. De asemenea, avand la baza modelele computerizate pentru studiul
transmisiei precesionale, proiectantii au posibilitatea de a determina prin
analiza CAE, in etapa de proiectare, momentul dinamic si coeficientul de
dinamicitate a sarcinii pentru orice tipodimensiune de reductor.



M Capitolul 5

CERCETAREA EXPERIMENTALA A
CARACTERISTICILOR
FUNCTIONALE ALE
TRANSMISIILOR PRECESIONALE

5.1 Transmisii precesionale prin angrenaj cu bolturi

5.1.1 Mostre de reductoare experimentale

Cercetirile experimentale ale transmisiilor precesionale cu angrenaje A
si AP au fost efectuate cu scopul determinarii caracteristicilor functionale
care, conform normelor si standardelor de produs, reprezinta nivelul tehnic
al reductoarelor.

De asemenea au fost cercetate avantajele transmisiilor precesionale, care
ar prezenta interes pentru consumatorii de reductoare precesionale sau de
mecanisme de actionare elaborate in baza lor.

In acest scop, au fost cercetate caracteristicile:

— randamentul mecanic;

— multiplicitatea angrenarii dintilor;

— neuniformitatea distribuirii sarcinii intre dinti si pe lungimea lor;
— nivelul de zgomot si de vibratii;

— precizia cinematica;

— rigiditatea torsionala;

— momentul si timpul de pornire;

— luftul in angrenare;

— influenta nivelului lubrifiantului din baia de ulei asupra randamentului;
— deteriorarea flancurilor dintilor prin piting;

— rezistenta la ruperea si intensitatea uzurii pieselor componente.

225
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Un alt obiectiv al cercetarilor experimentale a fost stabilirea criteriilor
de pierdere a capacitatii de functionare si elaborarea relatiilor de calcul
al angrenajelor precesionale. Transmisiile precesionale de tip 2K—H si
K—H-V au fost cercetate in laboratorul TM, UTM! in regim de functionare
de reductor si de multiplicator [8, 9, 12, 102 — 106, 162] cu angrenaj AB si
angrenarile Ag X-OV> Ag X-R-

Transmisiile precesionale 2K—H sunt transmisii cu efect cinematic ex-
tins, cu rapoarte de transmitere ale miscarii cuprinse intre ¢ = 410 si
1 = 43600 intr-o singura structura cinematica. In astfel de transmisii
mecanice, la rapoarte de transmitere mari, randamentul mecanic este redus.
De aceea, in cadrul cercetarilor experimentale s-a pus accentul pe studiul
dependentei randamentului mecanic de raportul de transmitere, de corapor-
tul dintilor rotilor angrenate, de nivelul de ulei in baie, de gradul de solicitare
etc. Este de mentionat ca prin cercetari experimentale s-a demonstrat ca,
datorita specificului miscarii sferospatiale a rotii-satelit, pierderile de putere
la antrenarea uleiului in baia de ulei “plind” sunt minime, fapt ce creaza
perspective largi pentru utilizarea transmisiilor planetare precesionale in
mecanisme de actionare submersibile.

Nivelul de zgomot si de vibratii ale reductorului sunt parametri importanti,
care determina posibilitatea utilizarii lui in diverse domenii, cu limitarea
poluarii fonice a mediului. Este cunoscut faptul ca dinamicitatea si carac-
terul sarcinii, emisia de zgomot si de vibratii in transmisiile mecanice cu
angrenare depind in mare masura de eroarea de executie si de deformatiile
din angrenaj. In acest sens, un alt obiectiv important al Incercarilor experi-
mentale a fost determinarea influentei erorilor asupra preciziei cinematice.

Parametrii constructivi si functionali ai mostrelor experimen-
tale. Pentru efectuarea cercetarilor experimentale, au fost calculate, proiec-
tate si fabricate reductoare precesionale 2K—H (fig. 5.1 a-f) si K—H-V
(fig. 5.1 g,h), avand caracteristicile prezentate in tabelul 5.1.

Reductoarele experimentale au fost completate suplimentar cu seturi de
roti dintate cu diferite numere de dinti Z si unghiuri ale axoidei conice J, cu
seturi de role cu diverse diametre d, cu arbori-maniveld cu diferite unghiuri
0 de inclinare a sectorului portsatelit. Pentru determinarea gradului si a
directiei influentei parametrilor 8, 3, d, si 6 asupra profilului dintilor, au
fost elaborate instalatia si prototipul experimental al reductorului 2K—H cu
unghi de nutatie 6 reglabil, in care a fost prevazuta posibilitatea autoprofilarii
prin deformare plastica a dintilor rotilor executate din aliaje cu plasticitate
inalta. Pentru autoprofilare au fost utilizate role cu diametru diferit si
discuri-satelit cu numar diferit de gauri pentru instalarea rolelor.

!Universitatea Tehnics a Moldovei, Chisingu.
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Figura 5.1. Reductoare precesionale experimentale 2K—H (a—f) si K—H—-V (g, h)
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5 Cercetarea experimentala a caracteristicilor functionale

Tabelul 5.1. Parametrii constructivi si caracteristicile functionale ale reductoare-

lor experimentale

Tipul . T, S, Numairul dintilor d,r,
transmisiei ! Nm erad | Z,| Z,| Z;| Z, o mm
K-H-V 20 650 0 20 | 21 - - | 2°56° 20
K-H-V 30 850 0 30 31 - - 2°23° 18
K-H-V 40 1000 0 40 | 41 - - | 2°16 16
K-H-V 27 850 15 27| 28 - - | 224 14
K-H-V mult. 15 1626 0 16 15 16 - 2°30° 35
2K-H 13.5 200 7°30° 27| 28| 28| 29| 2°30» 8
2K-H 78.8 275 15° 291 30| 22| 21 °30°| 8/10
2K-H 144 275 7°30° 29 | 30| 25| 24| 2°30°| 8/10
2K-H 144 1850 10°30° | 29 30| 25 24 | 2°30° 20
2K-H 323 110 22°30° | 18| 19| 18 17 | 2°30° 12
2K-H 324 300 7°30° 26 | 27| 25| 24| 2°30°| 8/10
2K-H 624 15 25° 25| 26| 25| 24| 2°30° 5,4
2K-H 728 110 22°30° | 27| 28| 27| 26| 2°30° 11
2K-H 840 15 25° 29 30| 29| 28 30 5.4
2K-H* 2115 10 6° 46 | 47| 46| 45 14° | r=1,7
2K-H** 299 95 22°30° | 25| 26| 24| 23| 2°30°| r=4,0
2K-H* 72,3 1,6 22°30°| 30| 31| 22| 21| 2°30°| r=2,1
2K-H* 144 2,2 22°30° | 29 30| 25 24 | 2°30°| r=1,9
2K-H w0 1750 | 7°30° | 29| 30| 30| 29| 2°30° 10

*Cu angrenaj dintat AP
**Cu angrenaje in variantele AP si AP

5.1.2 Multiplicitatea angrenarii si factorul distribuirii sarcinii
intre dinti kyp. Metodologia cercetarii si standurile

Multiplicitatea angrenarii si caracterul distribuirii sarcinii intre dintii
simultan angrenati, inclusiv pe lungimea lor determina capacitatea portanta
a angrenajului si influenteaza asupra majoritatii caracteristicilor functionale
ale transmisiilor precesionale. Analiza teoreticd a multiplicitatii angrenarii
dintilor in angrenarile AZy -y, si A2y oy In functie de geometria angrena-
jelor precesionale AP si AP este prezentata in capitolul 3. Experimental
si prin simulari CAE a fost stabilit ca distributia sarcinii intre dintii si-
multan angrenati si pe lungimea lor depinde de geometria angrenajului, de
constructia nodului de precesie si a rotilor dintate, de sarcina transmisa si de
precizia fabricarii rotilor conjugate. Factorii de influenta asupra distribuirii
sarcinii, determinati teoretic si prin simulari computerizate, sunt verificati
experimental pe mostre reale de reductoare.
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5.1.2.1 Metodologia cercetarilor

Pentru argumentarea intervalelor de variere rationala a parametrilor
constructiv-cinematici ai TPP, a factorilor de influenta asupra neunifor-
mitatii repartizarii sarcinii intre dinti si implicit asupra lungimii sumare a
liniei de contact a dintilor care transmit sarcina, au fost efectuate cercetari
experimentale complexe. Multiplicitatea angrenarii dintilor, definita prin
numarul dintilor aflati simultan in angrenare si solicitati cu sarcina, a fost
determinata prin metoda clasica de tensometrie prin intermediul unei pe-
rechi de tensori lipiti pe dintele de control cu forma geometrica adaptata la
inregistrarea deformatiei in functie de fortele de deformare.

Asadar, numarul dintilor aflati simultan in angrenare se determina prin
analiza deformarii dintelui rotii centrale angrenat in timpul unui ciclu de
precesie cu dintele rotii-satelit (o rotatie a arborelui-maniveld). Durata
deformarii dintelui de control in timpul unei rotatii a arborelui-manivela
exprima numarul perechilor de dinti aflati simultan sub sarcina:

07,

Z,
£ 507

(5.1)
unde Z; este numarul de dinti ai rotii centrale, ¢, este sectorul corespunzator
unei rotatii a arborelui conducator, iar . — sectorul angrenarii dintelui
testat.

Prin metodologia descrisa mai sus, inregistrand deformatia unui dinte
pe durata unui ciclu de precesie, de facto inregistram numarul perechilor
de dinti concomitent angrenati, aflati sub sarcina. La un ciclu de precesie,
jumatate de dinti se conjuga pe profilul activ si transmit sarcina utila, iar
cealaltd juméatate a dintilor se conjuga cu profilul pasiv al dintelui si nu
participa la transmiterea sarcinii, dar influenteaza considerabil precizia
cinematica a transmisiei. Luand in considerare faptul, cid la un ciclu de
precesie incontinuu o singura pereche de dinti angrenati nu formeaza unghi
de presiune a,, atunci numéarul perechilor de dinti aflate sub sarcina va fi

Z. = %=1 (5.2)
2

Caracterul distribuirii sarcinii intre dinti se determina prin analiza
marimii deformarii dintelui de control al rotii centrale, aflat in diferite faze
de angrenare in cadrul unui ciclu precesional al rotii-satelit.

S-a determinat experimental ca dintele de control participa in angrenare
pe durata unei rotati a arborelui-manivela pe portiunea sectorului ¢, al
oscilogramei prezentate in figura 5.2. In urma incercirilor efectuate, a fost
determinata dependenta numarului de dinti care transmit simultan sarcina
si a multiplicitatii angrenarii Z. de momentul de torsiune transmis.
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Figura 5.2. Oscilogramele dependentei numarului de dinti ce transmit simultan
sarcina si a multiplicitatii angrenajului Z. de momentul de torsiune transmis

Legatura dintre deformatia dintelui controlat si forta ce actioneaza
asupra lui o determinam prin inregistrarea continua a deformarii dintelui
la incircarea transmisiei cu diferite momente de torsiune. Incercirile au
demonstrat ca suprafetele oscilogramelor sunt proportionale momentului
de torsiune transmis. Inlocuind momentul cu forta tangentiala, obtinem
dependenta suprafetei oscilogramei A de forta tangentiala Fi:

F
A=A, + (5.3)
kp
unde A, este suprafata oscilogramei la momentul mersului in gol (7= 0).
Scara fortei care actioneaza pe dintele de control este:
F, 2T,,10°

TA-A, dn(A-A)y (5-4)

kp
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unde 7, este momentul de incarcare si n este randamentul mecanic care
tine cont de pierderile de la arborele condus pana la roata cu dintele de
controlat.

Pentru determinarea fortei aplicate asupra dintelui testat, este necesar
de a inmulti suprafata oscilogramei ce corespunde unui pas circular cu scara
fortei kp. Conform oscilogramei, pasul este egal cu {,/Z, iar forta care
actioneaza pe dinte intr-o anumita faza a angrenarii se determina cu relatia:

o akpéo o QEiTnfo

F = .
4 (A=A Zyd’ )

unde ¢; reprezinta indicatiile tensorului in anumite faze ale angrenarii, k,
este scara fortei, iar Z; — numarul dintilor rotii testate.

Considerand ¢; a dintelui de control al rotii centrale la diferite faze de
angrenare, putem determina sarcina pe orice dinte aflat in limitele arcului de
angrenare. In cadrul experimentului, pentru fiecare valoare a momentului
de torsiune au fost analizate cateva oscilograme corespunzatoare diferitor
faze de angrenare a dintelui rotii centrale cu dintii rotii-satelit. De regula,
au fost analizate cate 4—6 oscilograme inregistrate la 1/4—1/6 rotatii ale
arborelui condus.

In calculul angrenajului precesional multipar la presiunea de contact,
trebuie de tinut cont de factorul neuniformitatii distribuirii sarcinii intre
dintii concomitent angrenati kg, care se determina cu relatia:

o tham
- Y
Fimed

Krp (5.6)
unde Fypqy este sarcina maxima pe dinte in zona angrenarii si Fypeq este
sarcina medie 1n zona angrenarii, definita prin:

2T
Fimed = ﬁ7 (57)
mée

unde Z. este numarul dintilor (concomitent angrenati) care transmit sarcina.
Din relatiile (5.5) si (5.7) rezulta ca:
- tha:p 5mamgozs

_ _ , 5.8
thed (A - Ao) an ( )

krp
unde €,,4, este deformarea maximé a dintelui testat.

5.1.2.2 Standuri si roti-dinamometre pentru studiul
multiplicitatii angrenarii si al distribuirii sarcinii

Caracterul distribuirii sarcinii intre dintii simultan conjugati a fost stu-
diat pe standurile din laboratorul TM, UTM, prezentate in figura 5.3 [8, 9],
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compuse din electromotorul 1, reductorul precesional 2K—H cercetat 2 si
frana electromagnetica 3, unite prin cuplaje. Cercetarile s-au efectuat pe
reductoare cu diferite rapoarte de transmitere, fapt ce a permis determinarea
influentei specificului constructiv al nodului precesional deformabil, inclu-
siv a fortelor din angrenaj asupra numarului perechilor de dinti simultan
angrenate si asupra caracterului distribuirii sarcinii intre acestea.

Tensorii au fost lipiti pe un dinte de control al rotii-dinamometru
confectionate din otel 65 G cu suprafata de flanc activa finisata prin rectifi-
care. Dintele controlat a fost separat de coroana cu canale de forma diferita
(fig. 5.4 a, b). Inregistririle cele mai stabile au fost obtinute la tensorii
dintelui de control executati in forma de bara incastrata (fig. 5.4 ¢), care
asigura o deformatie stabila a tensorului la orice faza de angrenare. Turatiile
electromotorului 1 si momentul de franare a franei electromagnetice 3 au
fost reglate cu ajutorul blocului de comanda (fig. 5.5).

Semnalul electric de la tensor a fost amplificat cu ajutorul amplificato-
rului TOPAZ si inregistrat cu un oscilograf galvanometric H338 4 pe hartie
fotosensibila.

Puntea tensometrica a fost alimentata cu energie de la sursa de alimen-
tare 5 modelul AGAT.

5.1.2.3 Determinarea multiplicitatii angrenajului si a
distribuirii sarcinii intre dintii simultan angrenati

Oscilogramele deformaérii dintelui de control in reductorul cu raportul
de transmisie ¢ = —78,8 la diferite momente de torsiune (fig. 5.6 a) se
reprezinta prin durata aflarii dintelui de control in angrenare la o rotatie a
arborelui conducator (fig. 5.7 a).

Analiza oscilogramei arata ca dintele de control participa in angrenare pe
sectorul care incepe cu punctul ¢z si se sfarseste cu punctul g (fig. 5.7 a).
Sectorul [, corespunde unei rotatii a arborelui-maniveld. Dintele de control
in sectorul ¢ — @y nu participa in angrenare. Numarul perechilor de
dinti care participa simultan la transmiterea momentului de torsiune se
caracterizeaza prin durata deformarii dintelui de control in sectorul gz — @K
la o rotatie a arborelui-manivela si se determind dupa formula (5.1). S-a
stabilit experimental ca numarul dintilor aflati simultan in angrenare Z.
depinde de valoarea momentului de torsiune transmis.

Dependenta multiplicitatii angrenajului de momentul de torsiune este
prezentata in figura 5.6 (a), conform careia multiplicitatea angrenajului
se mareste pana la o valoare anumita a momentului transmis, apoi se
micsoreaza. Varierea multiplicitatii angrenarii dintilor este influentata de
factori inevitabili cum sunt erorile de executie a profilurilor flancurilor
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(b)

Figura 5.3. Standurile experimentale pentru determinarea multiplicitatii an-
grenarii §i neuniformitatii distribuirii sarcinii intre dinti si pe lungimea lor: reductor
2K—H (i = —13,5): 1 — electromotor 2[TH100, 2 — reductor 2K—H, 3 — frana
electromagneticd cu pulbere metalicd IIT-40M (a) si reductor K—H—-V (i = —30):
1 — electromotor /[21-¥ 2, 2 — reductor K—H—-V, 3 — frana electromagnetica cu
pulbere metalicd IIT-100M (b)



234 5 Cercetarea experimentala a caracteristicilor functionale

(a) (b) (c)

Figura 5.4. Roti-dinamometre cu dinti de control in form& de paralelogram (a),
consold axiald (b) si tangentiala cu tensotraductoare lipite pe piciorul dintelui (c)

Figura 5.5. Blocul de comanda gi inregistrari: 1 — oscilograf cu fascicul de lumina
HO043, 2 — amplificator TOPAZ-3-01, 3 — sursa de alimentare AGAT, 4 — aparat cu
autolnregistrare H338-4, 5 — inregistrator de turatii 7'1[-3M
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Figura 5.6. Numarul perechilor de dinti simultan angrenate in functie de momen-
tul de torsiune: reductor 2K—H cu parametrii angrenajului: Z; = 27, Zs = 28,
Z3=28,7Z4=29, R="75mm, R; =4 mm, § = 7°30, § = 2°30’ (a), reductor
K—H-V cu parametrii angrenajului: Z; = 30, Z; = 31, R = 108 mm, Ry = 9
mm, 6 = 0°, § = 2°23' (b)

dintilor, erorile de montaj si deformatiile elementelor angrenajului si ale
pieselor, care participa la transmiterea sarcinii.

Dupéa marimea deformarii dintelui de control se determina distribuirea
sarcinii intre dintii simultan angrenati. S-a determinat experimental ca
suprafata A sub curba de deformare a dintelui de control este proportionala
cu momentul de torsiune (fig. 5.2). Suprafata A se determina din relatia
(5.3), iar factorul neuniformitatii distribuirii sarcinii kgp — din relatia (5.4).
Sarcina medie pe dintele de control s-a determinat din relatia (5.7), iar
factorul neuniformitatii distribuirii sarcinii intre dintii simultan angrenati —
din relatia (5.8).

Utilizand rezultatele incercarilor experimentale obtinute pentru an-
grenaje cu parametri diferiti, prin relatia (5.8) a fost determinat inter-
valul valorilor factorului neuniformitatii distribuirii sarcinii intre dinti
kpp = 1,45—1,93 pentru transmisiile tip 2K—H si kgp = 1,3—1,93
pentru transmisiile K—H—V. Certitudinea rezultatelor obtinute este ar-
gumentata prin coincidenta caracterului distributiei sarcinii intre dintii
simultan angrenati obtinute experimental cu distributia calculata prin me-
toda analitica (fig. 5.7 b) [8] si CAE (fig. 5.7 ¢) [12]. Caracterul de variere
a distribuirii sarcinii intre dinti si valorile obtinute prin cele trei metode
sunt foarte apropiate.

Pentru uniformizarea repartizarii sarcinii pe lungimea dintilor si asigu-
rarea plasarii petei de contact in limitele lungimii dintilor, a fost propusa
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Figura 5.7. Distributia sarcinii intre perechile de dinti simultan angrenate:
experimental prin tensometrie (a), analitic (b) si prin metode CAE (c)

modificarea longitudinala a dintilor prin comunicarea flancurilor dintilor
rotilor centrale a unor suprafete in formi de butoi [8, 9]. In subcapitolul 8.2
este prezentatd descrierea analitica a formei suprafetelor flancurilor dintilor
cu modificare longitudinala si a profilului conturului generator al sculei
in forma de hiperboloid. De asemenea, e prezentat procedeul de generare
prin rostogolire a dintilor modificati longitudinal cu scula precesionala si
descrierea utilajului de profilare a sculei-hiperboloid.

Remarca 5.1. Neuniformitatea distribuirii sarcinii pe lungimea dintilor,
exprimata prin coeficientul kgg, a fost determinata utilizand traductoare —
folii incleiate pe lungimea dintilor, ce reactioneazd la repartizarea sarcinii
prin dezvoltarea unor procese cinetice developate pe suprafata lor. Me-
todologia, tehnicile si utilajul de inregistrare a neuniformitatii distribuirii
sarcinii pe lungimea dintilor in angrenajul precesional sunt descrise in [8, 9].
Varierea coeficientului krg in angrenajele 2K—H a fost validata si prin
cercetari CAE, rezultatele carora in comparatie cu testarile experimentale
nu depasesc limitele erorilor incercarilor.
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5.1.3 Randamentul mecanic. Metodologia cercetarii
si standurile

5.1.3.1 Metodologia incercarilor si standurile

Randamentul mecanic a fost studiat pentru diferite turatii si momente de
torsiune cu uleiuri TAD-17, I-40 si AM G-10. La fiecare treapta de incarcare,
dupa instalarea regimului termic, masurarea momentului de torsiune se
realiza de trei ori. Regimul termic al reductorului era monitorizat prin
inregistrari continue. La momentul nominal 7}, durata incercarilor era
egald cu durata ciclului de lucru ¢, = 10—12 ore. Indicatiile dinamometrelor
se Inregistrau peste fiecare 30 de minute. Incercirile la aceleasi regimuri se
repetau nu mai putin de doua ori.

Valorile randamentului la diferite turatii au fost apreciate prin metodele
matematicii statistice. Prin teste specializate de determinare a valorilor
medii au fost calculate eroarea medie Ax = +30 si eroarea probabila
statisticd maxima:

Az _ 30 (5.9)
T T

Conform calculelor, eroarea probabila statistica maxima nu depaseste
4%. In conformitate cu rezultatele calculelor statistice, ipoteza Hj se
confirma, adica valorile medii ale randamentului mecanic la diferite turatii
nu difera. Diferenta obtinuta la incercari pentru reductoarele K—H—V se

afla In limitele erorilor incercarilor.

5.1.3.2 Standuri de incercari universale

Incercirile au fost efectuate in laboratorul TM, UTM pe standurile reali-
zate 1n baza schemei din figura 5.8 si prezentate in figura 5.9. La elaborarea
constructiei standurilor s-a tinut cont de asigurarea urmatoarelor conditii:
universalitatea experimentului — posibilitatea de a incerca reductoare de
diferite tipodimensiuni fara reglare suplimentara esentiala; posibilitatea
reglarii si demontarii dupa Incercari cu cheltuieli minime; fiabilitatea in
exploatare; simplitatea deservirii; flexibilitatea regimurilor de putere si
cinematice ale standului — posibilitatea Incercarii reductoarelor in regimuri
apropiate de cele de exploatare, reglarea continua a sarcinii de la minimum
la maximum in timpul functionarii si realizarea momentului de franare
maxim intr-un diapazon larg al turatiilor rotorului franei; dirijarea de la
distanta a regimului de incarcare conform ciclogramei expuse in caietul de
sarcini.

Tinand cont de cele mentionate, au fost proiectate si fabricate standuri
dupa schema desfasurata, dotate cu electromotoare cu reglarea continua
a turatiilor si frane electromagnetice care permit dirijarea regimului de
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Figura 5.8. Schema standului de incercari universale

incarcare de la distanta conform unui program stabilit. Standurile pot fi
asamblate dupa schemele: electromotor — reductor — frana sau electromo-
tor — reductor — multiplicator — frana. De exemplu, standul de incercari
ale transmisiilor mecanice (fig. 5.9 a) include motorul electric de curent
continuu 1, frana electromagnetica 2 cu pulberi PT40, reductorul planetar
precesional 3, sistemul LabVIEW de inregistrare computerizata a datelor
experimentale 4, traductoare de moment, turatie, accesorii.

Standurile includ servomotoare de tip SIEMENS 1FT6-105, traductoare
de moment, de viteza si de acceleratie tip TW 20N, amplasate pe arborii
de intrare/iesire din reductor, sisteme de masurari bazate pe programele
unitatilor respective cuplate cu sistemul de masurare Lab VIEW. Servomotoa-
rele si traductoarele performante utilizate in standuri au permis modelarea
diferitelor regimuri de incarcare si masurarea cu precizie Inalta a vitezelor
unghiulare, a momentelor de torsiune la intrarea si la iesirea din reductor,
precum si prelucrarea datelor masurate in sistemul de operare Lab VIEW.

Carcasa electromotorului 1 (fig. 5.9 a) se instaleaza in rulmenti oscilanti
pe doua reazeme laterale. Momentul reactiv de la statorul electromotorului
1 se masoara cu dinamometrul etalon tip DOSM, iar momentul la frana 2 —
cu dinamometrul fixat pe carcasa acesteia. Electromotorul 1, reductorul
3 si frana 2 sunt unite prin cuplaje compensatoare ale erorilor de montaj.
Turatia electromotoarelor se inregistreaza cu tahometrul numeric tip T I]-3M.
Pentru aceasta, pe arborele conducator al reductorului precesional este fixat
un disc cu 60 de crestaturi, la rotirea caruia se intrerupe fasciculul de
lumina spre o fotodioda FD-3A. Semnalul de la fotodioda se inregistreaza
cu tahometrul numeric. Regimul de sarcina al franei se dirijeaza cu un bloc
de comanda, elaborat special, conform ciclogramei cunoscute de variere a
sarcinii. Pe standurile din fig. 5.9 (b, ¢, d), in afara de randament, au fost
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(d)

Figura 5.9. Standuri pentru testarea reductoarelor cu puterea pana la 8 kW si
momentul de torsiune pana la 5000 Nm
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cercetate de asemenea regimul termic, rezistenta si durata de functionare a
pieselor reductoarelor.
Randamentul reductorului se determina cu relatia:

U_Tl'i’

(5.10)

unde T3 si 77 sunt momentele de torsiune la frana de incarcare si la electro-
motor, respectiv, iar ¢ — raportul de transmitere.

Eroarea masurarii momentului la arborele conducator depinde de mo-
mentul de frecare T in rulmentii reazemelor electromotorului:

Ty = (Gm - ZT1> fr%, (5.11)

unde G,, este masa electromotorului, ¢,, — bratul de actiune a sarcinii,
fr — coeficientul de frecare redus in rulmentii reazemelor si d, este diametrul
interior al rulmentului.

Pragul de sensibilitate al dinamometrului electromotorului determinat
prin incercari este egal cu 0,025 Nm (0,05 N pe bratul de 1m ). Conform
cerintelor, pragul de sensibilitate nu trebuie sa depaseasca 0,5 din valoarea
diviziunii cadranului indicatorului, adica 0,1 N. Acceptam eroarea masurarii
momentului la electromotor ATy = 0,05 Nm . Astfel, eroarea maxima
relativa a masurarii va fi:

ATy 0,05

T =
o 40,9

100% = +

100% = 0,12%. (5.12)

lmaw

Momentul pe arborele franei se méasoara cu dispozitivul franei. Eroarea

masurarii, determinata experimental, constituie £40 N, care pe bratul

lt = 0,25m creeaza eroarea absoluta ATy = £10 Nm. Pentru Ts . =

1000 Nm, eroarea relativa maxima este de 675 = 1%. Eroarea relativd
limita la determinarea randamentului va fi:

8y = =+ (|6Ts| + [6T1]) = £(1 + 0,12)% = +1,12%.

Conform calculelor efectuate, toate standurile pentru incercari asigura
determinarea randamentului cu eroarea relativa limita §, = +1,47%, care
este una acceptabila. Dupa cum a fost mentionat, transmisiile precesionale,
datorita specificului miscarii sferospatiale a rotii-satelit, pot fi utilizate
cu succes in tehnica submersibild. In acest context, studiul pierderilor
hidraulice in reductoarele precesionale umplute in plin volum cu lubrifiant
(compensator de presiuni) prezinta un interes deosebit.

In acest sens a fost propusa metoda studiului pierderilor hidraulice in
transmisii precesionale cu raport de transmitere infinit. Aceasta posibilitate
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se asigura prin faptul ca in reductorul cu i = oo, la functionarea fara sarcina,
puterea electromotorului se consuma numai la amestecul uleiului. In cazul
transmiterii sarcinii, puterea se va consuma pentru invingerea fortelor de
frecare in cuplele cinematice si la amestecarea uleiului. Prin aceasta metoda
pot fi realizate incercari de lunga durata ale angrenajelor si rulmentilor la
rezistenta si durabilitate, deoarece arborele condus poate fi incarcat cu un
moment constant printr-un brat cu greutati.

Raportul de transmitere infinit poate fi obtinut in reductoarele 2K—H
cu un numar de dinti ai rotilor centrale Z1 = Z4 si ai rotii-satelit Zy = Z3.
In acest caz vom obtine:

. 30.29
29-30—30-29

7=

0. (5.13)

5.1.3.3 Rezultatele incercarilor

Testarile au fost efectuate pe reductoare 2K—H cu rapoarte de trans-
mitere: i = —13,5, i = +14,5 (fig. 5.1 b); i = =78, ¢ = 479 (fig. 5.1 d);
i = —144 (fig. 5.1 a) si pe reductoare K—H-V cu ¢ = —20,—30,—40
(fig. 5.1 g, h), precum si pe multiplicatorul cu i = —16 (v. subcapitolul
9.8). Au fost testate si reductoare 2K—H submersibile cu i = —323, —144
(fig. 5.1 e, f), fabricate la Uzina Azovmas din or. Mariupol, Ucraina. Prin
incercari, a fost studiat gradul influentei asupra randamentului mecanic
a raportului de transmitere, momentului de torsiune, turatiei, nivelului si
viscozitatii uleiului, directiilor de rotire a arborilor motor si condus. S-a
stabilit ca randamentul reductoarelor precesionale creste odata cu marirea
momentului de torsiune pana la o valoare anumita, apoi se micsoreaza, iar
caracterul curbei depinde de turatie. Conform figurii 5.10, pentru reducto-
rul cu i = —13,5, la turatiile n = 1500, 1000, 750 min~!, valorile maxime
ale randamentului mecanic corespund valorilor momentului de torsiune
T = 160, 225,275 Nm, care sunt nominale pentru fiecare turatie.

Pentru determinarea influentei directiilor de rotire a arborilor motor si
condus asupra randamentului mecanic in acelasi reductor, au fost schim-
bate cu locul rotile centrale, astfel modificand raportul de transmitere din
i =—13,51ni = +14,5. Din figura 5.10 (a) rezulta ca randamentul mecanic
al reductorului cu i = +14,5 este mai mic (cu 4—7%). Aceasta se explica
prin faptul ca directia de rotire a satelitului coincide cu directia fluxului de
putere (are directia de rotire a arborelui motor), ceea ce mareste consumul
de putere la frecare.

Specificul miscarii sferospatiale a rotii-satelit in transmisiile precesionale
ofera posibilitatea de a solutiona o problema de mare perspectiva — majora-
rea randamentului mecanic al actionarilor mecanismelor submersibile care
functioneaza intr-un volum umplut cu ulei la presiuni inalte (< 60 MPa) si
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Figura 5.10. Randamentul mecanic al reductorului 2K—H (i = —13,5) in functie
de momentul de torsiune 7' (ungere cu ulei I-20) la diferite turatii (a) si la diferite
nivele ale uleiului (b)

temperaturi joase (< 2°C) - conditii de exploatare de la fundul Oceanului
Planetar.

S-a stabilit ca pierderile hidraulice din reductoarele precesionale nu
depind in mare masura de nivelul uleiului si de viscozitatea cinematica
a acestuia. Conform figurii 5.10 (b), la cresterea momentului de la 75 la
175 Nm, randamentul mecanic sporeste lent, iar pentru valori ale momen-
tului de torsiune de peste 175 Nm, randamentul mecanic al reductorului
umplut cu ulei este mai mare decat in cazurile nivelului uleiului la inaltimea
dintelui sau la axa arborilor. Din figura 5.11 (a) rezulta ca, odata cu marirea
nivelului uleiului, valorile maxime ale randamentului mecanic se deplaseaza
in zona momentelor mari. Aici, la momentul T' = 225 Nm, randamentul
mecanic al reductorului are valori maxime la toate turatiile. Pierderile
hidraulice cresc odata cu marirea turatiei la orice nivel al uleiului, iar
randamentul mecanic se micsoreaza.

n
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-'r—__——""'\
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750 1000 1250 n, min" o /125 s 22 T Nemn
(a) (b)
Figura 5.11. Randamentul mecanic al reductorului 2K—H (i = —13,5) in functie

de turatia arborelui conducator n la diferite nivele ale uleiului 1 - scufundate in ulei,
2 - la nivelul axelor arborilor, 3 - la nivelul dintilor (7' = 225 Nm, ungere cu ulei
1-20) (a) si de momentul de torsiune T la diferite turatii (ungere cu ulei I—20)(b)
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Influenta regimului de functionare, a nivelului uleiului si a viscozitatii
asupra momentului pierderilor hidraulice a fost studiata pe reductorul
K—H-V cu momentul nominal 7" = 800 Nm. Influenta principala asupra
pierderilor hidraulice o exercita turatia n;, adancimea de scufundare a rotii-
satelit si viscozitatea uleiului v. Studiul s-a efectuat cu uleiuri cu viscozitate
diferita (1-30, IS P-65 si TAD-17) la temperatura de 50° C', cu adancimea
de scufundare a rotii-satelit in ulei h = 1/3d,, 1/2d,, la turatii in limitele
500—2500 min~—t. Conform rezultatelor incercarilor (fig. 5.12), pierderile
hidraulice au valoare maxima la turatii mari. Adancimea de scufundare a
rotii si viscozitatea uleiului au o influenta mai mica.

T, Nm ] TN

1.8 0 ’
NCII - 65 n,=1500 min"*
1.4 / 1.8 . ///‘
1.0 A~ 0,6 —
/ 108 /
0.6 m 0.4 // T
), 27

0.2 [ | 0,2
500 1500 n. min 54 108 n, min’

(a) (b)

30

Figura 5.12. Momentul pierderilor hidraulice T}, in functie de turatia n la diferite
adancimi h de scufundare a satelitului (ulei ISP-65) (a) gi de adancimea h de
scufundare a satelitului la diferite valori ale viscozitatii uleiului v (b)

Dependentele descrise pentru reductoarele cu ¢ = —13,5 si ¢ = +14,5 au
acelasi caracter si pentru reductoarele cu i = —78, +79 si 144, figurile 5.13 (a)
si 5.15. Aici insa valorile maxime ale randamentului mecanic se stabilesc
la momente de torsiune mai inalte. De asemenea, s-a stabilit ca, odata cu
marirea raportului de transmitere, randamentul mecanic se micsoreaza (a
se vedea in figura 5.13 (b): la turatia n; = 1500min~! — de la = 0,96
pentru ¢ = —13,5 lan = 0, 81 pentru ¢ = —144) din cauza pierderilor marite
in rulmentii portsatelitului si ai rotii-satelit, care sunt solicitati cu sarcina
de la iesire si au turatia arborelui motor.

Caracterul dependentei randamentului mecanic de momentul de torsiune
este influentat intr-o oarecare masura de tipul uleiului. Din figura 5.14 (a)
rezultd ca pentru reductorul umplut cu ulei (i = —78), la valori mici
ale momentului de torsiune, randamentul este mai inalt la ungere cu ulei
AMG-10 care are o viscozitate mai mica. La valori mai mari ale momentului
de torsiune, randamentul mecanic are valori mai mari la ungere cu ulei
TAD-17, cu proprietati de ungere mai bune. Acest fapt a fost confirmat
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si prin testarea reductoarelor K—H—V. Graficele din figurile 5.14 (b) si
5.15 demonstreaza ca randamentul mecanic al acestor reductoare (i = —30,
i = —20) este mai inalt la ungere cu ulei TAD-17. Valoarea maxima a
randamentului mecanic corespunde valorii maxime a momentului de torsiune
transmis pentru fiecare reductor.
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75 150 275 300 T, Nm 10 80 i
(a) (b)
Figura 5.13. Randamentul mecanic al reductorului 2K—H (i = —144, ungere cu

ulei 7-20) in functie de momentul de torsiune T la diferite turatii (a) si de raportul
de transmitere ¢ la diferite turatii (b)
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Figura 5.14. Randamentul mecanic in functie de momentul de torsiune 7" al
reductorului 2K—H (i = —78, umplut cu ulei I-20, AMG-6 si TAD-17) la turatia
n = 1500min~! (a) si K—H-V (i = 30, umplut cu ulei I-20 si TAD-17 (b))

Reductoarele precesionale K—H—V si 2K—H (cu acelasi numar de role
ale coroanelor) functioneaza si in regim de multiplicator. In figura 5.15
sunt expuse dependentele randamentului mecanic de momentul de torsiune
pentru transmisia precesionala K—H—V (i = —16) cu functionare in regim
de reductor si de multiplicator. Randamentul mecanic la functionare in regim
de multiplicator este cu 8-10% mai mic, fapt explicat prin particularitatile
transformarii miscarii. In multiplicator, miscarea de rotatie a arborelui
motor (arborele condus in reductor) prin interactiunea dintilor se transforma
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Figura 5.15. Randamentul mecanic in functie de momentul de torsiune 7" al
multiplicatorului K—H-V (i = —20, umplut cu ulei 1-40 si TAD-17)

in miscare sferospatiala a rotii-satelit, iar prin intermediul rulmentilor
arborelui manivela se transforma in miscare de rotatie a arborelui inclinat.
S-a constatat ca in transmisiile precesionale cu regim de multiplicator, in
procesul de transformare a miscarii si de transmitere a sarcinii, pierderile
consistente de energie se produc in rulmentii rotii-satelit.

5.1.4 Parametrii cinematici si precizia cinematica. Metodologia
cercetarii si standurile

5.1.4.1 Parametrii cinematici

Pentru cercetarea parametrilor cinematici ai reductorului planetar pre-
cesional, a fost utilizat standul specializat de méasurari ale parametrilor
cinematici ai transmisiilor mecanice din Laboratorul RV al UTB?, prezentat
in figura 5.16.

Testarile au fost efectuate in conditii obisnuite ale mediului inconjurator.
Regimul de incarcare a fost stabilizat prin variatia momentului de torsiune
la arborele de iesire si a turatiei arborelui de intrare in toata gama de la
valori minime pana la valori maxime admise de prototipul experimental al
transmisiei planetare precesionale.

A fost cercetata variatia turatiei arborelui de intrare (fig. 5.17) pentru
n = 1000 min si, respectiv, pentru n = 1500 min~t. In aceste doug cazuri,
se observi o deviere cu circa 0,1 min~! de la valoarea medie. Un aspect
important, caracteristic transmisiei planetare precesionale, este variatia
ciclica (sinusoidala) a turatiei la arborele de iesire.

Un alt parametru cercetat a fost viteza unghiulara la frana (arborele de
iesire). Deoarece raportul de transmitere al reductorului este i = —13, 5,
au fost posibile cercetarea si verificarea valorilor vitezei la arborele de
iesire (fig. 5.18) pentru numarul de turatii de 1000 si 1500 min~—'. Pentru
ambele cazuri, luand in consideratie raportul de transmitere, la iesire se

2Universitatea Transilvania din Brasov, Roméania.
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Figura 5.16. Stand pentru cercetarea parametrilor cinematici ai transmisiilor

planetare precesionale
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Figura 5.17. Variatia vitezei unghiulare la arborele de intrare
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si, respectiv, de 111,11 min~!. Se observa ca
-1

obtin turatii de 74,07 min~*
abaterea vitezei unghiulare de la valoarea medie constituie circa 0, 3 min
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Figura 5.18. Variatia vitezei unghiulare la arborele de iesire
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(b)

O analiza mai ampla a variatiilor vitezelor unghiulare, utilizandu-se
aceleasi turatii, este prezentata in figura 5.19. In figura 5.19 (a) variatia
vitezei unghiulare intr-un interval de timp practic egal cu perioada a 2 turatii
ale arborelui de iesire, deoarece arborele-manivela are o frecventa de rotatie
n = 1000 min~!, roata-satelit are o viteza unghiulara de 35,71 min~"! si
arborele de iesire obtine o viteza unghiulara egald cu 74,07 min~! (de 2,07
ori mai mare decét cea a blocului-satelit). Aceste date arata ca blocul-satelit
efectueaza o turatie completa la 2,07 turatii ale arborelui de iesire.
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Figura 5.19. Variatia vitezei unghiulare la arborele de iesire la o turatie a
arborelui de intrare

Pentru masurarile efectuate la viteza de rotatie de 1500 min~

L au fost

observate aceleasi variatii ale vitezei unghiulare. In acest caz, timpul unei
turatii a arborelui de intrare este egal cu 0,04 s, iar timpul necesar unei
turatii a arborelui de iesire este de 0,54 s (ceea ce corespunde cu 27 de
diviziuni pe diagrama).

Pentru verificarea datelor obtinute, a fost creat un model dinamic al
transmisiei precesionale identic cu cel experimental. In figura 5.20 sunt



248 5 Cercetarea experimentala a caracteristicilor functionale

prezentate variatiile vitezelor unghiulare 157,08 s~1 si 104,72 5™, ce cores-
pund frecventei turatiilor de 1000 min~—! si, respectiv, 1500 min~!. Vitezele
nominale la arborele de iesire constituie 7,757 s~ si, respectiv, 11,636 s~

(a) (b)

Figura 5.20. Variatia vitezei unghiulare la arborele de iesire la o turatie a
arborelui de intrare

Valorile datelor obtinute in urma simularii sunt de culoare rosie, iar
valoarea teoretica ce trebuie sa fie obtinuta de culoare albastra. Se observa
ca valoarea teoretica a vitezei unghiulare a arborelui condus reprezinta
media amplitudinilor vitezei obtinute prin simulare CAE.
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Figura 5.21. Variatia vitezel unghiulare a satelitului la o turatie a acestuia in
jurul axei sale

La analiza figurii 5.21 se observa ca variatia vitezei unghiulare a sateli-
tului in jurul propriei axe descrie o curba sinusoidala cu doua perioade, ceea
ce reprezinta eroarea de schema a TPP. In transmisia reald, aceastd eroare
de schema impusa de legatura cinematica satelit — roata centrala imobila
se exclude ca factor de influenta asupra neuniformitatii rotirii arborelui
de iesire prin modificarea profilului dintilor in cadrul generarii acestora cu
scula precesionala G, s [8, 9]. Veridicitatea acestei constatari se confirma
prin analiza rezultatelor simularii CAE, prezentate in figura 5.21. Acest
fapt denota si corectitudinea solutiilor adoptate atat la descrierea analitica
a formei profilurilor dintilor rotilor centrale, cat si la generarea acestora
prin procedeul elaborat conform inventiei [111].
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5.1.4.2 Precizia cinematica

Cercetarile experimentale ale preciziei cinematice a transmisiilor pla-
netare precesionale au fost efectuate pe prototipurile experimentale ale
reductoarelor 2K—H si K—H—-V, prezentate in figura 5.1 (a-f, g, h). Mo-
delele experimentale au fost suplimentate cu seturi de roti dintate cu numar
diferit de dinti, precum si cu arbori-manivela cu unghi de inclinare di-
ferit. Pentru stabilirea influentei erorilor de excentricitate si inclinare a
arborelui-manivela asupra valorii erorii cinematice, au fost executate o serie
de saibe si bucse inclinate. Prin instalarea saibelor pe arborele-manivela s-a
obtinut deplasarea centrului de precesie al satelitului in raport cu punctul
de intersectie a axelor arborelui conducator si manivelei, fapt ce a provocat
o excentricitate de montaj prestabilita a rotii-satelit. Pentru asamblarea
reductorului cu diferite valori ale Inclinarii rotii-satelit, in butucul acesteia
au fost instalate bucse inclinate, ceea ce a provocat o inclinare prestabilita
a rotii-satelit. Reductorul a fost completat cu un set de roti dintate cu
numar diferit de dinti, pentru a asambla reductoare cu diferite rapoarte de
transmitere. De asemenea, reductoarele experimentale au fost completate
cu roti avand dintii modificati longitudinal si dinti nemodificati.

Eroarea cinematica a transmisiei a fost determinata ca diferenta intre
pozitia reald a arborelui condus si pozitia acestuia pe care ar fi avut-o in cazul
conjugarii ideale a dintilor. In majoritatea cercetarilor efectuate, eroarea
cinematica a transmisiei a fost masurata la viteze si sarcini mici. Pentru un
control calitativ, sarcinile mici sunt convenabile la masurarea erorii profilului
bataii radiale si a grosimii variabile a dintelui, care poate fi determinata
pentru toti dintii printr-o simpla rotire a rotii dintate controlate aflate in
angrenaj cu roata dintata etalon. Totodata, viteza de rotire a rotii controlate
trebuie sa fie destul de joasa, pentru a evita orice influenta dinamica. De
asemenea, este necesar sa se tind cont de faptul ca, la Incarcarea transmisiei
cu angrenare, apare o componenta suplimentara a erorii, provocata de
deformarea dintilor rotilor si a sprijinelor lor. Modelarea acestor abateri
si pronosticarea erorilor rezultante ale transmisiilor au constituit obiectul
multor cercetari.

In scopul verificarii veridicitatii modelului matematic elaborat al proce-
sului aparitiei erorii cinematice in transmisiile planetare precesionale, au
fost efectuate o serie de Incercari ale modelelor reductoarelor cu diferite
noduri de schimb. In procesul testarilor au fost variate: rapoartele de
transmitere, sarcinile de lucru, inclinarile si excentricitatile rotilor dintate.
Eroarea cinematica a fost calculata atat dupa valorile reale ale erorilor
nodurilor, cat si dupa tolerantele pieselor separate. In acest scop a fost
efectuat controlul preciziei de executie a pieselor, fiind stabilite gradele
preciziei de executie a lor. Au fost comparate rezultatele calculelor si ale
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incercarilor experimentale ale erorii cinematice a transmisiei precesionale
pentru cateva variante de asamblare si, in baza descrierii matematice, a
fost efectuata analiza influentei factorilor constructiv-tehnologici asupra
componentei amplitudine — frecventd a erorii cinematice. Ca urmare a
cercetarilor teoretice si experimentale efectuate, a fost propusa schema de
realizare a metodei de compensare a erorii cinematice [9, 12, 101].
Metodele moderne de masurare a erorii cinematice in regim de rotire
continua sunt bazate pe utilizarea sistemelor de impulsuri. O raspandire
larga a obtinut metoda cu impulsuri pe faza, care se bazeaza pe transforma-
rea unghiurilor de rotire ale elementelor transmisiei in semnale electrice si pe
masurarea decalajului dintre ele. Aceasta metoda se afla la baza aparatelor
de masurari K H-7U (Kramatorsk, Ucraina); BV-5058 (Federatia Rusa);
GSP-2 (Golder Mikron, Marea Britanie); GSP-0,5 (Opton, Germania) s.a.

5.1.4.3 Standurile si echipamentele de cercetari experimentale

Cercetarile experimentale ale preciziei cinematice au fost efectuate pe
standurile specializate pentru incercari din laboratorul TM, UTM, prezen-
tate in figura 5.22 (b, d). Masurarile au fost efectuate cu ajutorul aparaturii
de control si masurare, instalate pe un stand aparte.

Standul din figura 5.22 (a, d), destinat masurarii erorii cinematice a
transmisiilor planetare precesionale K—H—V, include carcasa 1, electromo-
torul 2, reductorul pentru incercari 3, frana electromagnetica cu pulberi
metalice PT-40M 4 si tahometrul 5. Arborele electromotorului si arborele
motor al reductorului se conecteaza printr-un cuplaj elastic 6, care exclude
influenta vibratiei generate de excentricitatea arborilor. Arborele condus
7 de asemenea este legat cu arborele franei prin intermediul cuplului de
roti dintate 8. Momentul de torsiune de incarcare se masoara cu ajutorul
dispozitivului 9, legat cu statorul. Pe arborele motor al reductorului este
instalat captorul electromagnetic cu angrenaj 10, iar pe arborele condus
— captorul fotoelectric 11 al aparatului cinematic de masurari 12 de tipul
K H-7U. Corpul captorului 10 este fixat pe carcasa reductorului 3, iar cap-
torul fotoelectric 11 este fixat in pantograful 13. Semnalele captoarelor
sunt receptionate de blocul electronic al aparatului 12, sunt prelucrate si
transmise inregistratorului cu regim automat de functionare H-338. Setul
captorului electromagnetic include noua rotoare si statoare pentru diferite
rapoarte de transmitere. In standul de incerciri prezentat (fig. 5.22 ¢),
captorul electromagnetic de intrare de asemenea este instalat intr-un pan-
tograf, fapt ce exclude influenta impreciziei instalarii captorului asupra
preciziei cinematice. Captorul de iesire este instalat pe arborele de iesire,
iar incércarea reductorului are loc prin intermediul unei punti. Acest fapt
exclude influenta vibratiilor din angrenajul puntii de incarcare asupra preci-
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Figura 5.22. Standuri pentru cercetari experimentale ale preciziei cinematice
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ziei de masurare a captorului de iesire. Pentru masurarea erorii cinematice
s-au utilizat captoarele: fotoelectric de model D-3, cu precizia de masurare
de 3" (fig. 5.22 b), si magnetoelectric, cu precizia de masurare de 1”7, model
ROD 800, cu 25000 de rastre (fig. 5.22 c).

5.1.4.4 Conditiile efectuarii masurarilor

H

Evaluarile erorii cinematice se efectueaza atat in conditii de masurare, cat
si in conditii de functionare. In conditii de misurare, miscarea elementelor
transmisiei are loc fara deformarea suprafetelor generatoare si cu viteza
constanta de rotire. Momentul de franare la arborele condus, in conditii
de masurare, nu trebuie sa depaseasca 1/20 — 1/10 din momentul nominal,
iar frecventa de rotire a arborelui condus trebuie sa se afle in limitele
0,3 — 1min~!. Suprafetele de contact ale dintilor trebuie s& fie curatate de
unsoare. Conditiile de masurare permit evidentierea erorii cinematice reale
a transmisiei si deci stabilirea surselor tehnologice de generare a erorilor.
Aceste posibilitati sunt necesare pentru aprecierea parametrilor constructivi
al transmisiei si a eficientei tehnologiei de executie a angrenajelor.

Conditiile de functionare presupun masurarea erorii cinematice la functi-
onarea transmisiei, in diapazonul vitezelor si sarcinilor reale. Evident, obiect
de masurare in acest caz este eroarea cinematica complexa, determinata de
precizia transmisiei si de conditiile functionarii ei. Conditiile de functionare
sunt insotite de vibratii ale elementelor aparatului de masurare (captoarelor).
Pentru obtinerea informatiei veridice este necesar ca frecventele proprii ale
vibratiilor elementelor captoarelor sa nu intre in spectrul frecventelor erorii
estimate. Incercirile transmisiilor precesionale au fost efectuate atat in
conditii de masurare, cat si in conditii de functionare.

5.1.4.5 Metodologia prelucrarii datelor experimentale.
Spectrul Fourier pentru eroarea cinematica

Compararea inregistrarilor erorii cinematice la o turatie a arborelui
condus cu viteza unghiulara constanta, arata ca aceste inregistrari practic se
repeta. In scopul eliminarii influentei factorilor aleatorii, este necesar de luat
o realizare cu lungime eficienta. In continuare, pentru efectuarea analizei
amplitudine — frecventd a erorii cinematice, au fost luate inregistrari ale
unei turatii complete a arborelui condus. In acest caz, arborele conducstor
al transmisiei planetare precesionale K—H—V cu ¢ = 20, 30, 40 va efectua,
respectiv, 20,30,40 min"!, sau al transmisiei 2K—H cu i = —78,8, —144,
respectiv 79 min~! si 144 min~!. Aceasta asiguri baza pentru determinarea
cu precizie a frecventelor pe diagrame.
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Pentru separarea frecventei parazitare purtatoare fp; a semnalului erorii
cinematice estimate, e necesar ca frecventa de taiere a filtrului f; sa fie
egala cu frecventa semnalului frecventei superioare permise de aparat, iar
frecventa de retinere este mai mica decat frecventa purtatoare. Frecventa
purtatoare se determina din relatia:

Zgl 'n

foo=——— Hz 5.14
Pe0-d 0T (5:.14)
in care n si Z,, reprezinta numarul de turatii ale rotorului intr-un minut si
numarul de repere ale captorului de iesire, respectiv.

Frecventa purtatoare, exprimata prin numarul de turatii ale arborelui

de intrare intr-o secunda pentru captorul cu Z, = 2160, este:

2160 - n,

= H,. 1
fpt 60 - i ) z (5 5)

Inlocuind i = 20, 30,40, 78, 144, obtinem f,; =1,8-0,26, adica f;** =~ 2n.
Asadar, frecventa superioara a erorii ciclice si frecventa purtatoare a capto-
rului sunt aproximativ egale, fapt ce permite utilizarea partii caracteristice
filtrului cu unghi de inclinare mic.

Sarcina controlului cinematic al transmisiilor este determinarea valorii
si a spectrului erorii cinematice, adica stabilirea numarului armonicii care
provoaca aceasta eroare. In general, ecuatia erorii cinematice a transmisiei

planetare precesionale este:
F' =3 Ag,sini " ging 2 sinig. 5.16
ZZ:; on Sini¢ + ; : smwﬁ—i—; - sini¢ (5.16)

in care Ag, este amplitudinea componentei armonice a arborelui de iesire,
iar Ay, si Ag, sunt amplitudinile componentei armonice a coroanelor rotii-
satelit, care se manifesta cu frecventa de angrenare a ultimei.

Deoarece functia de mai sus este periodica, metoda cea mai adecvata
de analiza armonica a functiei este descompunerea in seria Fourier. De
asemenea, prezentarea erorii functionale a transmisiei prin seria Fourier este
dictata de urmatoarele circumstante:

— posibilitati nelimitate de prezentare a erorii cinematice a oricarui
mecanism real;

— simplitatea stabilirii cauzelor erorii cinematice datorata faptului ca mo-
dul exprimarii acestei erori in forma de rand trigonometric corespunde
intru totul naturii erorii cinematice;

— posibilitatea descompunerii erorii cinematice sumare intr-o serie de
componente armonice;
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— posibilitatea stabilirii gradului de influenta a abaterilor elementelor
lantului asupra impreciziei sumare a transmisiei, reduse la arborele
condus, prin compararea seriei Fourier cu schema cinematica a trans-
misiei.

Functia erorii cinematice, exprimata prin seria Fourier in limitele 0 < z < 2

are forma:

n
Sy = A0+Z(ak cos kx + by sinkx) , (5.17)
k=1
in care ag si by sunt coeficientii Fourier.

Trebuie gasite astfel de valori ale coeficientilor, care vor asigura apropie-
rea maxima a functiilor S, si f(x).

2w
1
ay = 7T/f(a:) cos kx dx,
0

27
1
by, = /f (z) sin kzx dx, (5.18)
T
0
2
1 .
Ag= — /yz sin kxo dx.
s
0

Utilizand metode numerice, coeficientii Fourier se determina aproximativ
din relatiile:

9 N
ap = N z;yz cos kx;,
" (5.19)

9 N
b = Nz;yi sin kx;.
1=

Componenta constanta este egala cu Ay = ap/2, unde agp se determina
similar lui ay pentru k£ = 0. Luand in considerare particularitatile factorilor
cos kx si sin kx, deseori se aproba N =12 sau N =24, iar in caz de necesitate
a unei precizii mai inalte N =48. Deoarece la cercetarea preciziei cinematice
a transmisiilor functia se obtine grafic, cea mai comoda schema de calcul al
coeficientilor Fourier este schema de sabloane.
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5.1.4.6 Eroarea cinematica a reductoarelor experimentale.
Interpretarea rezultatelor

Masurarea erorii cinematice a reductoarelor experimentale a fost efec-
tuata la diferite regimuri de functionare:

— cu ungerea flancurilor dintilor rotilor;

fara ungere;

— solicitarea angrenajului cu moment de torsiune egal cu 1/10—1/20 din
valoarea nominald (controlul erorii cinematice in conditii de masurare);

— solicitarea transmisiei cu moment de torsiune 7" = 400 Nm (pentru
reductoarele K—H—-V) si T = 250 Nm (pentru reductoarele 2K—H).

Incercirile s-au efectuat in gama de viteze unghiulare ale arborelui motor
n in limitele 20—400 min 1.

Cercetarea erorii cinematice a fost efectuata pe trei reductoare K—H—V,
cu rapoarte de transmitere ¢ = 20, 30,40, si doua reductoare 2K—H, cu
raportul de transmitere ¢ = —78,8 si i = —144. Scopul cercetarilor a fost
stabilirea gradului si a directiei influentei asupra erorii cinematice Ay a
jocului si strangerii in angrenaj A, a bataii radiale Al si frontale Aé la
diferite momente de torsiune, precum si evidentierea surselor constructive
si tehnologice ale erorii cinematice a reductoarelor precesionale, inclusiv
forma dintilor. Reductoarele au fost completate cu roti dintate cu profil
aproximat rectiliniu si roti dintate cu profil curbiliniu.

In figura 5.23 (a) este prezentata o diagrama caracteristica, inregistrata
in urma controlului reductorului 2K —H cu raportul de transmitere : = —78, 8.
Analiza armonica a acestor diagrame demonstreaza ca componentele de
frecventa inalta alcatuiesc 50% din spectrul general al erorii cinematice.
Aceste componente cu frecventa de rotire a arborelui motor si de angrenare
pot fi reduse, actionand asupra cauzelor geometrice. Ele formeaza fascicule
de frecventa independente. Semnalul poate sa includa si fascicule supli-
mentare ale frecventei, fapt datorat prezentei in componenta cu frecventa
angrenarii a unei componente stohastice, dependente direct de metoda de
executie si de conditiile de functionare (de exemplu, intre flancurile dintilor
angrenati nimeresc producte de uzura, care influenteaza asupra caracterului
cinematogramelor).

Analiza diagramelor erorii cinematice prezentate in figura 5.23 demon-
streaza ca caracterul varierii erorii cinematice se repeta la cateva turatii.
Eroarea sumara pe diagramele respective constituie 55”. In acelasi timp, se
observa ca un fragment al diagramei din figura 5.23 (a) contine aproximativ
30 de amplitudini cu frecventa de angrenare si numar egal cu numaéarul
de dinti ai rotii centrale. Analiza diagramei din figura 5.23 (b) arata ca
numarul amplitudinilor de frecventa inalta nu coincide cu numarul dintilor
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Figura 5.23. Diagramele erorii cinematice a angrenajelor precesionale: K—H—V
(i =30) (a) si 2K—H (i = —78,8) (b)

rotilor centrale, egal cu 29 si, respectiv, 21. Aceastd constatare trebuie
privita sub doua aspecte: in primul rand, in angrenaj precesional AP sau
AP datorita multiplicitatii angrenarii inalte, la transformarea miscérii si
sarcinii participa practic toate perechile de dinti simultan angrenate fara a
iesi din contact; in al doilea rand, existenta unor amplitudini cu frecventa
inalta este cauzata de erorile de pas si de profil care, Intr-o masura oarecare,
sunt supuse medierii.

Folosirea filtrelor corespunzatoare in schema electronica a aparatului
de control ofera posibilitatea de a extrage din diagrama erorii cinematice
diferite erori individuale, cum ar fi, de exemplu, bataia radiala si cea frontala
(fig. 5.23 ¢), extrase din diagrama din figura 5.23 (b).

In scopul descrierii autentice a semnalului, este necesara prelucrarea lui
prin diferite metode existente. Folosind metoda descrisa mai sus, a fost
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obtinuta functia pentru determinarea erorii cinematice. Pentru obtinerea
valorilor probabile ale coeficientilor Furier, au fost analizate un numar
suficient de Inregistrari — zece diagrame Inregistrate in registratorul contro-
lului reductorului cu raportul de transmitere ¢ = 30 la aceleasi regimuri de
functionare.

Media aritmetica a coeficientilor Fourier pentru cele zece masurari:

10
Z Yi
yi = =1
’ 10

(5.20)

Pentru mediile aritmetice y, determinam abaterea patratica medie:

o= (5.21)
Erorile aritmetica si statistici maxime vor fi:
A 3
An (y) = +30, n_(y> —+27 (5.22)
Y Y

Analiza datelor obtinute arata ca eroarea statistica maxima nu va depasi
valoarea de 0, 133. Dupa valorile obtinute au fost elaborate sabloane, cu care
se efectueaza calcularea coeficientilor Fourier. Rezultatul analizei armonice
efectuate s-a obtinut odata cu elaborarea functiei erorii cinematice, care
permite eliminarea neajunsurilor depistate:

A" =35,9+ 2,382 +9,5sinx — 2,08 cos 2z — 0, 88 sin 2x—
—2,83cos3x — 1,5sin3z — 5,83 cosdz + 7,83sindx+  (5.23)
4+ 3,95cosbx — 0,08 sin 5x + 0, 33 cos 6.

Cercetarile teoretice efectuate au demonstrat ca asupra erorii cinematice
a reductorului precesional exercita influenta urmatoarele erori geometrice:
bataile radiala si frontala ale rotilor, generate de erorile de executie si asam-
blare, erorile de pas etc. Mai mult decat atat, s-a stabilit influenta ungerii
flancurilor dintilor transmisiei precesionale asupra preciziei ei cinematice.
In acest sens, au fost cercetate reductoare care au functionat fara ungerea
flancurilor dintilor, precum si cu ungerea flancurilor cu ulei industrial 20.
In baza rezultatelor masuririlor au fost construite graficele Ayp” = f (dW)
(curbele 2 si 3) din figura 5.24. Analiza curbelor demonstreaza ca unge-
rea suprafetelor conjugate ale elementelor angrenajului asigura o reducere
neinsemnata a erorii cinematice — cu aproximativ 10%. Aceasta se dato-
reaza, in special, lipsei frecarii de alunecare in angrenaj, care este o sursa
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Figura 5.24. Eroarea cinematica in functie de unghiul de angrenare a,, si
momentul de torsiune T’

a rotirii in salturi, precum si presiunii neinsemnate in angrenaj datorita
multiplicitatii inalte a angrenarii dintilor.

Pentru stabilirea influentei sarcinii asupra valorii erorii cinematice, re-
ductorul cu raportul de transmitere ¢ = 30 a fost incarcat cu moment de
torsiune de pana la T' = 400 N'm, ceea ce constituie 0, 57},. Pentru momen-
tele de torsiune 7' > 400 Nm, se mareste nivelul de vibratii ale reductorului,
care se transmit captoarelor aparatului de control K H-TU, fapt ce duce la
denaturarea semnalului. La fiecare treapta de incarcare egala cu 100 Nm a
fost inregistrata diagrama erorii cinematice. Dupa prelucrarea diagramelor,
a fost construit graficul functiei Ap” = f(T), prezentat in figura 5.24 (curba
4). Analiza functiei demonstreaza ca la cresterea momentului de torsiune de
pana la 350 N'm are loc o oarecare reducere a erorii cinematice. La marirea
de mai departe a momentului de torsiune, eroarea cinematica creste usor.
Aceasta se explica prin faptul ca cresterea momentului de torsiune pana la
350 Nm conduce la cresterea multiplicitatii angrenarii dintilor, In rezultatul
deformarilor elastice ale elementelor angrenajului, si ca urmare, la o oarecare
reducere a erorii cinematice. Incircarea ulterioarss a reductorului genereaza
aparitia unei erori cinematice suplimentare, conditionate de deformarea
nodurilor ce prevaleaza asupra posibilitatilor de compensare a erorilor in
urma cresterii multiplicitatii angrenarii dintilor.

Pentru stabilirea gradului de influentd a preciziei de executie si de
montaj al rotilor dintate asupra valorii erorii cinematice, au fost cercetate
reductoare K—H—V asamblate cu roti dintate prelucrate prin frezare (clasa
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de precizie 8H), care dupa incercari au fost rectificate (clasa de precizie 7TH).
In functie de rezultatele incercarilor, a fost construit graficul Ap = f(ay),
prezentat in figura 5.24 (curbele 1 si 3), pentru cazurile examinate mai sus.
O reducere neinsemnata (cu aproximativ 15%) a erorii cinematice la ridica-
rea cu un grad a preciziei de prelucrare a rotilor dintate denota o mediere
puternica a erorilor de executie. Aceasta se lamureste prin inlocuirea in
angrenaj a fortei de frecare prin alunecare cu forta de frecare prin rostogolire.
Curba 5 este construita prin punctele calculate teoretic. Clasa de precizie a
prelucrarii pieselor este 7TH. In acest caz au fost utilizate date privind vari-
erea multiplicitatii angrenajului Z., incluse in lucrarile [8, 9, 101]. Analiza
comparativa a cercetarilor experimentale (curba 3) si teoretice (curba 5)
arata o corespundere satisfacatoare. Diferenta neinsemnata se explica prin
faptul ca calculul teoretic nu tine cont de dinamicitatea functionarii reduc-
torului, de materialele deformabile ale pieselor, de compensarea relativa a
erorilor etc.

Rezultatele cercetarilor reductoarelor precesionale 2 K—H demonstreaza
unele particularitati specifice ale acestora. Reductorul precesional include
doua cupluri de roti angrenate, fapt ce modifica diagramele erorii cinematice,
fiind suprapuse mai multe componente cu frecventa inalta. In figura 5.25
sunt prezentate diagramele erorii cinematice inregistrate de pe un reductor
cu raportul de transmitere ¢ = —13,5 la diferite regimuri de functionare si
erori de executie si de montaj.

Analiza diagramelor inregistrate arata ca componenta de frecventa inalta
nu are frecventa de angrenare a dintilor (adica nu numara 29 sau 27 amplitu-
dini pentru reductorul i = —13,5). Aceasta diagrama include componentele
suprapuse cu frecventa de angrenare a ambelor cuple conjugate cu un
inalt grad de compensare, asigurat de multiplicitatea inalta a angrenajului.
In procesul testarilor a fost modelats influenta diferitelor erori de fabri-
care (bataile frontala si radiald ale rotilor dintate). Dupa cum se observa
din diagrama din figura 5.25 (a), erorile cinematice sumare sunt egale cu
aproximativ 51” in cazul lipsei bitiii frontale. In figura 5.25 (b, ¢) sunt
prezentate diagramele erorii cinematice in cazul prezentei bataii frontale,
egale cu Ad = 0,05 mm si, respectiv, Ad = 0,01 mm.

Analiza diagramelor arata ca bataia frontala egalda cu Ad = 0,01 mm
provoaca cresterea valorii erorii cinematice cu aproximativ 60%, ceea ce
demonstreaza ca bataia radiala are o influentd majora asupra erorii cine-
matice. In baza cercetirilor efectuate, au fost construite graficele functiilor
Ap = f(T) (curba 1) si Ap = f(A) (curba 2), prezentate in figura 5.26.
Se observa o oarecare reducere a erorii cinematice, determinata de lipsa
mecanismului de legatura W.

Cercetarea erorii cinematice a transmisiei planetare precesionale in
functie de parametrii geometrici ai angrenajului 1i permite proiectantului
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Figura 5.25. Diagramele erorii cinematice a reductoarelor precesionale 2K—H
(i =—13,5)
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Figura 5.26. Eroarea cinematica in functie de locul A si momentul de torsiune T'

sa evidentieze factorii de influenta majora asupra asigurarii continuitatii
functiei de transformare a miscarii, In special la proiectarea transmisiilor de
precizie pentru roboti, tehnica cosmica de zbor, avionica, mecanica fina etc.

5.1.5 Rigiditatea torsionala si momentul de pornire

Pentru cercetarea rigiditatii torsionale au fost utilizate aceleasi mostre
de reductoare de incercare, standurile fiind completate cu echipamentul
necesar. In majoritatea masinilor si mecanismelor, momentul de torsiune se
aplica la arborele condus, fapt ce conditioneaza cercetarea experimentala a
rigiditatii torsionale prin Incarcarea arborelui condus cu blocarea arborelui
conducitor. Insi, aceasti metodologie nu poate fi realizata in reductoare
cu raport mare de transmitere, din cauza diferentei semnificative dintre
valorile momentelor de torsiune create la arborii de intrare si de iesire ai
reductorului. Crearea unui moment de torsiune mare la arborele condus cu
ajutorul greutatilor complica simtitor experimentul prin introducerea unei
erori in sistemul de masurari, generate de incovoierea arborelui condus. In
aceste cazuri, se Incarca cu moment de torsiune arborele conducator, iar
arborele condus se blocheaza cu carcasa reductorului.

Standul pentru cercetarea rigiditatii torsionale a reductoarelor K—H—V
este prezentat in figura 5.27 (a). Transmisia a fost incarcatd cu moment de
torsiune in ambele directii pana la momentul nominal. In scopul elimingrii
influentei sarcinii asupra incovoierii arborelui incarcat, a fost elaborat un
stand pentru incercari in dinamica (fig. 5.27 b), care include reductorul
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pentru Incercari 1, cuplajul elastic 2, frana electromagnetica 3 si parghia cu
greutati 4, fixata pe arborele franei. Incircarea reductorului s-a ficut prin
rotorul deconectat al franei si frana elastica, eliminand astfel actiunea fortelor
transversale asupra arborelui de turatie mica, ce ar denatura caracterul
deformarii pieselor si, deci, al rigiditatii torsionale.

(b)

Figura 5.27. Standuri pentru cercetarea rigiditatii torsionale in regim stationar
(a) si de rotire a arborelui condus (b)
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Pentru determinarea rigiditatii torsionale in regim de rotire continua
(in dinamica), la standul prezentat in figura 5.27 (b) motorul electric a fost
conectat la reductorul de Incercari cu raportul de transmitere infinit i = oo
(a se vedea formula (5.13)). Astfel, la orice frecventa de rotatie a arborelui
conducator, arborele condus raméane nemiscat, fapt ce permite Incarcarea
lui cu momente diferite de torsiune prin parghia cu greutati.

5.1.5.1 Rigiditatea torsionala

Pentru reductoarele cercetate s-a determinat unghiul de torsiune al
arborelui de turatie mica Ay si coeficientul rigiditatii torsionale C' din relatia
C =T/Agp pentru diferite momente de torsiune. Dependenta unghiului de
torsiune Ay de momentul de torsiune 7' in reductorul K—H—V cu raport de
transmitere ¢ = 30 este prezentata in figura 5.28 (a). Din analiza diagramei
respective rezulta ca functia Ap = f(T') se intrerupe in zona valorilor
nule ale momentelor de torsiune, fapt ce denota existenta jocului in lantul
cinematic al reductorului. Jocul indicat apartine, in special, mecanismului
de legatura al reductorul K—H—-V (i = 30), elaborat in forma de cuplaj cu
dinti, ce conditioneaza aparitia unui luft Ay, r = 0,0024 rad (= 30—35%
din unghiul sumar de torsiune Ay).
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Figura 5.28. Unghiul de torsiune (a) si coeficientul rigiditatii torsionale (b) ale
reductorului K—H—-V functie de momentul de torsiune 7" si unghiul de nutatie

Rigiditatea torsionala a reductorului K—H—V cu raportul de transmi-
tere i =30 este prezentata in figura 5.28 (b). Elementul cel mai slab din
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punctul de vedere al rigiditatii torsionale a reductoarelor precesionale este
arborele-manivela. S-a demonstrat experimental ca influenta decisiva asupra
rigiditatii torsionale a nodului satelit-maniveld o exercita unghiul de nutatie
(de inclinare a axei arborelui-manivels) 6. In scopul determingrii influentei
unghiului de nutatie # asupra unghiului de torsiune Ay, a fost cercetat
un reductor cu trei arbori-manivele de schimb cu unghiurile de nutatie
6 = 2°12', 0 = 2°23' si, respectiv, § = 2°36’. Conform figurii 5.28 (b), la
micsorarea unghiului de nutatie cu 11”— 23" rigiditatea torsionala se reduce
cu 12—-20%.

De asemenea, a fost cercetata rigiditatea torsionald a unei game de
reductoare 2K—H. Incercirile au fost efectuate pe standul prezentat in
figura 5.27 (b). In baza rezultatelor cercetirilor a doui reductoare 2K —H cu
raportul de transmitere ¢ =—144 si t=—78, 8, au fost construite diagramele
functiilor Ap = f(T), prezentate in figura 5.29.
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Figura 5.29. Unghiul de torsiune functie de momentul de torsiune 7' pentru
reductorul 2K—H: i=—144 (a) si i=—78,8 (b)

Analiza diagramelor obtinute denota caracterul lor identic si lipsa dis-
continuitatii functiei in zona originii de coordonate (valorilor nule ale momen-
tului de torsiune). Unghiul de torsiune reprezinta 0,0054 rad si, respectiv,
0,0058 rad pentru T = 300 Nm. Valoarea maxima a coeficientului rigiditatii
torsionale pentru 7' = 320 N'm reprezinta, respectiv, C = 1,2 x 10> Nm/rad
si C = 1,02 x 10° Nm/rad (fig. 5.30 a). Rigiditatea destul de inaltd a
transmisiilor precesionale 2K—H cu raportul de transmitere relativ inalt si
autofranare (care nu functioneaza in regim de multiplicator), se explica prin
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faptul cd momentul de torsiune T', aplicat la arborele condus, se cupleaza
la carcasa reductorului prin rotile centrale, iar corpul rotii-satelit se roteste
pe arborele-manivela.

Cx10° Cx10°
Nm k| Nm A '
rad rad .
2K-H 2K-H
24— p—— i=-144 o 1N Yegim
S e 1:2 =4 stationar
—_— =788 / P e
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ainamaic
1.1 / /| T /
1.1
1,0 (
. / / 1,0
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0,8 |—e== 0.9
60 120 180 240 300 T, Nm 60 120 180 240 300 T, Nm
(a) (b)

Figura 5.30. Coeficientul rigiditatii torsionale functie de momentul de torsiune T'

Prezinta interes cercetarea rigiditatii torsionale in regim de rotire con-
tinua, efectuata pe un reductor asamblat cu roti dintate care asigura raportul
de transmitere infinit ¢ = co. In reductorul cu i = oo la rotirea arborelui
conducdtor, arborele condus nu se roteste, fapt ce permite incarcarea lui cu
moment de torsiune 7' cu Inregistrarea unghiului de torsiune. Dependenta
unghiului de torsiune Ay de momentul de torsiune 7" in statica si in regim
de rotire continua este prezentata in figura 5.31. La Incercarea in statica
(fig. 5.31 a), diagrama la incércarea si descarcarea arborelui condus are
forma unei bucle, a carei latime depinde de diferenta coeficientului de frecare
in repaus si in miscare.

Dependenta Ap = f(T) la incercarea in regim de rotire continua se
transforma intr-o cupla care trece prin originea de coordonate. S-a stabilit
ca rigiditatea torsionald a reductoarelor precesionale 1n statica este cu 2 —3%
mai mare decét in regim de rotire continua (fig. 5.30 b). Pentru comparatie,
in transmisiile armonice diferenta constituie 15-20%. Aceasta diferenta
se datoreaza existentei frecarii de rostogolire in angrenajul precesional cu
bolturi, fapt ce elimina efectul deplasarii in salturi a dintilor la viteze
mici. De aceea, rigiditatea torsionala a reductoarelor precesionale poate fi
determinata cu o precizie Inalta anume in regim stationar.
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Figura 5.31. Unghiul de torsiune functie de momentul de torsiune 7" in regim
stationar (a) si dinamic (b)

5.1.5.2 Momentul de pornire

Momentul de pornire reprezinta o caracteristica importanta a transmisii-
lor mecanice, a carei cunoastere permite alegerea corecta a electromotorului
la stadiul de proiectare a mecanismelor de actionare, inclusiv calculul corect
al organigramelor deplasarilor organelor mecanismelor de mecanica fina,
robotilor, dispozitivelor de inalta precizie etc. Acest aspect este foarte
important la elaborarea mecanismelor de actionare de putere redusa (de
exemplu, pentru tehnica de zbor cosmic), in care momentul de pornire poate
sa fie de acelasi ordin ca si momentul de incarcare, cu conditia excluderii
totale a jocului din angrenarea dintilor. Valoarea momentului de pornire
al transmisiei precesionale, de regula, depinde de valoarea strangerii in
angrenaj si de calitatea executiei si asamblarii pieselor transmisiei. Luand
in considerare caracterul aleatoriu al erorilor care influenteaza asupra mo-
mentului de pornire, ultimul de asemenea este o marime aleatorie. De aceea,
pentru obtinerea valorii reale a momentului de pornire, este necesar de a
efectua un numar suficient de masurari.

Momentul de pornire a fost determinat pentru un reductor K—H—V cu
raport de transmitere ¢ = 30 si doua reductoare 2K—-H cu i = —144 si, res-
pectiv, i = —78,8. Luand in considerare importanta realizarii transmisiilor
precesionale cu angrenaj fara joc, in procesul testarilor experimentale a fost
evaluat gradul de influenta a jocului si a strangerii garantate In angrenaj
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asupra momentului de pornire. Fiecare reductor a fost cercetat in cinci
variante de asamblare cu angrenaj, care asigura jocul A = 0,05; 0,025 si 0,
si o prestrangere garantata de 0,025 mm si, respectiv, 0,05 mm.

Pentru cercetarea momentului de pornire, pe arborele de intrare s-a
instalat un scripete cu un cablu montat pe el, cu ajutorul caruia a fost
creat momentul de torsiune. Unghiurile de rotire au fost masurate cu un
limb fixat pe carcasa reductoarelor. Procesul de pornire a transmisiei prin
aplicarea la arborele de intrare a unui moment de torsiune, in crestere lina,
poate avea loc printr-o rotire lind. Drept moment de pornire a fost adoptat
momentul sub a carui actiune arborele se va roti la un unghi egal cu pasul
masurarilor si s-a aplicat lin prin marirea masei greutatilor cu 20—30g.

In baza masuriirilor au fost construite graficele functiilor T, = f(A)
(fig. 5.32). Analiza diagramelor obtinute demonstreaza cd momentul de
pornire in reductorul cu roata-satelit instalata pe rulmenti radiali-axiali
este de aproximativ 2 ori mai mic decat pe rulmenti radiali. In general,
momentul de pornire in reductoarele precesionale, in comparatie cu angre-
najele armonice, melcate, cicloidale, in aceleasi conditii de asamblare este
relativ redus. Astfel, valoarea maxima a momentului de pornire al arborelui
de intrare al reductorului precesional (i = —144), asamblat cu prestrangere
in angrenaj A = —0,05mm, este T, = 0,28 Nm (1},, = 350 Nm), iar cea
a reductorului K—H—-V (i = 30) este T, = 0,32 Nm pentru momentul
nominal 7},, = 900 Nm.

T, T
Nm blocul satelit pe
0,2
0,15
0,1
blocul satelit pe
r—/‘ rulmenti radiahi-axiali
0,05 e = ,J./ -
=
- 5
[ | ¥ <]

-0,04 -0,02 0 0,02 A ,mm

Figura 5.32. Momentul de pornire in functie de jocul din angrenaj

Rigiditatea torsionala si momentul de pornire sunt caracteristici functiona-
le importante pentru transmisiile planetare precesionale cinematice (de mica
putere) utilizate, de exemplu, in robotehnica, unde rigiditatea torsionald
influenteaza precizia pozitionarii corecte a organului de lucru, in mecanica
fina, in utilajul tehnologic de inalta precizie etc.
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5.1.6 Nivelul de vibratii si de zgomot

3 3

Reductoarele si motoreductoarele se refera la sisteme producatoare de
zgomot ridicat, care, conform cerintelor de exploatare, trebuie plafonat.
Pentru aprecierea nivelului de zgomot, in standardele de calitate ale reduc-
toarelor sunt inclusi urmatorii parametri: nivelul in banda de octava Lp si
nivelul corectat al puterii sonore Lp4.

Vibroactivitatea reductoarelor depinde, in special, de fortele excitante
din angrenaj. Particularitatea fortelor din angrenaje consta in faptul ca ele
nu sunt forte exterioare in raport cu angrenajul, ci sunt generate de erorile de
fabricare si asamblare si de deformatiile elastice ale acestora. In angrenajul
precesional in care, geometric, pana la 100% perechi de dinti se afla in
angrenare, fortele excitante sunt de provenienta cinematica si actioneaza
in sistem cu considerarea miscarii precesionale. Aceasta particularitate
a transmisiilor precesionale face dificila determinarea fortelor excitante si
necesita crearea unor modele conventionale.

De aceea, testarile experimentale sunt metodele cele mai comode si mai
eficiente pentru determinarea nivelului de vibratii si de zgomot emis de
reductoare. In acest sens, a fost creat un stand experimental portativ pentru
cercetarea caracteristicilor de zgomot si vibratii ale reductoarelor precesio-
nale. Determinarea caracteristicilor sonore ale reductoarelor precesionale a
fost realizata intr-o camera acustica speciala din Laboratorul Vibroacustic
Moldovahidromas, Chiginau?.

In procesul testarilor, reductorul impreuna cu motorul electric si frana
electromagnetica au fost instalate In camera acustica pe un fundament
izolat de vibratii din exterior. Masurarile au fost efectuate pe emisfere cu
raza de 1 m in opt puncte caracteristice, amplasate in spatiu pe perimetrul
reductorului conform recomandarilor [8, 9]. In baza méasurarilor, au fost
calculate, pentru diferite regimuri de lucru, nivelul mediu al puterii acustice
si nivelul puterii acustice la diferite benzi de frecvente, precum si nivelul
puterii acustice general si corectat.

5.1.6.1 Standul experimental

Standul experimental portabil elaborat include motorul electric 1 de
curent continuu, reductorul testat 2 si frana electromagnetica 3 de model
PT-40M (fig. 5.33). Cercetarile au fost efectuate la diferite frecvente de
turatii si momente de torsiune. Pentru dirijarea regimurilor de lucru al
motorului electric si al franei, au fost elaborate si executate blocuri speciale
de comanda. Motorul electric, reductorul precesional si frana au fost
instalate pe amortizoare cu rigiditate reglabila, fiind legate intre ele prin

3Uzina de pompe submersibile Moldovahidromas, Chigingu.
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cuplaje elastice. La randul siu, platforma pe care au fost instalate motorul
electric, reductorul precesional si frana a fost montata pe patru amortizoare.

Figura 5.33. Stand experimental portativ pentru cercetarea caracteristicilor de
zgomot si vibratii ale reductoarelor precesionale

Masurérile zgomotului au fost efectuate cu sonometrul de model 2203
si microfonul de model 4145, produse de Compania daneza Bruel Kjaer.
Vibratiile au fost masurate cu ajutorul vibrotransformatorului-accelerometru
de model 4384, fixat de carcasa reductorului (fig. 5.33). Masurarile vibratiilor
cu 1/3 de banda de octava a analizatorului in gama de 5 — 10000 Hz au fost
efectuate cu analizatorul de model 2131, produs de Compania Bruel Kjaer.

5.1.6.2 Rezultatele cercetarilor

Cercetarile au fost efectuate pe trei reductoare de tip 2K—H cu rapoar-
tele de transmitere ¢ = —324, —144, —13,5 (in doua variante de executie) si
pe un reductor K—H—V cu raportul de transmitere i = —30 [8, 9]. Nivelul
puterii sonore in octava si al celei corectate in functie de sarcina si turatii
pentru reductoare 2K —H sunt prezentate in figurile 5.34-5.37. Analiza
graficelor din figurile 5.34-5.35 arata ca nivelul corectat al puterii sonore la
aceeasi turatie nu depinde practic de momentul de torsiune transmis. insé,
majorarea turatiei cu 500 min~—! conduce la cresterea nivelului de zgomot
cu 3—5dBA. Caracterul varierii nivelului corectat de zgomot pentru toate
reductoarele este aproximativ acelasi.

In figurile 5.36-5.37 sunt prezentate nivelele in octava ale puterii acustice
in functie de turatia arborelui conducator al reductorului la momentul de
torsiune nominal T' = 250 Nm. Diagramele zgomotului certifica faptul ca



270 5 Cercetarea experimentala a caracteristicilor functionale

OCT 2 HE%5-79 QCT 2 HEMS5-79
Reductoare planetare Reductoare planctars
Lea Lra | I
4BA dBA | — - | S —]
85 3 | T
80 L
e
73
70 — i ! i ¢
65 == L
60 -—=="]
| | | | |
0 50 100 150 200 T, Nm

(a)

Figura 5.34. Puterea sonora corectata Lpa a reductoarelor 2K—H cu raportul
de transmitere —144 (a) si —324 (b) in functie de momentul de torsiune la diferite
turatii n: 1 — 1500, 2 — 1000, 3 — 500
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Figura 5.35. Puterea sonora corectata Lp 4 a reductoarelor 2K—H cu raportul de
transmitere —13, 5 in functie de momentul de torsiune la diferite turatii n: satelitul
este instalat pe rulmenti axiali (a), radiali-axiali (b), 1 — 1500, 2 — 1000, 3 — 500
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Figura 5.36. Puterea sonora in octave L, a reductoarelor 2K—H cu raportul de
transmitere —144 (a) si —324 (b) la diferite turatii n si sarcina nominale T = 250
(b, curbele 1 i 3) si T'=0 (b, curba 1); n: 1 - 1500, 2 — 1000, 3 — 500

toate reductoarele au doud varfuri de zgomot in gama de frecvente 200—
400 Hz si 1000—2000 H z, caracterizate de rigiditatea redusa a constructiei
reductoarelor la gamele de frecvente indicate.
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|
4000 f.Hz 63 50 1000 4000 f.Hz
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Figura 5.37. Puterea sonora in octave L, a reductoarelor 2K—H cu raportul de
transmitere —13, 5 la diferite turatii n si sarcini nominale 7' = 900 (b, curbele 1 si
3) si T' = 0: satelitul instalat pe rulmenti axiali (a), pe rulmenti radiali-axiali (b);
n: 1 — 1500, 2 — 1000, 3 — 500

o
I
T
=1
=)
=]
=

Rezultatele masurarii zgomotului in benzi de frecventa pentru reductoa-
rele K—H—V sunt prezentate in figura 5.38 (a) si se observa ca nivelul ma-
xim al puterii acustice pentru reductorul testat la turatia de n = 1500 min "
este 73dB la frecventa 250 Hz. In figura 5.38 (b) sunt prezentate nivelele
de zgomot emise de reductorul K—H—V la diferite frecvente de turatie cu
sarcina 7' = 900 Nm si fara sarcind, masurate pe scara A a sonometrului.
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Figura 5.38. Puterea sonora in octave (a) si corectatd (b) a reductorului pre-
cesional K—H-V la diferite turatii: n = 2000min~" — 1, 2; n = 1500 min~! —
3, 4; n = 1000min~' — 5, 6 si momente de torsiune: T = 900 Nm — 1, 3, 5;
T=0Nm 2, 4,6

5.1.6.3 Caracteristicile inertiale, de rigiditate si de vibratii

Analiza de frecventa a vibratiilor reductoarelor a fost efectuata in gamele
de frecvente 0—200 Hz, 0—1000 H z si 0—2000 H z, cu latimea benzii analizei
de 0,5; 2,5 si, respectiv, 5 Hz. Caracteristicile inertiale, de rigiditate si de
vibratii obtinute au permis evidentierea frecventelor de rezonanta de baza
ale constructiei lor.

Analiza spectrogramelor prezentate in figura 5.39 demonstreaza ca toate
reductoarele testate se caracterizeaza printr-o rigiditate redusa, care se
manifesta la frecvente de rezonanta joase, Inregistrate pana la frecventele
de 40 — 70 Hz. Deosebit de nefavorabile in planul influentei asupra nivelului
de vibratii si zgomot al reductoarelor sunt frecventele de rezonanta aflate in
intervalul 150—1800 H z, deoarece 1n acest interval se afla sursele de vibratii
majore, cum ar fi frecventa de angrenare a dintilor.

In figura 5.40 sunt prezentate spectrogramele vibratiilor masurate pe
reductorul cu raportul de transmitere ¢ = —324 la turatiile de rotire a arbo-
relui condus n = 1000, 1500, 2000 min ' si sarcina constant 7' = 250 Nm,
iar in figura 5.41 — pentru momentele de torsiune T = 50, 100,200 Nm si
turatia constanta n = 1500 min 1.

Analiza spectrogramelor vibratiilor reductoarelor la diferite regimuri de
lucru, obtinute in gamele de frecvente 0—1000 Hz si 0—2000 H z, arata ca
spectrele respective pot fi prezentate ca actiunea suprapunerii armonicii
frecventei de rotire a arborelui motor si a componentelor de vibratie ale
angrenarii asupra caracteristicilor inertiale, de rigiditate si de vibratii.
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Cercetarile experimentale ale influentei fortelor excitante provocate de
miscarea sferospatiala a satelitului asupra emisiei de zgomot si spectrului de
vibratii au demonstrat ca aceste caracteristici ale transmisiilor precesionale
sunt comparabile calitativ cu cele ale transmisiilor planetare clasice.
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Figura 5.39. Caracteristicile inertiale, de rigiditate si de vibratii ale reductoarelor
2K—H cu rapoartele de transmitere i = —144 (a), i = —324 (b), i = —13,5 (c)
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Figura 5.40. Spectrogramele vibratiilor reductorului 2K—H cu raportul de
transmitere i = —324, T = 250 Nm si turatia n, min~1: 1000 (a), 1500 (b), 2000
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Figura 5.41. Spectrogramele vibratiilor reductorului 2K—H cu raportul de
transmitere i = —324 pentru frecventa de rotatii n = 1500 min~! si momentul de
torsiune 7' Nm: 50 (a), 100 (b), 200 (c)

5.2 Transmisii precesionale cu angrenaj dintat

5.2.1 Mostre de reductoare experimentale

Mostrele experimentale ale reductoarelor precesionale cinematice cu
angrenaj dintat AP, prezentate in figurile 5.42 si 5.43, au fost proiectate in
programul Solid Works avand in vedere asigurarea posibilitatii schimbarii
seturilor de roti ale angrenajului, executate din diferite materiale si cu
diferiti parametri geometrici din configuratia [Z, — 6, £1].

Reductorul precesional experimental prezentat in figura 5.42 (a) include
carcasa reductorului 1, capacul 2 pe care este montata roata dintata centrala
imobila 4, roata-satelit 5 instalatd in rulmenti pe arborele-manivela 3, roata
centrala mobila fixata pe arborele condus 6, montat in bucsa 7. Roata-satelit
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(b)

(d)

Figura 5.42. Mostre experimentale ale reductoarelor precesionale cu angrenaj
AP: vederea de ansamblu (a); imagini ale reductorului de tip 2K—H fabricat cu
sateliti din masa plasticd (b, ¢) si cu sateliti din metaloceramica (d, e)
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cu profilul dintilor in arc de cerc a fost fabricata prin turnare din masa
plastica Hostaform C 9021. Rotile centrale cu profilul dintilor convex/concav
nestandardizat au fost fabricate din otel 40 Cr prin procedeul G%5¢ cu
generarea danturilor prin rostogolire cu scula-disc profilat periferic in arc de
cerc si miscare sferospatiald. Materialul rotii-satelit si parametrii geometrici
al angrenajului sunt prezentati in tabelul 5.2, iar imaginile reductorului
asamblat si in desfasurare — in figura 5.42 (b, c).

Tabelul 5.2. Materialul rotii-satelit cu dinti in arc de cerc si parametrii geometrici
al angrenajului

Numairul dintilor Unghiul axoidei conice Raport de
Matcoal c : transmitere 7
Z Z ! % ) .
30 20 225 0 -57.0
31 20 22.5 0 -53.5
Hostaform C9021 30 42 =21 243 485
31 22 22.5 225 723
30 25 225 22,5 144
31 25 B 225 -124
30 20 225 0 57,0
31 20 225 0 =535
30 22 225 225 -78.8
Hostaform CO021M
31 22 22,5 225 -72.3
30 25 22,5 225 -144
31 25 22.5 225 -124
30 20 225 0 570
31 20 225 0 -53.5
Hostaform €90217F |30 = 225 223 7B
31 22 208 225 03
30 25 22.5 22,5 -144
31 25 225 225 124

In figura 5.42 (d, e) este prezentat reductorul precesional asamblat si
in desfasurare, dotat cu roata-satelit fabricata prin sinterizare din pulberi
metalice. Parametrii geometrici ai rotii-satelit, componenta pulberilor
metalice, particularitatile tehnologice si constructive ale angrenajului sunt
prezentate in capitolul 8, iar imaginile rotilor-satelit sinterizate — in figurile
5.44 (b) si 8.66 (a—d).

In figura 5.43 (a, b) este prezentat ansamblul modulului electromecanic
precesional de actionare a antenelor satelitilor geostationari, elaborat in
doua variante (i = —2115 si ¢ = —840) la comanda Institutului de Cercetari
Cosmice din Moscova. Conform proiectului, pentru cercetari experimentale
au fost fabricate mai intai mostrele modulelor precesionale prezentate in

figurile 5.43 (a, b), 9.48 (a-d) si 9.49 (a-c)*

4Secret de stat cu parafa “Uz de serviciu”.
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o105

Figura 5.43. Mostre experimentale ale reductoarelor precesionale cu angrenaj
AP: desen de ansamblu (a), vederea generald a mostrei modulului electromecanic
de actionare a antenelor satelitilor geostationari (b), desen de ansamblu (c)

Constructia, caracteristicile si principiul de functionare a reductoarelor
precesionale cu angrenaj AP sunt prezentate in capitolele ?? si ??. Para-
metrii angrenajului cu raportul de transmitere ¢ = —2115 sunt: numarul de
dinti 27 = 46, Zy = 47, Z3 = 46, Z4 = 45, raza mediana a axoidei conice
R, = 31,2mm, raza mediana a dintilor, r,,, = 1,7 mm, unghiul axoidei
conice § = 6°, unghiul de nutatie § = 1,4, multiplicitatea angrenajului
(Z1 — Z3) € = 61% si a angrenajului (Z3 — Z4) € = 56%. Constructia
reductorului si configuratia parametrilor asigura conjugarea dintilor cu
prestrangere garantata in ambele angrenaje cu geometria contactului in arc
de cerc—concava (fig. 5.44 a).

Rotile centrale au fost fabricate din otel 42 CrMoW C1, cu rectificarea
flancurilor dintilor prin tehnologia de generare prin rulare cu sculd precesio-
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Figura 5.44. Profilograma contactului K¢ox_¢y convex-concav al dintilor angre-
najului AP a modulului precesional de actionare a antenelor satelitilor geostationari:
Zy =45, Z3 =46, Ry, = 31,2mm, r, = 1,5mm, 6 = 1,4°, 6 = 6,0, ¢ = 56% (a)
si mostre de semifabricate ale rotilor-satelit sinterizate din pulberi metalice (b, c¢)

nala, descrisa in capitolul 8. Rotile-satelit au fost fabricate prin sinterizare
din pulberi metalice de marca PJV 2.160.24 (GOST 9849 — 86) cu incalzire
pana la temperatura de 900°C' in atmosfera de reducere cu carbon solid si
recoacere prin difuzie, care asigura duritatea flancurilor active ale dintilor
de 58 —62 HRC'. Arborele de iesire a reductorului, arborele-manivela pe
care este instalat electromotorul solar si corpul cuplajului de siguranta
(fig. 5.43 a) au fost fabricate din titan, iar carcasa — din aliaj Al Si 1
MgMn, tratat la suprafata prin anodare.

Pentru asigurarea ungerii suprafetelor flancurilor dintilor in conditii
cosmice vidate, a fost utilizat lubrifiantul solid MoSs, impregnat prin
presiune in microporii corpului rotii-satelit din metaloceramica.

In conformitate cu caietul de sarcini elaborat de Institutul de Cercetéri
Cosmice din Moscova a fost redactatd documentatia tehnica a modulelor
electromecanice experimentale in doua variante constructive: ¢ = —2115 si
1 = —840. Piesele originale ale mostrelor experimentale au fost fabricate
la Uzina Signal din Chisindu, rotile-satelit din pulberi metalice au fost
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confectionate prin sinterizare cu presare dubld, iar danturile rotilor centrale
cu profil convex/concav nestandardizat au fost generate prin tehnologia cu
scula precesionala in Laboratorul Tehnologii Moderne al UTM.

In figura 5.43 (c) este prezentat desenul de ansamblu al reductorului
precesional cinematic cu angrenaj A” cu destinatie generala. Reductorul
include carcasa 1, capacul 2 pe care este montata roata centrala fixa 3,
roata-satelit 4 cu doua coroane dintate laterale 5 si 6, roata centrala mobila
7, fixata pe arborele condus 8 montat in bucsa 9. Corpul rotii-satelit 4 cu
coroanele dintate 5 si 6 este turnat din masa plastica, fiind armat la centru
axial cu arborele-manivela 10, instalat in rulmentii 11 si 12.

Excentricul 13 este instalat in capacul 2 in rulmentii 14, amplasati
coaxial cu arborele motorului electric (nu este prezentat). Excentricul
13 este dotat lateral cu lacasul de asezare a rulmentului 11, amplasat cu
excentricitate si coaxial cu roata-satelit 4, astfel incat formeaza cu axa
centrala a reductorului unghiul de nutatie 6.

La rotirea arborelui motorului electric prin intermediul excentricului
2, miscarea de rotatie se transforma in miscare sferospatiald a rotii-satelit
sustinute de rulmentul sferic 12 cu unghiul de nutatie 6, angrenand dintii
coroanelor satelitului 5 si 6 cu dintii rotilor centrale fixa 3 si mobila 7.

Roata-satelit este fabricata prin turnare din masa plastica, iar rotile
centrale — prin sintetizare din pulberi metalice. Geometria contactului
dintilor este convex-concava, cu profilurile dintilor rotii-satelit in arc de
cerc iar a rotilor centrale — convex/concav. Configuratia parametrica a
angrenajului este: numarul dintilor Zy = 30, Zy = 31, Z3 = 25, Z, = 24,
raza mediana a axoidei conice R,, = 25mm, raza mediana a dintilor cu
profil in arc de cerc r,, = 2mm, unghiul de nutatie § = 3,5°, unghiul
axoidei conice § = 22,5°.

5.2.2 Randamentul mecanic si emisia de zgomot. Metodologia
cercetarii, standuri si rezultate

5.2.2.1 Randamentul mecanic si emisia de zgomot

Fluxurile principale ale pierderilor de putere, care determina randamen-
tul mecanic in reductoarele precesionale cinematice, sunt pierderile energe-
tice In angrenaj, in reazemele arborelui-manivela si arborelui de iesire. Din
analiza vitezelor liniare ale contactului dintilor angrenati a fost stabilit ca
in angrenajul precesional dintat intre flancurile dintilor predomina miscari
relative cu alunecare. In acest caz, angrenajul precesional reprezinta un
tribosistem de alunecare cu rostogolire caracterizat prin pierderi energetice
relativ mai ridicate pentru invingerea fortelor de frecare in contact.
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Din acest motiv, pierderile principale de energie in reductorul precesional
se produc in zonele de contact dintre dintii conjugati ai rotilor centrale si
cei ai rotii-satelit. Cercetarile experimentale ale randamentului mecanic si
emisiei de zgomot au fost efectuate in laboratorul TM a UTM cu o serie
de prototipuri de reductoare precesionale de aceleasi dimensiuni de gabarit,
echipate cu roti centrale si roti-satelit executate din diferite materiale
rezistente la uzura cu frecare de alunecare si cu diverse forme geometrice
ale contactului dintilor, inclusiv cu diferiti lubrifianti si regimuri de ungere.
Remarca 5.2. Metodologia cercetarilor experimentale ale reductoarelor
precestonale cinematice este similard cu cea a reductoarelor precesionale de
putere, descrisa in sectiunile 5.1.8 st 5.1.6.

5.2.2.2 Standuri de cercetari experimentale ale parametrilor
functionali

Pentru cercetarea parametrilor functionali ai reductorilor precesionale
cinematice au fost elaborate si fabricate standuri de incercari prezentate in
figurile 5.45-5.47.

Standul prezentat in figura 5.45 (a) include reductorul precesional 5
supus testarilor, cuplat cu motorul electric 2 si frana electromagnetica 6 prin
intermediul cuplajelor elastice 4. La capatul din spate al arborelui motorului
electric este montat traductorul de turatie 1, iar pe reazemele motorului
si ale franei electromagnetice sunt instalate traductoarele 3 de masurare
a momentelor de torsiune la intrare in reductor si la iesire. Comanda cu
motorul electric 2 si frana electromagnetica o, a standului de incercari,
inclusiv colectarea informatiei, sunt efectuate prin intermediul blocului de
colectare a datelor 10, conectat la calculatorul 9.

Standul asigura efectuarea testarilor pentru determinarea randamentului
mecanic si a nivelului de vibratii si de zgomot la diferite regimuri de incarcare,
cu variatia turatiilor la arborele de intrare in limitele n = 500—2000 min "
si a momentului de torsiune la arborele de iesire in limitele 7' = 0,2—50 Nm.

In figurile 5.45 si 5.46 sunt prezentate standurile specializate pentru
cercetarea experimentala a pierderilor energetice totale in reductorul prece-
sional, iar in figura 5.47 sunt prezentate vederile reductorului precesional
cinematic 2K —H in ansamblul nodului experimental (a) si motoreductorului
precesional 2K —H pentru actionarea antenelor satelitilor stationari (b).

Cercetarile experimentale ale parametrilor functionali ai motoreduc-
torului precesional de tip 2K—H pentru actionarea antenelor modulelor
satelitilor geostationari, prezentat in figura 5.47 (b), au fost efectuate con-
form protocoalelor de Incercari ale beneficiarului pe standurile experimentale
prezentate in figura 5.46 pentru testarea randamentului mecanic si a mo-
mentului de pornire (reductorul a fost actionat prin electromotorul propriu,
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(b)

Figura 5.45. Stand pentru cercetarea experimentala a parametrilor functionali
ai transmisiilor precesionale cinematice cu angrenaj AP schema (a), vederea de
ansamblu (b)

Figura 5.46. Stand pentru cercetarea pierderilor mecanice in transmisiile prece-
sionale cinematice cu angrenaj AP
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alimentat cu energie electrica printr-un convertor). Pentru testari suplimen-
tare a motoreductorului (fig. 5.47 b) au fost utilizate standurile prezentate
in figura 5.22 (c) — pentru testarea preciziei cinematice (standul este dotat cu
un traductor cu precizia cinematica +3 sec. unghiulare) si in figura 5.27 (b) -
pentru testarea rigiditatii torsionale si a jocului in angrenaj.

(b)

Figura 5.47. Reductor precesional cinematic de tip 2K—H 1n ansamblul expe-
rimental (a) si motoreductorul precesional de tip 2K—H cu motor alimentat cu
energie solard fotovoltaica pentru actionarea antenelor satelitilor geostationari (b)

5.2.2.3 Rezultatele cercetarilor

Randamentul mecanic. In baza rezultatelor experimentale obtinute
pe mostre de reductoare precesionale cinematice cu diferite configuratii ale
parametrilor geometrici ai angrenajului si cu diverse seturi de roti centrale
si roti-satelit (fig. 5.48), a fost stabilit faptul ca la cresterea raportului de
transmitere de la ¢ = —72,3 pana la i = —144, randamentul scade cu circa
25%. Majorarea in salt a randamentului mecanic pentru frecventa de turatii
de 2000 min~—! a arborelui de intrare si la solicitari cu sarcina de 0,6 Nm
se explica prin realizarea regimului fluid de ungere in zonele de contact
ale suprafetelor dintilor. La variatia turatiilor arborelui de intrare de la
1000 m4n~! pana la 2000 min~!, in conditii de incircare cu sarcini nominale,
randamentul reductorului creste cu aproximativ 20%. Aceste rezultate
se afla in deplina concordanta cu rezultatele cercetarilor coeficientului de
frecare in cuplele cinematice executate din aceleasi cupluri de materiale.

Nivelul de zgomot. Nivelul de zgomot a fost masurat cu sonometrul
Bruel Kjaer Type 2250 LYGHT, dotat cu produsul program FVALUATOR
7820. Rezultatele cercetarii nivelului de zgomot in reductoarele precesionale
cu rapoarte de transmitere ¢ = —72,3 si ¢ = —144, pentru diferite turatii ale
arborelui de intrare, sunt prezentate in figura 5.49. Analiza spectrogramelor
de zgomot demonstreaza ca la diferite rapoarte de transmitere, nivelul de
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Figura 5.48. Randamentul mecanic al transmisiei precesionale cinematice cu
prestrangere in angrenaj: i = —72,3 (a) si i = —144 (b)

zgomot este relativ redus si constituie 35 — 40dB, fapt ce se explica prin
angrenarea multipara a dintilor si utilizarea rotilor dintate din masa plastica,
care au o capacitate pronuntata de atenuare a zgomotului.
Caracteristicile functionale ale motoreductorului precesional de tip
2K—H pentru actionarea antenelor satelitilor geostationari (fig. 5.43 a, b),
determinate prin testari experimentale [8, 9] in conformitate cu protocoalele
de Incercari ale beneficiarului la standurile specializate, sunt urmatoarele:

— puterea la arborele motorului solar 80 W;
— raportul de transmitere ¢ = —2115;

— randamentul mecanic n = 60%;

— precizia cinematica 40”;

— puterea acustica 60—75dBa;

— momentul de pornire 0,006 Nm;

— rigiditatea torsionala 1,1 - 10° Nm/rad.
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Figura 5.49. Analiza nivelului de zgomot in transmisia precesionala cinematica:

i=-72,3 (a)sii=—144 (b)

Dupé aprobarea caracteristicilor functionale, au fost fabricate si asam-
blate exemplarele de bord ale motoreductoarelor precesionale cu rapoartele
de transmisie ¢ = —2115 si ¢ = —840, conform ansamblului prezentat in
figura 5.43 (a).

Remarca 5.3. Cercetarile experimentale ale reductoarelor precesionale de
putere s-au efectuat cu mostre experimentale si prototipuri industriale cu
angrenaje AP si AP si angrendri Agx-cv: AgX_R, AgX_CV st Agv-cv cu
regimuri de functionare de reductor, multiplicator sau diferential.

Remarca 5.4. Cercetarile experimentale ale reductoarelor precesionale
cinematice s-au efectuat cu mostre experimentale si prototipuri industri-
ale fabricate in cadrul contractelor economice cu angrenaje dintate AP in
angrendri AgX_R, Agx-cw Agv-cv cu profiluri convex/concave si con-
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cav/concave cu roti fabricate prin turnare cu injectie sub presiune din mase
plastice si prin sinterizare cu presare din pulberi metalice.

Remarca 5.5. Cercetarile experimentale au permis determinarea valorica
a factorilor de sarcina kg, kgp st kgy in angrenajele precesionale de tip
K—H-V si 2K—H cu profilul convex/convav variabil al dintilor in contact
Kox.ov, Kox-r, Kovov si Koy oy

Remarca 5.6. Cercetarile experimentale au cuprins determinarea tuturor
caracteristicilor functionale definitorii ale nivelului tehnic conform normelor
st standardelor de produs ale reductoarelor, inclusiv determinarea caracteris-
ticilor functionale unice ale transmisiilor precesionale exploatate in conditii
extreme, spre exemplu, la presiuni hidrostatice inalte si temperaturi joase,
in spatii vidate etc.
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CRITERIILE CAPACITATII DE
FUNCTIONARE SI DE CALCUL AL
TRANSMISIILOR PRECESIONALE

6.1 Deteriorarea angrenajelor

Calculul de rezistenta a angrenajelor are drept scop sa preintampine
deteriorarea acestora. Cauzele ce conduc la deteriorarea angrenajelor pot
fi erorile In proiectare sau in fabricatie, exploatarea incorecta sau apli-
carea unor tehnologii necorespunzatoare de tratament termic al pieselor
componente.

Procesul ciclic si pulsator de transformare a miscarii si de transmitere a
sarcinii In angrenaje este Insotit de o multitudine de factori variabili in timp,
care supun rotile dintate, arborii, lagarele, asamblarile interne diferitor
forme de deteriorare.

Ruperea dintilor, cauzata de oboseala materialului sau de suprasarcinile
care apar In angrenaj, este cea mai periculoasd forma de deteriorare a
danturii, deoarece bucatile rupte din dinti pot defecta alte organe de masini
din transmisie.

Ruperea dintilor prin oboseala este principala cauza de deteriorare
a flancurilor active ale angrenajelor executate din otel cu duritate mare
(> 45 HRC'). Actiunea repetata a sarcinii din angrenaj are ca efect soli-
citarea dintelui cu forte si momente variabile dupa un ciclu pulsator sau
alternant simetric.

Variatia ciclica de la zero la valoarea maxima a tensiunii de incovoiere
or conduce la oboseala materialului si la aparitia unor microfisuri la baza
dintelui, pe partea fibrelor intinse, favorizata si de concentratorul de ten-
siuni reprezentat de raza de racordare a dintelui la corpul rotii. In timp,

287



288 6 Criteriile capacitatii de functionare si de calcul

microfisura se mareste si reduce sectiunea de incastrare a dintelui la corpul
rotii, ducand la ruperea acestuia. Linia de rupere a dintelui de regula are o
inclinare diferita de la roata la roata, valoarea medie a acesteia fiind de 30°
fata de orizontala.

Este cunoscut faptul ca in domeniul vitezelor mici si medii (< 30—40m/s)
pentru rotile nedurificate HB < 3500 MPa, efectul care se manifesta prepon-
derent primul este oboseala de contact al flancului dintelui, fenomen cunoscut
sub denumirea de piting. In cazul rotilor durificate (HB > 3500 MPa),
rezistenta la piting este mai ridicatd, ceea ce produce — ca factor de
distrugere — ruperea la baza dintelui prin oboseala la incovoiere.

Pitingul, manifestat prin ciupirea flancurilor active ale dintilor, este
o forma de deteriorare prin oboseala de contact a stratului superficial
al dintelui. Ciupirea este principala cauza de deteriorare a angrenajelor
executate din oteluri cu duritate redusa si care functioneaza bine unse, in
carcase 1nchise.

In zona de contact dintre dinti apar atat tensiuni normale cat si tensiuni
tangentiale variabile dupa un ciclu pulsator. Incircarea dintilor produce
totodata si o deformatie a statului superficial de pe flancurile dintilor in
contact. In timp, dupd un numér de solicitiri, materialul dintilor oboseste
si determina aparitia unor microfisuri de oboseald pe suprafetele flancurilor
active.

Desi rotile durificate permit la aceleasi dimensiuni solicitari mai mari
ca urmare a cresterii rezistentei la piting, tehnologia de fabricatie este
mai scumpa si mai complexa, deoarece include si un tratament termic de
durificare a flancului (calire superficiala) cu nitrurare sau cementare. Aceste
tratamente trebuie sa fie urmate de operatii de rectificare a danturii, care
sunt scumpe si putin productive. La rotile nedurificate se aplicd numai
tratamente termice de normalizare si imbunatatire.

Astfel, pentru rotile nedurificate pericolul principal de distrugere este
oboseala de contact a flancului dintelui, iar rotile durificate sunt afectate
de oboseala de incovoiere la baza dintelui.

Pentru evitarea deteriorarii prin piting, trebuie ca tensiunea efectiva de
contact o, sa fie mai mica decat limita admisibila la solicitarea de contact
0y, 1ar pentru evitarea distrugerii prin oboseala de incovoiere, e necesar ca
tensiunea efectiva de Incovoiere o, sa fie mai mica decat limita admisibila
la incovoiere o, , deci In ambele cazuri trebuie sa se respecte conditiile de
admisibilitate:

<o

F=Ypp:

Calculul angrenajelor clasice se bazeaza pe o solicitare de incovoiere si pe
una de oboseala, facandu-se ulterior verificarea la gripare si la suprasolicitari.
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Din prima inegalitate se calculeaza distanta dintre axe, iar din a doua rezulta
modulul danturii rotilor angrenate.

Calculul la solicitarea de presiune de contact se efectueaza pe baza
modelului lui Hertz de determinare a tensiunilor de contact maxime, pe
baza teoriei elasticitatii, pentru doua corpuri solicitate static de o sarcina
normala, prin asimilarea celor doi dinti In contact, in sectiune normala, cu
doi cilindri cu razele de curbura egale cu cele ale dintilor in punctul de
contact.

Corelarea modelului hertzian de calcul cu situatia reala a dintilor in
angrenare pe cand se face prin admiterea unor conditionalitati restric-
tive, considerate prin corectarea tensiunilor admisibile utilizate in calculul
angrenajelor la presiune de contact, dupa cum urmeaza:

— Contactul hertzian nu presupune miscare relativa intre cilindrii in
contact, pe cand contactul real dintre dintii rotilor dintate este carac-
terizat prin miscare relativa; pentru corectarea modelului de calcul se
introduce factorul de viteza Zy in calculul tensiunilor admisibile.

— Cei doi cilindri ai modelului hertzian sunt considerati perfect netezi, pe
cand flancurile active ale dintilor rotilor au o anumita rugozitate Zp (in
unele cazuri - poligonalitate), dependenta de tipul prelucrarii aplicate
rotilor. Corectarea modelului de calcul se face prin introducerea
factorului de rugozitate Zg in relatia de calcul a tensiunii admisibile.

— Modelul hertzian presupune contactul direct intre cilindri, spre de-
osebire de situatia reala a dintilor in angrenare, cand intre flancuri
exista pelicula de lubrifiant. Modelul se corecteaza prin introducerea
factorului de lubrificatie Z1, in relatia tensiunii admisibile la solicitarea
de presiune de contact.

Trebuie de mentionat si faptul ca spre deosebire de contactul hertzian,
care este analizat pentru cazul sarcinilor statice, contactul real dintre dintii
rotilor este caracterizat de sarcini variabile specifice functionarii angrenajelor.
Aceasta diferentiere este evidentiata in calcul prin multiplicarea sarcinii
nominale F;, cu factorii dinamici exterior k4 si intern ky .

Forta normala F;, care incarca un dinte se poate considera distribuita
uniform pe lungimea [ a liniei de contact, intrucat sarcina nominald F;, a
fost multiplicata cu factorul de distributie neuniforma a sarcinii pe lungimea
de contact, kxg.

Celelalte ipoteze care stau la baza analizei modelului hertzian sunt
acceptate gi in calculul rotilor dintate:

— materialul este omogen si izotrop;
— deformatia materialului este elastica, fiind valabila legea lui Hooke;

— sarcina este normala, neglijandu-se fortele tangentiale si de frecare;
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— dimensiunile suprafetei de contact sunt mici in raport cu razele de
curbura ale suprafetelor in contact.

Conform modelului hertzian corectat, ca urmare a deformatiilor elastice
din zona de contact a flancurilor dintilor celor doua roti, sarcina se transmite
de la un dinte la cel conjugat nu prin contact liniar, ci printr-o suprafata
cu latimea 2a (fig. 1.35); ca urmare, tensiunile normale o, care apar sunt
distribuite eliptic pe latimea de contact [3]. Valoarea maxima a acestei
tensiuni este data de relatia lui Hertz, pentru angrenaje rescrisa sub forma

oy =2

Y

Fn
Ly

D=

in care

1

1—y12 1—1/22
7T< B + &,

reprezinta factorul de elasticitate a materialului, dependent de modulele
de elasticitate ale materialelor rotilor Ej o si de coeficientii de contractie
transversala v o.

Curbura redusa 1/p a suprafetelor active ale flancurilor perechii de dinti
maximal solicitatd cu forta normala F;, se determina in functie de razele de
curbura ale suprafetelor de contact p;2 in sectiunea normala cu relatia:

1 1 1

—= 4 =

p P P2
unde semnul “+” este pentru suprafete cu contact exterior convex-concav;
semnul “—” este pentru suprafete cu contact interior convex-concav.

6.2 Aspectele si cauzele deteriorarii flancurilor dintilor in
angrenajul precesional

In angrenajul precesional AP cu angrenare dinte — rold, dintele si rola
formeaza o cupla superioara de rostogolire, iar rola este elementul cine-
matic pasiv. In acest caz, termenul functionarii angrenajului va depinde
de forta de frecare din contactul dinte - rold, al carei moment pune in
miscare elementul condus. In acest caz, rostogolirea rolei este insotitd de o
alunecare neesentiala, provocata de momentele de rezistenta la rostogolire,
de rezistenta rotirii pe axa si fortele de inertie (fig. 6.1). Aceasta alune-
care poate fi fortata ca rezultat al interactiunii fortelor interioare si celor
exterioare din cupla cinematica.
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e

Figura 6.1. Interactiunea dinte — rold in angrenajul precesional AZ

Conform [173, 174], alunecarea diminueaza considerabil numarul admi-
sibil al ciclurilor de lucru de solicitare pulsatorie a contactului cuplei superi-
oare, implicit reduce termenul functionarii acestuia. Contactul suprafetelor
cuplelor superioare cu rostogolire insotit de alunecare este supus uzurii
ca urmare a deformarii, curgerii plastice si exfolierii stratului superficial,
precum si de ciupirea de contact (piting). Primul tip de deteriorare a
suprafetelor de contact este caracteristic in cazul duritatii suprafetei sub
45 HRC' al doilea — in cazul duritatii suprafetei de peste 45 HRC.

Influenta pitingului a fost apreciata de un sir de cercetatori [194, 207,
209, 191, 161, 152]. In contactul dintilor cementati inalt solicitati care
functioneaza cu ungere, in conditiile in care tensiunile in contact depasesc
considerabil limita rezistentei la contact, pot aparea microfisuri in adancime.
In asemenea caz, uzura mecanica poate duce la iesirea acestor microfisuri
la suprafata. Ciupirea de contact care se incepe poate provoca distrugerea
progresiva a straturilor superficiale. Pentru materiale mai moi ale rotilor
dintate, punctul cel mai solicitat se afla mai aproape de suprafata, de aceea,
in urma uzarii mecanice a suprafetelor de contact, se inlatura stratul in
care se formeaza microfisurile. Aceasta va contribui la o marire oarecare a
termenului de functionare a angrenajului.

Incercirile efectuate pe angrenaje precesionale au aratat ca pentru
cuplele cinematice superioare ale acestora cele mai caracteristice deteriorari
sunt uzura suprafetelor de contact dinte - rola la duritatea mai mica de
45 H RC i pitingul la duritatea de peste 45 HRC. Au fost supuse testarilor
doua angrenaje simultan.

In primul angrenaj, rolele i roata-satelit au fost executate din otel
40Cr10 (40 X) (40 —45 HRC'). Al doilea angrenaj a fost executat din otel
20 CrMp4 (20 X HP) cu adancimea stratului cementat dupa rectificare de
1,2 um, duritatea 50—55 H RC'. Ambele angrenaje au fost lubrifiate prin
scufundare in baia cu ulei TAD-17.
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Primul angrenaj a fost incercat pe standul reprezentat in figura 6.11 (d),
iar al doilea — pe standul din figura 6.11 (f). Totodata, a fost incercat
un angrenaj cu role din otel 102Cr6 (IIX-15) (58 —62 HRC'), utilizat
in reductorul inalt solicitat al complexului de extragere a zacamintelor
feromanganice de pe fundul Oceanului Planetar (fig. 6.11 b).

h, um

p =
10 i
o Ik

/

Figura 6.2. Dependenta uzurii rolelor din otel 40X de numarul de cicluri

2,7 5,4 8,1 N 10’ cicluri

Uzarea rolelor a fost verificata peste Nj, = 2,7-107, 5,4-107, 8,1 - 107
si 1,8 - 107 cicluri de solicitare (fig. 6.2). Pentru determinarea uzurii a fost
utilizata metoda gravimetrica, conform careia rolele se cantareau pana
si dupa incerciri pe cantarul analitic VLA-200M cu precizia 40, 1mg.
Conform pierderii masei rolei, se determina valoarea uzurii liniare h. Inainte
de cantarire, rolele se curatau de impuritati prin spalare in benzina si
white—spirit. Precizia de masurare pe cantarul V LA-200-A la recalculare
de la valoarea gravimetrica a uzurii la cea liniara constituia 41,4 um.

Uzura dintilor rotii-satelit a fost determinata prin compararea formei
geometrice a profilurilor dintilor pana si dupa incercari. Diagramele distri-
buirii uzurii pe profilul dintelui s-au inregistrat prin metoda de scanare a
suprafetei cu ajutorul profilometrului electronic KCP—01. Rugozitatile
R, ale suprafetelor active s-au masurat cu profilometrul Taylor Hobson
FormTalySur 50 cu precizia de 0,4 um/50 mm. Precizia metodei pentru
conditiile mentionate constituia £3 um.

Conform testelor efectuate, uzura pe inaltimea dintilor este aproximativ
uniforma. Datorita acestui fapt, forma geometrica a dintelui nu se schimba
pe parcursul functionarii transmisiei, spre deosebire de angrenajul in evol-
venta, in care uzura dintilor conduce la micsorarea considerabild a curburii
dintilor racordati, in special in zona polului angrenarii. In angrenajul prece-
sional, forma profilului dintelui se pastreaza pe parcursul uzurii lui, deci si
raza de curbura echivalenta raméne constanta.

S-a constatat cd, datorita particularitatilor conjugarii profilurilor dintilor
in angrenajul precesional — geometria initiala a flancurilor, deci gi interactiunea
lor — masura uzurii nu se schimba. Datorita acestui fapt, caracteristicile: pre-
cizia cinematica, vibroactivitatea, multiplicitatea angrenarii si functionarea
lina — se schimba esential.
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Zone afectate de piting

Figura 6.3. Role din angrenajul precesional A® fabricate din otel 40 Cr10, cu
duritatea 40 —45 H RC' dup4 solicitarea cu 1,08 - 108 cicluri sarcina pulsatorie

In figura 6.3 sunt prezentate rolele angrenajului precesional din otel
40 Cr10 cu duritatea 40—45 HRC, testate dupa 1,08-108 cicluri de solicitare.

Conform rezultatelor incercarilor, rola are uzura maxima, fiind element
pasiv in cupla de clasa superioara. Pentru calculul termenului de functionare
angrenajului, este necesar sa cunoastem valoarea intensitatii uzurii rolelor,
care se determina prin relatia:

dh h
=45~ 5

unde h este adancimea stratului uzat al rolei peste un numar determinat de
cicluri de solicitare; S — drumul de frecare.

Pentru rolele din otel 40 Cr10 (40X ) cu duritatea de 40—45 HRC' la
ungere cu ulei TAD-17, sarcina specifica ¢ = 127 N/mm , intensitatea medie
a uzurii a constituit I,,, = 2, 58 - 1078. In baza rezultatelor incercirilor
efectuate a fost elaborata metoda de calcul al angrenajului precesional la
uzura — pentru duritatea de pana la 45 HRC' [8, 9.

In cadrul cercetirilor experimentale la piting s-a constatat ca In angrena-
jul precesional cu role fabricate din otel 20 CrMy4 (20X HP) cu duritatea
de 50—55 HRC', primele ciupituri pe role apar dupa Nj, = 1,2 - 10° cicluri
de incarcare cu sarcina (fig. 6.4 a), dupa care fenomenul se inteteste. Pre-
lungirea testarilor experimentale la piting pina la 1,4 - 10? cicluri pulsatorii
a condus la intensificarea deteriorarii suprafetelor de contact al rolelor pana
la starea prezentata in figura 6.4 (b). In figura 6.5 este prezentati starea
suprafetelor rolelor din otel 102 Cr6 (IIIX-15) cu duritatea de 58—62 H RC,

(6.1)
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afectate de piting dupa 1,4 - 10? cicluri pulsatorii. Cercetirile experimentale
la uzura si piting au fost efectuate pani la 1,4 - 10° cicluri de incarcare,
iar pentru reducerea timpului si a costului, intr-un singur angrenaj au fost
montate role conice fabricate din diferite materialele (40 Cr10, 20 CrMp4 si
102 Cr6) si cu prelucrari chimico-termice diferite.

(b)

Figura 6.4. Evolutia deteriorarii prin piting pe suprafata rolelor din otel 20 CrMy4
(20 X HP) cu duritatea de 50 —55 HRC' (cementate) dupa N, = 1, 2-10° (a) si
dupa 1,4 - 102 (b) cicluri de solicitare cu sarcina pulsatorie

Datorita specificului geometriei formei flancurilor dintilor cu profil con-
vex/concav, caracterizat prin valori mici ale raportului inaltimea dintelui
catre pasul acestora (grosimea dintelui la incastrare in dantura rotii), nu
este oportun calculul angrenajului precesional la distrugere prin oboseala
de incovoiere.

Figura 6.5. Starea suprafetei rolelor din 102Cr6 (IIIX-15) cu duritatea de
58 —62 HRC dupa Nj, = 1,4 -10° cicluri
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Analiza rezultatelor cercetarilor experimentale ale angrenajelor precesio-
nale a demonstrat ca deteriorarea suprafetelor active ale cuplelor cinematice
de clasa superioara dinte — rold este cauzata preponderent de fenomenul
piting, localizat pe suprafata conica a rolelor.

De aceea, calculul de rezistenta a angrenajului precesional se bazeaza
pe preintampinarea depasirii tensiunilor efective de contact, in raport cu
tensiunile admisibile de contact calculate pentru cuple cinematice de clasa
superioara cu prezenta frecarii cu alunecare.

6.3 Cinematica si geometria contactului in angrenajul mul-
tipar

6.3.1 Alunecarea din angrenare

In angrenajul precesional cu diferenta numarului de dinti a rotilor
conjugate de +1, pentru a exclude alunecarea din contact ca o componenta
cinematica a procesului de transformare a miscarii, este necesar ca unul
dintre dinti sa reprezinte o cupla cinematica superioara de rostogolire. Astfel,
in angrenajul AP alunecarea din contact se substituie prin rostogolire, rola
fiind elementul pasiv.

In acest caz, durata de functionare a angrenajului A® va depinde de
forta de frecare din contactul dinte - rola, al carei moment pune in miscare
de rotatie elementul condus (pasiv) al cuplei cinematice (fig. 6.1). La un
ciclu de precesie a satelitului, contactul dintilor se va produce cu rostogolire
cu prezenta unei alunecari variabile relative in contact. Marimea alunecarii
relative din fiecare contact dinte — rola depinde de momentul de rezistenta
rostogolirii, de rezistenta rotirii pe axa si fortele de inertie ale rolei, in
fond relevand rezultatul interactiunii fortelor interioare si celor exterioare
in cupla cinematica. Analiza rezultatelor cercetarilor consacrate studiului
problemelor de contact [212] demonstreaza ca existenta a doar 10% de
alunecare in contactul cuplei superioare de rostogolire reduce de 1000 de
ori termenul ei de functionare ca urmare a deformarii, curgerii plastice,
exfolierii stratului superficial, precum si a fenomenului pitingului.

De aceea, calculul de rezistenta a angrenajului precesional dinte - rola se
rezuma la determinarea tensiunilor efective de contact o, si la compararea
lor cu limita admisibila J;Ip, apreciata cu considerarea prezentei In contact
a cuplei cinematice de clasa superioara cu rostogolire si alunecare din
conditia 0, < o7, .

Prin testari experimentale a fost apreciat gradul de influenta a alunecarii
din cuplele cinematice asupra limitei de rezistenta la contact cu rostogolire
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o Hp, exprimata prin relatia

! —Vau/K:
o =0 (0, 98 + 0,72 ¢ Vat/ 3) , (6.2)
unde o, sunt tensiunile admisibile la rostogolirea purd, V,; este viteza de
alunecare si K3 — coeficient adimensional, care pentru otel are valoarea 30,5.

Viteza de alunecare V,; din cupla cinematica superioard poate fi deter-
minata cu ajutorul relatiei:

fma:}:

Va = K1 In fmaz + k/rmr - ]\47“/7“m7"F‘n7 (63)
unde K este coeficientul ce caracterizeaza conditiile de functionare a cuplei
cinematice superioare, proprietatile fizico-mecanice ale materialelor si alti
parametri care nu pot fi inclusi in calcul separat. In cazul angrenajului
precesional acest coeficient tine cont de alunecarea fortata si de conditiile de
ungere. Pentru conditiile de functionare ale angrenajului studiat K7 = 2,463,
fmaa este coeficientul maxim de frecare pentru materialele cuplei in conditiile
date de functionare, k este coeficientul frecarii de rostogolire, M, — momentul
fortelor de rezistenta care tine cont de frecarea dintre rola si axa si pe
suprafata frontald a rolei, r,,, — raza rolei in sectiunea mediana si F;, este
forta normala in cupla cinematica superioara.

Momentul fortelor de rezistenta a rostogolirii rolei conice M, poate fi
exprimat prin relatia:

M, = M, + My + M., (6.4)

unde M, este momentul fortelor de frecare pe axa rolelor, M; — momentul
fortelor de frecare pe suprafata frontala a rolelor si M, — momentul de
rezistenta la rostogolirea rolei pe flancul dintilor.

Momentele fortelor de rezistenta la frecare pe axa rolelor M, si pe
suprafata frontala a rolelor My se determind din relatiile

iy = el ot ) 65)

F, fd
Ma: an 0’

unde F,, si Fy, sunt fortele normala si axiala aplicate rolei, f este coeficientul
de frecare de alunecare, d,, — diametrul rolei conice in sectiunea mediana,
dy — diametrul axei rolelor, iar F, = F,.cos 3, in care [ este unghiul de
conicitate al rolelor conice.

Momentul de rezistenta la rostogolirea rolei pe flancul dintilor

M. = F, k,

unde k este coeficientul de frecare la rostogolire.
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Luand in consideratie (6.4), expresia (6.3) va lua forma:

— fmal’
Var = Kiln fo fdo+0,5f (d 4+ dp) sinay, sin (6 + ') cosd’ (6:6)

dmr

unde ' este unghiul pozitiei liniei de contact a cuplei dinte - rola (a se
vedea sectiunea 6.5.2).

6.3.2 Multiplicitatea angrenarii si liniile de contact sumare

In transmisiile planetare precesionale (TPP), multiplicitatea angrenarii
dintilor reprezinta cea mai importanta caracteristica ce determina capacita-
tea lor portanta, precizia cinematica, masa si gabaritele, cerintele privind
materialul rotilor dintate s.a.

S-a demonstrat teoretic si experimental (a se vedea capitolele 3 si 6,
respectiv) ca in angrenajul precesional pot angrena simultan de la 60% pana
100% perechi de dinti. Multiplicitatea teoretica a angrenarii € depinde de
configuratia parametrica [Z, — 0, +1] a angrenajului.

In realitate numirul perechilor de dinti simultan angrenate mai depinde
inca de o multime de factori tehnologici si de exploatare, printre care:
precizia de executie si deformabilitatea danturilor rotilor si arborilor; carac-
terul dinamic al sarcinii i regimul de functionare a transmisiei; structura
cinematica a transmisiei; utilizarea elementelor flotante etc.

In acest context, capacitatea portanta a transmisiei precesionale depinde
de multiplicitatea angrenarii €%, exprimata prin lungimea sumara a liniilor
de contact Iy, ale dintilor conjugati concomitent Z., si se determina din
relatiile [8, 9]:

Z. = (2421) : 1%, Is, = Zb,, (6.7)
unde b, este lungimea de lucru a dintilor rotii centrale.

Din relatia (6.7) observam ca teoretic doar (Z4—1) /2 dinti simultan
angrenati cu rolele pe profilul activ transmit sarcina, iar restul dintilor
contacteaza cu rolele pe profilul pasiv.

Analiza rezultatelor cercetarilor experimentale efectuate au aratat ca
rolele conjugate cu profilul pasiv al flancurilor dintilor, chiar daca nu
participa la transmiterea sarcinii, ele contribuie la excluderea jocurilor
din angrenaj, la majorarea preciziei cinematice si a rigiditatii torsionale
a angrenajului, asigura amplasarea flotanta a satelitului precesional intre
rotile centrale imobila si mobila (structura 2K—H) s.a.
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6.3.3 Determinarea coordonatei pozitionarii perechii de dinti
maximal solicitate

Avand in vedere specificul transforméarii miscarii si transmiterii sarcinii
in angrenajul precesional si considerand angrenarea simultana multipara
a dintilor, este necesar sa identificim coordonata pozitionarii perechii de
dinti maximal solicitate cu sarcina, pentru care sa calculam tensiunile
efective de contact, tinand cont de conditia de admisibilitate o,,, < o/,
Pentru perechea de dinti maximal solicitata se elaboreaza algontmul calcu—
lului de proiect tinand cont de particularitatile constructiv-cinematice ale
transmisiilor precesionale.

Avand in vedere conditia si structura inegalitatii o, < U;ip’ perechea
de dinti aleasa pentru calcul trebuie sa posede raza de curbura redusa
minimala. Astfel, punctul de contact al dintilor in care aplicam rezultanta
fortei normale din angrenaj trebuie sa reprezinte presiunea de contact
maximala atribuita unei perechi de dinti. Din figura 6.6 este evident ca
la un ciclu de precesie fiecare pereche de dinti este solicitata cu sarcina
variabila de la F,, = 0 pana la F,, = max, in functie de faza de precesie prin
care trece perechea de dinti respectiva.

Analizand forma convex/concava a profilului dintilor rotilor centrale in
sistemul de coordonate & — ¢ (fig. 6.6), constatam ca unghiul de presiune
a,, (de forma a profilului dintelui rotii centrale) in orice punct de pe acesta
poate fi determinat din relatia:

fn — gn—l
Cn - gn—17

in care &, &n—1, Cn Si (n—1 sunt coordonatele punctelor n si n — 1 de pe
profilul convex/concav al dintelui rotii centrale.

oy, = arctg (6.8)

Caracterul repartizarii sarcinii intre perechile de dinti simultan angre-
nate a fost determinat experimental prin metoda tensometrica si verificat
in baza analizei CAE pe modele virtuale ale angrenajului precesional. Ana-
liza neuniformitatii distribuirii sarcinii intre dinti a permis sa se identifice
coordonatele perechii de dinti pe care este aplicata forta normalda maxi-
mala. Pentru angrenaje precesionale cu diferite configuratii parametrice
[Z4 — 6, £1], forta rezultanta maximala F,, de regula este aplicata pe secto-
rul profilului cu coordonatele n = 50 — 70, in cazul in care pasul dintilor pe
desfasurata este divizat in 300 de intervale egale.

Astfel, unghiul de presiune (de forma a profilului dintelui rotii centrale)
oy, In punctul de contact al dintilor cu coordonata n = 50 se determina din
relatia:
€50 — a9

Gso — Cag (6.9)

o, = arctg
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Figura 6.6. Determinarea coordonatei pozitionarii perechii de dinti maximal
solicitate cu sarcina

Conform relatiei (6.9) si luand in considerare ecuatiile (3.63) pentru
coordonatele n = 50—70 au fost calculate si construite dependentele un-
ghiului de profil al dintelui rotii centrale oy, = f (7,9, 6) pentru transmisii
precesionale cu regim de lucru de reductor (fig. 6.7) si de multiplicator
(fig. 6.8).

6.3.4 Curbura redusa si factorul de proportionalitate a razelor
de curbura a flancurilor conjugate

In angrenajul precesional, unghiul de profil al dintelui rotii centrale a,
in punctul de contact dinte - rola in care este aplicata forta rezultanta
maximala se alege din nomograme construite conform relatiei (6.9) in
functie de numarul dintilor Z ai rotii centrale, de unghiul axoidei conice &
si unghiul de nutatie 6. S-a constatat ca unghiul de conicitate al rolelor /3
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Figura 6.7. Dependenta unghiului de presiune al profilului dintelui rotii centrale
@, de numaérul de dinti Z; pentru diferite unghiuri ale axoidei conice ¢, relatia
numarului dintilor Z; = Z5 —1 (regim de reductor) si unghiul de nutatie: § = 1°30’
(a); 8 =2° (b); 6 =2°30" (c) si 6 =3° (d)
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Figura 6.8. Dependenta unghiului de presiune al profilului dintelui rotii centrale
a, de numarul de dinti Z; pentru diferite unghiuri ale axoidei conice 9, relatia
numérului dintilor Z; = Zs + 1 (regim de multiplicator) si unghiul de nutatie:
6 =1°30 (a); 6 =2°30" (b)

nu influenteaza asupra unghiului a,.

Pentru calculul la rezistenta a transmisiei precesionale este necesara
cunoasterea influentei asupra diametrului median al angrenajului a razei de
curbura redusa 1/p, a profilurilor dintilor conjugati, definita prin relatia:

1 1 1
LI (6.10)
Pe Pr Pd

in care p, = dg““ —raza de curbura a bolturilor conice ale coroanei satelitului
in sectiunea mediana, pg — raza de curbura a profilului dintelui rotii centrale
in sectiunea mediana.

Raza de curbura redusa a profilurilor flancurilor dintilor 1/p, (fig. 6.6)
este dependenta de coordonata punctului de contact n corespunzatoare
unghiului de precesie 1.

Deoarece in angrenajul precesional profilul dintilor rotilor centrale este
variabil, este variabila si raza de curbura redusa in contactul dinte - rola,
dependenta de configuratia parametrica [Z, — 6, +1]. La fiecare ciclu de
precesie a satelitului, rolele rotii-satelit contacteaza cu flancurile dintilor
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rotilor centrale in diferite zone ale acestora, formand contact convex-concav
sau convex-convex, considerat prin semnul “—” sau “+”.

Tensiunile hertziene efective oy din contactul perechii de dinti maxi-
mal solicitate cu sarcina Fj,;q, depind de forma geometrica a contactului,
considerata cu semnele “—” sau “4”, si de razele de curbura p, si pg a
flancurilor conjugate in zona cu coordonatele n = 50, ..., 70.

Pornind de la descrierea profilului flancurilor dintilor in sistemul de
coordonate ¢ — £ prin ecuatiile parametrice (3.63), raza redusa de curbura
poate fi exprimata prin coordonatele punctului de contact n al profilurilor
dintilor (, si &, si coordonatele (. si &. ale originii razei de curbura a
profilului flancurilor dintilor p4, atunci

pa =\ (En — €07 + (G — o). (6.11)

Pentru a determina coordonatele &, si (., descriem dreptele CB si C A
(fig. 6.6) prin ecuatiile

(e = —tgazd + 0, Cca = —tgai§ +a, (6.12)
_ gn - gnfl o £n+1 - gn
=T BTG (6.13)
2 2 2 2 2 2 2 2
b n+l Cn + §n+1 - §n7 _ Cn " Sn—1 + gn T Sn—1 6.14
2 (<n+1 - Cn) ¢ 2 (Cn - Cn—l) ( )

Prin egalarea ecuatiilor (6.12) determinam coordonata & a punctului
de intersectie C' ale dreptelor CB gi C A, ce reprezinta originea razei de
curbura a profilului flancurilor dintilor rotii centrale in punctul de contact
n, adica

a—>b

= (6.15)
tga; — tgas

&e

Inlocuind (6.15) in una din ecuatiile (6.12), determinim coordonata (.
a punctului de intersectie C' ale dreptelor CB si C' A din relatia:

_ btgag —atgas

Ce = (6.16)

tgag —tgaon

Substituind (6.15) si (6.16) in (6.11) si considerand relatiile (6.13) si
(6.14), determinam raza de curbura a profilului convex/concav al flancurilor
dintilor rotii dintate in punctul n, exprimat prin coordonatele a trei puncte
ale profilului (fig. 6.6).
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Pin = 2 [(gn - gn—l) (Cn—i—l - C”) -

2
+

{krfgﬂ—@ﬂﬁ—ﬁl+ﬁ—21%—

(Cn = Cn-1) (CZH -G+ §%+1 - 57%)
(£n+1 - gn) (Cn - Cnfl)]
(=) (B-C, +E -8 )+ (617)
2 [(En - fn—l) (Cn—i—l - Cn) -

(gn - gn—l) (Cr2z+1 — C?% + 5721-%1 _ 5721) —¢ ’
(Ent1— &n) (Gn — Ga1)] !

Relatia (6.17) exprima raza de curbura a profilului dintilor in punctul 7
dupa trei coordonate de pe profilul dintilor rotii centrale.

Pentru simplificarea calculului de proiect al angrenajului precesional,
introducem notiunea de proportionalitate v a razelor de curbura, exprimata
prin raportul razelor de curbura a profilurilor conjugate:

yPtr_ 185
pd g Bd
unde (4 este unghiul de cuprindere a profilului dintilor rotii centrale.
Introducerea coeficientului de proportionalitate v permite sa determinam
raza de curburd pg pentru orice diametru al rotii centrale folosind coraportul
razelor p, si pg determinat pentru diametrul concret al rotii centrale dupa
nomogramele prezentate in figurile 6.9-6.12.
Luand in consideratie v expresia (6.10) poate fi rescrisa in forma:

1:1<1ip’”> ~ 2w
Pe Pr Pd dmr

Coeficientul de proportionalitate v a fost calculat in functie de parametrii
geometrici ai configuratiei [Z, — 6, +1], pentru contactul dinte — rola in
punctul de contact cu coordonatele n = 50, ..., 70.

In figurile 6.9-6.12 este prezentata dependenta coeficientului de propor-
tionalitate v a razelor de curbura a profilurilor conjugate de numarul de
dinti ai rotii centrale Z1, de unghiurile axoidei conice d, conicitatii rolelor
B, de nutatie 0 si de relatia dintilor Z; = Zs — 1 sau Z; = Z3 + 1.
Remarca 6.1. Pentru alegerea coeficientului de proportionalitate v (a se
vedea figura 6.9) pe scara dintilor din gradatia numarului de dinti ai rotii
centrale Zy, ridicam o verticala pana la curba f (9, 5), din intersectia cu
care ducem o orizontald pand la intersectia cu curba f (B) din care ridicam
o verticald pand la intersectia cu axa £v, care indicd valoarea coeficientului
de proportionalitate v. Semnul “+7 sau “—” se atribuie in functie de traseul
parcurs spre identificarea valorii coeficientului v.

1/2

(6.18)
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Figura 6.9. Dependenta coeficientului de proportionalitate v de numarul dintilor
Z; la diferite unghiuri ale axoidei § = 0° si § = 15° (a), § = 22°30’ si 6 = 30° (b),
unghiuri de conicitate a rolelor § = 2° — 6° pentru unghiul de nutatie 8 = 2°30" si
relatia numarului de dinti Z; = Z; — 1
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Figura 6.10. Dependenta coeficientului de proportionalitate v de numarul dintilor
Z1 la diferite unghiuri ale axoidei § = 15° gi § = 22°30’, unghiuri de conicitate a
rolelor § = 2° — 6° pentru unghiul de nutatie 6 = 2° si relatia numarului de dinti
Zy=Jy—1
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Figura 6.11. Dependenta coeficientului de proportionalitate v de numarul dintilor
74 la diferite unghiuri ale axoidei § = 0°, § = 5° si § = 10°, unghiuri de conicitate
a rolelor 8 = 2° — 6° pentru unghiul de nutatie § = 2°30’ si relatia numarului de
dll’ltl Z1 = ZQ +1
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Zi1=14;72=13,6=0°; = 6°,0=2°
V= +0,057

|8=59|p=20
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Figura 6.12. Dependenta coeficientului de proportionalitate v de numarul dintilor
7 la diferite unghiuri ale axoidei § = 0°, 6 = 5° si § = 10°, unghiuri de conicitate
a rolelor 8 = 2° — 6° pentru unghiul de nutatie § = 2° si relatia numarului de dinti
Z1=Jy+1

6.4 Alegerea parametrilor geometrici ai angrenajului prece-
sional si a coeficientilor de sarcina kg, krys kry

In transmisiile precesionale, multiplicitarea angrenarii si forma profilului
dintilor sunt doua caracteristici variabile dependente univoc de configuratia
parametrica [Z, — 6, £1] a angrenajului. Din analiza interdependentei mul-
tiplicitatea angrenarii — forma profilului dintilor prezentata in capitolul 3.4,
(fig. 3.13 a, b), putem concluziona ca forma variabila a profilului dintilor
rotilor centrale determina multiplicitatea angrenarii acestora. S-a constatat
ca asupra multiplicitatii angrenarii si a formei profilului dintilor gradual
diferit ca sens influenteaza configuratia parametrica [Z, — 0, £1], adica un-
ghiurile de nutatie 6, axoidei conice d si de conicitate a rolelor conice j,
inclusiv numarul de dinti ai rotilor conjugate si relatia acestora. Una din
conditiile cinematice ipotetic impuse la sinteza angrenajului precesional cu
angrenare multipara este diferenta numarului de dinti ai rotilor conjugate,
care poate fi de doar +1, iar coraportul lor, spre exemplu, Z; = Zo — 1
favorizeaza functionarea transmisiei in regim de reductor, iar 71 = Z3 + 1 —
de multiplicator pentru aceiasi parametri ai configuratiei [Z, — 6, £1].

Cercetarile teoretice si cele experimentale efectuate au permis stabili-
rea gradului si a directiei influentei parametrilor configuratiei [Z, — 6, £1]
asupra multiplicitatii angrenarii, respectiv asupra formei profilului dintilor.
De asemenea, au fost identificate intervalele rationale de variere a fiecarui
parametru geometric 6, 4, 5 si Zj. In urma analizelor complexe au fost
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elaborate nomograme si recomandari privind alegerea valorii fiecarui parame-
tru geometric din configuratia [Z, — 0, %1], care vin in ajutorul inginerilor
proiectanti de transmisii precesionale.

Astfel, a fost stabilit ca unghiul de nutatie 6 al rotii-satelit, egal cu
unghiul de inclinare a axei manivelei in raport cu axa rotilor centrale,
poate avea valori in limitele # = 1°30'—3°. Unghiul de nutatie 6, pentru
reductoarele de putere medie sau Inalta, se recomanda a fi ales In intervalul
9 = 2° — 2°30'. In cazul transmisiilor precesionale suprasolicitate, pentru
a mari inaltimea dintilor (parametru similar cu modulul din angrenajele
evolventice), unghiul de nutatie poate fi majorat, si invers. Dependenta
unghiului 6 de alti parametri rationali ai angrenajului este prezentata in
tabelele 3.1-3.3 si in figura 3.18 (a, b).

Unghiul axoidei conice § pe suprafata careia sunt amplasate axele
bolturilor conice ale coroanelor satelitului, se alege 1n intervalul § = 0° — 33°.
Pentru alegerea valorii unghiului axoidei conice § au fost construite di-
agramele prezentate in figurile 3.15 si 3.17, iar in tabelele 3.1-3.3 sunt
recomandate intervalele rationale de variere a unghiului ¢ in coraport cu
alti parametri geometrici ai angrenajului. Pentru a obtine o multiplicitate
a angrenarii nalta, se recomanda de a selecta valoarea unghiului axoidei
conice in intervalul § = 18° — 25°, iar pentru numarul de dinti ai rotilor
centrale Z > 30, acest unghi poate fi mai mare de 25°, insa mai mic de 33°.
Pentru un numar concret de dinti Z; ai rotii centrale, cresterea unghiului
0 conduce la majorarea multiplicitatii angrenarii dintilor €. Diagramele
prezentate in figura 6.10 (a, b, ¢, d) sunt construite pentru multiplicitatea
angrenarii de 100%, 80%, 60% si 40% si unghiurile de nutatie § = 2° — 3°.

Unghiul de conicitate al rolelor 8 se alege din nomogramele prezentate

in figura 6.13 (a, b, ¢, d), in functie de numarul dintilor rotii centrale Z; si
diferite unghiuri de nutatie . Pentru un numar concret de dinti Z;, valoarea
unghiului 8 poate fi marita in afara limitelor diagramelor prezentate, dar in
detrimentul multiplicitatii angrenarii e.
Remarca 6.2. Parametrii geometrici ai configuratiei [Zy, — 6, £1] se aleg
pentru roata dintata centrala cu numdrul de dinti mai mic, deoarece are
capacitate portanta mai redusa din cauza numarului mai mic de dinti care
transmit simultan sarcina.

Pentru determinarea sarcinii reale din contactul dintilor cu considera-
rea dinamicitatii sarcinii si a deformabilitatii elementelor componente ale
angrenajului, prin cercetarii experimentale pe reductoare fizice si simulari
computerizate CAE pe modele virtuale au fost identificate limitele varierii
urmatorilor coeficienti:

— kpp, care considera neuniformitatea distribuirii sarcinii intre dintii
Ze aflati simultan sub sarcina. Experimental si prin simulari CAE
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Figura 6.13. Dependenta unghiului de conicitate § de numarul dintilor Z; la
diferite unghiuri de nutatie 6, unghiuri ale axoidei ¢ si multiplicitatea angrenajului

e 6=0° (a), d = 15° (b), § = 22°30' (c), § = 30° (d)



6.5 Calculul de rezistenta a angrenajului precesional cu bolturi 309

a fost stabilit ca pentru transmisiile K—H—-V kg, = 1,3 —1,93, iar
pentru transmisiile 2K—H kg, = 1,45 —1,93.

~ kpy,, care considera neuniformitatea distribuirii sarcinii pe lungimea
dintilor (legat de deformarea specifica a axei geometrice inclinate a
arborelui-manivela sub actiunea cuplului de forte din angrenaj). Expe-
rimental si prin simulari CAE a fost stabilit intervalul kg = 1,2 —1, 4.

— ki ,care considera caracterul dinamic al sarcinii. Se alege in intervalul
km, =1 —1,15, argumentat experimental si prin simulari CAE.

6.5 Calculul de rezistenta a angrenajului precesional
cu bolturi

6.5.1 Criteriile capacitatii de functionare si relatiile de calcul

Ciupirea de contact pe suprafata de rostogolire este precedata de produ-
cere unei microfisuri care poate aparea la addncimea zonei deformate sau la
suprafata contactului. Este cunoscut faptul ci, la rostogolirea cu alunecare,
suprafetele au o rezistenta diferita la contact. Faptul se explica prin aceea
ca microfisurile la alunecare nu sunt situate radial, ci se intind in directia
fortelor de frecare. Totodata are loc extrudarea uleiului din microfisurile
suprafetei conducatoare si presarea lui in microfisurile suprafetei conduse.
De aceea, In cazul angrenajelor precesionale suprafata condusa a rolelor ca
elemente pasive au o rezistentd mai mica la contact.

Este evident ca in angrenajul precesional pitingul apare in rezultatul
actiunii tensiunilor de contact inalte in contactul dintilor, cauzate de va-
lorile mici ale razei de curburé a rolei, care, constructiv, nu poate fi mai
mare decat jumatatea pasului de distribuire a lor pe cerc. Astfel, in an-
grenajul precesional, din cauza imposibilitatii majorarii razei de curbura a
rolelor, rezistenta la contact si valoarea momentului transmis sunt limitate,
indiferent de multiplicitatea angrenarii dintilor, care constituie pana la
100%. Fenomenul pitingului este descris pe larg in literatura de specialitate
referitoare la transmisiile dintate, rulmenti, diferite mecanisme cu cuple
cinematice superioare. La calculul tensiunilor si deformatiilor este utilizata
solutia problemei clasice din teoria elasticitatii a contactului a doi cilindri
actionati de forte exterioare. Totodata, se presupune ca pentru orice faza
a angrenarii dintii pot fi inlocuiti cu doi cilindri, avand razele de curbura
egale cu razele de curbura ale dintilor in punctul de contact.

Din mai multe surse rezulta ca starea tensionala a suprafetelor in contact
se caracterizeaza prin actiunea comuna a tensiunilor normale o si a celor
tangentiale 7. Este cunoscut faptul ca aceste tensiuni au valori diferite in
diferite puncte, si anume: tensiunea normald principala are valoare maxima
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in punctul de pe suprafata corpului, iar cea tangentiala actioneaza Intr-un
punct la o adancime oarecare.

Exista doud opinii privind mecanismul aparitiei pitingului. Acest fapt
explica si existenta a doua metode de calcul la contact — dupa tensiunile
normale si dupa cele tangentiale. Metoda cunoscuta de calcul al angrenaje-
lor evolventice se bazeaza pe influenta prioritara asupra mecanismului de
distrugere a tensiunilor normale. Structura relatiilor de calcul la contact
al angrenajelor evolventice nu permite utilizarea lor in calculul transmi-
siilor precesionale cu angrenaj multipar. Aceasta a condus la necesitatea
elaborarii metodologiei de calcul la rezistenta, tinand cont de particula-
ritatile geometrice si interactiunea dintilor, precum si de specificul miscarii
sferospatiale de precesie a rotii-satelit.

Calculul rezistentei la presiunea de contact al suprafetelor active ale
flancurilor dintilor in angrenajul precesional A®, conform relatiei lui Hertz,
tine cont de sarcind, material si raza de curbura redusa in contact, iar limita
rezistentei la contact este determinata cu considerarea alunecarii relative.

Relatiile de baza sunt elaborate pentru transmisia 2K—H cu unghiul
de amplasare a rolelor pe suprafata axoidei conice cu § > 0. Calculul se
efectueaza pentru angrenajul cu numarul mai mic de dinti. Fie ca Zy < Z3.
Contactul suprafetelor conjugate ale flancurilor dintilor — spre exemplu, al
angrenajului Z3 — Z, — se considera drept contact a doi cilindri cu razele ps3
si p4, ale caror valori caracterizeaza curbura redusa a flancurilor dintilor in
sectiunea mediana. Tensiunile in contact se apreciaza cu relatia lui Hertz:

E

o %. m < 0l (6.19)
unde ¢ este sarcina specifica in angrenaj, distribuita pe lungimea sumara
a liniilor de contact (N/mm), 1/p, — raza de curbura redusa a dintilor
conjugati (mm), E. = 2E3E,/(E3 + E4) este modulul de elasticitate echi-
valent al materialelor rotilor conjugate (MPa), u — coeficientul lui Poisson
si J’Hp sunt tensiunile admisibile la rostogolire cu considerarea prezentei
alunecarii in contactul dintilor (MPa).

Testarile experimentale efectuate au permis aprecierea reald a influentei
alunecarii in cuplele cinematice superioare asupra limitei de rezistenta la
presiunea de contact cu rostogolire si alunecare, descrisa in sectiunea 6.3.1.

Prin cercetari experimentale s-a demonstrat ca sarcina ¢ in angrenajul
precesional se distribuie dupa legea triunghiului cu varful in centrul de
precesie. Tensiunile de contact vor fi constante pe lungimea dintelui, iar
pentru sectiunea mediana sarcina specifica va fi:

Fi

—————kpoknk 6.20
Dot Ze COS QP HB Y (6:20)

q:
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unde F; este forta tangentialda din angrenaj (N), Z. — numarul de dinti
simultan angrenati care duc sarcina, kg, — coeficientul de neuniformitate
a distributiei sarcinii intre dintii simultan angrenati, kgg — coeficientul de
neuniformitate a distributiei sarcinii pe lungimea dintelui, iar kg, este
coeficientul de dinamicitate a sarcinii.

Coeficientii kprp, kn, si ki, se aleg conform recomandarilor facute in
baza cercetarilor experimentale pe modele fizice gi a simularilor computeri-
zate CAE pe modele virtuale, prezentate in subcapitolul 6.4.

Raza de curbura redusa se determina din relatia:

1 1 p3> 2
I SR 1—v), 6.21
Pr PB( P4, dmr( ) ( )

unde p3 este raza de curbura a rolelor coroanelor rotii-satelit, ps, — raza de
curbura a dintilor rotii-centrale in punctul de contact n, v — coeficientul de
proportionalitate a razelor de curbura, care se alege din nomogramele din
figurile 6.9-6.12.

Substituind relatiile (6.20), (6.21) in (6.19) si tinand cont de faptul ca
F, = 2T, /dy, obtinem:

o ZM\/2T4 (1 —v) kupk,kr, o 6.2)
Ay Ay b, Ze COS Oy, p
unde Zyr = \/Ee/m (1 — p2) = 275 M Pa’® este constanta elastici a mate-
rialelor rotilor dintate din otel.

Cu relatia (6.22) efectuam calculul de verificare a angrenajului precesio-
nal cu contact dinte — rola la presiunea de contact respectand conditionali-
tatea o < J’Hp.

Calculul de proiect al angrenajului precesional A la presiunea de contact
se rezuma la determinarea diametrului median al acestuia in baza aceleiasi
relatii (6.22), rezolvata in raport cu diametrul median al rotii centrale cu
mai putini dinti, de regula d,,,. Pentru aceasta, parametrii b, si d,,, din
relatia (6.22), necunoscuti in prima etapa a proiectarii, 1i prezentam in
coraport cu d,y,, prin relatiile b, = ¥pq - diny S dipyr = din, tg 8/ cos (8 + 0),
unde pg = (0,07 — 0, 15) este coeficientul lungimii relative a dintelui rotii
centrale, iar § este unghiul de conicitate a rolelor, care se alege conform
diagramelor din figura 6.13.

Substituind dp,, In (6.22) si tinand cont de F; = 27/d,,, obtinem:

Ty (1 —v)cos (0 +0) kupkuskmy

dm, =533 5
(J}Ip) VpaZe tg B cos ay,

, (6.23)
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unde a}{p este tensiunea admisibila pentru solicitarea la oboseala de contact
a flancurilor dintilor, fara considerarea alunecarii in contactul dintilor.

In functie de diametrul median d,,, se determing parametrii constructivi
bud, bwrs dmrs dfr, dg. Numarul dintilor se alege din tabelul 2.1 sau din tabe-
lele din anexele A.1-A.3 in functie de raportul de transmisie si de conditiile
cinematice din caietul de sarcini la proiectare. Unghiurile configuratiei pa-
rametrice [Z, — 0, +1], unghiul de presiune o, si multiplicitatea angrenarii
e se aleg conform nomogramelor prezentate in capitolul 6 (fig. 6.7-6.13).

Calculul de rezistenta a angrenajului precesional cu bolturi se rezuma la
parcurgerea urmatoarelor etape: predimensionare, dimensionare, verificare
si proiectare constructiva a elementelor componente ale transmisiei.

Predimensionarea angrenajului precesional. Predimensionarea
angrenajelor precesionale AP presupune, in primul rand, determinarea
diametrului median al rotii centrale cu mai putini dinti, de regula mobila,
tindnd cont de conditia de rezistenta la solicitarea prin oboseala de contact
a flancurilor active ale dintilor.

Utilizand relatia lui Hertz, pentru calculul la oboseala de contact al
angrenajelor in general, in formulele de calcul pentru angrenajul prece-
sional introducem o serie de corectii care sa tina cont de particularitatile
constructiv-cinematice ale angrenajului, de forma contactului dintilor, de
specificul mecanismului de transformare a miscarii si de transmitere a
sarcinii, printre care mentionam:

— razele de curbura ale flancurilor dintilor rotilor centrale sunt variabile,
dintii conjugati formeaza un contact cu geometrie convex-concava, de-
pendenta de configuratia parametrica [Z, — 6, £1] (v. sectiunea 6.3.4).

— fortele de interactiune normale pe contactele dinte — rola au o variatie
dependenta de forma profilului dintelui si de unghiul de presiune a,
(v. sectiunea 6.3.3).

— tensiunile de contact, datorita particularitatilor constructiv-cinematice
ale angrenajului a deformarilor elastice ale dintilor si ale nodului
precesional, sunt repartizate neuniform pe lungimea dintilor (v. sub-
capitolul 6.4).

— transmiterea sarcinii se realizeaza prin mai multe perechi de dinti in
functie de gradul de acoperire a angrenajului, definit prin multiplici-
tatea angrenarii €, dar care se repartizeaza neuniform intre acestea
din cauza unghiului de presiune diferit intre manivela si butucul
rotii-satelit, inclusiv a erorilor de fabricatie-montaj si a deformatiilor
elastice ale elementelor componente ale angrenajului (v. subcapitolele
3.4 51 5.1).

— existenta pe contactul dinte — rola de clasa superioara a unei frecari
de alunecare (v. subcapitolul 6.3).
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Dimensionarea angrenajelor precesionale. Dimensionarea angre-
najului precesional AP se realizeazi utilizand elementele determinate la
predimensionare, considerand si alunecarea pe contactele rola - dinte.

In aceste conditii, diametrul median dpm, al rotii dintate centrale mobile
se determina din relatia (6.23), in care O'/Hp este tensiunea admisibila la
oboseala de contact a flancurilor dintilor cu considerarea alunecarilor din
contactul dintilor, determinate din relatia (6.2) (v. sectiunea 6.3.1).

Algoritmul calculului de proiect de dimensionare a angrenajelor AP de
tipurile 2K—Hsi K—H—Vsunt prezentate, respectiv, in tabelele 6.1 si 6.2.

Verificarea angrenajelor precesionale. Analogic cu etapele pro-
iectarii angrenajelor clasice, dupa dimensionarea angrenajului precesional
AP se face verificarea dintilor la oboseala de contact cu relatia care tine
cont de specificul constructiv-cinematic al acestora

2Ty (1 — I/) kakH ki,
=275 g < ol 6.24
T \/ Ay b Ze €OS vy — THp (6.24)

6.5.2 Angrenaj 2K—H cu coroanele satelitului din bolturi conice

Structura relatiilor de calcul al angrenajelor precesionale A® depinde de
schema lor structurala si de varianta constructiva a transmisiei. In prezentul
capitol sunt incluse relatiile de calcul al celor mai distinctive scheme de
transmisii cu angrenare multipara cu bolturi.

Transmisia precesionala cu satelit cu coroane din bolturi conice poate fi
elaborata atat dupa schema 2K—H, cat si dupa schema K—H—V, precum
si a combinatiilor lor, cu unghiul de amplasare a rolelor § > 0 sau § = 0.
In functie de raportul de transmitere si de sensul rotirii arborelui condus
dupa tabelul 2.1, selectam numéarul necesar de dinti pentru roata fixa
Z1, danturile blocului satelit Z; si Z3, si roata mobila Zy. Corelarea
preferentiala a numéarului de dinti este: Z; = Zy — 1, Z4 = Z3 — 1, iar
Zoy > 73 (43 =Zy—1,2,3...). In acest caz, sensul rotirii arborilor motor
si condus nu coincid.

In transmisiile K—H—V, numérul dintilor rotilor Z; si Zs se selecteaza
in functie de raportul de transmitere ¢ si de sensul rotirii arborelui condus
in raport cu cel conducator, utilizand relatia i = —Z;/ (Z2 — Z1). Pentru
1= 21, Zy = Z1 — 1; pentru iy = —Zq, Zo = Z1 + 1. Semnul “—” indica
rotirea arborilor in sensuri diferite, iar “4” — rotirea in acelagi sens.

Parametrii geometrici sunt prezentati in schema din figura 6.14, iar
algoritmul de calcul este dat in tabelul 6.1.
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Tabelul 6.1. Algoritmul de calcul al angrenajului precesional A la presiunea de
contact (cu satelit cu coroane din bolturi conice)

Parametrul, notarea si relatia de calcul

1. Alegerea parametrilor geometrici ai angrenajului

Conform recomandatiilor anterioare, se aleg urmatorii parametri
geometrici ai angrenajului:
1.1  Din nomogramele din figura 6.13 se alege valoarea unghiului de
conicitate S al rolelor conice in functie de numarul dintilor rotii centrale Zs;
unghiul de nutatie 8 multiplicitatea angrenarii (gradul de acoperire a
dintilor) & si unghiul axoidei conice &.
1.2 Din nomogramele prezentate in figurile 6.7 si 6.8 se alege valoarea
unghiului de angrenare 4, in functie de Z1, § si 8.
1.3 Din nomogramele din figurile 6.9—6.12 se alege valoarea coeficientului

de proportionalitate a curburilor flancurilor profilurilor dintilor vin functie de
Zy, 551 6.

2. Calculul de predimensionare

Calculul se efectueaza pentru angrenajul cu numar mai mic de dinti
datoritd tensiunilor de contact efective mai mari (numéarul de dinti care
transmit sarcina este mai mic). Sa admitem ca Z4<Z;, atunci:

2.1 Diametrul median al rotii dintate calculat in prealabil:
e |TA(1-v)o0S(5 + Ok, k,, K,
dm, = 5 \"] 2 Z.tgp OO&Q’I :

O e Wy L5 W,

LY.z
Zb‘:%, pentru £=100%, 7,=(Z,-1)/2.

Coeficientii v, . k ..k, $1 K# sunt selectati sau calculati conform p. 5.5.

2.2 Lungimea activa a dintelui (liniei

bw‘z ! hf d».‘

de contact): e

2.3 Lungimea rolei: b,,=b,, +(2..5) mm.

2.4 Diametrul median al rolei: d,,=d, g8/ cos(d+0).

2.5 Diametrul rolei in sectiune frontala: d, =d,, +b,,1gp3.

2.6 Diametrul axei rolei: d,=(07..08)(d, —b,,1gh).

LT
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Continuare Tabelul 6.1

Parametrul, notarea si relatia de calcul

2.7 Tensiunea de contact (hertziana) admisibila la rostogolire cu frecare
de alunecare:
Ol = o (0,28 + 0,720 %),
unde: o up — tensiunea de contact admisibila la rostogolirea pura
(fara alunecare);
ks — coeficient adimensional, pentru otel k3= 30,5;
Var — viteza de alunecare in contactul cuplei dinte — rolda
aplicabil la angrenajul cu role.

.f‘l'l'lﬂ‘C
, 2k . . . - ;
o T ——- (1, +0,3f(d; +d,) sing, sin(6+ f' Jjeosé+2k, ]/ d,,

mr

V‘u’: ka’ In-

unde:  f'=arctg(d,.sina,,/ d,,) —unghiul care determina pozitia liniei

de contact in raport cu axa rolelor;

k1=2,463 — coeficient dependent de conditiile de ungere a cuplei
dinte — rold si de proprietatile fizico-mecanice ale
materialului;

fmax=0,04...0,05 — coeficientul de frecare maxim, dependent de
materialul cuplei dinte — rold si de conditiile de lucru;

kr = 0,005 — coeficientul de frecare la rostogolire;

[ = 0,04 — coeficientul de frecare de alunecare in cupla axd —
rola.

3. Calculul geometric.

3.1 Diametrul median al rotii dintate (cu considerarea frecarii la
rostogolire):

d =53 T,(1-v)cos(o +0)k,, Ky Ky
" G-;;zn W, Z, 180 cosa,, .
3.2 Raza coroanei cu role in sectiunea mediana:
dﬂ?d

Rus™ 2cos(5+0)[1-1gBsing, 1g(6+6)]

3.3 Lungimea activa a dintelui (liniei de by =W Aoy
contact): by, =W,-d., -
3.4 Lungimea rolelor: b.,=b., t(2..5)mm.
3.5 Diametrul median al rolei: dm, = 2R, 18P.

3.6 Diametrul rolei in sectiune frontala: d,=d,, +b,1gp.
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Continuare Tabelul 6.1

Parametrul, notarea si relatia de calcul

3.7 Raza rotii dintate in - d,,

sectiunea mediana: " 2cos [5 +0 +arecigd,, sina,, .JQR,"J)]’
3.8 Raza exterioara a coroanei cu role: R =R, 105b

3.9 Raza interioari a coroanei cu role: Ry =Ry 2U0b,. .

3.10 Raza exterioara a rotii dintate: R R 7090,

3.11 Raza interioara a rotii dintate: Ri; = Ry~ 050,, .

3.12 Unghiul conului de picior al dintilor: 67, =90-(5+0+8)

3.13 Unghiul conului de varf al dintilor: 04, =0F, +26.

RD.fz\/(Rm i m)'?+{0,25D)2 ¢

3.14 Raza suprafetei de sprijin a coroanei unde: D, m — diametrul i,

cu role: respectiv, grosimea saibei; se
adopta constructiv.
4. Calculul de verificare
' Calculul de verificare a o 2TV ok
rezistentel angrenajului la on=27 <oy
presiunea de contact: dm.-dfm-b wil e €S Wy

Remarca. Ordinea de calcul din tabel este valabila si pentru cazul
transmisiilor cu unghiul de amplasare a rolelor 6 =0 .
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Figura 6.14. Schema de calcul geometric al angrenajului precesional AZ cu satelit
cu coroane in forma de bolturi (transmisie 2K—H)

6.5.3 Angrenaj tip K—H—-V cu roata centrala din bolturi conice

Pentru transmisiile cu roata-satelit cu dinti si roata centrala din bolturi

conice cu unghiul de amplasare a rolelor 6 = 0 (roti plane) si cu 6 > 0, ela-
borate atat in baza schemelor structurale K—H—V din figurile 2.1 (c, d, e)
si 2.1 (e), cat si in baza schemei 2K—H din figura 2.9 (a), ordinea de calcul
este indicata in tabelul 6.2.
Remarca 6.3. Metodele de calcul prezentate in tabelele 6.1 si 6.2 au
fost wverificate in practica proiectarii transmisiilor planetare precesionale
st argumentate ca adecvate din punct de vedere dimensional si functional
prin testari experimentale pe standurile prezentate in capitolul 5 atat ale
reductoarelor fabricate special pentru cercetari prezentate in figura 5.1 (a,
b, ¢, d, e, f, g, h), cat si ale reductoarelor fabricate la comanda agentilor
€conomict.
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Tabelul 6.2. Algoritmul de calcul al angrenajului A? cu roata centrald din bolturi
conice (transmisia K—H—V)

Parametrul, notarea si relatia de calcul

1. Alegerea parametrilor geometrici ai angrenajului

Conform recomandarilor anterioare, se aleg urmatorii parametri
geometrici ai angrenajului:
1.1 Din nomogramele prezentate in figura 6.13 se alege valoarea unghiului
de conicitate a rolelor f in functie de numarul dintilor rotii centrale Zs;
unghiul de nutatie &, multiplicitatea angrendrii ¢ si unghiul de amplasare
a rolelor 0.
1.2 Din nomogramele din figurile 6.7 si 6.8 se alege valoarea unghiului de
angrenare ¢z, in functie de Z1, B si 0.
1.3 Din nomogramele din figurile 6.9-6.12 se alege valoarea coeficientului
de proportionalitate a curburilor profilurilor dintilor v functie de Zi, 5si 6.

2. Calculul de predimensionare

2.1 Diametrul median al rotii d =53 L-v)k,,. k,, k.,
= i3 G e 3|— -
dintate calculat in prealabil: m o2y, Z, 128 cosa, cos® &

3. Calculul geomelric

3.1 Diametrul median al rotii T(—v)k, k, k..
dintate (cu considerarea frecariila d =53 ; — 2 il —.
rostogolire) Ol Z, tgf cosa, cos™ O
3.2 Diametrul median al rolei: d,, =d.jgB/ cosé.
3.3 Diametrul rolei in sectiune frontala: d;,=d, Th,18ph.
3.4 Raza medie a coroanei cu role: B.= d, cosf-d, Sln a,siné )

- 2¢c0s0

d, cost

i

3.5 Raza medie a rotii dintate: 2 cos/ & -arctg( d.sing, /2R, )]
3.6 Unghiul conului de picior al dintilor: 5, =90°-f-0+6.
3.7 Unghiul conului de varf al dintilor: S.,=6,126.

4. Caleculul de verificare
Calculul de verificare a ST — k.
rezistentei angrenajului la o,'=275 A=)k by Ko <
presiunea de contact: d,d,»b
Parametrii b1, bur, do, orip, Re1, Res, Rii, Riz, Rz, se calculeaza conform
relatiilor corespunzatoare din tabelul 6.1.

r
=R

ml wl Zz cos au'4
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Figura 6.15. Schema de calcul geometric al angrenajului A” cu roata centrala
din bolturi conice (transmisie K—H—V)

6.5.4 Etapele proiectarii unui reductor precesional 2K—H

Proiectarea unei transmisii este insotita de satisfacerea unor cerinte
referitoare la capacitatea portanta, compacitate, masa, gabarite si cost de
producere, in unele cazuri referitoare la caracteristicile cinematice si la
compatibilitatea structurala cu alte agregate de actionare a masinii etc.
Transmisiile planetare precesionale, datorita avantajelor ce le caracterizeaza,
in mare masura satisfac aceste cerinte mereu crescande ale producatorilor
si consumatorilor de reductoare si de multiplicatoare.

De regula, cerintele de baza fata de transmisia proiectata, se formuleaza
in caietul de sarcini la proiectare. In continuare, prezentim cerintele si eta-
pele proiectarii unui motoreductor precesional pentru actionarea utilajului
tehnologic.

Cerinte formulate de beneficiar in caietul de sarcini:
1. Parametrii functionali:
— Momentul de torsiune T' = 1480 Nm;

— Raportul de transmitere i = 80 4+ 10%;
— Turatia motorului electric n = 1400 min~!.
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2. Materiale solicitate:

— Pentru roti dintate — otel 42 CrM,WC1, duritatea 58 —62 HRC};

— Pentru rolele coroanelor satelitului — otel 102 Cr6, duritatea 60 —
64 HRC;

— Pentru carcasa si capace — aliaj de aluminiu AlSi1MgMn.

3. Cerinte tehnologice:

Prelucrarea rotilor dintate centrale prin rectificare se va efectua pe masini-
unelte multiaxiale cu comanda numerica.

Argumentarea structurii cinematice a transmisiei. In baza parame-
trilor functionali cinematici ai transmisiilor planetare precesionale (cap.2)
este aleasa structura cinematica de tip 2K—H (fig. 2.9 a), care include doua
roti dintate centrale, o roata-satelit cu doua coroane din bolturi conice si
un arbore-manivela.

Tabelul 6.3. Coraportul numerelor de dinti pentru i = —80

Z 72 7y 74 i

24 256 19 18 -75,0
25 26 20 19 -823
26 27 20 19 -73,3
27 28 21 20 -80,0
28 29 21 20 -72,5
29 30 22 21 -788
31 32 23 22 -788
32 33 24 23 -843

Alegerea parametrilor geometrici ai angrenajului si a numarului
de dinti. Conform nomogramelor din figurile 6.7-6.12, se aleg parametrii
geometrici ai angrenajului AP care definesc angrenarea Ag y.cy cu multi-
plicitatea maxima a angrenarii dintilor si cu profiluri optime ale dintilor
pentru functionare in regim de reductor cu randament maxim. Numarul de
dinti se alege din tabelul 2.1. Pentru asigurarea raportului de transmitere
prescris i = —80 + 5%, au fost propuse cateva corapoarte ale numerelor
de dinti (v. tabelul 6.3). Utilizand sistemele de modelare CAD Autodesk
Inventor/Solid Works pentru numerele de dinti si parametrii geometrici ai
angrenajului selectati, au fost proiectate profilurile dintilor rotilor dintate
centrale. In urma analizei profilurilor obtinute pentru fiecare cuplu de roti
dintate din perspectiva asigurarii parametrilor geometrici si a randamen-
tului optim, sunt selectate urmatoarele numere de dinti: ai rotilor dintate
centrale Z7 = 27, Z4 = 20 si ale coroanelor cu bolturi ale satelitului Zo = 28,
Z5 = 21. Aceste profiluri ale dintilor (fig. 6.16) asigura obtinerea raportului
de transmitere prescris (¢ = —80,0) cu parametri geometrici optimi:

— pentru Z; = 27, 0 = 2,5°, ¢ = 100%, unghiul axoidei conice § = 22, 5°,
avem unghiul de angrenare o = 32°, § = 3,5° (fig. 6.16 a);
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— pentru Zy = 20, § = 2,5°, ¢ = 100%, unghiul axoidei conice § = 22, 5°,
avem unghiul de angrenare aw = 42°, § = 4,5° (fig. 6.16 b).

C=HE)

CH(E)

o ! e

(a) (b)

Figura 6.16. Profilogramele dintilor rotilor centrale: Z; = 27 (a) si Z4 = 20 (b)

4. Asigurarea tehnologica. In baza modelului matematic al angrenajului
descris 1n capitolul 3 se elaboreaza pachetul tehnologic in mediul MathC AD,
care include determinarea coordonatelor profilului de flanc al dintilor rotii
imaginare si a miscarilor spatiale coordonate ale sculei si semifabricatului.
In figura 6.17 sunt prezentate etapele de baza ale procesului de modelare a
danturii rotii dintate precesionale. In baza sistemului de modelare Autodesk
Inventor/Solid Works au fost obtinute modelele computerizate 3D ale
rotilor dintate cu parametrii geometrici selectati. Fabricarea rotilor dintate
pe masini-unelte in 5 axe cu comanda numerica se va efectua conform
procedeului G in baza modelului computerizat al rotilor dintate si a
pachetului tehnologic cu asigurare software.

5. Proiectarea reductorului precesional. Proiectarea 3D, simularea
pe calculator si elaborarea documentatiei tehnice sunt realizate utilizand
softurile SolidWorks, AutodeskInventor si MotionInventor sau alte sof-
turi de proiectare 3D. In baza schemei structurale a transmisiei precesionale
2K—H (fig. 6.9 a), a elaborarii constructive (fig. 4.21 a), a teoriei angre-
najului precesional si a metodei de calcul la rezistenta elaborate in softul
SolidWorks (sau alte softuri de proiectare 3D) este elaborata constructia
reductorului precesional cu parametrii indicati in caietul de sarcini.

Un nod important al reductorului precesional este nodul arbore-maniveld —
rulmenti, care functioneaza in conditii cinematice si de forta dure: inelul
interior si corpurile de rulare se rotesc cu turatia de intrare, totodata fiind
solicitati cu sarcina de la iesire. De asemenea, partea inclinata a arborelui-
manivela, fiind un element static dezechilibrat, genereaza sarcini dinamice
suplimentare in lagéirele A, B, D si E (fig. 6.18). In cazul reductoarelor pre-
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(b) (c)

Figura 6.17. Etapele procesului de modelare a rotii dintate centrale

cesionale de putere mare arborele-maniveld se supune echilibrarii dinamice.
Conform recomandarilor prezentate in tabelele 3.1-3.3, unghiul de inclinare
a manivelei se recomanda in limitele 1,5°...5,0°. Din considerentele asi-
gurarii unui coraport optim al sarcinii statice si a dinamicitatii acesteia,
unghiul  se i-a mai aproape de limita inferioara. Din analiza rezultatelor
cercetarilor teoretice si experimentale efectuate anterior, acest unghi se
recomanda sa fie de § = 2°30". Alegerea este dictatd si de conditiile de opti-
mizare a profilului dintilor rotilor centrale. Calculul reactiunilor dinamice

suplimentare din rulmenti se efectueaza conform metodicii prezentate in
capitolul 4.

Figura 6.18. Elaborarea 3D a nodului arbore-maniveld - rulmenti
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In continuare, in baza modelelor 3D ale rotilor dintate si nodului arbore-
maniveld - rulmenti se elaboreaza constructia reductorului precesional. In
figura 6.19 este prezentat proiectul tehnic al reductorului precesional 2K —H
cu angrenare Agv-()v in care: roata-satelit 3 dotata cu doud coroane cu
bolturi 9 si 11 (cu Zy = 28 si Z;; = 21), este instalata pe o pereche
de rulmenti radial-axiali 39 pe arborele-manivela 2. Roata-satelit 3 este
amplasata intre doua roti dintate — fixa 4 cu numarul de dinti Zg = 27 si
mobila 12 cu numarul de dinti Zg = 20, care este fixata rigid pe arborele
condus 5. Raportul de transmitere se determina din relatia:

P £ T4
Zy70v1 — ZgZ1a’

unde Zyg, Z11 sunt numarul de bolturi ale coroanelor blocului-satelit 9 si 11,

Zy, Z192 — numarul de dinti ai rotilor dintate centrale 4 si, respectiv, 12.

In baza modelului 3D a fost elaboratii documentatia tehnica cu conditiile
tehnice si tehnologice necesare pentru fabricarea reductorului precesional.
In figurile 6.20-6.23 sunt prezentate desenele tehnice ale celor mai impor-
tante componente ale reductorului: roata-satelit, arborele-manivela si rotile
centrale. In figurile 6.24 si 6.25 sunt prezentate modelul 3D al motore-
ductorului precesional si desfasurata. In figura 6.26 (a, b) este prezentat
motoreductorul precesional pentru echipamentul tehnologic.

. T S . %

BB (1:2) Ad (1:2) e

]

Caracteristica tehnica:
£ 1. A= 1400 Fimind
§ Ip:’.80=|’-3.'.o hevdd c.:ennle tahnice
- 4, T = 1480 Inad
5. m = 50.738 hy/

6. Gabarite B300x344 /mm/

3

Figura 6.19. Reductor planetar precesional 2K—H
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Figura 6.21. Arborele-manivela



6.5

Calculul de rezistenta a angrenajului precesional cu bolturi
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Figura 6.23. Roata dintata centrala mobila



326 6 Criteriile capacitatii de functionare si de calcul

Figura 6.24. Modelul 3D al motoreductorului precesional

Figura 6.25. Modelul motoreductorului precesional in desfagurata

6.5.5 Particularitatile proiectarii reductoarelor planetare prece-
sionale submersibile

Mecanismele de actionare a masinilor sau a sistemelor de masini submer-
sibile exploatate pe fundul Oceanului Planetar (sau al marilor) functioneaza
in conditii dificile, dictate de actiunea presiunii hidrostatice inalte si tem-
peraturii apei (mediului) joase. Pentru excluderea actiunii daunatoare a
presiunii hidrostatice inalte, cavitatile reductoarelor si motoarelor electrice
din mecanismele de actionare, de regula, sunt umplute cu ulei care, pe
langa lubrifiere, mai compenseaza prin echivalare presiunea hidrostatica din
interiorul acestora cu cea din exterior prin intermediul unor compensatoare
cu membrana.

Conditiile dificile de exploatare a mecanismelor de actionare pe fundul
marilor si oceanelor la adancimi de la 4000 pana la 7000 m devin extreme
si din cauza temperaturilor joase de 2°—4° C' ale apei. In aceste conditii
extreme de presiune hidrostatica de 40—70 MPa si temperatura a apei de
2° —4° C, creste brusc viscozitatea cinematica a uleiului (care ajunge pana la
3000 sSt), fapt ce genereaza pierderi hidraulice considerabile (randamentul
transmisiilor clasice scade pana la 0,2—0,1). Vitezele mici de lucru ale
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Motar electric Reductor planetar Cuplaj cu discuri
DV 132 54 precesional seria 0-600-070

Pras
[ )
@

(b)

Figura 6.26. Reductor precesional 2K—H pentru echipament tehnologic
(T' = 1480 Nm; i = —80)

organelor de lucru ale mecanismelor submersibile si actiunea presiunii
hidrostatice exterioare necesita utilizarea reductoarelor compacte, cu raport
de transmitere mare (i = 100 — 600). In aceste conditii, reductorul ca o
componenta a mecanismului de actionare submersibil, integrat cu motor
electric de asemenea submersibil, trebuie sa asigure pierderi hidraulice
minime la antrenarea uleiului compensator.

Pentru mecanismele de actionare submersibile, utilizarea transmisiilor
planetare precesionale are avantaje net superioare in raport cu toate trans-
misiile cunoscute la scara mondiala, datorita urmatoarelor particularitati:

— asigura randament mecanic inalt datorita specificului miscarii sferospati-
ale a satelitului, reduce de Z; ori viteza liniara a rotii de intrare
(pierderile hidraulice depind de cubul vitezei liniare);

— asigura rapoarte de transmitere mari in constructii simple;

— asigura capacitate portanta inalta datorita multiplicitatii angrenarii
de 100% perechi de dinti, fapt ce majoreaza siguranta exploatarii in
conditii extreme, fiabilitatea la suprasolicitari etc.
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Aceste particularitati ale TPP se considera deosebit de avantajoase pen-
tru utilizarea lor in mecanismele de actionare submersibile. In figura 6.27 (a)
este prezentat desenul de ansamblu al motoreductorului precesional submer-
sibil, in figura 6.27 (b) — vederea generala (proiect 3D) a motoreductorului
precesional dotat cu compensator cu membrana elastica, pentru echiva-
larea presiunii hidrostatice din interiorul reductorului cu cea externa. In
figura 6.28 (c) sunt prezentate profilogramele dintilor rotilor centrale cu
parametrii geometrici: unghiul de nutatie §# = 2°30’, unghiul axoidei conice
6 =22°30', Zy = 30, Zy = 31, Z3 = 28, Zy = 27, Ryoy = 12mm, u = —279.

Argumentarea alegerii parametrilor geometrici ai angrenajului
si a numarului de dinti. Conform nomogramelor din figurile 6.7-6.13 se
aleg parametriii geometrici ai angrenajului A® care si asigure multiplicitate
maxima a angrenarii dintilor, profiluri ale dintilor optime pentru functionare
in regim de reductor, randament maxim si viteza minima de rotire a
satelitului in jurul axei sale. Numarul de dinti se alege din tabelul 2.1.
Pentru raportul de transmitere prescris i = —280+5% au fost alese variantele
numerelor de dinti (v. tabelul 2.1). In urma analizei efectuate s-a determinat
ca numerele dintilor care satisfac prioritar cerintele indicate mai sus sunt:
Z1 =30, Zy =31, Z3 =28, Z, = 2T7. In continuare, procesul de proiectare
este similar cazului precedent.

Tabelul 6.4. Coraportul numerelor de dinti pentru ¢ = —280

Z, 72, 72, Z i

24 25 23 22 -2750
30 31 28 27 -279,0
40 41 36 35 -2870
44 45 39 38 -285,0

6.5.6 Particularitatile proiectarii multiplicatoarelor precesionale
de tip K—H-V

In calitate de exemplu se prezinta proiectarea multiplicatorului precesio-
nal de tip K—H—V cu angrenaj cu bolturi A® pentru turbina eolians cu
puterea de 16 kW, (fig. 6.29). Parametrii si cerintele specifice de proiectare
sunt: raportul de transmitere ¢ = 16, momentul de torsiune — 1850 Nm,
randament inalt, masa si gabarite reduse. Pentru asigurarea randamentului
inalt al multiplicatorului prin reducerea alunecarii relative intre flancu-
rile dintilor, au fost alesi urmaétorii parametri geometrici ai angrenajului:
Z =16,6=0° B =5° o =28°.

In scopul reducerii dimensiunilor de gabarit si a masei, multiplicatorul
a fost elaborat in baza schemei transmisiei planetare precesionale K—H—V
(fig. 2.1 d), cu transmiterea momentului de torsiune prin doua fluxuri ce
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Figura 6.27. Motorreductor planetar precesional submersibil: 1 — reductor prece-
sional (I = —280); 2 — motor electric submersibil (P = 3 kW); 3, 4 — compensatoare
cu membrana elasticd; 5 — nodul cu garnituri radiale si frontale
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Figura 6.28. Profilogramele flancurilor dintilor rotilor centrale cu parametrii
geometrici: unghiul de nutatie § = 2°30’, unghiul axoidei conice § = 22°30/,
numarul dintilor Z; = 30, Zy = 31, Z35 =28, Z4, = 27, R,,, = 12mm, raportul de
transmitere ¢ = —279

functioneaza in regim de multiplicare. Miscarea de rotatie a arborelui de
intrare, prin intermediul cuplajului cu role 4 (fig. 6.29) se transmite sateli-
tului 10, care, datorita efectului de pana generat la angrenarea bolturilor
conice 9 cu dintii rotilor centrale 2 cu acelasi numar de dinti, efectueaza
miscare sferospatiala cu frecventa egald cu turatia arborelui de intrare.

In continuare, miscarea sferospatiala a satelitului 10 este transformata
in miscare de rotatie multiplicata a arborelui-manivela 3, legat cu rotorul
generatorului electric 12. Diferenta dintre dintii rotilor centrale 2 si bolturile
9 ale coroanei satelitului 10 este egala cu un dinte. In acest caz, raportul
de transmitere se determina din ¢ = —Zg/(Z2 — Zy), unde Zy si Zg sunt
numarul de dinti ai rotilor centrale 2 si, respectiv, numarul de bolturi conice
ale coroanei satelitului 10.

Cercetérile experimentale au demonstrat ca randamentul mecanic in
angrenajele multiplicatoarelor este mai mare in cazul in care numarul
de bolturi ale satelitului este mai mic decat cel al rotilor centrale, deci
Zy = Zy + 1. In figura 6.30 (a, b) sunt prezentate profilogramele dintilor
rotilor centrale cu coraportul numarului de dinti Zs = Zg + 1 (a) si Z; =
Zyg — 1 (b). Micsorarea masei multiplicatorului precesional se explica prin
majorarea capacitatii portante a acestuia datorita asigurarii multiplicitatii
angrenajului (in angrenaj se afla pana la 100% perechi de dinti simultan),
de asemenea prin transmiterea fluxului de putere prin doua torente (roata-
satelit a multiplicatorului angreneaza simultan cu doua roti dintate centrale
cu acelasi numar de dinti, situate pe ambele parti ale lui).

Specificul angrenajului precesional dinte — rold permite fabricarea rolelor
conice din pulberi metalice cu continut de lubrifianti solizi (grafit, MyS2),
fapt ce conduce la majorarea randamentului, in special in conditii extreme
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Figura 6.29. Multiplicator-generator precesional K—H—V pentru turbina eoliana
cu puterea de 16 kW

cu temperaturi joase, unde lubrifiantii lichizi nu sunt utilizabili. Dantu-
rile rotilor centrale cu profil convex-concav variabil au fost generate prin
procedeul G{%" cu rostogolire-rulare cu scula de forma “trunchi de con”.

In baza caietului de sarcini la proiectare a fost elaborati documentatia
tehnica si modelul 3D al modulului generator-multiplicator (fig. 6.29-6.31)
cu raportul de transmitere i = —16. In figura 6.31 (a) este prezentat
modelul 3D al multiplicatorului-generator precesional in sectiune, iar in
figura 6.31 (b, c), respectiv, vederea 3D a multiplicatorului si modelul 3D
a rotii centrale cu Z = 16 dinti.
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Figura 6.30. Profilogramele dintilor rotilor centrale cu coraportul numerelor de
dinti Zo = Zy+1 (a) si Zy = Z5 — 1 (b)



332 6 Criteriile capacitatii de functionare si de calcul

(b)

(c)

Figura 6.31. Vederea generald 3D in sectiune a multiplicatorului-generator (a),
vederile generale 3D ale multiplicatorului (b) si a rotii centrale cu Z = 16 dinti (c)

Remarca 6.4. Rezultatele cercetarilor experimentale ale angrenajelor pre-
cesionale AP de putere aratd cd deteriorarea suprafetelor active ale cuplelor
cinematice de clasa superioara dinte - rola este cauzatd preponderent de
fenomenul piting localizat pe suprafata conicd a rolelor.

Remarca 6.5. Tindand cont de Remarca 6.4, calculul de rezistentd a angre-
najelor precesionale AP se bazeazd pe preintampinarea depdsirii tensiunilor
efective de contact in raport cu tensiunile admisibile de contact, calculate
pentru cuple cinematice de clasd superioard cu considerarea prezentei frecarii
cu alunecare.

Remarca 6.6. Parametrii configuratiei [Zg — 0,%1] se aleg conform no-
mogramelor construite in baza analizei geometriei contactului dintilor si a
cinematicii angrenajului cu regim de functionare de reductor, de multiplica-
tor sau de diferential.

Remarca 6.7. Proiectarea transmisiilor precesionale de putere cu angre-
naj AB se bazeazd pe urmdtoarele trei constatdri concludente: capacitatea
portantd a angrenajului precesional AP este in functie de multiplicitatea
angrenarii si geometria contactului dintilor, randamentul mecanic — de
alunecarea de frecare intre flancurile conjugate si cinematica punctului de
contact al dintilor, iar unghiul de presiune o, al dintilor rotilor centrale (de
forma a dintilor) — de coraportul parametric al configuratiei [Zy, — 6, £1].
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1. Remarca 1.1. Domeniile si directiile de cercetare-dezvoltare a trans-
misiilor precesionale expuse in lucrare sunt notificate prin:

AB — angrenaj precesional cu bolturi;
AP — angrenaj precesional cu dinti drepti;
APB — angrenaj precesional cu dinti inclinati;
Agx_ r — angrenare precesionald cu bolturt cu contact convex-
rectiliniu;
AgX_CV — angrenare precesionald cu bolturi cu contact convex-
concav;

AgV-CV — angrenare precesionald dintata cu contact concav-concav;
AgX-OV — angrenare precesionald dintatd cu contact convex-concav;

AgX_ r — angrenare precesionala dintata cu contact convex-rectiliniu;

ARS angrenare precesionald dintatd cu contact concav-concav
cv-cv ;

al dintilor inclinatz.

2. Constatarea 1.1. Geometria angrenajului, procedeele de generare
si sculele pentru generare (fabricare) a flancurilor dintilor, conform
patentului “Angrenaj elicoidal”, autor Ernest Wildhaber, sunt protejate
cu 28 de clauze.

3. Constatarea 1.2. Autorul M. Novikov declard cd inventia sa se
deosebeste prin faptul ca, in scopul majorarii fortelor tangentiale
transmise profilurilor dintilor formate la intersectia suprafetelor lor de
lucru cu un plan auxiliar perpendicular pe axa instantanee a rotirii-
alunecarii si trecatoare prin pozitia curenta a punctului angrenarii,
sunt arcuri de cerc sau alte curbe continue (line), aproximate dupa
formad si valoarea razei de curburd cu arcul circumferintei cu originea
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centrului comasata in punctul de intersectie a planului auziliar cu axa
instantanee, iar linia de angrenare, ce reprezinta locul geometric al
punctelor angrenajului in spatiul in care sunt fixate azele de rotire a
rotilor, reprezintd o linie dreaptd sau o curbd continud (fard mazimuri
si minimuri).

Remarca 1.2. In studiul problemelor de contact al dintilor conjugati
in angrenarile precesionale sunt admise notificarile:

Kcv.cv — contact concav-concav al dintilor;
Keox.cv — contact convex-concav al dintilor;

Keox.r — contact convex-rectiliniu al dintilor;
K, g’V—CV — contact concav-concav al dintilor inclinati.

Remarca 1.3. Multiplicitatea angrendrii de referintd € se obtine din
relatiile pentru care s-a proiectat profilul dintilor rotii centrale.

Remarca 1.4. Pentru valorificarea transmisiilor planetare precesio-
nale (TPP) au fost elaborate procedee noi de generare prin rostogolire-
rulare spatiald a dintilor cu profiluri nestandardizate variabile, notifi-
cate prin:

G — generarea dintilor drepti prin rostogolire-rulare spatiala
cu sculd de forma trunchi de con;

Gdsc — generarea dintilor drepti prin rostogolire-rulare spatiald
cu sculd de forma disc profilat periferic;

Gl — generarea dintilor drepti cu sculd cilindricd pe masini-
unelte multiaxiale cu comandad numerica;

cil Lo N . . v . .o ..

Gm,’fx — generarea dintilor inclinatli cu scula cilindrica pe masini-

unelte multiaziale cu comandd numerica.

Remarca 2.1. Printre transmisiile mecanice, transmisia planetarda
precestonala bazata pe sinteza angrenarii multipare cu contact concav-
concav sau/si convez-concav este unica, cu profil variabil al dintilor
dependent univoc de coraportul valoric al parametrilor geometrici ai
angrenajului [Zy — 6, £1].

Remarca 3.1. Modificarea cel putin a unuia dintre parametrii geome-
trici ai angrenajului Z1, Za, B, § sau 6 conduce la modificarea formei
profilului flancurilor dintilor si a multiplicitatii angrenarii acestora.

Remarca 3.2. Pentru simplitatea descrierii influentei numadrului de
dinti ai rotilor centrale si a roti-satelit Z1 si Za, a unghiului axoides
conice §, a unghiului de conicitate a bolturilor conice [ (exprimat
prin raza profilului dintelui satelitului in arc de cerc r), a coraportului
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10.

11.

12.

13.

14.

15.

numarului de dinti Zy = Zo £ 1 si a unghiului de nutatie 6 asupra
geometriei contactului dintilor, in continuare in analize se utilizeaza
notiunea de “configuratie parametrica” cu notificdrile:

[Zy — 0, £1] — referitoare la analize si descrieri generale;

(Zg — 0, —1] — referitoare la angrenajele cu regim de functionare de
reductor;

[Zg — 0, +1] — referitoare la angrenagjele cu regimuri de functionare de
multiplicator si de diferential.

Remarca 3.3. Profilul variabil ol flancurilor dintilor rotilor cen-
trale din angrenajul precesional, dependent de parametrii configuraties
[Zg — 6, +£1], in consecintd asigurd oportunitati de magjorare a capa-
citatie portante a contactului dintilor si de diminuare a alunecarii
relative intre flancurile conjugate ale dintilor.

Remarca 3.4. Pentru realizarea oportunitatilor din Remarca 3.3 au
fost propuse procedee tehnologice de generare a dintilor cu profiluri
de flanc variabile prin rostogolire-rulare spatiala cu scule de forma
geometrica constanta.

Remarca 3.5. In stadiul calculului de predimensionare a angrenaju-
lui precesional, in baza analizei functiei & = £ (p) conform (3.66) si
(3.67), proiectantul, operand cu modificarea configuratiei [Z, — 6, £1]
prin varierea multiplicitatii angrendrii €, poate modifica forma geo-
metrica a contactului dintilor. Astfel, micsorand multiplicitatea €,
din contul acesteia, in stadiul de proiectare putem planifica anumite
avantaje ale transmisiei proiectate, spre exemplu — cinematice, de
putere, functionale sau tehnologice.

Remarca 3.6. Analiza cinematicii transmisiilor precesionale aratd
ca pentru tipul K—H—V poate exista coraportul numerelor de dinti
Z1 = Zy — 1 cu rotirea arborilor conducator si condus in contrasens,
recomandat pentru regimul de functionare de reductor, si coraportul
Z1 = Zs + 1 cu rotirea arborilor in acelasi sens, recomandat pentru
regimul de functionare de multiplicator (§ = 0).

Remarca 3.7. Pentru transmisiile precesionale de tip 2K—H cora-
portul numerelor de dinti Z, = Zs — 1 (Zy = Z3 — 1) se recomanda
pentru regimul de functionare de reductor, iar coraportul numerelor
de dinti ai coroanelor rotii-satelit (Z, Z3) influenteazd sensul rotirii
arborilor conducator si condus.

Remarca 3.8. Profilul flancurilor dintilor rotii centrale cu miscare
sferospatiald a rotii-satelit este wvartabil dependent de configuratia
parametrica [Zy — 0, 1],
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16.

17.

18.

19.

20.

21.

22.

Remarca 3.9. Recomandarile privind alegerea valorilor rationale ale
parametrilor geometrici ai angrenajului precesional vin in ajutorul
proiectantilor pentru a asigura geometria optima a contactului dintilor
(recomandarile sunt bazate doar pe abordari geometrice, fara a tine
cont de dinamicitatea sarcinii si deformabilitatea dintilor in contact).

Remarca 5.1. Neuniformitatea distribuirii sarcinii pe lungimea
dintilor, exprimata prin coeficientul kpg, a fost determinata utilizand
traductoare — folii incleiate pe lungimea dintilor, ce reactioneaza la
repartizarea sarcinii prin dezvoltarea unor procese cinetice developate
pe suprafata lor. Metodologia, tehnicile st utilajul de inregistrare a
neuniformitatii distribuirii sarcinii pe lungimea dintilor in angrena-
jul precesional sunt descrise in [8, 9]. Varierea coeficientului kg in
angrenajele 2K—H a fost validata si prin cercetari CAE, rezultatele
carora in comparatie cu testarile experimentale nu depasesc limitele
erorilor incercarilor.

Remarca 5.2. Metodologia cercetarilor experimentale ale reductoa-
relor precesionale cinematice este similara cu cea a reductoarelor
precesionale de putere, descrisa in sectiunile 5.1.3 si 5.1.6.

Remarca 5.3. Cercetarile experimentale ale reductoarelor precesio-
nale de putere s-au efectuat cu mostre experimentale si prototipuri
industriale cu angrenaje AP si AP si angrendri AgX-CV’ AgX_R,
AgX_CV st AgV_CV cu regimuri de functionare de reductor, multipli-
cator sau diferential.

Remarca 5.4. Cercetarile experimentale ale reductoarelor precesio-
nale cinematice s-au efectuat cu mostre experimentale si prototipuri
industriale fabricate in cadrul contractelor economice cu angrenaje
dintate AP in angrendri AgX_R, AgX-CV: AgV-CV cu profiluri con-
vex/concave si concav/concave cu roti fabricate prin turnare cu injectie
sub presiune din mase plastice si prin sinterizare cu presare din pulberi
metalice.

Remarca 5.5. Cercetarile experimentale au permis determinarea
valorica a factorilor de sarcing kpg, kup st kuy in angrenagele pre-
cesionale de tip K—H-V si 2K—H cu profilul convex/convav variabil
al dintilor in contact Kox.cv, Kcx-r, Kcv-cv st ng_cv.

Remarca 5.6. Cercetarile experimentale au cuprins determinarea
tuturor caracteristicilor functionale definitorii ale nivelului tehnic con-
form normelor si standardelor de produs ale reductoarelor, inclusiv
determinarea caracteristicilor functionale unice ale transmisiilor pre-
cestonale exploatate in conditii extreme, spre exemplu, la presiuni
hidrostatice inalte si temperatur: joase, in spatit vidate etc.
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23.

24.

25.

26.

27.

28.

29.

Remarca 6.1. Pentru alegerea coeficientului de proportionalitate v

(v. fig. 6.9), pe scara gradatiei numarului de dinti ai rotii centrale

Z1, ridicam o verticald panda la curba f (8, 8) din intersectia cu care

ducem o orizontald pand la intersectia cu curba f () din care ridicam

o verticald pand la intersectia cu axa +v, care indicd valoarea coefi-
i«

cientului de proportionalitate v. Semnul “+7 sau “—” se atribuie in
functie de traseul parcurs spre identificarea valorii coeficientului v.

Remarca 6.2. Parametrii geometrici ai configuratiei [Zg — 6, +1]
se aleg pentru roata dintata centrala cu numdarul de dinti mai mic,
deoarece are capacitate portantd mai redusd din cauza numarului mai
mic de dinti care transmit simultan sarcina.

Remarca 6.3. Metodele de calcul prezentate in tabelele 6.1 st 6.2
au fost verificate in practica proiectarii transmisiilor planetare prece-
sionale st argumentate ca adecvate din punct de vedere dimensional
st functional prin testari experimentale pe standurile prezentate in
capitolul 5 atat ale reductoarelor fabricate special pentru cercetdri
prezentate in figura 5.1 (a, b, ¢, d, e, f, g, h), cdt si ale reductoarelor
fabricate la comanda agentilor economici.

Remarca 6.4. Rezultatele cercetarilor experimentale ale angrenajelor
AB de putere aratd cd deteriorarea suprafetelor active ale cuplelor
cinematice de clasd superioara dinte - rola este cauzatda preponderent
de fenomenul piting localizat pe suprafata conicd a rolelor.

Remarca 6.5. Tinand cont de Remarca 6.4, calculul de rezistenta a
angrenajelor precesionale AP se bazeazd pe preintampinarea depdsirii
tensiunilor efective de contact, in raport cu tensiunile admisibile de
contact calculate pentru cuple cinematice de clasa superioara cu con-
siderarea prezentei frecarii cu alunecare.

Remarca 6.6. Parametrii configuratiei [Zy — 0,%1] se aleg con-
form nomogramelor construite in baza analizei geometriei contactului
dintilor si a cinematicii angrenajului cu regim de functionare de re-
ductor, de multiplicator sau de diferential.

Remarca 6.7. Proiectarea transmisiilor precesionale de putere cu
angrenaj AP se bazeazd pe urmdtoarele trei constatdri concludente:
capacitatea portantd a angrenajului precesional AP este in functie de
multiplicitatea angrenarii si geometria contactului dintilor, randamen-
tul mecanic — de alunecarea de frecare intre flancurile conjugate si
cinematica punctului de contact al dintilor, iar unghiul de presiune
ayy al dintilor rotilor centrale (de forma a dintilor) — de coraportul
parametric al configuratiei [Zg — 0, £1].
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relor 2K—H cu rapoartele de transmitere i = —144 (a), i = —324
(D), 4= 13,5 (C) ettt
5.40 Spectrogramele vibratiilor reductorului 2K—H cu raportul de
transmitere i = —324, T = 250 Nm si turatia n, min—': 1000
(a), 1500 (b), 2000 (C) «vvvvrteeetie e
5.41 Spectrogramele vibratiilor reductorului 2K—H cu raportul de

transmitere i = —324 pentru frecventa de rotatii n = 1500 min "
si momentul de torsiune 7" Nm: 50 (a), 100 (b), 200 (c) ..........
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5.42 Mostre experimentale ale reductoarelor precesionale cu angrenaj
AP: vederea de ansamblu (a); imagini ale reductorului de tip
2K—H fabricat cu sateliti din masa plastica (b, ¢) si cu sateliti
din metaloceramica (d, €).........oooiiiiiiiiiiiiiiiii

5.43 Mostre experimentale ale reductoarelor precesionale cu angrenaj
AP: desen de ansamblu (a), vederea generali a mostrei modulului
electromecanic de actionare a antenelor satelitilor geostationari
(b), desen de ansamblu (€)......ooviiiiiiiiiii

5.44 Profilograma contactului Kox_cy convex-concav al dintilor
angrenajului AP a modulului precesional de actionare a antenelor
satelitilor geostationari: Zy = 45, Z3 = 46, R,, = 31,2mm,
rm = 1L,5mm, 0 = 1,4°, § = 6,0, ¢ = 56% (a) si mostre de
semifabricate ale rotilor-satelit sinterizate din pulberi metalice
(D) ) e

5.45 Stand pentru cercetarea experimentala a parametrilor functionali
ai transmisiilor precesionale cinematice cu angrenaj A” schema
(a), vederea de ansamblu (b) ...

5.46 Stand pentru cercetarea pierderilor mecanice In transmisiile
precesionale cinematice cu angrenaj AP .. ...

5.47 Reductor precesional cinematic de tip 2K—H in ansamblul ex-
perimental (a) si motoreductorul precesional de tip 2K—H cu
motor alimentat cu energie solara fotovoltaicd pentru actionarea
antenelor satelitilor geostationari (b) ...

5.48 Randamentul mecanic al transmisiei precesionale cinematice cu
prestrangere in angrenaj: ¢ = —72,3 (a) si i = —144 (b)..........

5.49 Analiza nivelului de zgomot in transmisia precesionala cinema-

ticd: = —72,3 (a) sii=—144 (b) ..ol

6.1 Interactiunea dinte — rold in angrenajul precesional A ..........
6.2 Dependenta uzurii rolelor din otel 40X de numarul de cicluri....
6.3 Role din angrenajul precesional A® fabricate din otel 40 Cr10,
cu duritatea 40 —45 HRC' dupa solicitarea cu 1,08 - 10® cicluri
sarcingd pulsatorie ...........ovo it
6.4 Evolutia deteriorarii prin piting pe suprafata rolelor din otel
20CrMp4 (20 X HP) cu duritatea de 50 —55 HRC' (cementate)
dupa N, =1, 2-10% (a) si dupa 1,4-10° (b) cicluri de solicitare
cu sarcina pulsatorie ........ ...
6.5 Starea suprafetei rolelor din 102 Cr6 (IIIX-15) cu duritatea de
58 —62 HRC dupa Nj, = 1,4-10° cicluri ..............ccocoiei....
6.6 Determinarea coordonatei pozitionarii perechii de dinti maximal
solicitate Cu SArCINA ..........oouiiiii i
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6.7 Dependenta unghiului de presiune al profilului dintelui rotii
centrale o, de numarul de dinti Z; pentru diferite unghiuri ale
axoidei conice 0, relatia numarului dintilor Z; = Z3 — 1 (regim
de reductor) si unghiul de nutatie: 6 = 1°30' (a); § = 2° (b);
0 =2°30" (c) $160 =3 (d) cevveiriiii

6.8 Dependenta unghiului de presiune al profilului dintelui rotii
centrale o, de numarul de dinti Z; pentru diferite unghiuri ale
axoidei conice ¢, relatia numarului dintilor Z; = Z3 + 1 (regim
de multiplicator) si unghiul de nutatie: § = 1°30’ (a); 6 = 2°30
(D) e

6.9 Dependenta coeficientului de proportionalitate ¥ de numarul
dintilor Z; la diferite unghiuri ale axoidei § = 0° si § = 15°
(a), 06 = 22°30" si 6 = 30° (b), unghiuri de conicitate a rolelor
B = 2° — 6° pentru unghiul de nutatie § = 2°30’ si relatia
numaruluide dinti Z; = Za — 1 ..o

6.10 Dependenta coeficientului de proportionalitate ¥ de numarul
dintilor Z; la diferite unghiuri ale axoidei 6 = 15° gi 6 = 22°30/,
unghiuri de conicitate a rolelor § = 2° — 6° pentru unghiul de
nutatie § = 2° si relatia numarului de dinti Z; =2 —1..........

6.11 Dependenta coeficientului de proportionalitate ¥ de numarul
dintilor Z; la diferite unghiuri ale axoidei § =0°, 0 =5°si 0 =
10°, unghiuri de conicitate a rolelor g = 2° — 6° pentru unghiul
de nutatie § = 2°30’ si relatia numarului de dinti Z; = Zo 4+ 1 ...

6.12 Dependenta coeficientului de proportionalitate ¥ de numarul
dintilor Z; la diferite unghiuri ale axoidei § = 0°, § = 5° si
0 = 10°, unghiuri de conicitate a rolelor § = 2° — 6° pentru

305

unghiul de nutatie 8 = 2° si relatia numarului de dinti Z; = Zs + 1306

6.13 Dependenta unghiului de conicitate 8 de numarul dintilor Z; la
diferite unghiuri de nutatie 6, unghiuri ale axoidei § si multipli-
citatea angrenajului e: § = 0° (a), 6 = 15° (b), 6 = 22°30' (¢),
0 =30 (d) eeeeeeee e

6.14 Schema de calcul geometric al angrenajului precesional A? cu
satelit cu coroane in forma de bolturi (transmisie 2K—H)........

6.15 Schema de calcul geometric al angrenajului A® cu roata centrald
din bolturi conice (transmisie K—H—V) ...,

6.16 Profilogramele dintilor rotilor centrale: Z; = 27 (a) si Z4 = 20 (b)321

6.17 Etapele procesului de modelare a rotii dintate centrale ...........
6.18 Elaborarea 3D a nodului arbore-maniveld - rulmenti..............
6.19 Reductor planetar precesional 2K—H ...............cooiiiiiiii...
6.20 Roata-satelit cu doua coroane danturate ...........................
6.21 Arborele-manivela ........ ...
6.22 Roata dintata centrala fixa ...

322
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6.23 Roata dintata centrala mobila................c.o i 325
6.24 Modelul 3D al motoreductorului precesional ....................... 326
6.25 Modelul motoreductorului precesional in desfagurata ............. 326
6.26 Reductor precesional 2K —H pentru echipament tehnologic (7" = 1480 N'm;
= 80 et 327
6.27 Motorreductor planetar precesional submersibil: 1 — reductor
precesional (I = —280); 2 — motor electric submersibil (P =
3kW); 3, 4 — compensatoare cu membrana elastica; 5 — nodul
cu garnituri radiale si frontale.................... 329

6.28 Profilogramele flancurilor dintilor rotilor centrale cu parametrii
geometrici: unghiul de nutatie § = 2°30’, unghiul axoidei conice
d = 22°30', numarul dintilor Z; = 30, Zy = 31, Z3 = 28,

Zy =27, Ry = 12mm, raportul de transmitere ¢ = —279 ....... 330
6.29 Multiplicator-generator precesional K—H—V pentru turbina eo-

liana cu puterea de 16 kW ... i 331
6.30 Profilogramele dintilor rotilor centrale cu coraportul numerelor

dedinti Zo=Z;+1(a)si Zo=2Z3—1(b).ccooiiiiiiiin. 331

6.31 Vederea generala 3D in sectiune a multiplicatorului-generator (a),
vederile generale 3D ale multiplicatorului (b) si a rotii centrale
U Z =16 dinti (C) oovviinni 332



1.1

2.1
2.2

2.3

24

3.1

3.2

3.3

4.1

Y Lista tabelelor

Contactul liniar si cel punctiform in organe de masini ............

Rapoartele de transmitere in transmisia precesionala 2K—H .....
Sirul in ordine crescatoare a rapoartelor de transmitere —i¢ posi-
bile in transmisia precesionala 2K —H, realizate cu coraportul
numerelor de dinti Z1, Z9, Z3, Z4 din tabelul 2.1, recomandate
pentru angrenaje dinte - bolt si dintate cu regim de functionare
de TeducCtor. . ..o
Sirul in ordine crescatoare a rapoartelor de transmitere +i posi-
bile in transmisia precesionala 2K —H, realizate cu coraportul
numerelor de dinti Z1, Z9, Z3, Z4 din tabelul 2.1, recomandate
pentru angrenaje dinte - bolt si dintate cu regim de functionare
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functionare de reductor cu coraportul dintilor conjugati Z; =
7% = =

Cresterea componentei dinamice pentru diferite tipodimensiuni
de reductoare (0) ....ooiiiiii i
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4.2 Solicitarile dinamice in rulmentii arborelui-manivela — carcasa
pentru aceleasi tipodimensiuni de reductoare ......................

5.1 Parametrii constructivi si caracteristicile functionale ale reduc-
toarelor experimentale ........... ...

5.2 Materialul rotii-satelit cu dinti in arc de cerc si parametrii geo-
metrici ai angrenajului...........coo o

6.1 Algoritmul de calcul al angrenajului precesional A® la presiunea
de contact (cu satelit cu coroane din bolturi conice) ..............
6.2 Algoritmul de calcul al angrenajului A? cu roata centrala din
bolturi conice (transmisia K—H—V) ...
6.3 Coraportul numerelor de dinti pentru ¢ = —80.....................
6.4 Coraportul numerelor de dinti pentru ¢ = —280 ...................



g Anexa A

Rapoartele de transmitere realizate in
transmisia precesionala 2K—H functie de
numerele de dinti

In anexele A.1 — A.3 sunt prezentate configuratiile numerelor de dinti
ale rotilor conjugate in transmisia precesionala de tipul 2K —H, cinematica
si rapoartele de transmitere realizate in cazurile:

Anexa A. 1 Configuratia Z1 = Zy — 1, Zy = Zs+ 1, Zo = Z3+1,2,3..., in care
arborii condus si conducator se rotesc in acelasi sens atat pentru
Zo > Z3 cat si pentru Zy < Zs. p. 358-373.

Anexa A. 2 Configuratia Z1 = Zo+ 1, Zy = Zs — 1, Zo = Z3+1,2,3..., in care
arborii condus si conducator se rotesc in sensuri diferite atat pentru
Zo > Z3 cat si pentru Zy < Z3. p. 374-389.

Anexa A. 3 Configuratia 7y = Zy + 1, Zy = Zs+ 1, Zy = Z3—1,2,3..., in
care arborii condus si conducator se rotesc in sensuri diferite pentru
Zo < Zs.
Configuratia 71 = Zy+ 1, Zy = Z3s+ 1, Zy = Z3+1,2,3..., in care
arborii condus si conducator se rotesc in acelasi sens atat pentru
Zo > Zs. p. 390-405.
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Anexa A.1

Rapoartele de transmitere / in transmisia precesionali 2K — H cu
angrenare dinte — bolt: Z,, Z; — numirul bolturilor coroanelor
satelitului si Z;=Z,-1, Z,= Z;+1 — numarul dintilor rotilor centrale,
fixa si mobila.

Configuratia numarului de dinti Z, = Z—1, Zy= Z;+1, Z, > Zzsau Z, < 74
este valabild doar pentru angrenajul cu bolturi.

o, N

Z,=75-1,
Z4=25+1,
23573, 72<2Z3

Z, Z, Z: Z,

Rapartul de transmitere i/ se determina cu relatia:
- Zz ' 24
Zl 'Zs_Zz 'Z4 ’
in care: Z; —numarul de dinti ai rotii centrale imobile;
Z> —numarul de bolturi ale coroanei satelitului angrenate cu roata
centrald imobila;
Z3 —numarul de bolturi ale coroanei satelitului angrenate cu roata
centrald mobila;
Zy—numarul de dinti ai rotii centrale mobile;

Tabelul Al
iz z) & Z iz Z, Z; Z, i z Z, 7, Z,
83 15 16 15 16 88 16 17 16 17 87 17 18 15 16
85 15 16 16 17 90 16 17 17 18 90 17 18 16 17
87 15 16 17 18 92 16 17 18 19 93 17 18 17 18
89 15 16 18 19 94 16 17 19 20 95 17 18 18 19
91 15 16 19 20 96 16 17 20 21 97 17 18 19 20

* Semnul ,+" atribuit raportului de transmitere 7 indicd rotirea arborilor conducitor si condus in
acelasi sens.
*#! La necesitate, numiarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 i maximal Z > 60.
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i*

9.3
9.5
9.7
9.8
10.0
10.1
10.3
10.4
10.5
10.7

10.8
10.9
11.0
11.1
11.2

11.3
11.4
13l
11.6
11.6

11.7
11.8
11.9
11.9
12.0

121
11711
12473
12.3
124

12.4
12.4
12.5
12.5
12.6

12.6
12.7
12.7
12.8
12.8

9.8

10.0
10.2
104
10.5

10.7
10.8
11.0
111
11.2

11.3
114
116
11.7
118

119
12.0
170
12.1
1

12.3
12.4
12.5
12.5
12.6

12.7
12.8
12.8
129
12.9

13.0
13.1
13.1
13.2
13.2

1l
133
134
13.4
1S,

Tabelul Al. Continuare

9.9

10.2
10.4
10.5
10.7

109
11.0
11.2
11.3
11.5

11.6
11.8
119
12.0
12.1

1l
75
12.4
[
12.6

12.7
12.8
129
13.0
13.1

13.1
13.2
55
134
13.4

13.5
13.6
13.6
13.7
13.8

13.8
13.9
139
14.0
14.0

* Semnul ..+ atribuit raportului de transmitere i indicd rotirea arborilor conducétor si condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul Al. Continuare

iv z' z}' z) z i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
8.9 18 19 15 16 9.4 19 20 16 17 9.3 20 21 15 16
9.2 18 19 16 17 9.7 19 20 17 18 9.6 20 21 16 17
9.5 18 19 17 18 10.0 19 20 18 19 9.9 20 21 17 18
9.8 18 19 18 19 10.3 19 20 19 20 10.2 20 21 18 19
10.0 18 19 19 20 10.5 19 20 20 21 10.5 20 21 19 20

10.2 18 19 20 21 10.7 19 20 21 22 10.8 20 21 20 21
10.5 18 19 21 22 11.0 19 20 7 23 11.0 20 21 21 22
10.7 18 19 22 23 11.2 19 20 23 24 11.2 20 21 22 23
10.9 18 19 23 24 11.4 19 20 24 25 11.5 20 21 23 24
11.0 18 19 24 25 11.6 19 20 25 26 11.7 20 21 24 25

11.2 18 19 25 26 11.7 19 20 26 27 119 20 21 25 26
11.4 18 19 26 27 119 19 20 27 28 12.1 20 21 26 27
11.6 18 19 27 28 12.1 19 20 28 29 12.3 20 21 27 28
11.7 18 19 28 29 12.2 19 20 29 30 12.4 20 21 28 29
119 18 19 29 30 12.4 19 20 30 31 12.6 20 21 29 30

12.0 18 19 30 31 12.5 19 20 31 32 128 20 21 30 31
2 18 19 31 32 1247/ 19 20 32 33 129 20 21 31 32
12.3 18 19 32 33 12.8 19 20 B 34 131 20 21 32 33
12.4 18 19 33 34 13.0 19 20 34 35 132 20 21 33 34
12.5 18 19 34 35 131 19 20 35 36 134 20 21 34 35

12.7 18 19 35 36 13.2 19 20 36 37 13.5 20 21 35 36
12.8 18 19 36 37 133 19 20 37 38 13.6 20 21 36 37
12.9 18 19 37 38 13.4 19 20 38 39 13.8 20 21 37 38
13.0 18 19 38 39 13.6 19 20 39 40 13.9 20 21 38 39
13.1 18 19 39 40 13.7 19 20 40 41 14.0 20 21 39 40

13.2 18 19 40 41 13.8 19 20 41 42 14.1 20 21 40 41
13.3 18 19 41 42 139 19 20 42 43 14.2 20 21 41 42
13.4 18 19 42 43 14.0 19 20 43 44 14.3 20 21 42 43
135 18 19 43 44 141 19 20 44 45 144 20 21 43 44
13.6 18 19 44 45 142 19 20 45 46 14.5 20 21 44 45

13.7 18 19 45 46 14.2 19 20 46 47 14.6 20 21 45 46
13.7 18 19 46 47 143 19 20 47 48 14.7 200 21 46 47
13.8 18 19 47 48 14.4 19 20 48 49 14.8 20 21 47 48
139 18 19 48 49 145 19 20 49 50 149 20 21 48 49
14.0 18 19 49 50 14.6 19 20 50 51 15.0 20 21 49 50

14.0 18 19 50 51 14.6 19 20 51 52 151 20 21 50 51
141 18 19 51 52 14.7 19 20 52 5 152 20 21 51 52
14.2 18 19 52 53 14.8 19 20 53 54 152 20 21 52 53
14.3 18 19 53 54 149 19 20 54 55 153 20 21 53 54
14.3 18 19 54 55 149 19 20 55 56 154 20 21 54 55

144 18 19 55 56 15.0 19 20 56 57 15.5 20 21 55 56
14.4 18 19 56 57 151 19 20 57 58 155 20 21 56 57
14.5 18 19 57 58 15.1 19 20 58 59 15.6 20 21 57 58
14.6 18 19 58 59 15.2 19 20 59 60 15.7 20 21 58 59
14.6 18 19 59 60 15.3 19 20 60 61 15.8 20 21 59 60

* Semnul ..+ atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus in
acelasi sens.
*' La necesitate, numarul minim de dini/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z > 60.
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iz
9.5 21
9.8 21
10.2 21
10.5 21
10.7 21
11.0 21
11.3 21
115 21
11.7 21
12.0 21
12.2 21
12.4 21
12.6 21
12.8 21
129 21
13.1 21
B 21
13.4 21
13.6 21
13.8 21
139 21
14.0 21
14.2 21
14.3 21
14.4 21
145 21
14.7 21
14.8 21
149 21
15.0 21
151 21
15.2 21
15.3 21
15.4 21
15.5 21
15.6 21
sy 21
15.8 21
15.8 21
15.9 21
16.0 21
16.1 21
16.2 21
16.2 21
16.3 21

z;

10.0
10.4
10.7
11.0
11.2

11.5
11.8
12.0
12.2
12.5

12.7
129
131
133
135

13.6
13.8
14.0
14.1
143

14.4
14.6

14.8
15.0

15.1
15.2
15.3
15.4
15.6

15.7
15.8
159
16.0
16.1

16.2
16.3
16.3
16.4
16.5

16.6
16.7
16.8
16.8
16.9

Tabelul Al. Continuare

i
9.8
10.2
105
10.9
11.2

11.5
11.7
12.0
A
12,5

12.7
13.0
13.2
13.4
13.6

13.8
14.0
14.1
14.3
14.5

14.6

15.0
15.1
15.2

15.4
15.5
15.6
15.8
15.9

16.0
16.1
16.2
16.3
16.4

16.5
16.6
16.7
16.8
169

17.0
17.1
17.2
17.3
17.3

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus in

acelasi sens.

*! La necesitate. numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul Al. Continuare

it z' z}) z) z} i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z, Z,
10.0 24 25 15 16 10.5 25 26 16 17 10.3 26 27 15 16
10.4 24 25 16 17 10,9 25 26 17 18 10.7 26 27 16 17
10.7 24 25 17 18 11.2 25 26 18 19 11.0 26 27 17 18
11.0 24 25 18 19 11.6 25 26 19 20 11.4 26 27 18 19
11.4 24 25 19 20 11.9 25 26 20 21 11.7 26 27 19 20

11.7 24 25 20 21 122 25 26 21 22 121 26 27 20 21
120 24 25 21 22 125 25 26 22 23 124 26 27 21 22
122 24 25 22 23 127 25 26 23 24 127 26 27 22 23
125 24 25 23 24 130 25 26 24 25 13.0 26 27 23 24
128 24 25 24 25 133 25 26 25 26 132 26 27 24 25

13.0 24 25 25 26 13.5 25 26 26 27 135 26 27 25 26
13.2 24 25 26 27 13.7 25 260 27 28 138 26 27 26 27
13.5 24 25 27 28 14.0 25 26 28 29 140 26 27 27 28
13.7 24 25 28 29 14.2 25 26 29 30 14.2 260 27 2B 29
13.9 24 25 29 30 14.4 25 26 30 31 145 26 27 29 30

141 24 25 30 31 146 25 26 31 32 147 26 27 30 31
143 24 25 31 32 148 25 26 32 33 149 26 27 31 32
145 24 25 32 33 150 25 26 33 34 151 26 27 32 33
147 24 25 33 34 152 25 26 34 35 153 26 27 33 34
148 24 25 34 35 153 25 26 35 36 155 26 27 34 35

150 24 25 35 36 155 25 26 36 37 157 26 27 35 36
152 24 25 36 37 157 25 26 37 38 159 26 27 36 37
153 24 25 37 38 158 25 26 38 39 160 26 27 37 38
155 24 25 38 39 160 25 26 39 40 162 26 27 38 39
156 24 25 39 40 16.2 25 26 40 41 le4 26 27 39 40

15.8 24 25 40 41 16.3 25 26 41 42 165 26 27 40 41
159 24 25 41 42 16.4 25 26 42 43 167 26 27 41 42
16.0 24 25 42 43 16.6 25 26 43 44 168 26 27 42 43
16.2 24 25 43 44 16.7 25 26 44 45 170 26 27 43 44
16.3 24 25 44 45 16.8 25 26 45 46 171 26 27 44 45

16.4 24 25 45 46 17.0 25 26 46 47 173 26 27 45 46
16.5 24 25 46 47 17.1 25 260 47 48 174 26 27 46 47
16.7 24 25 47 48 17.2 25 26 48 49 175 26 27 47 48
16.8 24 25 48 49 17.3 25 26 49 50 17.6 260 27 48 49
16.9 24 25 49 50 17.4 25 26 50 51 178 26 27 49 50

17.0 24 25 50 51 176 25 26 51 52 179 26 27 50 51
17.1 24 25 51 52 177 25 26 52 53 180 26 27 51 52
17.2 24 25 52 G 178 25 26 53 54 181 26 27 52 53
173 24 25 53 54 179 25 26 54 55 182 26 27 53 54
174 24 A5 54 55 180 25 26 55 56 183 26 27 54 55

17.5 24 25 55 56 18.1 25 26 56 57 184 26 27 55 56
17.6 24 25 56 57 18.2 25 26 57 58 185 26 27 56 57
17.7 24 25 57 58 183 25 26 58 59 186 26 27 57 58
17.8 24 25 58 59 18.4 25 26 59 60 187 26 27 58 59
17.9 24 25 59 60 18.4 25 260 60 61 188 26 27 59 60

* Semnul ..+ atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus in
acelasi sens.
*! La necesitate. numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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i*
10.4
10.8
11.2

11.6
11.9

12.3
12.6
129
3
135

13.7
14.0
14.3
14.5
14.7

15.0
15.2
15.4
15.6
15.8

16.0
16.2
16.4
16.5
16.7

16.9
17.0
17.2
17.4
L7

17.6
17.8
17.9
18.1
182

183
18.4
18.6
18.7
18.8
189
19.0
19.1
19.2
19.3

11.0
11.3
11.7
12.1
12.4

12.8
13.1
13.4
13.7
14.0

14.2
14.5
14.8
15.0
15.2

15.5
15.7
15.9
16.1
16.3

16.5
16.7
16.9
17.1
17.2

17.4
17.6
17.7
179
18.0

18.2
183
18.5
18.6
18.7

18.9
19.0
19.1
19.2
19.3

19.4
19.6
19.7
19.8
19.9

Tabelul Al. Continuare

i
10.7
11.1
115
11.9
12.2

12.6
12.9
133
13.6
139

14.2
14.5
14.7
15.0
153

15.5
15.7
16.0
16.2
16.4

16.6
16.8
17.0
17.2
17.4

17.6
17.7
179
18.1
18.2

18.4
18.6
18.7
18.8
19.0

19.1
19.3
19.4
19.5
19.6
19.8
199
20,0
20.1
20.2

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere 7 indica rotirea arborilor conducator si condus in

acelasi sens.
*! La necesitate. numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z > 60.



360 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul Al. Continuare

it z' z) z) z i Z, Z, Z; Z, i Z, Z, Z; Z,
10.8 30 31 15 16 11.3 31 32 16 17 11.0 32 33 15 16
11.2 30 31 16 17 11.8 31 32 17 18 11.4 32 33 16 17
11.6 30 31 17 18 12.2 31 32 18 19 119 32 33 17 18
12.0 30 31 18 19 12.5 31 32 19 20 12.3 32 33 18 19
12.4 30 31 19 20 129 31 32 20 21 12.7 32 33 19 20

128 30 31 20 21 133 31 32 21 22 131 32 33 20 21
131 30 31 21 22 136 31 32 22 23 134 32 33 21 22
135 30 31 22 23 140 31 32 23 24 138 32 33 22 23
13.8 30 31 23 24 14.3 31 32 24 25 14.1 32 33 23 24
141 30 31 24 25 146 31 32 25 26 145 32 33 24 25

144 30 31 25 26 149 31 32 26 27 148 32 33 25 26
147 30 31 26 27 152 31 32 27 28 151 32 33 26 27
15.0 30 31 27 28 155 31 32 28 29 154 32 33 27 28
152 30 31 28 29 157 31 32 29 30 157 32 33 28 29
155 30 31 29 30 160 31 32 30 31 160 32 33 29 30

158 30 31 30 31 163 31 32 31 32 162 32 33 30 31
160 30 31 31 32 165 31 32 32 33 165 32 33 31 32
162 30 31 32 33 167 31 32 33 34 168 32 33 32 33
165 30 31 33 34 170 31 32 34 35 170 32 33 33 34
167 30 31 34 35 172 31 32 35 36 172 32 33 34 35

169 30 31 35 36 174 31 32 36 37 175 32 33 35 36
17.1 30 31 36 37 176 31 32 37 38 177 32 33 36 37
173 30 31 37 38 178 31 32 38 39 179 32 33 37 3B
17.5 30 31 38 39 180 31 32 39 40 181 32 33 38 39
17.7 30 31 39 40 182 31 32 40 41 183 32 33 39 40

179 30 31 40 41 184 31 32 41 42 185 32 33 40 41
181 30 31 41 42 186 31 32 42 43 187 32 33 41 42
183 30 31 42 43 188 31 32 43 44 189 32 33 42 43
184 30 31 43 44 189 31 32 44 45 191 32 33 43 44
18.6 30 31 44 45 19.1 31 32 45 46 19.3 32 33 44 45

188 30 31 45 46 193 31 32 46 47 195 32 33 45 46
18.9 30 31 46 47 19.4 31 32 47 48 19.6 32 33 46 47
191 30 31 47 48 196 31 32 48 49 198 32 33 47 48
192 30 31 48 49 198 31 32 49 50 200 32 33 48 49
194 30 31 49 50 199 31 32 50 51 2001 32 33 49 50

195 30 31 50 51 200 31 32 51 52 203 32 33 50 51
19.7 30 31 51 52 202 31 32 52 53 204 32 33 51 52
198 30 31 52 53 203 31 32 53 54 206 32 33 52 53
199 30 31 5 54 205 31 32 54 55 207 32 33 53 54
201 30 31 54 55 206 31 32 55 56 209 32 33 54 55

202 30 31 55 56 207 31 32 56 57 210 32 33 55 56
203 30 31 56 57 209 31 32 57 58 211 32 33 56 57
204 30 31 57 58 210 31 32 58 59 213 32 33 57 58
206 30 31 58 59 211 31 32 59 60 214 32 33 58 59
20.7 30 31 59 60 21.2 31 32 60 61 215 32 33 59 60

* Semnul ..+ atribuit raportului de transmitere 7 indica rotirea arborilor conducator si condus in
acelasi sens.
*#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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i*
11.1
11.6
12.0

12.4
12.8

13.2
13.6
14.0
JIETS
14.7

15.0
153
15.6
15.9
16.2

16.5
16.7
17.0
il
17.5

17.7
18.0
18.2
18.4
18.6

18.8
19.0
19.2
19.4
19.6

19.8
20.0
20.1
203
20.5

20.6
20.8
21.0
21.1
il

214
215
217
218
219

11.7
12.1
12.5
13.0
13.4

13.8
14.1
14.5
14.8
plisY

15.5
15.8
16.1
16.4
16.7

17.0
1572
17.5
17.8
18.0

18.2
18.5
18.7
189
19.1

19.3
19.5
19.7
19.9
20.1

20.3
205
20.7
20.8
21.0

Al
Al
2l
21.6
218

219
221
222
223
225

Tabelul Al. Continuare

i
113
11.8
122
12.7
13.1

135
139
143
14.6
15.0

15.3
15.7
16.0
16.3
16.6

16.9
17.2
17.5
17.7
18.0

183
18.5
18.7
19.0
19.2

19.4
19.6
19.8
201
203

20.4
20.6
208
21.0
21.2

21.3
215
21.7
218
22.0

222
223
225
22.6
22.7

Z;
35
35
35
35
35

35
BE
35
35
B

Z,
36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

36
36
36
36
36

Z;
15
16
17
18
19

20
21
22
23
24

Z,
16
17
18
19
20

21
e
23
24
A5

* Semnul ..+ atribuit raportului de transmitere 7 indica rotirea arborilor conducator si condus in
acelasi sens.
*! LLa necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal 7 = 60.



362 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul Al. Continuare

iv z' z' zZ) z i Z, Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
114 36 37 15 16 12.0 37 38 16 17 11.6 38 39 15 16
119 36 37 16 17 12.4 37 38 17 18 121 3 39 16 17
123 36 37 17 18 12.9 37 38 18 19 125 38 39 17 18
12.8 36 37 18 19 13.3 37 38 19 20 13.0 38 39 18 19
13.2 36 37 19 20 13.8 37 38 20 21 13.4 38 39 19 20
13.6 36 37 20 21 14.2 37 38 21 22 13.9 38 39 20 21
140 36 37 21 22 14.6 37 38 22 23 14.3 3@ 39 21 22
144 36 37 22 23 15.0 37 38 23 24 14.7 38 39 22 23
148 36 &l 23 24 15.3 37 38 24 25 15.1 38 39 23 24
152 36 37 24 25 15.7 37 38 25 26 15.5 38 39 24 25
155 36 37 25 26 16.0 37 38 26 27 15.8 38 39 25 26
159 36 37 26 27 16.4 37 38 27 28 16.2 38 39 26 27
162 36 37 27 28 16.7 37 38 28 29 16.5 38 39 27 28
165 36 37 28 29 17.0 37 38 29 30 169 38 39 28 29
168 36 37 29 30 17.3 37 38 30 31 17.2 38 39 29 30
171 36 37 30 31 17.6 37 38 31 32 17.5 38 39 30 31
174 36 37 31 32 17.9 37 38 32 33 17.8 38 39 31 32
17.7 36 37 32 33 18.2 37 38 33 34 18.1 38 39 32 133
180 36 Bl 33 34 18.5 37 38 34 35 18.4 38 39 33 34
182 36 37 34 35 18.7 37 38 35 36 18.7 38 39 34 35
185 36 37 35 36 19.0 37 38 36 37 19.0 38 39 35 36
188 36 37 36 37 19.3 37 38 37 38 19.2 38 39 36 37
19.0 36 37 37 38 19.5 37 38 38 39 19.5 38 39 37 38
19.2 36 37 38 39 19.7 37 38 39 40 19.8 38 39 38 39
195 36 37 39 40 20.0 37 38 40 41 20,0 38 39 39 40
19.7 36 37 40 41 20.2 37 38 41 42 202 38 39 40 41
199 36 37 41 42 204 37 38 42 43 20.5 38 39 41 42
201 36 37 42 43 20.6 37 38 43 44 20.7 38 39 42 43
204 36 &l 43 44 20.9 37 38 44 45 209 38 39 43 44
206 36 37 44 45 21.1 37 38 45 46 211 38 39 44 45
208 36 37 45 46 21.3 37 38 46 47 214 38 39 45 46
21.0 36 37 46 47 21.5 37 38 47 48 216 38 39 46 47
21.1 36 37 47 48 21.7 37 38 48 49 218 38 39 47 48
213 36 37 48 49 21.8 37 38 49 50 220 38 39 48 49
215 36 37 49 50 22.0 37 38 50 51 222 38 39 49 50
21.7 36 37 50 51 22.2 37 38 51 52 223 38 39 50 51
219 36 37 51 52 22.4 37 38 52 53 225 38 39 51 52
220 36 Bl 52 53 22.5 37 38 53 54 227 38 39 52 53
222 36 37 53 54 22.7 37 38 54 55 229 38 39 53 54
224 36 37 54 55 22.9 37 38 55 56 231 38 39 54 55
225 36 37 55 56 23.0 37 38 56 57 232 38 39 55 56
227 36 37 56 57 23.2 37 3B 57 58 234 38 39 &6 57
228 36 37 57 58 23.4 37 38 58 59 236 38 39 57 58
23.0 36 37 58 59 235 37 38 59 60 237 38 39 58 59
23.1 36 37 59 60 23.7 37 38 60 61 239 38 39 59 60

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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i*
11.6
12.1
12.6
13.1
13.6

14.0
14.4
14.8
15.2
15.6

16.0
16.4
16.7
17.1
17.4

17.7
18.0
18.3
18.6
189

19.2
19.5
19.7
20.0
203

20.5
20.7
21.0
21.2
21.4

21.6
219
22.1
22.3
225

ot
229
23.0
e
23.4
23.6
23.8
239
241
24.2

12.2
12.7
13.2
13.7
14.1

14.5
15.0
15.4
15.8
16.2

16.5
169
17.2
17.6
17.9

18.2
185
18.8
19.1
19.4

19.7
20.0
20.2
205
20.8

21.0
21.2
215
21.7
219

221
224
22,6
228
23.0

23.2
234
23.6
My
239
241
243
24.4
246
248

Tabelul Al. Continuare

i
11.8
12.3
12.8
133
13.8

14.2
14.7
15.1
sl
15.9

16.3
16.7
17.0
17.4
17.7

18.1
18.4
18.7
19.0
19.3

19.6
19.9
20.2
20.5
20.7

21.0
21.3
21.5
21.7
22.0

22.2
224
22.7
229
23.1

233
235
PaN
AL
241

242
24.4
24.6
248
25.0

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in

acelasi sens.

*#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z< 15 si maximal Z = 60.



364 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul Al. Continuare

it z' z) z) z i Z, Z, Z; Z, i Z, Z, Z; Z,
119 42 43 15 16 12.5 43 44 16 17 12.0 44 45 15 16
12.4 42 43 16 17 13.0 43 44 17 18 12.5 44 45 16 17
129 42 43 17 18 13.5 43 44 18 19 13.1 44 45 17 18
134 42 43 18 19 14.0 43 44 19 20 13.6 e 45 18 19
139 42 43 19 20 14.4 43 44 20 21 14.1 44 45 19 20

143 42 43 20 21 149 43 44 21 22 145 44 45 20 21
148 42 43 21 22 153 43 44 22 23 150 44 45 21 22
152 42 43 22 23 158 43 44 23 24 154 44 45 22 23
15.6 42 43 23 24 16.2 43 44 24 25 15.9 44 45 23 24
16.0 42 43 24 25 166 43 44 25 26 163 44 45 24 25

164 42 43 25 26 170 43 44 26 27 167 44 45 25 26
168 42 43 26 27 174 43 44 27 28 171 44 45 26 27
17.2 42 43 27 28 17.7 43 44 28 29 175 44 45 27 28
17.6 42 43 28 29 181 43 44 29 30 179 44 45 28 29
17.9 42 43 29 30 184 43 44 30 31 182 44 45 29 30

183 42 43 30 31 188 43 44 31 32 186 44 45 30 31
186 42 43 31 32 191 43 44 32 33 189 44 45 31 32
189 42 43 32 33 194 43 44 33 34 193 44 45 32 33
192 42 43 33 34 197 43 44 34 35 196 44 45 33 34
195 42 43 34 35 201 43 44 35 36 199 44 45 34 35

198 42 43 35 36 204 43 44 36 37 203 44 45 35 36
201 42 43 36 37 206 43 44 37 38 206 44 45 36 37
204 42 43 37 38 209 43 44 38 39 209 44 45 37 38
207 42 43 38 39 212 43 44 39 40 211 44 45 38 39
21.0 42 43 39 40 215 43 44 40 41 214 44 45 39 40

212 42 43 40 41 21.7 43 44 41 42 217 44 45 40 41
a4 43 41 42 220 43 44 42 43 220 44 45 41 42
218 42 43 42 43 223 43 44 43 44 222 44 45 42 43
22.0 42 43 43 44 225 43 44 44 45 e 44 45 43 44
222 42 43 44 45 227 43 44 45 46 228 44 45 44 45

225 42 43 45 46 23.0 43 44 46 47 230 44 45 45 46
227 42 43 46 47 232 43 44 47 48 232 44 45 46 47
229 42 43 47 48 234 43 44 48 49 235 44 45 47 48
232 42 43 48 49 237 43 44 49 50 237 44 45 48 49
234 42 43 49 50 239 43 44 50 51 239 44 45 49 50

236 42 43 50 51 241 43 44 51 52 242 44 45 50 51
238 42 43 51 52 243 43 44 52 53 244 44 45 51 52
240 42 43 52 53 245 43 44 53 54 246 44 45 52 53
242 42 43 5 54 247 43 44 54 55 248 44 45 53 54
244 42 43 54 55 249 43 44 55 56 250 44 45 54 55

246 42 43 55 56 251 43 44 56 57 252 44 45 55 56
24.8 42 43 56 57 25.3 43 44 57 58 254 44 45 56 57
249 42 43 57 58 255 43 44 58 59 256 44 45 57 58
251 42 43 58 59 256 43 44 59 60 258 44 45 58 59
253 42 43 59 60 258 43 44 60 61 260 44 45 59 60

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



365

i*
12.1
12.6
13.1

13.7
14.2

14.6
15.1
15.6
16.0
16.4

16.8
17.3
17.6
18.0
18.4

18.8
19.1
19.5
19.8
20.1

20.4
208
21.1
21.4
21.6

Al
22.2
23
22.7
23.0

233
23.5
23.7
24.0
24.2

24.4
247
s 2]
25.1
25.3

255
25.7
259
26.1
263

—~

12.7
13.2
13.7
14.2
14.7

15.2
15.7
16.1
16.5
17.0

17.4
17.8
18.2
18.6
189

19.3
19.6
20.0
203
20.6

21.0
213
216
219
221

22.4
ey
23.0
23.2
235

238
24.0
24.2
245
24.7

249
25.2
254
25.6
258
26.0
26.2
26.4
26.6
26.8

Tabelul Al. Continuare

i
12.2
12.8
13.3
13.8
14.3

14.8
153
15.8
16.2
16.7

17.1
17.5
17.9
183
18.7

19.1
19.4
19.8
20.1
20.5

208
211
21.5
218
221

22.4
P
229
e
235

237
24.0
243
245
24.7

25.0
25.2
25.4
25.7
259
26.1
263
26.5
26.7
269

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



366 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul Al. Continuare

it z' z) z) z i Z, Z, Z; Z, i Z, Z, Z; Z,
12.3 48 49 15 16 129 49 50 16 17 12.4 50 51 15 16
12.8 48 49 16 17 13.4 49 50 17 18 129 50 51 16 17
13.4 48 49 17 18 14.0 49 50 18 19 13.5 50 51 17 18
139 48 49 18 19 14.5 49 50 19 20 14.0 50 51 18 19
14.4 48 49 19 20 15.0 49 50 20 21 14.6 50 51 19 20

149 48 49 20 21 155 49 50 21 22 151 50 51 20 21
154 48 49 21 2 160 49 50 22 23 156 50 51 21 22
159 48 49 22 23 164 49 50 23 24 161 50 51 22 23
163 48 49 23 24 169 49 50 24 25 165 50 51 23 24
168 48 49 24 25 173 49 50 25 26 170 50 51 24 25

17.2 48 49 25 26 178 49 50 26 27 174 50 51 25 26
176 48 49 26 27 182 49 50 27 28 179 50 51 Z6 27
18.1 48 49 27 28 186 49 50 28 29 183 50 51 27 28
18.5 48 49 28 29 19.0 49 50 29 30 18.7 50 51 28 29
188 48 49 29 30 194 49 50 30 31 191 50 51 29 30

192 48 49 30 31 198 49 50 31 32 195 50 51 30 31
19.6 48 49 31 32 200 49 50 32 33 199 50 51 31 32
20.0 48 49 32 33 205 49 50 33 34 203 50 51 32 33

207 48 49 34 35 212 49 50 35 36 210 50 51 34 35

21.0 48 49 35 36 215 49 50 36 37 213 50 51 35 36
213 48 49 36 37 218 49 50 37 38 217 50 51 36 37
217 48 49 37 38 222 49 50 38 39 220 50 51 37 38
220 48 49 38 39 225 49 50 39 40 223 50 51 38 39
223 48 49 39 40 228 49 50 40 41 227 50 51 39 40

226 48 49 40 41 231 49 50 41 42 230 50 51 40 41
229 48 49 41 42 234 49 50 42 43 233 50 51 41 42
232 48 49 42 43 237 49 50 43 44 236 50 51 42 43
234 48 49 43 44 239 49 50 44 45 239 50 51 43 44
237 48 49 44 45 242 49 50 45 46 242 50 51 44 45

24.0 48 49 45 46 245 49 50 46 47 24.4 50 51 45 46
242 48 49 46 47 247 49 50 47 48 247 50 51 46 47
245 48 49 47 48 250 49 50 48 49 250 50 51 47 48
248 48 49 48 49 253 49 50 49 50 252 50 51 48 49
250 48 49 49 50 255 49 50 50 51 255 50 51 49 50

252 48 49 50 51 257 49 50 51 52 258 50 51 50 51
255 48 49 51 52 260 49 50 52 53 260 50 51 51 52
257 48 49 52 53 262 49 50 53 54 262 50 51 52 53
259 48 49 53 54 264 49 50 54 55 265 50 51 53 54
262 48 49 54 55 267 49 50 55 56 267 50 51 54 55

264 48 49 55 56 269 49 50 56 57 269 50 51 55 56
266 48 49 56 57 271 49 50 57 58 272 50 51 56 57
268 48 49 57 58 273 49 50 58 59 274 50 51 57 58
27.0 48 49 58 59 275 49 50 59 60 27.6 50 51 58 59
272 48 49 59 60 277 49 50 60 61 278 50 51 59 60

* Semnul ..+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirca arborilor conducitor si condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z > 60.



367

i*
12.4
13.0
13.6

14.1
14.6

15.2
15.7
16.2
16.6
17.1

17.6
18.0
18.4
189
19.3

19.7
20.0
20.4
20.8
Ll

215
219
222
225
229

A
23.5
238
24.1
24.4

247
249
25.2
255
25.7

26.0
26.3
26.5
26.7
27.0
27.2
27.4
27.7
279
28.1

131
13.6
14.2
14.7
15.2

15.8
16.3
16.7
17.2
17.7

18.1
18.6
19.0
19.4
19.8

20.2
20.6
21.0
Al
21.7

22.0
22.4
227
23.0
23.4

23.7
24.0
243
24.6
249

25.2
254
25.7
26.0
26.2

26.5
26.8
27.0
AT
275

27.7
279
28.2
28.4
28.6

Tabelul Al. Continuare

i
125
13.1
13.7
143
14.8

15.3
15.8
16.3
16.8
17.3

17.8
18.2
18.7
19.1
19.5

199
203
20.7
21.1
215

218
22.2
22,5
229
232

23.6
2]
242
24.5
24.8

25.1
254
25.7
259
26.2

26.5
26.7
27.0
27.3
275
27.7
28.0
28.2
28.4
287

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



368 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul Al. Continuare

it z' z) z) z i Z, Z, Z; Z, i Z, Z, Z; Z,
12.6 54 55 15 16 13.2 55 56 16 17 12.7 56 57 15 16
13.2 54 55 16 17 13.8 55 56 17 18 13.3 56 57 16 17
13.8 54 55 17 18 14.4 55 56 18 19 139 56 57 17 18
14.3 54 55 18 19 149 55 56 19 20 14.4 56 57 18 19
14.9 54 55 19 20 15.5 55 56 20 21 15.0 56 57 19 20

154 54 55 20 21 160 55 56 21 22 155 56 57 20 21
159 54 55 21 22 165 55 56 22 23 161 56 57 21 22
164 54 55 22 23 170 55 56 23 24 166 56 57 22 23
16.9 54 55 23 24 17.5 55 56 24 25 17.1 56 57 23 24
17.4 54 55 24 25 180 55 56 25 26 176 56 57 24 25

179 54 55 25 26 184 55 56 26 27 181 56 57 25 26
183 54 55 26 27 189 55 56 27 28 185 56 57 26 27
188 54 55 27 28 193 55 56 28 29 190 56 57 27 28
19.2 54 55 28 29 198 55 56 29 30 194 56 57 28 29
196 54 55 29 30 202 55 56 30 31 199 56 57 29 30

201 54 55 30 31 206 55 56 31 32 203 56 57 30 31
205 54 55 31 32 210 55 56 32 33 207 56 57 31 32
209 54 55 32 33 214 55 56 33 34 211 56 57 32 33
213 54 55 33 34 218 55 56 34 35 215 56 57 33 34
216 54 55 34 35 222 55 56 35 36 219 56 57 34 35

220 54 55 35 36 225 55 56 36 37 223 56 57 35 36
224 54 55 36 37 229 55 56 37 38 227 56 57 36 37
227 54 55 37 38 232 55 56 38 39 230 56 57 37 38
231 54 55 38 39 236 55 56 39 40 234 56 57 38 39
234 54 55 39 40 239 55 56 40 41 238 56 57 39 40

237 54 55 40 41 242 55 56 41 42 241 56 57 40 41
241 54 Bb 41 42 246 55 56 42 43 244 56 57 41 42
244 54 55 42 43 249 55 56 43 44 248 56 57 42 43
247 54 55 43 44 252 55 56 44 45 251 56 57 43 44
250 54 55 44 45 255 55 56 45 46 254 56 57 44 45

253 54 55 45 46 258 55 56 46 47 257 56 57 45 46
256 54 55 46 47 261 55 56 47 48 260 56 57 46 47
259 54 55 47 48 264 55 56 48 49 263 56 57 47 48
262 54 55 48 49 267 55 56 49 50 266 56 57 48 49
264 54 55 49 50 269 55 56 50 51 269 56 57 49 50

267 54 55 50 51 272 55 56 51 52 272 56 57 50 51
27.0 54 55 51 52 275 55 56 52 53 274 56 57 51 52
272 54 55 52 53 277 55 56 53 54 277 56 57 52 53
275 54 55 5 54 280 55 56 54 55 280 56 57 53 54
278 54 55 54 55 283 55 56 55 56 282 56 57 54 55

280 54 55 55 56 285 55 56 56 57 285 56 57 55 56
28.2 54 55 56 57 287 55 56 57 58 28.8 56 57 56 57
285 54 55 57 58 290 55 56 58 59 290 56 57 57 58
287 54 55 58 59 292 55 56 59 60 292 56 57 58 59
289 54 55 59 60 294 55 56 60 61 295 56 57 59 60

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



369

i*
12.7
133
139

14.5
15.1

15.6
16.2
16.7
17.2
17.7

18.2
18.6
19.1
19.6
20.0

20.4
209
213
21.7
22.1

225
228
23.2
23.6
239

243
24.6
249
o8]
25.6

259
26.2
26.5
26.8
27.1

27.4
27.7
279
28.2
28.5
28.7
29.0
293
29.5
29.7

13.4
14.0
14.6
15.1
15.7

16.2
16.8
17.3
17.8
18.3

18.7
19.2
19.7
20.1
20.6

21.0
214
218
22.2
22.6

23.0
23.4
237
24.1
24.4

248
25.1
25.5
258
26.1

26.4
26,7
27.0
27.3
27.6

279
28.2
284
28.7
29.0
29.2
29.5
29.8
30.0
30.2

Tabelul Al. Continuare

i
128
13.4
14.0
14.6
15.2

15.8
16.3
16.8
17.3
179

18.4
18.8
19.3
19.8
20.2

20.7
21.1
215
219
223

227
231
23.5
239
242

24.6
25.0
253
25.6
26.0

26.3
26.6
269
27.2
275

278
28.1
28.4
28.7
289
29.2
29.5
29.7
30.0
303

* Semnul .+ atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
acelasi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



370 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Anexa A.2

Rapoartele de transmitere / in transmisiile precesionale 2K — H cu
angrenare dinte — bolt: Z,, Z; — numarul bolturilor coroanelor
satelitului si Z;=Z,+1, Z,= Z;—1 — numirul dintilor rotilor centrale,
fixa si mobila.

Configuratia numarului de dinti Z; =Z>+1, Zy=Z31, Z>> Z3s5au Z>< Z;3
este valabila doar pentru angrenajul cu bolturi.

257,41,
Z4=Za-1,
Zz>23, Za<Z3

Z,

Rapartul de transmitere / se determina cu relatia:
I
ZvZy—Zy L,

in care: Z; — numadrul de dinti ai rotii centrale imobile;
7> —numarul de bolturi/dinti ai coroanei satelitului angrenate cu roata
centrala imobila;
Z3—numarul de bolturi/dinti ai coroanei satelitului angrenate cu roata
centrald mobila;
Zy—numarul de dinti ai rotii centrale mobile.

Tabelul A2

i zZ} Z;l zs  Z i Z Z Z; Z i % Z, Z; Z
73 16 15 16 15 75 17 16 16 15 77 18 17 16 15
75 16 15 17 16 78 17 16 17 16 80 18 17 17 16
77 16 15 18 17 80 17 16 18 17 83 18 17 18 17
79 16 15 19 18 82 17 16 19 18 85 18 17 19 18
81 16 15 20 19 -84 17 16 20 19 87 18 17 20 19

£l

* Semnul =" atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z > 60.
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i z' oz} Z
-8.3 16 15 21
-8.5 16 15 22
-8.7 16 15 23
-8.8 16 15 24
-9.0 16 15 25
-9.1 16 15 26
-9.3 16 15 27
-9.4 16 15 28
-9.5 16 15 29
-9.7 16 15 30
-9.8 16 15 31
-9.9 16 15 32
-10.0 16 15 33
-10.1 16 15 34
-102 16 15 35
-10.3 16 15 36
-104 16 15 37
-10.5 16 15 38
-10.6 16 15 39
-106 16 15 40
-10.7 16 15 41
-10.8 16 15 42
-109 16 15 43
-109 16 15 44
-11.0 16 15 45
-11.1 16 15 46
-11.1 16 15 47
-11.2 16 15 48
-11.3 16 15 49
-11.3 16 15 50
-114 16 15 51
-11.4 16 15 52
-11.5 16 15 53
-11.5 16 15 54
-11.6 16 15 55
-11.6 16 15 56
-11.7 16 15 57
-11.7 16 15 58
-11.8 16 15 59
-11.8 16 15 60
* Semnul

contrasens.

*#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.

Zis
20
21
22
23
24

25
26
27
28
29

30
31
32
33
34

35
36
37
38
39

40
41
42
43
44

45
46
47
48
49

50
51
52
53
54

55
56
57
58
59

-8.6
-8.8
-9.0
-9.2
-9.4

-9.5
-9.7
-9.8
-10.0
-10.1

-10.2
-10.3
-10.4
-10.6
-10.7

-10.8
-10.9
-11.0
=il
-11.1

-11.2
-11.3
-11.4
-11.5
-11.5

-11.6
-11.7
-11.8
-11.8
-11.9

-11.9
-12.0
-12.1
-12.1
-12.2

-12.2
=12
-12.3
-12.4
-12.4

Tabelul A2. Continuare

i
-8.9
-9.2
-9.4
-9.5
-9.7

-9.9
-10.0
-10.2
-10.3
-10.5

-10.6
-10.8
-10.9
-11.0
-11.1

-11.2
-11.3
-11.4
=il
-11.6

-11.7
-11.8
-11.9
-12.0
-12.1

-12.1
-12.2
-12.3
-12.4
-12.4

-12.5
-12.6
-12.6
-12.7
-12.8

-12.8
=il )
-12.9
-13.0
-13.0

.~ atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in



372 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare

i~ z!' z) z' z) i z Z, Z Z, i Z Z, Z, Z,
-7.9 19 18 16 15 8.1 20 19 16 15 -8.3 21 20 16 15
-8.2 19 18 17 16 -8.4 20 19 17 16 -8.6 21 20 17 16
-8.5 19 18 18 17 87 20 19 18 17 -8.9 21 20 18 17
-8.8 19 18 19 18 -9.0 20 19 19 18 -9.2 21 20 19 18
-9.0 19 18 20 19 9.3 20 19 20 19 -9.5 21 20 20 19

-9.2 19 18 21 20 -9.5 20 19 21 20 -9.8 21 20 il 20
-9.5 19 18 22 21 -9.7 20 19 22 21 -100 21 20 22 21
-9.7 19 18 23 22 -100 20 19 i 22 -102 21 20 23 22
-9.9 19 18 24 23 -102 20 19 24 23 -105 21 20 24 23
-10.0 19 18 25 24 -10.4 20 19 25 24 -10.7 21 20 25 24

-102 19 18 26 25 -106 20 19 26 25 -109 21 20 26 25
-104 19 18 27 26 =107 20 19 27 26 <111 21 20 27 26
-106 19 18 28 27 -109 20 19 28 27 -11.3 21 20 28 27
-10.7 19 18 29 28 -11.1 20 19 29 28 -11.4 21 20 29 28
-109 19 18 30 29 -11.2 20 19 30 29 -116 21 20 30 29

-11.0 19 18 31 30 -11.4 20 19 31 30 -11.8 21 20 31 30
-11.2 19 18 32 31 -11.5 20 19 32 31 -119 21 20 32 31
-11.3 19 18 33 32 -11.7 20 19 Bs 32 -121 21 20 33 32
-11.4 19 18 34 33 -11.8 20 19 34 33 -122 21 20 34 33
-11.5 19 18 35 34 -120 20 19 35 34 -124 21 20 35 34

-11.7 19 18 36 35 -12.1 20 19 36 35 -125 21 20 36 35
-11.8 19 18 37 36 =122 20 19 37 36 126 21 20 37 36
-119 19 18 38 37 -123 20 19 38 37 -128 21 20 38 37
-12.0 19 18 39 38 -12.4 20 19 39 38 -129 21 20 39 38
-121 19 18 40 39 -126 20 19 40 39 -13.0 21 20 40 39

-12.2 19 18 41 40 -12.7 20 19 41 40 -13.1 21 20 41 40
-123 19 18 42 41 -128 20 19 42 41 -13.2 21 20 42 41
-124 19 18 43 42 -129 20 19 43 42 -133 21 20 43 42
-125 19 18 44 43 -13.0 20 19 44 43 -13.4 21 20 44 43
-126 19 18 45 44 -13.1 20 19 45 44 -135 21 20 45 44

-12.7 19 18 46 45 -13.2 20 19 46 45 136 21 20 46 45
-127 19 18 47 46 -13.2 20 19 47 46 -13.7 21 20 47 46
-128 19 18 48 47 -13.3 20 19 48 47 -13.8 21 20 48 47
-129 19 18 49 48 -13.4 20 19 49 48 -139 21 20 49 48
-13.0 19 18 50 49 -13.5 20 19 50 49 -140 21 20 50 49

-13.0 19 18 51 50 -13.6 20 19 51 50 -141 21 20 51 50
-131 19 18 52 51 -13.6 20 19 52 51 -142 21 20 52 51
-13.2 19 18 53 52 -13.7 20 19 53 52 -142 21 20 53 52
-133 19 18 54 53 -13.8 20 19 54 53 -143 21 20 54 53
-133 19 18 55 54 -139 20 19 55 54 -144 21 20 55 54

-13.4 19 18 56 55 -139 20 19 56 55 -145 21 20 56 55
-13.4 19 18 57 56 -14.0 20 19 57 56 -145 21 20 57 56
-13.5 19 18 58 57 -141 20 19 58 57 -146 21 20 58 57
-136 19 18 59 58 -14.1 20 19 59 58 -147 21 20 59 58
-136 19 18 60 59 -142 20 19 60 59 -148 21 20 60 59

* Semnul _.-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.
#! La necesitate, numérul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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21 16 15 -8.7
21 17 16 -9.0
21 18 17 9.4
21 19 18 -9.7
21 20 19 -10.0

21 21 20 -10.2
21 P 21 -10.5
21 23 o -10.8
21 24 23 -11.0
21 25 24 =iLil. %

21 26 25 -11.5
21 27 26 -11.7
21 28 27 -11.9
21 29 28 -12.1
21 30 29 -12.3

21 31 30 =11
21 32 31 -12.6
21 33 32 -12.8
21 34 HE -13.0
21 35 34 -13.1

21 36 35 -13.3
21 37 36 -13.4
21 38 37 -13.6
21 39 38 -13.7
21 40 39 -13.8

21 41 40 -14.0
21 42 41 -14.1
21 43 42 -14.2
21 44 43 -14.3
21 45 44 -14.4

21 46 45 -14.6
21 47 46 -14.7
21 48 47 -14.8
21 49 48 -14.9
21 50 49 -15.0

21 51 50 -15.1
21 52 51 -15.2
21 53 52 -153
21 54 53 -15.3
21 55 54 -15.4

21 56 55 -15.5
21 57 56 -15.6
21 58 57 -15.7
21 59 58 -15.8
21 60 59 -15.8

i z"
-8.5 22
-8.8 22
9.2 22
-9.5 22
-9.7 22

100 22

103 22

105 22

107 22

11.0 22

11.2 22

114 22

116 22
-11.8 22
-11.9 22
-12.1 22
-12.3 22
-124 22
-12.6 22
-128 22
-12.9 22
-13.0 22
-13.2 22
-13.3 22
-13.4 22
-135 22
-13.7 22
-13.8 22
-139 22
-14.0 22
-14.1 22
-14.2 22
-143 22
-14.4 22
-145 22
-146 22
-14.7 22
-148 22
-148 22
-149 22
-15.0 22
-15.1 22
-15.2 22
-15.2 22
-15.3 22
#* Semnul
contrasens.

Z;

16
17

Zy

15

28
29

30
31
i
33
34

35
36
37
38
39

40
41
42
43
44

45
46
47
48
49

50
51
52
53
54

55
56
57
58
59

Tabelul A2. Continuare

i
-8.8
-9.2
9.5
9.9
-10.2

-10.5
-10.7
-11.0
-11.3
-11.5

-11.7
-12.0
-12.2
-12.4
-12.6

-12.8
-13.0
-13.1
-13.3
-13.5

-13.6
-13.8
-14.0
-14.1
-14.2

-14.4
-14.5
-14.6
-14.8
-14.9

-15.0
-15.1
-15.2
-15.3
-15.4

-15.5
-15.6
-15.7
-15.8
-159

-16.0
-16.1
-16.2
-16.3
-16.3

#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.

* atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in



374 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare

v z' z}' z Zz i Z Z, Z; Z, i Z, Z, Z; Z,
-9.0 25 24 16 15 9.1 26 25 16 15 -93 27 26 16 15
-9.4 25 24 17 16 -9.5 26 25 17 16 -9.7 27 26 17 16
-9.7 25 24 18 17 -9.9 26 25 18 17 -100 27 26 18 17
-10.0 25 24 19 18 -10.2 26 25 19 18 -104 27 26 19 18
-104 25 24 20 19 106 26 25 20 19  -107 27 26 20 19

-10.7 25 24 21 20 -109 26 25 21 200 -111 27 26 21 20
-11.0 25 24 22 21 -11.2 26 25 22 21 -114 27 26 22 21
-11.2 25 24 23 22 -11.5 26 25 23 22 -11.7 27 26 23 22
-11.5 25 24 24 23 -11.7 26 25 24 23 -120 27 26 24 23
-11.8 25 24 25 24 -12.0 26 25 25 24 -122 27 26 25 24

-12.0 25 24 26 25 -123 26 25 26 25 -125 27 26 26 25
-12.2 25 24 27 26 -125 26 25 27 26 -128 27 26 27 26
-125 25 24 28 27 -127 26 25 28 27 -130 27 26 28 27
-12.7 25 24 29 28 -13.0 26 25 29 28 -132 27 26 29 28
-129 25 24 30 29 -132 26 25 30 29 -135 27 26 30 29

-13.1 25 24 31 30 -134 26 25 31 30 -137 27 26 31 30
-13.3 25 24 32 31 -136 26 25 32 31 -139 27 26 32 31
-13.5 25 24 33 32 -138 26 25 33 32 -141 27 26 33 32
-13.7 25 24 34 33 -140 26 25 34 33 -143 27 26 34 33
-13.8 25 24 35 34 -142 26 25 35 34 -145 27 26 35 34

-140 25 24 36 35 -143 26 25 36 35 -147 27 26 36 35
-14.2 25 24 37 36 -145 26 25 37 36 -149 27 26 37 36
-143 25 24 38 37 -147 26 25 38 37 -150 27 26 38 37
-145 25 24 39 38 -148 26 25 39 38 -152 27 26 39 38
-146 25 24 40 39 -150 26 25 40 39 -154 27 26 40 39

-148 25 24 41 40 -15.2 26 25 41 40 -155 27 26 41 40
-149 25 24 42 41 -153 26 25 42 41 -15.7 27 26 42 41
-15.0 25 24 43 42 -154 26 25 43 42 -158 27 26 43 42
-15.2 25 24 44 43 -156 26 25 44 43 -160 27 26 44 43
-15.3 25 24 45 44 -15.7 26 25 45 44 -161 27 26 45 44

-154 25 24 46 45 <158 26 25 46 45 163 27 26 46 45
-155 25 24 47 46 -16.0 26 25 47 46 -164 27 26 47 46
-15.7 25 24 48 47 <161 26 25 48 47 <165 27 26 48 47
-158 25 24 49 48 -162 26 25 49 48 -l66 27 26 49 48
-159 25 24 50 49 -163 26 25 50 49 -168 27 26 50 49

-16.0 25 24 51 50 -164 26 25 51 50 -169 27 26 51 50
-16.1 25 24 52 51 -166 26 25 52 51 -170 27 26 52 51
-162 25 24 53 52 -16.7 26 25 53 52 -171 27 26 53 52
-16.3 25 24 54 53 -168 26 25 54 53 -17.2 27 26 54 53
-16.4 25 24 55 54 -169 26 25 55 54 -17.3 27 26 55 54

-16.5 25 24 56 55 -170 26 25 56 55 -174 27 26 56 55
-16.6 25 24 57 56 171 26 25 57 56 -175 27 26 57 56
-16.7 25 24 58 57 -172 26 25 58 57 -176 27 26 58 57
-16.8 25 24 59 58 -173 26 25 59 58 -17.7 27 26 59 58
-169 25 24 60 59 -174 26 25 60 59 -178 27 26 60 59

* Semnul .- atribuit raportului de transmitere ¢ indicd rotirea arborilor conducator §i condus in
contrasens.
#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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-9.4
-9.8
-10.2
-10.6
-10.9

-11.3
-11.6
-11.9
-12.2
-12.5

-12.7
-13.0
-13.3
-13.5
-13.7

-14.0
-14.2
-14.4
-14.6
-14.8

-15.0
-15.2
-15.4
-15.5
-15.7

-15.9
-16.0
-16.2
-16.4
-16.5

-16.6
-16.8
-16.9
-17.1
-17.2

-17.3
-17.4
-17.6
-17.7
-17.8

-17.9
-18.0
-18.1
-18.2
-18.3

-9.5

-10.0
-10.3
-10.7
-11.1

-11.4
-11.8
-12.1
-12.4
-12.7

-13.0
-13.2
-13.5
-13.8
-14.0

-14.2

-16.7
-16.9

-17.0
-17.2
-17.3
-17.5
-17.6

-17.7
-17.9
-18.0
-18.1
-18.2

-18.3
-18.4
-18.6
-18.7
-18.8

Zy
15
16
17
18
19

20
21
22
23
24

25
26
27
28
29

30
31
32
33
34

35
36
37
38
39

40
41
42
A
44

45
46
47
48
49

50
51
52
53
54

55
56
57
58

59

Tabelul A2. Continuare

i
9.7
-10.1
-10.5
-10.9
-11.2

-11.6
-11.9
-12.3
-12.6
-12.9

-13.2
-13.5
-13.7
-14.0
-14.3

-14.5
-14.7
-15.0
-15.2
-15.4

-15.6
-15.8
-16.0
-16.2
-16.4

-16.6
-16.7
-16.9
il
-17.2

-17.4
-17.6
-17.7
-17.8
-18.0

-18.1
-18.3
-18.4
-18.5
-18.6

-18.8
-18.9
-19.0
-19.1
-19.2

59

60

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.

*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



376 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare

i~ z' z) z Zz i zZ zZ, Z; Z, i Z I, Z; Z,
-9.8 31 30 16 15 -9.9 32 31 16 15 -100 33 32 16 15
-10.2 31 30 17 16 103 32 31 17 16 -104 33 32 17 16

-106 31 30 18 17 -108 32 31 18 17 -109 33 32 18 17
-11.0 31 30 19 18 -11.2 32 31 19 18 -11.3 33 32 19 18
-114 31 30 20 19 -11.5 32 31 20 19 -11.7 33 32 20 19
-11.8 31 30 21 20 -119 32 31 21 20 -121 33 32 21 20

-12.1 31 30 22 21 -123 32 31 22 21 -124 33 32 22 21
-125 31 30 ] 22 -126 32 31 23 22 -128 33 32 23 22
-128 31 30 24 23 -13.0 32 31 24 23 -131 33 32 24 23
-131 31 30 25 24 -13.3 32 31 25 24 -135 33 32 25 24

-13.4 31 30 26 25 -136 32 31 26 25 -138 33 32 26 25

-13.7 31 30 27 26 -139 32 31 27 26 -141 33 32 27 26
-14.0 31 30 28 27 -142 32 31 28 27 -144 33 32 28 27
-142 31 30 29 28 -145 32 31 29 28 -147 33 32 29 28
-145 31 30 30 29 -147 32 31 30 29 -150 33 32 30 29
-148 31 30 31 30 -150 32 31 31 30 -152 33 32 31 30

-15.0 31 30 32 31 -153 32 31 32 31 -155 33 32 32 31
-15.2 31 30 Bs 32 -155 32 31 33 32 -158 33 32 33 32
-15.5 31 30 34 33 -157 32 31 34 33 -160 33 32 34 33
-15.7 31 30 35 34 -le.0 32 31 35 34 -162 33 32 35 34

-159 31 30 36 35 -16.2 32 31 36 35 -165 33 32 36 35

-161 31 30 37 36 164 32 31 37 36 -167 33 32 37 36
-16.3 31 30 38 37 -l66 32 31 38 37 -169 33 32 38 37
-165 31 30 39 38 -168 32 31 39 38 -17.1 33 32 39 38
-16.7 31 30 40 39 -17.0 32 31 40 39 -173 33 32 40 39
-169 31 30 41 40 -17.2 32 31 41 40 -175 33 32 41 40
-17.1 31 30 42 41 -174 32 31 42 41 -177 33 32 42 41

-173 31 30 43 42 -176 32 31 43 42 -179 33 32 43 42
-174 31 30 44 43 -178 32 31 44 43 -181 33 32 44 43
-176 31 30 45 44 -179 32 31 45 44 -183 33 32 45 44

-17.8 31 30 46 45 -181 32 31 46 45 -185 33 32 46 45
-179 31 30 47 46 -183 32 31 47 46 -186 33 32 47 46
-181 31 30 48 47 -184 32 31 48 47 -188 33 32 48 47
-182 31 30 49 48 -186 32 31 49 48 -190 33 32 49 48
-184 31 30 50 49 -188 32 31 50 49 -191 33 32 50 49

-185 31 30 51 50 -189 32 31 51 50 -193 33 32 51 50
-18.7 31 30 52 51 -19.0 32 31 52 51 -194 33 32 52 51
-188 31 30 53 52 -192 32 31 53 52 -196 33 32 53 52
-189 31 30 54 53 -193 32 31 54 53 -197 33 32 54 53
-19.1 31 30 55 54 -195 32 31 55 54 -199 33 32 55 54

-19.2 31 30 56 55 -196 32 31 56 55 -200 33 32 56 55
-19.3 31 30 57 56 -197 32 31 57 56 -2001 33 32 57 56
-194 31 30 58 57 -199 32 31 58 57 -203 33 32 58 57
-196 31 30 59 58 -200 32 31 59 58 -204 33 32 59 58
-19.7 31 30 60 59 -201 32 31 60 59 -205 33 32 60 59

* Semnul -7 atribuit raportului de transmitere 7 indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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e Zl‘l Z;l Z;l
-10.1 34 33 16
-10.6 34 33 17
-11.0 34 33 18
-11.4 34 33 19
-11.8 34 33 20
-12.2 34 33 21
-12.6 34 33 22
-13.0 34 33 23
-13.3 34 33 24
-13.7 34 33 25
-14.0 34 33 26
-14.3 34 33 27
-14.6 34 33 28
-14.9 34 33 29
-15.2 34 33 30
-15.5 34 33 31
-15.7 34 33 32
-16.0 34 33 33
-16.3 34 33 34
-16.5 34 33 35
-16.7 34 33 36
-17.0 34 33 37
-17.2 34 33 38
-17.4 34 33 39
-17.6 34 33 40
-17.8 34 33 41
-18.0 34 33 42
-182 34 33 43
-18.4 34 33 44
-18.6 34 33 45
-18.8 34 33 46
-19.0 34 33 47
-19.1 34 33 48
-19.3 34 33 49
-19.5 34 33 50
-19.6 34 33 51
-19.8 34 33 52
-20.0 34 33 53
-20.1 34 33 54
-203 34 33 55
-20.4 34 33 56
-20.5 34 33 57
-20.7 34 33 58
-20.8 34 33 59
-20.9 34 33 60
* Semnul
contrasens.

*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.

-12.4
-12.8
-13.1
-13.5
-13.8

-14.2
-14.5
-14.8
-15.1
-15.4

-15.7
-16.0
-16.2
-16.5
-16.8

-17.0
-17.2

-17.7
-17.9

-18.1

-21.2
-21.3

Zy
15
16
17
18
19

20
21
22
23
24

25
26
27
28
29

30

32
33
34

35
36
37
38
39

41

Tabelul A2. Continuare

i
-10.3
-10.8
-11.2
-11.7
-12.1

-125
-12.9
-13.3
-13.6
-14.0

-14.3
-14.7
-15.0
-15.3
-15.6

-15.9
-16.2
-16.5
-16.7
-17.0

-17.3
-17.5
-17.7
-18.0
-18.2

-18.4
-18.6
-18.8
-19.1
Sl

-19.4
-19.6
-19.8
-20.0
-20.2

-20.3
-20.5
-20.7
-20.8
-21.0

-21.2
-21.3
-21.5
-21.6
-21.7

.~ atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in



378 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare
i~ z' z) z Zz i zZ zZ, Z; Z, i Z I, Z; Z,

-104 37 36 16 15 -105 38 37 16 15 -106 39 38 16 15
-109 37 36 17 16 -11.0 38 37 17 16 -11.1 39 38 17 16
-11.3 37 36 18 17 -114 38 37 18 17 -115 39 38 18 17
-11.8 37 36 19 18 -119 38 37 19 18 -120 39 38 19 18
-12.2 37 36 20 19 -123 38 37 20 19 -124 39 38 20 19
-12.6 37 36 21 20 -12.8 38 37 21 20 -129 39 38 21 20

-13.0 37 36 22 21 -132 38 37 22 21 -133 39 38 22 21
-13.4 37 36 23 22 -136 38 37 23 22 -137 39 38 23 22
-13.8 37 36 24 23 -140 38 37 24 23 -141 39 38 24 23
-14.2 37 36 25 24 -143 38 37 25 24 -145 39 38 25 24

-14.5 37 36 26 25 -147 38 37 26 25 -148 39 38 26 25
-149 37 36 27 26 -150 38 37 27 26 -152 39 38 27 26
-15.2 37 36 28 27 -154 38 37 28 27 -155 39 38 28 27
-15.5 37 36 29 28 -157 38 37 29 28 -159 39 38 29 28
-158 37 36 30 29 -l60 38 37 30 29 -162 39 38 30 29
-16.1 37 36 31 30 -163 38 37 31 30 -165 39 38 31 30

-16.4 37 36 32 31 -l6.6 38 37 32 31 -168 39 38 32 31
-16.7 37 36 Bs 32 -169 38 37 33 32 -171 39 38 33 32
-17.0 37 36 34 33 -17.2 38 37 34 33 -174 39 38 34 33
-17.2 37 36 35 34 -175 38 37 35 34 -177 39 38 35 34

-17.5 37 36 36 35 -17.7 38 37 36 35 -180 39 38 36 35
-17.8 37 36 37 36 -180 38 37 37 36 -182 39 38 37 36
-18.0 37 36 38 37 -183 38 37 38 37 -185 39 38 38 37
-18.2 37 36 39 38 -185 38 37 39 38 -188 39 38 39 38
-185 37 36 40 39 -187 38 37 40 39 -190 39 38 40 39
-187 37 36 41 40 -19.0 38 37 41 40 -192 39 38 41 40
-189 37 36 42 41 -19.2 38 37 42 41 -195 39 38 42 41
-191 37 36 43 42 -194 38 37 43 42 -197 39 38 43 42
-194 37 36 44 43 -196 38 37 44 43 -199 39 38 44 43
-196 37 36 45 44 -199 38 37 45 44 -201 39 38 45 44
-198 37 36 46 45 201 38 37 46 45 -204 39 38 46 45
-20.0 37 36 47 46 -203 38 37 47 46 -206 39 38 47 46
-20.1 37 36 48 47 -20.5 38 37 48 47 208 39 38 48 47
-20.3 37 36 49 48 -20.7 38 37 49 48 -21.0 39 38 49 48
=205 37 36 50 49 -208 38 37 50 49 212 39 38 50 49

-207 37 36 51 50 -21.0 38 37 51 50 -213 39 38 51 50
-209 37 36 52 51 -21.2 38 37 52 51 -215 39 38 52 51
-21.0 37 36 53 52 -214 38 37 53 52 -21.7 39 38 53 52
-21.2 37 36 54 53 -21.5 38 37 54 53 -219 39 38 54 53
-21.4 37 36 55 54 -21.7 38 37 55 54 -221 39 38 55 54

-21.5 37 36 56 55 -219 38 37 56 55 -222 39 38 56 55
-21.7 37 36 57 56 -220 38 37 57 56 -224 39 38 57 56
-21.8 37 36 58 57 -222 38 37 58 57 226 39 38 58 57
-22.0 37 36 59 58 -224 38 37 59 58 227 39 38 59 58

-221 37 36 60 59 -225 38 37 60 59 -229 39 38 60 59

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.
*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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itz
106 40
A11 40
116 40
121 40
126 40
130 40
-13.4 40
138 40
142 40
146 40
150 40
15.4 40
157 40
161 40
164 40
1167 40
-17.0 40
173 40
-17.6 40
179 40
182 40
1185 40
187 40
190 40
193 40
195 40
1197 40
200 40
202 40
204 40
-206 40
209 40
-21.1 40
213 40
215 40
217 40
219 40
220 40
222 40
224 40
226 40
228 40
229 40
231 40
232 40

-13.1
-13.5
-14.0
-14.4
-14.8

-15.2
-15.5
-15.9
-16.2
-16.6

-16.9
-17.2
-17.5
-17.8
-18.1

-18.4
-18.7
-19.0
-19.2
-19.5

-19.8
-20.0
-20.2
-20.5
-20.7

-20.9
-21.1
-21.4
-21.6
-21.8

-22.0
-22.2
-22.4
-22.6
-22.7

-229
-23.1
-23.3
-23.4
-23.6

Zy
15
16
17
18
19

20
21
22
23
24

25
26
27
28
29

30
31
32
33
34

35

58

59

Tabelul A2. Continuare

i
-10.8
-11.3
-11.8
-12.3
-12.8

-13.2
-13.7
-14.1
-14.5
-14.9

-15.3
-15.7
-16.0
-16.4
-16.7

-17.1
-17.4
-17.7
-18.0
-183

-18.6
-18.9
-19.2
-19.5
-19.7

-20.0
-20.3
-20.5
-20.7
-21.0

-21.2
-21.4
-21.7
-21.9
=221
-22.3
-22.5
-22.7

-22.9
-23.1

-23.2
-23.4
-23.6
-23.8
-24.0

59

60

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens.

*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



380 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare

i~ z' z) z Zz i zZ zZ, Z; Z, i Z I, Z; Z,
-109 43 42 16 15 -109 44 43 16 15 -11.0 45 44 16 15

-11.4 43 42 17 16 -11.5 44 43 17 16 -11.5 45 44 17 16
-119 43 42 18 17 -120 44 43 18 17 -121 45 44 18 17
-12.4 43 42 19 18 -125 44 43 19 18 -126 45 44 19 18
-129 43 42 20 19 -13.0 44 43 20 19 -131 45 44 20 19
-13.3 43 42 21 20 -13.4 44 43 21 20 -135 45 44 21 20
-13.8 43 42 22 21 -139 44 43 22 21 -140 45 44 22 21
-14.2 43 42 ] 22 -143 44 43 23 22 -144 45 44 23 22

-14.6 43 42 24 23 -148 44 43 24 23 -149 45 44 24 23
-15.0 43 42 25 24 -15.2 44 43 25 24 -153 45 44 25 24

-15.4 43 42 26 25 -156 44 43 26 25 -157 45 44 26 25
-15.8 43 42 27 26 -16.0 44 43 27 26 -161 45 44 27 26
-16.2 43 42 28 27 -l6.4 44 43 28 27 -165 45 44 28 27
-16.6 43 42 29 28 -16.7 44 43 29 28 -169 45 44 29 28
-169 43 42 30 29 -17.1 44 43 30 29 -172 45 44 30 29
-17.3 43 42 31 30 -174 44 43 31 30 -176 45 44 31 30

-17.6 43 42 32 31 -178 44 43 32 31 -179 45 44 32 31
-179 43 42 Bs 32 -18.1 44 43 33 32 -183 45 44 33 32
-18.2 43 42 34 33 -184 44 43 34 33 -186 45 44 34 33
-185 43 42 35 34 -18.7 44 43 35 34 -189 45 44 35 34

-188 43 42 36 35 -19.1 44 43 36 35 -193 45 44 36 35

<191 43 42 37 36 -19.4 44 43 37 36 -196 45 44 37 36
-19.4 43 42 38 37 -196 44 43 38 37 -199 45 44 38 37
-19.7 43 42 39 38 -199 44 43 39 38 -201 45 44 39 38

-20.0 43 42 40 39 -202 44 43 40 39 -204 45 44 40 39

-202 43 42 41 40 -205 44 43 41 40 -207 45 44 41 40
-205 43 42 42 41 -20.7 44 43 42 41 210 45 44 42 41
-208 43 42 43 42 -21.0 44 43 43 42 212 45 44 43 42
-21.0 43 42 44 43 -213 44 43 44 43 215 45 44 44 43
-21.2 43 42 45 44 -21.5 44 43 45 44 218 45 44 45 44

<215 43 42 46 45 -21.7 44 43 46 45 220 45 44 46 45
-21.7 43 42 47 46 -22.0 44 43 47 46 222 45 44 47 46

=219 43 42 48 47 =222 44 43 4B 47 =225 45 44 48 47
-22.2 43 42 49 48 -224 44 43 49 48 227 45 44 49 48
=224 43 42 50 49 =227 44 43 50 49 229 45 44 50 49

-226 43 42 51 50 -229 44 43 51 50 -232 45 44 51 50
-228 43 42 52 51 -23.1 44 43 52 51 -234 45 44 52 51
-23.0 43 42 53 52 -23.3 44 43 53 52 -236 45 44 53 52
-23.2 43 42 54 53 -235 44 43 54 53 -238 45 44 54 53
-23.4 43 42 55 54 -23.7 44 43 55 54 -240 45 44 55 54

-23.6 43 42 56 55 -239 44 43 56 55 -242 45 44 56 55
-238 43 42 57 56 -241 44 43 57 56 -244 45 44 57 56
-239 43 42 58 57 -243 44 43 58 57 -246 45 44 58 57
-24.1 43 42 59 58 -245 44 43 59 58 -248 45 44 59 58

-243 43 42 60 59 -246 44 43 60 59 -250 45 44 60 59

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.
*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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itz
111 46
116 46
121 46
127 46
132 46
-13.6 46
141 46
-14.6 46
150 46
154 46
158 46
163 46
166 46
170 46
-17.4 46
-17.8 46
181 46
185 46
188 46
191 46
-19.4 46
1198 46
201 46
204 46
206 46
209 46
212 46
215 46
217 46
220 46
223 46
225 46
-22.7 46
230 46
232 46
234 46
237 46
-23.9 46
241 46
243 46
245 46
247 46
249 46
251 46
253 46

-13.7
-14.2
-14.7
-15.1
-15.5

-16.0
-16.4
-16.8
-17.2
-17.6

-17.9
-18.3
-18.6
-19.0
-19.3

-19.6
-20.0
-20.3
-20.6
-20.9

-21.1
-21.4
-21.7
-22.0
-22.2

-22.5
-22.8
-23.0
-23.2
-23.5

-23.7
-23.9
-24.2
-24.4
-24.6

-24.8
-25.0
-25.2
-25.4
-25.6

Zy
15
16
17
18
19

20
21

25

58

59

Tabelul A2. Continuare

i
-11.2
-11.8
-12.3
-12.8
-13.3

-13.8
-14.3
-14.8
-15.2
-15.7

-16.1
-16.5
-16.9
-17.3
-17.7

-18.1
-18.4
-18.8
-19.1
-19.5

-19.8
-20.1
-20.5
-20.8
-21.1

-21.4
-21.7
-21.9
-22.2
-225

=227
-23.0
=233
-23.5
-23.7

LU
-24.2
-24.4
-24.7
-249

-25.1
-25.3
-25.5
-25.7
-25.9

59

60

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens.

*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



382 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare
i~ z' z) z Zz i zZ zZ, Z; Z, i Z I, Z; Z,

-11.3 49 48 16 15 -11.3 50 49 16 15 -114 51 50 16 15
-11.8 49 48 17 16 -119 50 49 17 16 -11.9 51 50 17 16
-12.4 49 48 18 17 -124 50 49 18 17 -125 51 50 18 17
-129 49 48 19 18 -130 50 49 19 18 -13.0 51 50 19 18
-13.4 49 48 20 19 -135 50 49 20 19 -136 51 50 20 19
-13.9 49 48 21 20 -140 50 49 21 20 -141 51 50 21 20

-14.4 49 48 22 21 -145 50 49 22 21 -146 51 50 22 21
-149 49 48 25 22 -15.0 50 49 23 22 -151 51 50 23 22

-15.3 49 48 24 23 -154 50 49 24 23 -155 51 50 24 23
-15.8 49 48 2l5) 24 -159 50 49 25 24 -160 51 50 25 24
-16.2 49 48 26 25 -163 50 49 26 25 -164 51 50 26 25
-16.6 49 48 27 26 -168 50 49 27 26 -169 51 50 27 26
-17.1 49 48 28 27 -17.2 50 49 28 27 -173 51 50 28 27
-17.5 49 48 29 28 -176 50 49 29 28 -17.7 51 50 29 28
-178 49 48 30 29 -180 50 49 30 29 -181 51 50 30 29
-182 49 48 31 30 -184 50 49 31 30 -185 51 50 31 30
-18.6 49 48 32 31 -188 50 49 32 31 -189 51 50 32 31
-19.0 49 48 33 32 -191 50 49 33 32 -193 51 50 33 32
-19.3 49 48 34 33 -195 50 49 34 33 -196 51 50 34 33
-19.7 49 48 35 34 -198 50 49 35 34 -200 51 50 35 34
-20.0 49 48 36 35 -202 50 49 36 35 -203 51 50 36 35
-20.3 49 48 37 36 -205 50 49 37 36 -207 51 50 37 36
-20.7 49 48 38 37 -208 50 49 38 37 -21.0 51 50 38 37
-21.0 49 48 39 38 -21.2 50 49 39 38 -213 51 50 39 38
-21.3 49 48 40 39 -21.5 50 49 40 39 -21.7 51 50 40 39
-21.6 49 48 41 40 -21.8 50 49 41 40 -220 51 50 41 40
-219 49 48 42 41 -221 50 49 42 41 -223 51 50 42 41

-22.2 49 48 43 42 -224 50 49 43 42 -226 51 50 43 42
-224 49 48 44 43 -227 50 49 44 43 -229 51 50 44 43
-22.7 49 48 45 44 -229 50 49 45 44 232 51 50 45 44

-23.0 49 48 46 45 -23.2 50 49 46 45 -234 51 50 46 45
-23.2 49 48 47 46 -235 50 49 47 46 -23.7 51 50 47 46
-23.5 49 48 48 47 -23.7 50 49 48 47 240 51 50 48 47
-23.8 49 48 49 48 -240 50 49 49 48 -242 51 50 49 48
-24.0 49 48 50 49 -243 50 49 50 49 -245 51 50 50 49

-242 49 48 51 50 -245 50 49 51 50 -248 51 50 51 50
-245 49 48 52 51 -247 50 49 52 51 -250 51 50 52 51
-247 49 48 53 52 -250 50 49 53 52 -252 51 50 53 52
-249 49 48 54 53 -252 50 49 54 53 -255 51 50 54 53
-252 49 48 55 54 -254 50 49 55 54 -257 51 50 55 54

-25.4 49 48 56 55 257 50 49 56 55 259 51 50 56 55
-256 49 48 57 56 -259 50 49 57 56 -26.2 51 50 57 56
-258 49 48 58 57 -26.1 50 49 58 57 264 51 50 58 57
-26.0 49 48 59 58 -26,3 50 49 59 58 266 51 50 59 58
-26.2 49 48 60 59 265 50 49 60 59 -268 51 50 60 59
* Semnul ..-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducitor si condus in
contrasens.

*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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i*
-11.4
-12.0
-12.6
-13.1
-13.6

-14.2
-14.7
-15.2
-15.6
-16.1

-16.6
-17.0
-17.4
-17.9
-18.3

-18.7
-19.0
-19.4
-19.8
-20.2

-20.5

-26.0

-26.2
-26.4
-26.7
-26.9
-27.1

-21.4
-21.7
-22.0

-22.4
-22.7
-23.0
-23.3
-23.6

-239
-24.2
-24.4
-24.7
-25.0

S b
-25.5
-25.8
-26.0
-26.2

-26.5
-26.7
-26.9
-27.2
-27.4

53

53

Zy
15
16
17
18
19

20
21

25

58

59

Tabelul A2. Continuare

i
-11.5
-12.1
-12.7
-13.3
-13.8

-14.3
-14.8
-153
-15.8
-16.3

-16.8
-17.2
-17.7
-18.1
-18.5

-18.9
-19.3
-19.7
-20.1
-20.5

-20.8
-21.2
-21.5
-21.9
-22.2

-22.6
-22.9
-23.2
AR
-23.8

-24.1
-24.4
=247
-24.9
-25.2

St
-25.7
-26.0
-26.3
-26.5

-26.7
-27.0
-27.2
-27.4
-27.7

59

60

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.

*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



384 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A2. Continuare

i~ z' z) z Zz i zZ zZ, Z; Z, i Z I, Z; Z,
-11.6 55 54 16 15 -116 56 55 16 15 -11.7 57 56 16 15
-12.2 55 54 17 16 -122 56 55 17 16 -123 57 56 17 16
-128 55 54 18 17 -128 56 55 18 17 -129 57 56 18 17
-13.3 55 54 19 18 -134 56 55 19 18 -134 57 56 19 18
-139 55 54 20 19 -139 56 55 20 19 -140 57 56 20 19
-144 55 54 21 20 145 56 55 21 20 -145 57 56 21 20
-149 55 54 22 21 -1s.0 56 55 22 21 -151 57 56 22 21
-154 55 54 ] 22 -155 56 55 23 22 -156 57 56 23 22
-159 55 54 24 23 -16.0 56 55 24 23 -161 57 56 24 23
-164 55 54 25 24 -165 56 55 25 24 -166 57 56 25 24
-16.9 55 54 26 25 -170 56 55 26 25 -171 57 56 26 25
-17.3 55 54 27 26 174 56 55 27 26 175 57 56 27 26
-178 55 54 28 27 -179 56 55 28 27 -180 57 56 28 27
-182 55 54 29 28 183 56 55 29 28 184 57 56 29 28
-186 55 54 30 29 -188 56 55 30 29 -189 57 56 30 29
191 55 54 31 30 -192 56 55 31 30 -193 57 56 31 30
-19.5 55 54 32 31 -196 56 55 32 31 -197 57 56 32 31
-19.9 55 54 Bs 32 -200 56 55 33 32 -201 57 56 33 32
-203 55 54 34 33 -204 56 55 34 33 -205 57 56 34 33
-206 55 54 35 34 -208 56 55 35 34 -209 57 56 35 34
-21.0 55 54 36 35 -21.2 56 55 36 35 -213 57 56 36 35
-214 55 54 37 36 -21.5 56 55 37 36 -21.7 57 56 37 36
-21.7 55 54 38 37 -219 56 55 38 37 -220 57 56 38 37
-221 55 54 39 38 -222 56 55 39 38 -224 57 56 39 38
-224 55 54 40 39 -226 56 55 40 39 -228 57 56 40 39
-22.7 55 54 41 40 -229 56 55 41 40 -231 57 56 41 40
-23.1 55 54 42 41 -232 56 55 42 41 -234 57 56 42 41
-234 55 54 43 42 -236 56 55 43 42 -238 57 56 43 42
-23.7 55 54 44 43 -239 56 55 44 43 241 57 56 44 43
-24.0 55 54 45 44 -242 56 55 45 44 244 57 56 45 44
-243 55 54 46 45 -245 56 55 46 45 247 57 56 46 45
-24.6 55 54 47 46 -248 56 55 47 46 250 57 56 47 46
-249 55 54 48 47 251 56 55 48 47 253 57 56 48 47
-25.2 55 54 49 48 -254 56 55 49 48 -256 57 56 49 48
-254 55 54 50 49 -257 56 55 50 49 259 57 56 50 49
-257 55 54 51 50 -259 56 55 51 50 -262 57 56 51 50
-26.0 55 54 52 51 -26.2 56 55 52 51 -264 57 56 52 51
262 55 54 53 52  -265 56 55 53 52 -267 57 56 53 52
-26.5 55 54 54 53 -267 56 55 54 53 -27.0 57 56 54 53
-268 55 54 55 54 -270 56 55 55 54 272 57 56 55 54
-27.0 55 54 56 55 -273 56 55 56 55 -27.5 57 56 56 55
-27.2 55 54 57 56 -27.5 56 55 57 56 -278 57 56 57 56
-275 55 54 58 57 -277 56 55 58 57 -280 57 56 58 57
-27.7 55 54 59 58 -280 56 55 59 58 -282 57 56 59 58
-279 55 54 60 59 -282 56 55 60 59 -285 57 56 60 59

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.
*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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i*
-11.7
-12.3
-12.9
-13.5
-14.1

-14.6
-15.2
-15.7
-16.2
-16.7

-17.2
-17.6
-18.1
-18.6
-19.0

-19.4
-19.9
-20.3
-20.7
-21.1

-21.5
-21.8
-22.2
-22.6
-22.9

-23.3
-23.6
-23.9
S
-24.6

-249
-25.2
-25.5
-25.8
-26.1

-26.4
-26.7
-26.9
-27.2
-27.5

-27.7
-28.0
-28.3
-28.5
-28.7

-19.6

-21.2

-21.6
-22.0
-22.4
-22.7
-23.1

-23.4
-23.8
-24.1
-24.5
-24.8

-25.1
-25.4
-25.7
-26.0
-26.3

-26.6
-26.9
-27.2
-27.4
-27.7

-28.0
-28.2
-28.5
-28.8
-29.0

59

59

15
16
17
18
19

20
21

25

58

59

Tabelul A2. Continuare

-19.7

-21.3

-21.7
=221
-22.5
-22.9
-23.2

-23.6
-24.0
-24.3
MR
-25.0

-25.3
-25.6
=259
-26.2
-26.5

-26.8
-27.1
-27.4
-27.7
-27.9

-28.2
-28.5
-28.7
-29.0
-29.3

59

60

* Semnul .-" atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens.

*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Rapoartele de transmitere 7 in transmisia precesionala 2K — H cu

angrenare dinte — bolt: Z,, Z; — numirul bolturilor coroanelor
satelitului si Z;= Z,+1, Z,= Z;+1 — numarul dintilor rotilor centrale,
fixa si mobila

Anexa A.3

Configuratia numarului de dinti Z, = Z>+1, Z;=Z5+1, 7> > Z;sau 7, < 73
este valabild doar pentru angrenajul cu bolturi.

o, X

oz oz
0.0 16 15
-255 16 15
-135 16 15
-95 16 15
-75 16 15

16
17
18
19
20

i
256.0
0.0
-288.0
-152.0
-106.7

7z

17
17
17
17
17

Z;

16
16
16
16
16

15

16
17
18
19

i
136.0
289.0
0.0
-323.0
-170.0

Z;

18
18
18
18
18

Tabelul A3

Zs
17
17
17
17
17

-“23’!.

15
16
17
18
19

z,

16
17
18
19
20

* Semnul .-~ atribuit raportului de transmitere / indicd rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens, iar semnul .+ — rotirea in acelasi sens.

*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z< 15 si maximal Z = 60,
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Tabelul A3. Continuare

i* z' z} z) z i z Z, Z; Z, i z zZ, Z; Z,
-63.0 16 15 20 21 -840 17 16 20 21 -11%90 18 17 20 21
550 16 15 21 22 704 17 16 21 22 935 18 17 21 22
-493 16 15 22 23 -61.3 17 16 22 23 -782 18 17 22 23
450 16 15 23 24 549 17 16 23 24 -68.0 18 17 23 24
-41.7 16 15 24 25 500 17 16 24 25 -60.7 18 17 24 25
390 16 15 25 26 -462 17 16 25 26 -553 18 17 25 26
368 16 15 26 27 -432 17 16 26 27 -510 18 17 26 27
350 16 15 27 28  -407 17 16 27 28 -476 18 17 27 28
335 16 15 28 29 387 17 16 28 29 -448 18 17 28 29
321 16 15 29 30 369 17 16 29 30 -425 18 17 29 30
-31.0 16 15 30 31 -354 17 16 30 31 -405 8 17 30 31
-300 16 15 31 32 341 17 16 31 32 -389 18 17 31 32
-29.1 16 15 32 33 330 17 16 32 33 -374 18 17 32 33
-283 16 15 33 34 -320 17 16 33 34 361 18 17 33 34
276 16 15 34 35 311 17 16 34 35 -35.0 18 17 34 35
270 16 15 35 36 -303 17 16 35 36 =340 18 17 35 36
-2644 16 15 36 37 296 17 16 36 37 -331 8 17 36 37
-259 16 15 37 38 -29.0 17 16 37 38 323 18 17 37 38
-254 16 15 38 39 -284 17 16 38 39 -316 8 17 38 39
250 16 15 39 40 278 17 16 39 40 -309 18 17 39 40
-246 16 15 40 41 273 17 16 40 41 -303 18 17 40 41
-242 16 15 41 42 269 17 16 41 42 -298 18 17 41 42
-239 16 15 42 43 265 17 16 42 43 -292 18 17 42 43
236 16 15 43 44 261 17 16 43 44 -288 18 17 43 44
-233 16 15 44 45 -25.7 17 16 44 45 -283 18 17 44 45
-230 16 15 45 46 254 17 16 45 46 -279 18 17 45 46
-227 16 15 16 47 -251 17 16 46 47 -276 18 17 46 47
-225 16 15 47 48 -248 17 16 47 48 272 18 17 47 48
-223 16 15 48 49 245 17 16 48 49 -Z269 18 17 48 49
-221 16 15 49 50 242 17 16 49 50 -266 18 17 49 50
-219 16 15 50 51 240 17 16 50 51 -26.3 18 17 50 51
-21.7 16 15 51 52 -238 17 16 51 52 -26.0 18 17 51 52
-215 16 15 52 53 -236 17 16 52 53 257 18 17 52 53
213 16 15 53 54 234 17 16 53 54 255 18 17 53 54
-21.2 16 15 54 55 -232 17 16 54 55 -253 18 17 54 55
-210 16 15 55 56 -230 17 16 55 56 -251 18 17 G55 56
-209 16 15 56 57 -228 17 16 56 57 -248 18 17 56 57
-207 16 15 57 58 226 17 16 57 58 247 18 17 57 58
206 16 15 58 59 -225 17 16 58 59 -245 18 17 58 59
-205 16 15 59 60 -223 17 16 59 60 -243 18 17 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere i indicd rotirea arborilor conducitor si condus in

contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.

#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



388 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A3. Continuare

-28.7 19 18 50 51 -313 20 19 50 51 -340 21 20 50 51
-28.4 19 18 51 52 -309 20 19 51 52 -335 21 20 51 52
-28.1 19 18 52 53 -30.5 20 19 52 53 -33.1 21 20 52 53
-27.8 19 18 53 54 -302 20 19 55 54 -327 21 20 53 54
-27.5 19 18 54 55 -29.9 20 19 54 55 -324 21 20 54 55

-27.2 19 18 55 56 -29.6 20 19 55 56 -32.0 21 20 55 56
-27.0 19 18 56 57 -293 20 19 56 57  -31.7 21 20 56 57
-26.8 19 18 57 58 -29.0 20 19 57 58 -314 21 20 57 58
-26.6 19 18 58 59 -287 20 19 58 59 311 21 20 58 59
-26.3 19 18 59 60 -285 20 19 59 60 -308 21 20 59 60

* Semnul .- atribuit raportului de transmitere 7 indicd rotirca arborilor conducator si condus in
contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelagi sens.
*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolfuri poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul A3. Continuare

it z' z) z) z! i z, Z % Z, i % Z, Z; 1Z,
56.0 22 21 15 16 50.3 23 22 15 16 46.0 24 23 15 16
71.4 22 21 16 17 62.3 23 22 16 17 55.9 24 23 16 17
945 22 21 17 18 79.2 23 22 17 18 69.0 24 23 17 18
133 22 21 18 19  104.5 23 22 18 19 87.4 24 23 18 19
210 22 21 19 20 147 23 22 19 20 115 24 23 19 20
441 22 21 20 21 231 23 22 20 21 161 24 23 20 21
0.0 22 21 21 22 484 23 22 21 22 253 24 23 21 22
-483 22 21 22 23 0.0 23 22 22 23 529, 24 23 22 23
-252 22 21 23 24 -528 23 22 23 24 0.0 24 23 23 24
-175 22 21 24 25 -275 23 22 24 25 -575 24 23 24 25
-136 22 21 25 26 -191 23 22 25 26 -299 24 23 25 26
-113 22 21 26 27 -148 23 22 26 27 -207 24 23 26 27
-98.0 22 21 27 28 -123 23 22 27 28 -161 24 23 27 28
-87.0 22 21 28 29 -106 23 22 28 29 -133 24 23 28 29
-78.8 22 21 29 30 -94.3 23 22 29 30 -115 24 23 29 30
-72.3 22 21 30 31 -85.3 23 22 30 31 -102 24 23 30 31
-67.2 22 21 31 32 -78.2 23 22 31 32 920 24 23 31 32
-63.0 22 21 32 33 -72.6 23 22 32 33 -843 24 23 32 33
-59.5 22 21 33 34 -68.0 23 22 33 34 -782 24 23 33 34
-56.5 22 21 34 35 -64.2 23 22 34 35 -732 24 23 34 35
-54.0 22 21 35 36 -60.9 23 22 35 36 -69.0 24 23 35 36
-51.8 22 21 36 37 -58.1 23 22 36 37 -65.5 24 23 36 37
-49.9 22 21 37 38 -55.7 23 22 37 38 -624 24 23 37 38
-48.2 22 21 38 39 -53.6 23 22 38 39 598 24 23 38 39
-46.7 22 21 39 40 -51.8 23 22 39 40 575 24 23 39 40
-45.3 22 21 40 41 -50.1 23 22 40 41 555 24 23 40 41
-44.1 22 21 41 42 -48.6 23 22 41 42 -53.7 24 23 41 42
-43.0 22 21 42 43 -47.3 23 22 42 43 521 24 23 42 43
-42.0 22 21 43 44 -46.1 23 22 43 44 -506 24 23 43 44
-41.1 22 21 44 45 -45.0 23 22 44 45 -493 24 23 44 45
-40.3 22 21 45 46 -44.0 23 22 45 46 481 24 23 45 46
-39.5 22 21 46 47 -43.1 23 22 46 47 470 24 23 46 47
-38.8 22 21 47 48 -42.2 23 22 47 48 -46.0 24 23 47 48
-38.1 22 21 48 49 -41.5 23 22 48 49 451 24 23 48 49
-37.5 22 21 49 50 -40.7 23 22 49 50 442 24 23 49 50
-36.9 22 21 50 51 -40.1 23 22 50 51 -434 24 23 50 51
-36.4 22 21 51 52 -39.4 23 22 51 52 -427 24 23 51 52
-35.9 22 21 52 53 -38.9 23 22 52 53 -420 24 23 52 53
-35.4 22 21 53 54 -38.3 23 22 53 54 -414 24 23 53 54
-35.0 22 21 54 55 -37.8 23 22 54 55 -408 24 23 54 55
-34.6 22 21 55 56 -37.3 23 22 55 56 -403 24 23 55 56
-34.2 22 21 56 57 -36.9 23 22 56 57 397 24 23 56 57
-33.8 22 21 57 58 -36.5 23 22 57 58 -39.2 24 23 57 58
-335 22 21 58 59 -36.1 23 22 58 59 -388 24 23 58 59
-33.2 22 21 59 60 -35.7 23 22 59 60 -383 24 23 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere 7 indicd rotirea arborilor conducitor si condus in

contrasens, iar semnul ,,+7 — rotirea in acelasi sens.

*! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



390 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A3. Continuare

it z' z) z) z) i %z, Z, Z, Z, i Z Z, Z; Z,
42.7 25 24 15 16 40.0 26 25 15 16 378 27 26 15 16
51.0 25 24 16 17 47.2 26 25 16 17 442 27 26 16 17
61.7 25 24 17 18 56.3 26 25 17 18 520 27 26 17 18
76.0 25 24 18 19 67.9 26 25 18 19 618 27 26 18 19
96.0 25 24 19 20 83.3 26 25 19 20 743 27 26 19 20

1260 25 24 20 21 1050 26 25 20 21 910 27 26 20 21
176.0 25 24 21 22 1375 26 25 21 22 1144 27 26 21 22
2760 25 24 22 23 1917 26 25 22 23 1495 27 26 22 23
576.0 25 24 23 24 3000 26 25 23 24 2080 27 26 23 24

0.0 25 24 24 25 6250 26 25 24 25 3250 27 26 24 25

-624 25 24 25 26 0.0 26 25 25 26 6760 27 26 25 26
-324 25 24 26 27 675 26 25 26 27 0.0 27 26 26 27
-224 25 24 27 28 =350 26 25 27 28 -728 27 260 27 28
-174 25 24 28 29 241 26 25 28 29 377 27 26 28 29
-144 25 24 29 30 -187 26 25 29 30 -260 27 26 29 30

-124 25 24 30 31 -155 26 25 30 31 -200 27 26 30 31
-110 25 24 31 32 -133 26 25 31 32 -166 27 26 31 32

-48.0 25 24 49 50 521 26 25 49 50 -565 27 26 49 50

-471 25 24 50 51 510 26 25 50 51 -553 27 26 50 51
-46.2 25 24 51 52 500 26 25 51 52 -541 27 26 51 52
-454 25 24 52 58 491 26 25 52 53 -530 27 26 52 53
-447 25 24 53 54 -482 26 25 53 54 -520 27 26 53 54
-44.0 25 24 54 55 474 26 25 54 55 -511 27 26 54 55

-43.4 25 24 55 56 467 26 25 55 56 -502 27 26 55 56
-42.8 25 24 56 57 -46.0 26 25 56 57 -494 27 26 56 57
-42.2 25 24 57 58 -453 26 25 57 58 -486 27 26 57 5B
-41.6 25 24 58 59 447 26 25 58 59 479 27 26 58 59
-41.1 25 24 59 60 -441 26 25 59 60 -473 27 26 59 60

* Semnul ,.-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducitor si condus in
contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.
*' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z > 60.
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Tabelul A3. Continuare

it z' z}) z) Zz i Z 7, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
36.0 28 27 15 16 34.5 29 28 15 16 331 30 29 15 16
41.7 28 27 16 17 39.7 29 28 16 17 379 30 29 16 17
48.6 28 27 17 18 458 29 28 17 18 43.5 30 29 17 18
57.0 28 27 18 19 53.2 29 28 18 19 50.1 30 29 18 19
67.5 28 27 19 20 62.2 29 28 19 20 58.0 30 29 19 20
81.0 28 27 20 21 73.5 29 28 20 21 677 30 29 20 21
99.0 28 27 21 22 88.0 29 28 21 22 79.8 30 29 21 22
124 28 27 22 23 107.3 29 28 22 23 953 30 29 22 23
162 28 27 23 24 134.4 29 28 23 24 116.0 30 29 23 24
225 28 27 24 25 1750 29 28 24 25 1450 30 29 24 25
351 28 27 25 26 242.7 29 28 25 26 188.5 30 29 25 26
729 28 27 26 27 378.0 29 28 26 27 2610 30 29 26 27
0.0 28 27 27 28 784.0 29 28 27 28 406.0 30 29 27 28
-783 28 27 28 29 0.0 29 28 28 29 8410 30 29 28 29
405 28 27 29 30  -8400 29 28 29 30 00 30 29 29 30
-279 28 27 30 31 -434.0 29 28 30 31 -899.0 30 29 30 31
-216 28 27 31 32 -298.7 29 28 31 32 -464.0 30 29 31 32
-178 28 27 32 33 -231.0 29 28 32 33 -3190 30 29 32 33
-153 28 27 33 34 -1904 29 28 33 34 2465 30 29 33 34
-135 28 27 34 35 1633 29 28 34 35 -2030 30 29 34 35
-121 28 27 35 36 -144.0 29 28 35 36 -1740 30 29 35 36
-111 28 27 36 37 -129.5 29 28 36 37 -1533 30 29 36 37
-103 28 27 37 38 1182 29 28 37 38 -1378 30 29 37 38
957 28 27 38 39 -109.2 29 28 38 39 -1257 30 29 38 39
-90.0 28 27 39 40 101.8 29 28 39 40 -1160 30 29 39 40
-85.2 28 27 40 41 -95.7 29 28 40 41 -1081 30 29 40 41
-81.0 28 27 41 42 -90.5 29 28 41 42 -101.5 30 29 41 42
-774 28 27 42 43 -86.0 29 28 42 43 959 30 29 42 43
-74.3 28 27 43 44 -82.1 29 28 43 44 -91.1 30 29 43 44
-715 28 27 44 45 -78.8 29 28 44 45 -87.0 30 29 44 45
-69.0 28 27 45 46 -75.8 29 28 45 46 -834 30 29 45 46
-668 28 27 46 47 -73.1 29 28 46 47 -80.2 30 29 46 47
-64.8 28 27 47 48 -70.7 29 28 47 48 -773 30 29 47 48
-63.0 28 27 48 49 -68.6 29 28 48 49 748 30 29 48 49
-614 28 27 49 50 -66.7 29 28 49 50 -725 30 29 49 50
-599 28 27 50 51 -64.9 29 28 50 51 -704 30 29 50 51
-585 28 27 51 52 -63.3 29 28 51 52 -68.5 30 29 51 52
-57.2 28 27 52 53 -61.8 29 28 52 53 -66.8 30 29 52 53
-56.1 28 27 53 54 -60.5 29 28 53 54 -65.3 30 29 53 54
-55.0 28 27 54 55 -59.2 29 28 54 55 -63.8 30 29 54 55
-54.0 28 27 55 56 -58.1 29 28 55 56 -62.5 30 29 55 56
-53.1 28 27 56 57 -57.0 29 28 56 57 -61.2 30 29 56 57
-522 28 27 57 58 -56.0 29 28 57 58 -60.1 30 29 57 58
-51.4 28 27 58 59 -55.1 29 28 58 59 -59.0 30 29 58 59
506 28 27 59 60 -54.2 29 28 59 60 -58.0 30 29 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.

*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



392 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A3. Continuare
i z' z) zy Zz i zZ Z, zZy Z, i Z; Z, Z; Z,

32.0 31 30 15 16 310 32 31 15 16 301 33 32 15 16
36.4 31 30 16 17 351 32 31 16 17 340 33 32 16 17
415 31 30 17 18 399 32 31 17 18 384 33 32 17 18
47.5 31 30 18 19 453 32 31 18 19 434 33 32 18 19
54.5 31 30 19 20 51.7 32 31 19 20 492 33 32 19 20
63.0 31 30 20 21 592 32 31 20 21 560 33 32 20 21
HaLs 31 30 21 22 682 32 31 21 22 640 33 32 21 22
86.3 31 30 22 23 792 32 31 22 23 736 33 32 22 23
1029 31 30 23 24 930 32 31 23 24 853 33 32 23 24

1250 31 30 24 25 1107 32 31 24 25 1000 33 32 24 25

1560 31 30 25 26 1343 32 31 25 26 1189 33 32 25 26
2025 31 30 26 27 1674 32 31 26 27 1440 33 32 26 27
280.0 31 30 27 28 217.0 32 31 27 28 1792 33 32 27 28
4350 31 30 28 29 2997 32 31 28 29 2320 33 32 28 29
900.0 31 30 29 30 4650 32 31 29 30 3200 33 32 29 30

0.0 31 30 30 31 9610 32 31 30 31 4960 33 32 30 31

960 31 30 31 32 00 32 31 31 32 1024 33 32 31 32
4950 31 30 32 33 1023 32 31 32 33 00 33 32 32 33
3400 31 30 33 34 -527 32 31 33 34 -1088 33 32 33 34
2625 31 30 34 35 362 32 31 34 35 560 33 32 34 35
2160 31 30 35 36 279 32 31 35 36 -380 33 32 35 36
1850 31 30 36 37 229 32 31 36 37 -2960 33 32 36 37

-1629 31 30 37 38 -196.3 32 31 37 38 -2432 33 32 37 38
-146.3 31 30 38 39 -172.7 32 31 38 39 -2080 33 32 38 39
-133.3 31 30 39 40 -155.0 32 31 39 40 -1829 33 32 39 40

-123.0 31 30 40 41 -141.2 32 31 40 41  -1640 33 32 40 41
-1145 31 30 41 42 -130.2 32 31 41 42 -1493 33 32 41 42
-107.5 31 30 42 43 -121.2 32 31 42 43 -1376 33 32 42 43
-101.5 31 30 43 44 -113.7 32 31 43 44 -1280 33 32 43 44

964 31 30 44 45 -107.3 32 31 44 45 -1200 33 32 44 45
-92.0 31 30 45 16 -1019 32 31 45 46 -113.2 33 32 45 46
-88.1 31 30 46 47 971 32 31 46 47 -1074 33 32 46 47
-84.7 31 30 47 48 -93.0 32 31 47 48 -1024 33 32 47 48
-81.7 31 30 48 49 -89.4 32 31 48 49 -98.0 33 32 48 49
-78.9 31 30 49 50 861 32 31 49 50 941 33 32 49 50
-76.5 31 30 50 51 832 32 31 50 51 907 33 32 50 51
-74.3 31 30 51 52 806 32 31 51 52 876 33 32 51 52
=723 31 30 52 53 -782 32 31 52 53 -848 33 32 52 53
-70.4 31 30 53 54 76,1 32 31 53 54 823 33 32 53 54
688 31 30 54 55 741 32 31 54 55 800 33 32 54 55
-67.2 31 30 55 56 723 32 31 55 56 779 33 32 55 56
-65.8 31 30 56 57 =707 32 31 56 57 -76.0 33 32 56 57
-64.4 31 30 57 58 -69.2 32 31 57 58 <742 33 32 57 58
-63.2 31 30 58 59 -67.7 32 31 58 59 726 33 32 58 59
-62.1 31 30 59 60 -66.4 32 31 59 60 711 33 32 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere / indicd rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens, iar semnul .+ — rotirea in acelasi sens.
#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 i maximal Z = 60.
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i oz z}
29.3 34 33 15
33.0 34 33 16
37.1 34 33 17
41.8 34 33 18
47.1 34 33 19
53.3 34 33 20
60.5 34 33 21
69.0 34 33 22
79.2 34 33 23
917 34 33 24
107.3 34 33 25
127.3 34 33 26
154.0 34 33 27
1914 34 33 28
247.5 34 33 29
341.0 34 33 30
528.0 34 33 31
1089 34 33 32
0.0 34 33 33
1155 34 33 34
-594 34 33 35
-407 34 33 36
-313 34 33 37
-257 34 33 38
-220 34 33 39
-193 34 33 40
-173 34 33 41
-158 34 33 42
-145 34 33 43
-135 34 33 44
-126 34 33 45
-119 34 33 46
-113 34 33 47
-108 34 33 48
-103 34 33 49
-99.0 34 33 50
-95.3 34 33 51
921 34 33 52
-89.1 34 33 53
-86.4 34 33 54
-84.0 34 33 55
-81.8 34 33 56
-79.8 34 33 57
-77.9 34 33 58
-76.2 34 33 59
* Semnul ..-”

59
60

1

28.6
32.1
36.0
40.4
45.3

51.0
57.5
65.2
74.2
85.0

98.2

114.8
136.0
164.3
204.0

263.5
362.7
561.0
1156
0.0

-1224
-629
-431
-331
-272

-232
-204
-183
-166
-153

-142
-133
-125
-119
=113

-108
-104
-100
-96.6
-93.5

-90.7
-88.1
-85.7
-83.6
-81.6

35
35

35

contrasens, iar semnul .+ — rotirea in acelasi sens.
#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 i maximal Z = 60.

58
59

59
60

Tabelul A3. Continuare

.

I

28.0
313
35.0
39.1
43.8

49.0
55.0
619
70.0
79.5

91.0

105.0
122.5
145.0
175.0

217.0
280.0
385.0
595.0
1225

0.0
-1295
-665
-455
-350

-287
-245
-215
-192
-175.

-161
-149
-140
-132
=125

-119
-114
-109
-105
-101

-98.0
-95.0
-92.3
-89.8
-87.5

35

35

58

59

atribuit raportului de transmitere / indicd rotirea arborilor conducator si condus in



394 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A3. Continuare

it z' z} z z) i % Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
27.4 37 36 15 16 26.9 3 37 15 16 264 39 38 15 16
30.6 37 36 16 17 30.0 3 37 16 17 294 39 38 16 17
341 37 36 17 18 333 38 37 17 18 326 39 38 17 18
38.0 37 36 18 19 37.0 3 37 18 19 361 39 38 18 19
42.4 37 36 19 20 411 3 37 19 20 400 39 38 19 20

47.3 37 36 20 21 45.7 38 37 20 21 443 39 38 20 21
52.8 37 36 21 22 50.9 38 37 21 22 492 39 38 21 22
59.1 37 36 22 23 56.7 38 37 22 23 546 39 38 22 23
66.5 37 36 28 24 63.4 38 37 23 24 608 39 38 23 24
75.0 37 36 24 25 71.2 38 37 24 25 679 39 38 24 25

85.1 37 36 25 26 80.2 38 37 25 26 760 39 38 25 26
97.2 37 36 26 27 90.8 38 37 26 27 855 39 38 26 27
112.0 37 36 27 28 1036 38 37 27 28 967 39 38 27 28
130.5 37 36 28 29 1192 38 37 28 29 1102 39 38 28 29
154.3 37 36 29 30 1388 38 37 29 30 1267 39 38 29 30

186.0 37 36 30 31 1639 38 37 30 31 1473 39 38 30 31
2304 37 36 31 32 1973 38 37 31 32 1737 39 38 31 32
297.0 sl 36 B 33 2442 38 37 32 33 2090 39 38 32 33
408.0 37 36 33 34 3145 38 37 33 34 2584 39 38 33 34
630.0 37 36 34 35 4317 38 37 34 35 3325 39 38 34 35

1296.0 37 36 35 36 6660 38 37 35 36 456 39 38 35 36
0.0 37 36 36 37 1369 38 37 36 37 703 39 38 36 37
-1368. 37 36 37 38 0.0 38 37 37 38 1444 39 38 37 38
-702.0 37 36 38 39 -1443 38 37 38 39 00 39 38 38 39
-480.0 37 36 39 40 =740 38 37 39 40 -152 39 38 39 40

-369.0 37 36 40 41 -506 38 37 40 41 -779 39 38 40 41
-3024 37 36 41 42 -388 38 37 41 42 -532 39 38 41 42
-258.0 37 36 42 43 -318 38 37 42 43 408 39 38 42 43
-2263 37 36 43 44 -271 38 37 43 44 -334 39 38 43 44
EEUZ S 36 44 45 -238 38 37 44 45 -285 39 38 44 45

-184.0 37 36 45 16 -213 38 37 45 46  -250 39 38 45 46
-169.2 37 36 46 47 -193 38 37 46 47 -223 39 38 46 47
-157.1 37 36 47 48 -178 38 37 47 48 -203 39 38 47 48
-147.0 37 36 48 49 -165 38 37 48 49 -186 39 38 48 49
-1385 37 36 49 50 -154 38 37 49 50 -173 39 38 49 50

-131.1 37 36 50 51 -145 38 37 50 51 -161 39 38 50 51
-1248 37 36 51 52 -137 38 37 51 52 -152 39 38 51 52
-119.3 37 36 52 53 -131 38 37 52 53 -144 39 38 52 53
-1144 37 36 53 54 -125 38 37 53 54 -137 39 38 53 54
-110.0 37 36 54 S -120 38 37 54 55 -131 39 38 54 55

-106.1 37 36 55 56 -115 38 37 55 56 -125 39 38 55 56
-102.6 37 36 56 57 -111 38 37 56 57 -120 39 38 56 57
-99.4 37 36 57 58 -107 38 37 57 58 -116 39 38 57 58
-96.5 37 36 58 59 -104 38 37 58 59 -112 39 38 58 59
-939 37 36 59 60 -101 38 37 59 60 -109 39 38 59 60

-

* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere / indicd rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens, iar semnul .+ — rotirea in acelasi sens.
#! La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 i maximal Z = 60.
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Tabelul A3. Continuare

i~ z' z) z} Zz i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
26.0 40 39 15 16 256 41 40 15 16 252 42 41 15 16
28.8 40 39 16 17 283 41 40 16 17 279 42 41 16 17
319 40 39 17 18 313 41 40 17 18 308 42 41 17 18
353 40 39 18 19 345 41 40 18 19 339 42 41 18 19
390 40 39 19 20 381 41 40 19 20 373 42 41 19 20
43.1 40 39 20 21 42.0 41 40 20 21 410 42 41 20 21
47.7 40 39 21 22 463 41 40 21 22 451 42 41 21 22
52.8 40 39 22 23 51.1 41 40 22 23 496 42 41 22 23
585 40 39 23 24 565 41 40 23 24 547 42 41 23 24
650 40 39 24 25 625 41 40 24 25 603 42 41 24 25
72.4 40 39 25 26 69.3 41 40 25 26 666 42 41 25 26
81.0 40 39 26 27 77.1 41 40 26 27 738 42 41 26 27
91.0 40 39 27 28 86.2 41 40 27 28 820 42 41 27 28
1028 40 39 28 29 967 41 40 28 29 915 42 41 28 29
1170 40 39 29 30 109 41 40 29 30 1025 42 41 29 30
134.3 40 39 30 31 124 41 40 30 31 1155 42 41 30 31
156.0 40 39 31 32 142 41 40 31 32 1312 42 41 31 32
183.9 40 39 32 33 165 41 40 32 33 1503 42 41 32 33
221.0 40 39 33 34 194 41 40 33 34 1743 42 41 33 34
273.0 40 39 34 35 233 41 40 34 35 205.0 42 41 34 35
351.0 40 39 35 36 288 41 40 35 36 2460 42 41 35 36
481.0 40 39 36 37 370 41 40 36 37 3034 42 41 36 37
741.0 40 39 37 38 507 41 40 37 38 3895 42 41 37 38
1521 40 39 38 39 780 41 40 38 39 5330 42 41 38 39
0.0 40 39 39 40 1600 41 40 39 40 820 42 41 39 40
-1599 40 39 40 41 0.0 41 40 40 41 1681 42 41 40 41
-819 40 39 41 42 -1680 41 40 41 42 0.0 42 41 41 42
-559 40 39 42 43 -860 41 40 42 43 -1763 42 41 42 43
-429 40 39 43 44 -587 41 40 43 44 -902 42 41 43 44
-351 40 39 44 45 -450 41 40 44 45 -615 42 41 44 45
-299 40 39 45 46 -368 41 40 45 46 471 42 41 45 46
-262 40 39 46 47 -313 41 40 46 47 -385 42 41 46 47
-234 40 39 47 48 -274 41 40 47 48 -328 42 41 47 48
=212 40 39 48 49 -245 41 40 48 49 287 42 41 48 49
-195 40 39 49 50 -222 41 40 49 50 -256 42 41 49 50
-181 40 39 50 51 -204 41 40 50 51 -232 42 41 50 51
-169 40 39 51 52 -189 41 40 51 52 -213 42 41 51 52
-159 40 39 52 L <177 41 40 52 53 -197 42 41 52 53
-150 40 39 53 54 -166 41 40 53 54 -1B4 42 41 53 54
-143 40 39 54 55 -157 41 40 54 55 -173 42 41 54 55
-136 40 39 55 56 -149 41 40 55 56 -164 42 41 55 56
-131 40 39 56 57 -142 41 40 56 57 -156 42 41 56 57
-126 40 39 57 58 -136 41 40 57 58 -149 42 41 57 58
-121 40 39 58 59 -131 41 40 58 59 -142 42 41 58 59
=117 40 39 59 60 <126 41 40 59 60 -137 42 41 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.
*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



396 A Rapoartele de transmitere functie de numerele de dinti

Tabelul A3. Continuare

i~ z' z) z Zz i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
24.9 43 42 15 16 24.6 44 43 15 16 243 45 44 15 16
275 43 42 16 17 271 44 43 16 17 267 45 44 16 17
30.2 43 42 17 18 29.8 44 43 17 18 293 45 44 17 18
333 43 42 18 19 327 44 43 18 19 322 45 44 18 19
36.5 43 42 19 20 35.8 44 43 19 20 352 45 44 19 20

40.1 43 42 20 21 39.3 44 43 20 21 385 45 44 20 21
44.0 43 42 21 22 43.0 44 43 21 22 421 45 44 21 22
48.3 43 42 22 23 47.1 44 43 22 23 460 45 44 22 23
53.1 43 42 28 24 51.6 44 43 23 24 503 45 44 23 24
58.3 43 42 24 25 56.6 44 43 24 25 550 45 44 24 25

64.2 43 42 25 26 62.1 44 43 25 26 602 45 44 25 26
70.9 43 42 26 27 68.3 44 43 26 27 660 45 44 26 27
78.4 43 42 27 28 753 44 43 27 28 725 45 44 27 28
87.0 43 42 28 29 83.1 44 43 28 29 798 45 44 28 29
96.9 43 42 29 30 92.1 44 43 29 30 880 45 44 29 30

108.5 43 42 30 31 1025 44 43 30 31 974 45 44 30 31
A 43 42 31 32 1147 44 43 31 32 1083 45 44 31 32
1386 43 42 32 33 1290 44 43 32 33 1210 45 44 32 33
158.7 43 42 33 34 1462 44 43 33 34 1360 45 44 33 34
183.8 43 42 34 35 1672 44 43 34 35 1540 45 44 34 35

2160 43 42 35 36 1935 44 43 35 36 1760 45 44 35 36
259.0 43 42 36 37 2273 44 43 36 37 2035 45 44 36 37
3192 43 42 37 38 2723 44 43 37 38 2389 45 44 37 38
4095 43 42 38 39 3354 44 43 38 39 2860 45 44 38 39
560.0 43 42 39 40 430.0 44 43 39 40 3520 45 44 39 40

861.0 43 42 40 41 587.7 44 43 40 41 4510 45 44 40 41
1764 43 42 41 42 903.0 44 43 41 42 6160 45 44 41 42
0.0 43 42 42 43 1849. 44 43 42 43 9460 45 44 42 43
-1848 43 42 43 44 0.0 44 43 43 44 1936, 45 44 43 44
-945.0 43 42 44 45 -1935 44 43 44 45 0.0 45 44 44 45

-644.0 43 42 45 46 -989 44 43 45 46 -2024 45 44 45 46
-4935 43 42 46 47 -673.7 44 43 46 47 -1034 45 44 46 47
-403.2 43 42 47 48 -516.0 44 43 47 48 -704 45 44 47 48
-343.0 43 42 48 49 -4214 44 43 48 49 539 45 44 48 49
-300.0 43 42 49 50 -3583 44 43 49 50 -440 45 44 49 50

-267.8 43 42 50 51 -3133 44 43 50 51 -374 45 44 50 51
-2427 43 42 51 52 -279.5 44 43 51 52 -327 45 44 51 52
-2226 43 42 52 53 -253.2 44 43 52 53 -291 45 44 52 53
-206.2 43 42 53 54 -2322 44 43 53 54 -264 45 44 53 54
-192.5 43 42 54 55 -215.0 44 43 54 55 -242 45 44 54 55

-180.9 43 42 55 56 -200.7 44 43 55 56 -224 45 44 55 56
-171.0 43 42 56 57 -1885 44 43 56 57 -209 45 44 56 57
-162.4 43 42 57 58 -178.1 44 43 57 58 -196 45 44 57 58
-1549 43 42 58 59 -169.1 44 43 58 59 -185 45 44 58 59
-1482 43 42 59 60 -1613 44 43 59 60 -176 45 44 59 60

* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in
contrasens, iar semnul ..+~ — rotirea in acelasi sens.
*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul A3. Continuare

i~ z' z) z Zz i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
24.0 46 45 15 16 237 47 46 15 16 235 48 47 15 16
26.4 46 45 16 17 26.1 47 46 16 17 258 48 47 16 17
28.9 46 45 17 18 28.6 47 46 17 18 282 48 47 17 18
317 46 45 18 19 312 47 46 18 19 308 48 47 18 19
346 46 45 19 20 341 47 46 19 20 336 48 47 19 20
378 46 45 20 21 37.2 47 46 20 21 366 48 47 20 21
41.3 46 45 21 22 40.5 47 46 21 22 398 48 47 21 22
45,0 46 45 2 23 44.1 47 46 22 23 432 48 47 22 23
49.1 46 45 23 24 480 47 46 23 24 470 48 47 23 24
536 46 45 24 25 523 47 46 24 25 511 48 47 24 25
58.5 46 45 25 26 57.0 47 46 25 26 555 48 47 25 26
63.9 46 45 26 27 62.1 47 46 26 27 604 48 47 26 27
70.0 46 45 27 28 67.8 47 46 27 28 658 48 47 27 28
768 46 45 28 29 741 47 46 28 29 717 48 47 28 29
844 46 45 20 30 812 47 46 29 30 783 48 47 29 30
93.0 46 45 30 31 89.1 47 46 30 31 857 48 47 30 31
102.9 46 45 31 B 98.1 47 46 31 32 940 48 47 31 32
114.2 46 45 32 33 1084 47 46 32 33 1034 4B 47 32 33
127.5 46 45 33 34 1203 47 46 33 34 1141 48 47 33 34
143.2 46 45 34 35 1342 47 46 34 35 1265 48 47 34 35
162.0 46 45 35 36 1505 47 46 35 36 1410 48 47 35 36
185.0 46 45 36 37 1702 47 46 36 37 1581 48 47 36 37
2138 46 45 37 38 1942 47 46 37 38 1786 4B 47 37 38
250.7 46 45 38 39 2243 47 46 38 39 2037 48 47 38 39
300.0 46 45 39 40 2629 47 46 39 40 2350 48 47 39 40
369.0 46 45 40 41 3143 47 46 40 41 2753 48 47 40 41
472.5 46 45 41 42 386.4 47 46 41 42 3290 48 47 41 42
645.0 46 45 42 43 4945 47 46 42 43 4042 48 47 42 43
990.0 46 45 43 44 6747 47 46 43 44 5170 48 47 43 44
20250 46 45 44 45 1035 47 46 44 45 7050 48 47 44 45
0.0 46 45 45 46 2116 47 46 45 46 1081 48 47 45 46
-2115 46 45 46 47 0.0 47 46 46 47 2209 48 47 46 47
-1080 46 45 47 48 -2208 47 46 47 48 0.0 48 47 47 48
-735.0 46 45 48 49 <1127 47 46 48 49 2303 48 47 48 49
-562.5 46 45 49 50 -766.7 47 46 49 50 -1175 48 47 49 50
-459.0 46 45 50 51 -5865 47 46 50 51 -799 48 47 50 51
-390.0 46 45 51 5 -4784 47 46 51 52 -611 48 47 51 52
-340.7 46 45 52 53 -4063 47 46 52 53 -498 48 47 52 53
-303.8 46 45 53 54 -3549 47 46 53 54 -423 48 47 53 54
-275.0 46 45 54 55 -3163 47 46 54 55 -369 48 47 54 55
-252.0 46 45 55 56 -286.2 47 46 55 56 -329 48 47 55 56
<2332 46 45 56 57 -2622 47 46 56 57 -298 48 47 56 57
-217.5 46 45 57 58 -2425 47 46 57 58 -273 48 47 57 58
-204.2 46 45 58 59 -226.2 47 46 58 59 -252 48 47 58 59
-1929 46 45 59 60 -212.3 47 46 59 60  -235 48 47 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in

contrasens, iar semnul ..+~ — rotirea in acelasi sens.
*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul A3. Continuare

i~ z' z) z} Zz i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
23.3 49 48 15 16 231 50 49 15 16 229 51 50 15 16
25.5 49 48 16 17 25.2 50 49 16 17 250 51 50 16 17
279 49 48 17 18 27.6 50 49 17 18 273 51 50 17 18
30.4 49 48 18 19 30.0 50 49 18 19 297 51 50 18 19
331 49 48 19 20 32.7 50 49 19 20 323 51 50 19 20

36.0 49 48 20 21 355 50 49 20 21 350 51 50 20 21
39.1 49 48 21 22 385 50 49 21 22 379 51 50 21 22
42.5 49 48 22 23 417 50 49 22 23 411 51 50 22 23
46.1 49 48 28 24 452 50 49 23 24 444 51 50 23 24
50.0 49 48 24 25 490 50 49 24 25 481 51 50 24 25

54.3 49 48 25 26 53.1 50 49 25 26 520 51 50 25 26
58.9 49 48 26 27 57.5 50 49 26 27 563 51 50 26 27
64.0 49 48 27 28 62.4 50 49 27 28 609 51 50 27 28
69.6 49 48 28 29 677 50 49 28 29 659 51 50 28 29
75.8 49 48 29 30 73.5 50 49 29 30 714 51 50 29 30

82.7 49 48 30 31 799 50 49 30 31 775 51 50 30 31
90.4 49 48 31 32 87.1 50 49 31 32 842 51 50 31 32
99.0 49 48 32 33 95.1 50 49 32 33 917 51 50 32 33
108.8 49 48 33 34 1041 50 49 33 34 1000 51 50 33 34
120.0 49 48 34 35 1143 50 49 34 35 1094 51 50 34 35

1329 49 48 35 36 1260 50 49 35 36 1200 51 50 35 36
148.0 49 48 36 37 1395 50 49 36 37 1321 51 50 36 37
165.8 49 48 37 38 1552 50 49 37 38 1462 51 50 37 38
187.2 49 48 38 39 1737 50 49 38 39 1625 51 50 38 39
2133 49 48 39 40 196.0 50 49 39 40 1818 51 50 39 40

246.0 49 48 40 41 2232 50 49 40 41 2050 51 50 40 41
288.0 49 48 41 42 2573 50 49 41 42 2333 51 50 41 42
344.0 49 48 42 43 301.0 50 49 42 43 2688 51 50 42 43
422.4 49 48 43 44 3593 50 49 43 44 3143 51 50 43 44
540.0 49 48 44 45 4410 50 49 44 45 3750 51 50 44 45

736.0 49 48 45 46 563.5 50 49 45 46 4600 51 50 45 46
1128 49 48 46 47 7677 50 49 46 47 5875 51 50 46 47
2304 49 48 47 48 1176 50 49 47 48 8000 51 50 47 48
0.0 49 48 48 49 2401 50 49 48 49 1225 51 50 48 49
-2400 49 48 49 50 0.0 50 49 49 50 2500 51 50 49 50

-1224 49 48 50 51 -2499 50 49 50 51 00 51 50 50 51
-832.0 49 48 51 52 -1274 50 49 51 52 -2600 51 50 51 52
-636.0 49 48 52 53 -865.7 50 49 52 53 -1325 51 50 52 53
-5184 49 48 53 54 -661.5 50 49 53 54 -900.0 51 50 53 54
-440.0 49 48 54 55 -539.0 50 49 54 55 -6B7.5 51 50 54 55

-384.0 49 48 55 56 -4573 50 49 55 56 -560.0 51 50 55 56
-342.0 49 48 56 57 -399.0 50 49 56 57 -4750 51 50 56 57
-3093 49 48 57 58 -3553 50 49 57 58 -4143 51 50 57 58
-283.2 49 48 58 59 -3212 50 49 58 59 -3688 51 50 58 59
-261.8 49 48 59 60 -2940 50 49 59 60 -3333 51 50 59 60

* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in
contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.
*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul A3. Continuare

i z' z,) zy Zz i Z Z, Z; Z, i Z Z, Z; Z,
22.7 52 51 15 16 225 53 52 15 16 223 54 53 15 16
24.8 52 51 16 17 246 53 52 16 17 244 54 53 16 17
27.0 52 51 17 18 26.7 53 52 17 18 26,5 54 53 17 18
29.4 52 51 18 19 291 53 52 18 19 288 54 53 18 19
31.9 52 51 19 20 315 53 52 19 20 312 54 53 19 20
34.5 52 51 20 21 341 53 52 20 21 337 54 53 20 21
37.4 52 51 21 22 369 53 52 21 22 364 54 53 21 22
40.4 52 51 22 23 399 53 52 22 23 393 54 53 22 23
43.7 52 51 23 24 430 53 52 23 24 424 54 53 23 24
472 52 51 24 25 464 53 52 24 25 457 54 53 24 25
51.0 52 51 25 26 50.1 53 52 25 26 492 54 53 25 26
55.1 52 51 26 27 54.0 53 52 26 27 530 54 53 26 27
59.5 52 51 27 28 58.2 53 52 27 28 57.1 54 53 27 28
64.3 52 51 28 29 62.8 53 52 28 29 615 54 53 2B 29
69.5 52 51 29 30 678 53 52 29 30 663 54 53 29 30
75.3 52, 51 30 31 733 53 52 30 31 714 54 53 30 31
81.6 52 51 31 32 79.2 53 52 31 32 771 54 53 31 32
88.6 52 51 32 33 858 53 52 32 33 833 54 53 32 33
96.3 52 51 33 34 93.1 53 52 33 34 90.1 54 53 33 34
105.0 52 51 34 35 101.1 53 52 34 35 976 54 53 34 35
114.8 52 51 35 36 1101 53 52 35 36 1060 54 53 35 36
125.8 52 51 36 37 120.3 53 52 36 37 1154 54 53 36 37
138.4 52 51 37 38 131.7 53 52 37 38 1259 54 53 37 38
153.0 52 51 38 39 1449 53 52 38 39 1378 54 53 38 39
1700 52 51 39 40 1600 53 52 39 40 594 54 53 39 40
190.1 52 51 40 41 177.7 53 52 40 41 1672 54 53 40 41
2142 52 51 41 42 198.5 53 52 41 42 1855 54 G5 41 42
243.7 52 51 42 43 2236 53 52 42 43 2072 54 53 42 43
280.5 52 51 43 44 2542 53 52 43 44 2332 54 G5 43 44
3279 52 51 44 45 2925 53 52 44 45 265.0 54 53 44 45
391.0 52 51 45 46 341.7 53 52 45 46 3048 54 53 45 46
479.4 52 51 46 47 4073 53 52 46 47 3559 54 53 46 47
612.0 52 51 47 48 499.2 53 52 47 48 4240 54 53 47 48
833.0 52 51 48 49 637.0 53 52 48 49 5194 54 53 48 49
1275 52 51 49 50 866.7 53 52 49 50 6625 54 53 49 50
2601 52 51 50 il 1326 53 52 50 51 901.0 54 53 50 51
0.0 52 51 51 52 2704 53 52 51 52 1378 54 53 51 52
-2703 52 51 52 53 0.0 53 52 52 53 2809 54 53 52 53
-1377 52 51 53 54 -2B08 53 52 53 54 00 54 53 53 54
-935.0 52 51 54 55 -1430 53 52 54 55 -2915 54 53 54 55
-714.0 52 51 55 56 971 53 52 55 56 -1484 54 53 55 56
-5814 52 51 56 57 741 53 52 56 57 -1007 54 53 56 57
-493.0 52 51 57 58 -603 53 52 57 58 -7685 54 53 57 58
-4299 52 51 58 59 -511 53 52 58 59 -6254 54 53 58 59
-3825 52 51 59 60 -446 53 52 59 60 -530.0 54 53 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere i indica rotirea arborilor conducator si condus in

contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.
*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.
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Tabelul A3. Continuare
i z' z,) zy Zz i Z Z, Z; Z, i Z Z, Zy Z,

22.2 55 54 15 16 220 56 55 15 16 219 57 56 15 16
24.2 55 54 16 17 240 56 55 16 17 238 57 56 16 17
26.3 55 54 17 18 261 56 55 17 18 258 57 56 17 18
28.5 55 54 18 19 282 56 55 18 19 280 57 56 18 19
30.9 55 54 19 20 306 56 55 19 20 303 57 56 19 20
334 55 54 20 21 330 56 55 20 21 327 57 56 20 21
36.0 55 54 21 22 356 56 55 21 22 352 57 56 21 22
38.8 55 54 22 23 383 56 55 22 23 379 57 56 22 23
41.8 55 54 23 24 413 56 55 23 24 407 57 56 23 24
45.0 55 54 24 25 444 56 55 24 25 438 57 56 24 25
48.4 55 54 25 26 477 56 55 25 26 470 57 56 25 26
52.1 55 54 26 27 512 56 55 26 27 504 57 56 26 27
56.0 55 54 27 28 550 56 55 27 28 541 57 56 27 28
60.2 55 54 28 29 591 56 55 28 29 580 57 56 28 29
64.8 55 54 29 30 635 56 55 29 30 622 57 56 29 30
69.8 55 54 30 31 682 56 55 30 31 668 57 56 30 31
75.1 55 54 31 32 733 56 55 31 32 717 57 56 31 32
81.0 55 54 32 33 789 56 55 32 33 77.0 57 56 32 33
87.4 55 54 33 34 85.0 56 55 33 34 828 57 56 33 34
94.5 55 54 34 35 91.7 56 55 34 35 89.1 57 56 34 35

102.3 55 54 35 36 99.0 56 55 35 36 96.0 57 56 35 36
111.0 55 54 36 37 1071 56 55 36 37 1036 57 56 36 37
120.7 55 54 37 38 1161 56 55 37 38 1120 57 56 37 38
1316 55 54 38 39 1262 56 55 38 39 1213 57 56 38 39
144.0 55 54 39 40 1375 56 55 39 40 1318 57 56 39 40

158.1 55 54 40 41 1503 56 55 40 41 1435 57 56 40 41
174.5 55 54 41 42 165.0 56 55 41 42 1568 57 56 41 42
193.5 55 54 42 43 1819 56 55 42 43 1720 57 56 42 43
216.0 55 54 43 44 201.7 56 55 43 44 1895 57 56 43 44
243.0 55 54 44 45 225.0 56 55 44 45 2100 57 56 44 45

276.0 55 54 45 46 253.0 56 55 45 46 2342 57 56 45 46
317.3 55 54 46 47 2872 56 55 46 47 263.2 57 56 46 47
3703 55 54 47 48 330.0 56 55 47 48 2987 57 56 47 48
441.0 55 54 48 49 385.0 56 55 48 49 3430 57 56 48 49
540.0 55 54 49 50 4583 56 55 49 50 4000 57 56 49 50

688.5 55 54 50 51 561.0 56 55 50 51 4760 57 56 50 51
936.0 55 54 51 52 7150 56 55 51 52 5824 57 56 51 52
1431 55 54 52 53 971.7 56 55 52 53 7420 57 56 52 53
2916 55 54 53 54 1485 56 55 53 54 1008 57 56 53 54

0.0 55 54 54 55 3025 56 55 54 55 1540 57 56 54 55
-3024 55 54 55 56 00 56 G55 55 56 3136 57 56 55 56
-1539 55 54 56 57 -3135 56 55 56 57 00 57 56 56 57
-1044 55 54 57 58 -1595 56 55 57 58 -3248 57 56 57 58
-796.5 55 54 58 59 -1082 56 55 58 59 -1652 57 56 58 59
-648.0 55 54 59 60 -825 56 55 59 60 -1120 57 56 59 60
* Semnul ..-” atribuit raportului de transmitere / indica rotirea arborilor conducator §i condus in

contrasens, iar semnul ..+ — rotirea in acelasi sens.
*!' La necesitate, numarul minim de dinti/bolturi poate fi Z < 15 si maximal Z = 60.



M Anexa B

Sirul rapoartelor de transmitere realizate
in transmisiile precesionale 2K —H functie
de configuratia numerelor de dinti

In anexele B.1 — B.4 sunt prezentate sirurile in ordine crescatoare ale
rapoartelor de transmitere posibile in transmisia precesionala de tipul
2K —H realizate cu corapoartele numerelor de dinti ale rotilor conjugate:
Anexa B. 1 Configuratia 7y = Zo — 1, Zy = Z3+ 1, Zo = Z3+1,2,3..., In care
arborii condus si conducator se rotesc in acelasi sens atat pentru
Zo > Z3 cat si pentru Zy < Zs. p. 408.
Anexa B. 2 Configuratia 74 = Zo+ 1, Z4y = Z3—1, Zo = Z3+1,2,3..., In care
arborii condus si conducator se rotesc in sensuri diferite atat pentru
Zy > Zs3 cat si pentru Zy < Z3. p. 409.
Anexa B. 3 Configuratia 21 = Zo+ 1, Zy = Z3+ 1, Zo = Z3 —1,2,3..., In
care arborii condus si conducator se rotesc in sensuri diferite pentru
Zy < Zs. p. 410-411.

Anexa B. 4 Configuratia 21 = Zs + 1, Zy = Z3+ 1, Zy = Z3+1,2,3 ..., In care
arborii condus si conducator se rotesc in acelasi sens atat pentru
Zoy > Zs. p. 412-413.
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Anexa B. 1

Sirul in ordine crescitoare al rapoartelor de transmitere + posibile in
transmisia precesionalid 2K — H realizate cu coraportul numerelor de dinti
Zy, Z> Z3, Z, din tabelul A.1, recomandate pentru angrenaje dinte — bolt cu

regimuri de functionare de reductor si de multiplicator

Configuratia I11 a numerelor de dinti cu rotirea arborilor
conducator si condus in acelasi sens

o
22251,

Zy=Zy+1,
22325, L35
Z, Z, Z i
83 11.0(12)* 141(12)* 17.2(16)° 203 (13)* 234 (12)* 265 (6)° 29.3
85  111(4) 142(14)* 173 (13)* 204(10)* 235(8)* 26.6(4* 29.4
87 112(11)* 143 (17)* 17.4(14)* 205(10)* 236(8)* 267 (8)* 29.5(4)*
87 113(7)* 144(14)* 175(12)° 206(14)* 237 (13)* 26.8(4)* 29.7
88 114(8)* 145(16)* 17.6(14)* 207(12)* 238(5)* 269(6) 29.7
89 115(7)* 146(16)* 17.7 (14 208(9)° 239(12)* 27.0(6)* 29.8
89 11.6(12)* 147(14)* 178(11)* 209(8)*  24.0 (6)* 27.1 30.0
90 117(11)* 148(15)* 179(16)* 21.0(16)* 24.1(8)* 27.1 30.0
90 118(7)* 149(10)* 180(12)* 211(12)* 242 (12)* 27.2(8)* 30.2
91 119(13)* 150(18)* 181(12)* 212(9)F 243(5)¢ 27.3(3)* 303

92 120(12)* 15.1(14)* 182(16)* 213 (13)* 244 (10)* 27.4(4)*
92 121(13)* 152(20)* 183 (13)* 21.4(8)*  45(6)* 27.5(6)*
93(3)* 122(14)* 153 (14)* 184(15) 215(16)* 246 (8)* 27.6
94 123(12)* 154(10)* 185(10)* 216(6)* 247 (8)* 27.6
94 124(16)* 155(18)% 18.6(14)* 217(12)* 248(8)* 27.7 (7)*
95(4)* 125(17)* 156(12)* 187(14)* 218(11)* 249(8)* 27.8(3)*
96 126(11)* 157 (14)* 188(13)* 219(10)* 25.0(8)* 27.9 (4)*
96 127(16)* 158(17)* 189(12)* 220(12)* 251(6)* 28.0 (4)*

97(3)* 128(18)* 159(12)* 19.0(12)* 221(6)* 252 (8)* 28.1
9.8(5)* 12.9(14)* 160(18)* 19.1(14)* 222(14) 253 (7)* 28.1
99 13.0(12)* 161(8)* 192(12)* 223(9)* 254 (6)* 282 (6)
99 13.1(18)* 162(20)* 193(13)* 224(8)* 255 (8)* 28.3

100 (6)* 132(16)* 163 (15)* 19.4(12)* 225(15)7* 25.6(6)* 284 (4)*
101 133 (15)* 164 (14)* 195(12)* 22.6(4)* 257(8)* 285 (4)*

102 (6)* 13.4(18)* 165(16)* 19.6(12)* 227(16)*  25.8 (6)* 28.6
103 (3)* 135(13)* 166(8)* 197(10)* 228(5)* 259 (6)* 28.7(6)*
104 (6)* 13.6(16)* 167(18)* 19.8(15)* 229(10)* 26.0(8)* 28.8
105(9)* 137 (12)* 168(15)* 199 (11)* 230(12)*  26.1(4)* 289
107 (10)* 138(17)* 169(11)* 200(11)* 231(6)* 262 (8)* 289

108(5)* 13.9(14)* 17.0(16)* 20.1(14)* 232(14)* 263 (5)* 29.0 (4)*
109 (5)* 14.0(22)* 17.1(12)* 202(10)* 233(3)° 264(6)° 292(4)

*Numarul din paranteze indica de céte ori se repeta in sir valoarea raportului de transmitere.
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Anexa B. 2

Sirul in ordine crescitoare al rapoartelor de transmitere -i posibile in
transmisia precesionald 2K — H realizate cu coraportul numerelor de dinti
Zy, 25, Z3 Z, din tabelul A.2, recomandate pentru angrenaje dinfe — bolf cu

regimuri de functionare de reductor si de multiplicator

Configuratia I'V a numerelor de dinti cu rotirea arborilor
conducitor si condus in contrasens

m,

,
o™
Z=27+1,
Z4=ZS‘L
’ Z22>Zs, Z3<2s

v Z rll

7.3 -9.8(5)* -131(12)* -16.4(14)* -19.7(12)* -23.0(6)* -26.2 (8)*
-7.5 -99(6)* -13.2(14)* -165(12)* -19.8 (9)* -231(8)* -26.3 (3¢
-7.5 -100(12) -133(17)* -16.6(14)* -19.9 (8)* -23.2(12)* -26.4 (4)*
-7.7 -10.1 (4)*  -13.4(14)* -16.7(14)* -20.0 (16)* -23.3(5)* -265(6)*
-7.7  -102(12)* -135(16)* -168(11)* -201(12)* -234(10)* -26.6
-7.8 -103 (7)) -13.6(16)* -169(16)* -20.2 (8)* -23.5(6)* -26.6
=79 -10.4 (8 -13.7 (14)* -17.0(12)* -203(13)* -23.6 (B)Y -26.7 (6)*
=79 -16.5 (8)* -13.8(15)* -17.1(12)* -20.4 (8)* -23.7(8)* -268(3)*
-8.0 -106(12) -139(10)* -17.2(16)* -20.5(16)* =238 (7} -269 (4)*
-8.0 -10.7(12)* -140(18)* -17.3(13)* -20.6 (6)* -23.9(8) -27.0 (4)*

81 -108(7)F -14.1(14)% -17.4(14)* -207 (12)*  -24.0 (8)* 271
81 -109(14)* -142(200% -17.5(10)* -208(11)* -24.1(6)* 271
82 -11.0(12)* -143(13)% -17.6(14)* -209(10)* -242(8)* -27.2(6)*
8.2 -111(14)% -144(10)* -17.7 (14)* -210(12)* -24.3 (7)* -27.3

83(3)* -112(14)* -145(18)* -17.8(13)* -211(6)* -24.4(6)* -27.4 (4)*
-84 -113(13)* -146(12)* -17.9(12)* -21.2(14)* -245(8)* -275(4)*
-84 -114(16)* -147(14)* -18.0(12)* -213(9)* -246(6)* -277(6)*

-85 (4)* -115(18)* -148(17)* -18.1(14)* -214(8) -247(8)* -27.8
86 -116(12)* -149(12)* -182(12)* -215(14)* -248(5)" -27.9
86 -117(16)* -150(18)* -183(13)* -21.6(4)*  -24.9 (6)* -27.9

87 (4)* -118(19)* -151(8)* -18.4(12)* -217(16)* -250(8)* -28.0 (4)*
8.7(3)* -119(14)* -152(20)* -185(12)* -218(5)* -251(4)* -282(4)*

-88(5)* -12.0(12)* -153(15)* -18.6(12)* -219(10)* -25.2(8)* -28.3

-89 -121(18)* -15.4(14)% -187(10)* -220(12)* -253(5)* -285 (4)*

-89 -122(16)* -155(16)* -18.8(15)* -221(6)* -254 (6)* -28.7

9.0 (6)* -123(15)* -15.6(8)* -189(10)* -222(14)* -25.5(6)* -28.7

91 -124(18)* -157(18)* -19.0(12)* -223(3)* -25.6 (4)* -28.8

91 -125(12)* -158(15)* -19.1(14)* -224(12)* -25.7(8)* -29.0

9.2 (6)* -12.6(16)* -159(10)* -19.2(10)* -225(8)* -25.8(3)* -29.0

93 (3)* -127(12)* -160(16)* -193(13)* -22.6(8)* -25.9 (6)* 293
9.4 (6)* -128(17)* -161(12)* -19.4(10)* -227(12)* -26.0 (6)*
95 (10)* -129(14)* -162(16)* -195(10)* -22.8(5)* -26.1
9.7 (10)*  -13.0(22)* -163 (13)* -19.6 (14)* -229(12)* -26.1

*Numirul din paranteze indicd de céte ori se repeta in sir valoarea raportului de transmitere.
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Anexa B. 3

Sirul in ordine cresciitoare al rapoartelor de transmitere +i posibile in
transmisia precesionalid 2K — H realizate cu coraportul numerelor de dinti
Zn Z5, Z3 Z, din tabelul A.3, recomandate pentru angrenaje dinte — bolf,
preferential cu regim de functionare de multiplicator

Configuratia V a numerelor de dinti cu rotirea arborilor
conducitor si condus in acelasi sens.

fl):r\
Z.=0+1,
Za=Z5+1,

L1723
z Z 4 Z

215 257 289 321 353 390 425 463 510 555 605 663 725 792
216 258 291 322 355 391 4.6 464 510 559 608 665 733 795
217 258 293 323 356 391 427 470 510 560 609 666 733 798
219 260 293 324 358 1393 430 470 511 560 611 668 733 798
220 261 294 326 360 393 430 471 511 560 615 674 735 799
222 261 294 327 360 393 431 471 512 561 617 675 735 802
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Anexa B. 3. Continuare

Rapoartele de transmitere in ordine crescitoare pentru configuratia V a
numerelor de dinti cu rotirea arborilor condus si conducétor in acelasi sens

100.0
100.0
100.4
101.1
101.9

142.0
143.2

14 .3
143.5
144.0
144.0
144.9
145.0
145.0
146.2
146.2
147.0
1473
148.0
149.2
149.5
149.6
150.3
150.3
150.5
1514
153.0
153.0
154.0
154.0
154.3
155.2
1559
156.0
156.0
156.8
158.1
158.1
158.7
160.0
161.0
162.0
162.0
162.3
162.5
163.4
1639
164.3
165.0
165.0
1658
167.2
167.2
167.4
170.0
170.1
170.2

273.0
273.6
2753
276.0
276.0
280.0
280.0
2805
284.2
286.0
287.2
288.0
288.0
289.0
2925
295.0
297.0
2987
299.7
300.0
300.0
301.0
303.4
304.8
3103
3143
3143
3145
317.3
319.2
320.0
3222
324.0
325.0
3279
329.0
330.0
3325
3343
335.4
341.0
3417
343.0
344.0
351.0
351.0
352.0
355.9
3563
359.3
361.0
362.7

540.0
540.0
560.0
561.0
561.0
563.5
576.0
5824
587.5
587.7
595.0
604.2
612.0
616.0
625.0
626.4
630.0
637.0
645.0
649.0
662.5
666.0
674.7
676.0
688.5
703.0
705.0
715.0
729.0
736.0
741.0
742.0
767.7
769.5
780.0
784.0
797.5
800.0
820.0
826.0
833.0
841.0
B861.0
B66.7
900.0
901.0
903.0
936.0
946.0
961.0
971.7
990.0

1008.0
1024.0
1035.0
1045.0
1081.0
1082.7
1089.0
1121.0
1128.0
1156.0
1176.0
1225.0
1225.0
1275.0
1296.0
1326.0
1369.0
1378.0
1431.0
14440
1485.0
1521.0
1540.0
1596.0
1600.0
1653.0
1681.0
1711.0
1764.0
1849.0
1936.0
2025.0
2116.0
2209.0
2304.0
2401.0
2500.0
2601.0
2704.0
2809.0
2916.0
3025.0
3136.0
3249.0
3364.0
3481.0
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B Sirul rapoartelor de transmitere functie de configuratie

Anexa B. 4

Sirul in ordine crescitoare al rapoartelor de transmitere -i posibile in
transmisia precesionald 2K — H realizate cu coraportul numerelor de dinti
Z;, Z5 Z3, Z,; din tabelul A.3, recomandate pentru angrenaje dinte — bolt,

preferential cu regim de functionare de multiplicator

Configuratia VI a numerelor de dinti cu rotirea arborilor
conducitor si condus in contrasens

0,

O

Z=2:+1,

Zy=Z5+1,
Z2<Zs

-205  -24.7
-206  -24.8
-20.7  -24.8
-209  -25.0
-21.0 -25.1
-21.2 =264
-21.3 -253
-215  -25.4
-21.7 -254
-21.9 -255
221 25
223 =257
223 =S
225 -26.0
225 -26.1
226 -26.3
22.7 -26.3
228 -264
23.0 -26.5
230 -26.6
232 -26.6
233 -268
234 -26.9
236 -26.9
236 -27.0
238 -27.0
239 =272
240 -27.2
242 -273
242 -275
243 276
-245  -27.6
-245 -27.8
-246  -27.8

-279 -311 -343 -380 -415 -453 -50.6 -553 -60.9
-281 -312 -345 -381 -416 -463 -50.7 -555 -61.1
-283 -313 -346 -381 -417 -465 -510 -556 611
-283 -314 -348 -383 -420 -467 -510 -557 -612
-284 -316 -350 -383 -420 -467 511 -560 -612
-284 317 -350 -383 -421 -47.0 -513 -560 -613
-285 -31.7 -350 -387 -422 -471 -514 -56.0 -61.4
-287 -317 -350 -388 -422 -473 -518 -56.1 -615
-28.7 -320 -351 -388 -424 -473 -518 -565 -61.B
-288 -320 -354 -389 -425 -474 520 -565 -62.0
-290 321 -354 389 427 476 521 570 -6Z1
-290 =321 -355 -390 -428 -479 -521 -570 +624
=290 =323 -35.6 =330 -428 -480 <522 572 =625
=291 =323 -357 | #3911 | -430 -48.0 =522 -57.3  -6¥9
-29.2  -324 -359 -392 -431 -481 -523 -575 -63.0
-29.3 -326 -360 -394 -432 -482 -526 -575 -63.0
-29.4 -327 -361 -394 -433 -482 -53.0 -579 -63.0
-296 -329 -361 -395 -434 -482 -53.1 -58.0 -63.2
-296 -33.0 -362 -39.7 -434 -486 -533 -581 -63.2

-66.7
-66.8
-66.8
-66.9
-66.9
-67.2
-67.2
-67.3
-67.7
-68.0

-72.6

-73.1
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Anexa B. 4. Continuare

Rapoartele de transmitere in ordine crescatoare pentru configuratia VI a numerelor

de dinti cu rotirea arborilor conducitor si condus in contrasens

-80.0
-80.2
-80.6
-81.0
-81.6
-81.7
-81.8
-82.1
-82.3
-82.3
-83.2
-83.4
-83.6
-84.0

-92.3
-93.0
-93.5
-935
-93.9
-94.1
-94.3
-95.0
-95.0
-95.0
-95.3
-95.7
=957
-95.9
-96.2
-96.4
-96.5
-96.6
-97.1
-97.2
-98.0
-98.0
-98.0
-99.0
-99.0
-99.4
-100.0
-101.0
-101.0
-101.5
-101.5
-101.8
-101.9
-102.0
-102.4
-102.6
-103.0
-103.0
-103.0
-104.0
-104.0
-104.0
-104.0
-105.0
-106.0
-106.0
-106.1
-106.7
-107.0
-107.3
-107.4

-107.5
-108.0
-108.0
-108.1
-109.0
-109.0
-109.2
-110.0
-110.0
-111.0
-111.0
-112.0
-113.0
-113.0
-113.0
-113.2
-113.7
-114.0
-114.0
-114.0
-114.4
-114.5
-115.0
-115.0
-116.0
-116.0
-118.0
-118.2
-119.0

-126.0
-128.0
~129.5
-130.2
-131.0
-131.0
-131.0
-131.0
-131.1
-132.0
-132.0
-133.0
-133.0
-133.0
-133.3
-135.0
-135.0
-135.0
-136.0
-136.0
-136.0
-137.0
-137.0
-137.6
-137.8
-138.5
-140.0
-141.2
-142.0
-142.0
-142.0
-143.0
-143.0
-144.0
-144.0
-144.0
-145.0
-145.0
-146.0
-146.3
-147.0
-148.0
-148.2
-149.0
-149.0
-149.0
-149.3
-150.0
-152.0
-152.0
-152.0

-153.0
-153.0
-153.3
-154.0
-154.9
-155.0
-155.0
-156.0
-157.0
-157.1
-158.0
-159.0
-160.0
-161.0
-161.0
-161.0
-161.3
-162.4
-162.9
-163.3
-164.0
-164.0
-165.0
-166.0
-166.0
-166.0
-169.0
-169.1
-169.2
-170.0
-171.0
-172.7
-173.0
-173.0
-173.0
-174.0
-174.0
-175.0
-175.0
-176.0
-177.0
-178.0
-178.0
-178.1
-180.9
-181.0
-182.9
-183.0
-184.0
-184.0
-185.0

-185.0
-186.0
-187.0
-188.5
-189.0
-189.0
-190.4
-191.0
-192.0
-192.5
-192.9
-193.0
-193.0
-195.0
-196.0
-196.3
-197.0
-200.7
-201.0
-202.5
-203.0
-203.0
-204.0
-204.0
-204.2
-206.2
-207.0
-208.0
-209.0
-209.0
-212.0
-2123
-213.0
-213.0
-215.0
-215.0
-216.0
-216.0
-217.5
-220.0
-222.0
-222.6
-223.0
-224.0
-224.0
-226.2
-226.3
-229.0
-230.0
-231.0
-232.0

-644.0
-648.0
-661.5
-665.0
-673.7
-675.0
-687.5
-702.0
-704.0
-714.0
-728.0
-735.0
-740.0
-741.0
-766.7
-768.5
-779.0
-783.0
-796.5
-799.0
-819.0
-825.0
-832.0
-840.0
-860.0
-865.7
-899.0
-900.0
-902.0

-1377.0
-1430.0
-1443.0
-1484.0
-1539.0
-1595.0
-1599.0
-1652.0
-1680.0
-1710.0
-1763.0
-1848.0
-1935.0
-2024.0
-2115.0
-2208.0
-2303.0
-2400.0
-2499.0
-2600.0
-2703.0
-2808.0
-2915.0
-3024.0
-3135.0
-3248.0
-3363.0
-3480.0
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