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PREFATA

Lucrarea de fata trateaza aspectele privitoare la alegerea, studiul, calculul si proiectarea
reductoarelor planetare utilizate in actionarea cuplelor cinematice ale robotilor industriali.
Insasi dezvoltarea continua a automatizarilor flexibile, face de neconceput utilizarea robotiilor
fara o transmisie cu roti dintate performanta. Aceste activitati de dezvoltare in domeniul
roboticii si automatizarilor flexibile au ca scop fie realizarea unui produs cu un caracter de
noutate, fie perfectionarea unui produs existent prin ridicarea performantelor acestuia. Insisi
aceasd automatizare a proceselor tehnologice, specifica utilizarii robotilor industriali,
presupune elaborarea unor transmisii mecanice caracterizate printr-un grad inalt de fiabilitate
si performantd. Tendinta actuald de utilizare in actionarea cuplelor cinematice a robotilor
industriali, de motoare cu turatie ridicatd, impune necesitatea existentei unor transmisii
simple, cu un numar redus de roti dintate, insd, caracterizate in acelasi timp de rapoarte
ridicate de transmitere. Solutionarea acestei probleme, utilizand transmisii clasice, nu este
intotdeauna posibila, sau, in cazul in care este posibilda, din punct de vedere teoretic, in
practica se obtin transmisii cu un gabarit crescut, fiind astfel neeconomice. In baza miscarii de
rotatie, impuse uneia din axele angrenajului in jurul celeilalte, au rezultat multiple structuri
priveste intervalul rapoartelor de transmitere, pdstrdnd avantajele datorate compactitatii
constructiilor si a gabaritului redus. In scopul realizirii acestei teze cAt mai unitare si concise,
a fost extins modul de studiu, plecand de la patru solutii constructive principale de reductoare
planetare, elabordnd o serie de concluzii si recomandari utile in activitatile de proiectare.
Aceastd lucrare oferd astfel, pe baza realizérilor teoretice si experimentale obtinute,
posibilitatea unei documentari la nivel inalt.
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INTRODUCERE

Importanta robotilor industriali este justificata prin faptul ca domeniile de utilizare ale
acestora se afld intr-o continua extindere, prezentand unul din factorii decizionali Tn ceea ce
priveste procesul de perfectionare si dezvoltare a industriei. Se poate afirma astfel cd
progresul realizat in ceea ce priveste constructia robotilor industriali, este determinat de catre
strategiile de dezvoltare si Imbunatatire continud a performantelor transmisiilor planetare cu
roti dintate utilizate in actionarea cuplelor cinematice. De asemenea, implementarea
servoactionarilor bazate pe convertizoare de frecventa si motoare de curent alternativ, oferd o
bund comportare dinamicd si domenii largi de variatie a vitezei de deplasare a elementului
planetare [144].

Cercetarile prezentate in cadrul acestei lucrari au rolul de a aduce o serie de contributii
privind cercetarea pe cale teoretica si experimentald a parametrilor constructivi si functionali
ai reductoarelor planetare utilizate in actionarea robotilor industriali, precum si stabilirea unor
strategii de optimizare a acestor parametri. Aceste cercetari isi gisesc directa aplicare atat in
cadrul proiectarii cat si exploatarii robotilor industriali ce utilizeazd cinematica in bucla
inchisd. Mai mult chiar, optimizarea parametrilor constructivi §i functionali ai reductoarelor
planetare utilizate n actionarea robotilor industriali reprezintd o problema importanta, tindnd
seama de faptul ca precizia de pozitionare a acestora atinge un nivel de performanta ridicat
[142, 143 144].

In marea diversitate a transmisiilor ce pot fi utilizate in actionarea cuplelor cinematice a
robotilor industriali, transmisiile planetare sunt caracterizate de o serie de avantaje date de
compactitate, coaxialitatea arborilor de intrare §i iesire, capacitate portantd mare, randament
ridicat, posibilitatea obtinerii unor rapoarte mari de transmitere si functionare linistita [22, 48,
51, 65, 112, 157]. De asemenea, la reductoarele planetare, jocurile din timpul functionarii sunt
reduse semnificativ, comparativ cu alte variante de reductoare. Se poate spune astfel ca
performantele actuale ale robotilor industriali nu pot fi valorificate pe deplin fara existenta
unei transmisii cu roti dintate care sd indeplineascad o serie de cerinte de calitate, cum ar fi
jocul si gabaritul reduse, insd 1n acelasi timp raportul de transmitere, randamentul, precum si
rigiditatea torsionala sa aiba valori ridicate. Necesitatea utilizarii unor reductoare performante
in actionarea electrica a cuplelor cinematice de la robotii industriali folosind servomotoare de
curent alternativ, rezulta si din faptul cd aceste servomotoare au turatii ridicate ce depasesc
valoarea de 3000 [rot/min], iar mentinerea unui moment de torsiune ridicat impune reducerea
acestei turatii. Prin urmare, necesitatea utilizarii unui reductor performant ce asigura un raport
de transmitere mare dar in acelasi timp, la un gabarit redus, in scopul obtinerii unor
performante dinamice superioare, devine evidenta.

O influenta importantd asupra preciziei de pozitionare a lantului cinematic de la robotii
industriali prezintd Insasi pozitionarea reductorului planetar in cadrul buclei de pozitie a
lantului cinematic, prin posibilitatea compensarii jocului. Tn acest sens, compensarea jocului
poate fi realizata fie mecanic, in situatia cand reductorul planetar nu este inclus in bucla de
pozitie fie electronic, caz in care reductorul planetar este inclus in bucla de pozitie a lantului
cinematic. Aceasta din urma este caracterizata de simplitate i siguranta, in ceea ce priveste
imbunatatirea preciziei de pozitionare a robotilor industriali [144].



CAPITOLUL 1
STADIUL ACTUAL AL REALIZARILOR SI CERCETARILOR PRIVIND
CONSTRUCTIA SINIVELUL DE PERFORMANTA A REDUCTOARELOR
UTILIZATE iN ACTIONAREA ROBOTILOR INDUSTRIALI

Conform standardului ISO 9283:2004 [174], robotul industrial reprezinta un
manipulator universal controlat automat, reprogramabil, avand un numar de trei sau mai multe
axe, care poate sa fie fix sau mobil si care este destinat utilizarii in domeniul automatizarilor
industriale.

1.1. Domenii de utilizare a robotilor industriali. Avantajele robotilor
industriali

In functie de domeniile de utilizare a robotilor industriali, se pot deosebi roboti
industriali specializati si roboti industriali universali [44, 162, 167]. Robotii industriali
specializati sunt acei roboti industriali destinati unor procese tehnologice determinate (cum
sunt, de exemplu, robotii industriali pentru alimentarea cu piese sau scule a masinilor-unelte,
robotii pentru deservirea utilajelor de forja si presare sau robotii de transport), iar robotii
industriali universali sunt destinati unor operatii tehnologice avand un caracter divers,
deservind utilaje tehnologice cu cele mai diferite destinatii [142, 167]. Robotii industriali
universali sunt astfel destinati unor operatii de sudare, vopsire si acoperiri superficiale,
precum si operatii de montaj. In comparatie cu robotii industriali specializati, acestia prezinti
un numar mai mare de grade de libertate, fiind, in acelasi timp, inzestrati cu sisteme complexe
de comanda si control [142, 167]. Alegerea optima a tipului robotului ce urmeaza a fi
implementat in cadrul unui proces determinat are in vedere sarcina manipulata de catre robot
precum si precizia cu care se cere realizatd traiectoria si pozitia obiectului manipulat.

Avantajele principale ce pot fi obtinute in urma automatizarii flexibile a proceselor
tehnologice, prin utilizarea robotilor industriali, sunt [44, 96, 103,146, 147, 160, 162, 167]:

e Posibilitatea utilizarii robotilor universali in diferite scopuri, prin urmare investitiile
nu mai sunt limitate la o aplicatie concrets;

e Reducerea considerabila a timpilor necesari pregatirii fabricatiei;

e Utilizarea in fabricarea robotilor industriali a unor componente comune pentru un
numdr mare de roboti, fapt ce permite producerea acestora in serii mici, cu un efect
favorabil 1n ceea ce priveste reducerea costurilor si cresterea fiabilitatii.

Din cele afirmate mai sus, rezultd faptul cd robotii industriali sunt elemente cu un
caracter ridicat de noutate, ale cdror utilizare industriala este justificatd doar insotitd de
modificari substantiale in structura procesului de productie [142, 167].

1.6. Stadiul actual al cercetarilor privind parametrii constructivi si
functionali ai reductoarelor utilizate la actionarea robotilor industriali

Cercetarile efectuate de catre CSOBAN s.a [50] cu privire la randamentul transmisiilor
planetare, aratd faptul ca in situatia in care rotile centrale ale transmisiei planetare sunt
echilibrate in mod corespunzator de catre componentele radiale ale fortelor din angrenare,
pierderile prin frecare nu vor depinde de sarcina aplicata.



Figura 1.12. Modelul geometric pentru calculul Figura 1.13. Modelul geometric pentru calculul
pierderilor prin expulzare pentru pierderilor prin expulzare pentru
angrenajul exterior[50] angrenajul interior[50]

Pierderea totala de putere datoratd barbotarii lubrifiantului este compusa din pierderea
de putere datorata expulzarii lubrifiantului si pierderea de putere prin improscarea acestuia.
Aceasta, la randul ei, poate fi calculata pentru cazul angrenajului exterior (figura 1.12)
respectiv interior (figura 1.13) [50]. Pe masura ce dintii rotii rotii centrale patrund in golurile
rotii satelit, volumul suplimentar de lubrifiant este expulzat din golurile dintilor, conform
modelului geometric prezentat in figura 1.12, in cazul angrenajului format din roata centrala-
roata satelit (angrenaj exterior) si figura 1.13, in cazul angrenajului format din roata-satelit si
coroana dintatd (angrenaj interior). Pierderile medii de putere generate de expulzarea
lubrifiantului pot fi calculate cu ajutorul ecuatiilor (1.1) [50], tindnd seama de sectiunea
transversald Aegjry corespunzatoare debitului volumic precum si de valoarea acestuia functie de
timp.

(1.1)

unde: p - densitatea uleiului [kg/m?]; ¢, - unghiul de rotatie al rotii centrale sau rotii-satelit

[°]; Q - unghiul de rotire a dintelui rotii dintate [°]; Vok — debitul lubrifiantului, necesar
calculului pierderilor prin expulzare [m%/s]; Aeyii — sectiunea transversald corespunzdtoare
debitului de lubrifiant [m?] iar ¢ reprezinta unghiul danturii [°].

In ceea ce priveste pierderile de putere datorate improscarii lubrifiantului, figura 1.14,
cercetatorul face precizarea ca are loc scufundarea rotilor-satelit in baia de lubrifiant Tn timp
ce executd miscarea de rotatie in jurul arborilor coaxiali de intrare si iesire a transmisiei.

Datorita acestei miscari de revolutie si, in acelasi timp, ca urmare a rotatiei rotilor satelit
in jurul axelor proprii, acestea sunt scufundate in baia de lubrifiant cu o viteza tangentiald cu



valoare destul de ridicatd. Corpul rotii dintate loveste suprafata lubrifiantului marind astfel
cantitatea de lubrifiant ce patrunde in golurile dintre dinti.
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Figura 1.14. Modelul geometric pentru calculul Figura 1.15. Pierderea de putere calculata Ppfunctie de
pierderilor prin improscare [50] unghiul de rotatiegy al bratului port-satelit [50]

Autorul precizeaza ca aceste pierderi de putere se transformd in caldura, astfel ca
temperaturile de lucru ale transmisiilor planetare trebuiesc luate In considerare tinand seama
de pierderile de putere dependente si independente de sarcina de lucru. O reprezentare grafica
a pierderii de putere in functie de unghiul de rotatie a bratului port-satelit este prezentatd in
figura 1.15 [50]. Rezultatele obtinute de catre cercetatori aratd faptul ca pierderea de putere
calculata Py are valoarea maxima in cazul in care unghiul de rotatie a bratului port-satelit are
valorile cuprinse intre 1-1,2 [rad]. Aceste valori corespund situatiei cand roata-satelit se afla
scufundata in baia de lubrifiant.
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Figura 1.16. Ponderea pierderilor de putere asupra randamentului total al unei transmisii planetare [50]

In baza metodei elaborate, autorii concluzioneazi faptul ci pierderile de putere
prezentate pot fi determinate pentru toate structurile de transmisii planetare cu roti dintate si,
in acelasi timp, este posibila stabilirca ponderii fiecareia in cadrul valorii totale a
randamentului. In cazul unei transmisii planetare uzuale, in lucrarea [50] se prezinti ponderea
pierderilor de putere asupra randamentului total, conform figurii 1.16, remarcandu-se faptul
ca ponderea cea mai mare o are pierderea de putere datorata frecarii in angrenare [50].

De asemenea, rezultatele experimentale au ardtat faptul ca pierderile de putere din
lagare de valorile cele mai mari, au loc la nivelul arborelui de intrare al transmisiei planetare,



acesta, avand vitezd ridicatd, influenta pierderilor de putere de pe arborele condus al
transmisiei planetare fiind mai mica. S-a constatat, de asemenea, faptul ca pierderile de putere
din lagarele transmisiei planetare cresc odatd cu valoarea raportului de transmitere al
reductorului planetar, aceste pierderi de putere ajungand, asa cum se observa in diagrama
prezentata in figura 1.16, la valori de pana la 30% din totalul pierderilor, fiind influentate de
tipul rulmentilor si valoarea raportului de transmitere.

S-a constatat, de asemenea, in urma cercetarilor experimentale, faptul ca pierderile de
putere produse prin expulzarea lubrifiantului sunt influentate de cétre vascozitatea acestuia,
viteza periferica a rotii dintate imersate in ulei, nivelul imersarii in ulei precum si de volumul
baii de lubrifiant.

O metoda de cercetare a randamentului transmisiilor planetare este propusa de catre
cercetatorii SRINATH s.a. [135]. Aceasta metoda este, insa, simplificatd in sensul ca ia in
considerare doar pierderile de putere Th angrenare.

Conventia utilizatd de catre autor In ceea ce priveste reprezentarea prin grafuri este
aceea cd un element ce apartine transmisiei, de forma unei roti dintate sau unui brat port
satelit este reprezentat de un nod al grafului, in timp ce legaturile cinematice existente intre
aceste elemente sunt reprezentate de muchii. In cadrul transmisiilor cu roti dintate, se pot
identifica doua tipuri de legdturi cinematice: intre elemente ce executd doar miscare de rotatie,
fara angrenare si intre elementele aflate in angrenare (rotile dintate) [135].

In acest sens, perechile de angrenaje din componenta transmisiei pot fi dispuse in serie,
paralel si mixt. Autorul prezintd, de asemenea, o formula de calcul a randamentului unei
perechi de roti dintate din componenta unei transmisii in functie de numarul de dinti, data de
relatia (1.2) [135]:

_77'#(21+22) (1.2)
zZ,-2,

n=1

in care u reprezinta coeficientul de frecare iar z; si z, reprezintda numarul de dinti al rotilor
dintate aflate in angrenare. Din ecuatia (1.2) rezulta faptul ca randamentul unei perechi de roti
dintate este maxim atunci cand numerele de dinti sunt egale, adica z; = z,. Cu alte cuvinte, 0
diferentd semnificativa intre numadrul de dinti conduce la o scadere semnificativd a
randamentului transmisiei.

Cercetarile efectuate 1n aceastd lucrare au condus la concluzia ca stabilirea
randamentelor pentru toate perechile de roti dintate permite realizarea unor comparatii intre
structuri cinematice diferite iar calculul simplificat al randamentului unui angrenaj, cunoscand
doar numarul de dinti, permite o evaluare rapida a acestuia la nivelul iIntregii structuri
cinematice. De asemenea, in urma cercetdrilor, s-a concluzionat faptul ca o transmisie
planetard avand treptele dispuse in paralel, are un randament mai mare in comparatie cu
aceiasi transmisie la care treptele ar fi dispuse in serie.

Pentru studiul rapoartelor de transmitere dar si a circulatiei interne de putere, cu
influentd asupra randamentului, cercetitoriit ARNAUDOV si KARAIVANOV [9, 10, 11]
propun o metoda denumita metoda momentelor [9]. Autorii au determinat, astfel, atat raportul
de transmitere cat si randamentul pentru cateva transmisii planetare cu doua trepte, asa cum se
indica in tabelul 1.5. De asemenea, transmisiile planetare considerate in tabelul 1.5 [9, 10, 11]
sunt monomobile, avand o intrare §i o iesire. Se observa ca randamentul transmisiilor



planetare este dat de catre raportul de transmitere a momentelor notat | si raportul de
transmitere a vitezelor unghiulare i.

Tabelul 1.5. Stabilirea raportului de transmitere si randamentului pentru reductoare planetare [9, 10, 11]
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In cadrul pozitiei a) din tabelul 1.5 se remarca lipsa circulatiei interne a puterii, puterea
de intrare circula neramificat de la intrare la iesire.
In cadrul pozitiei b), se remarca faptul ca in toate ramurile transmisiei planetare, are loc

o circulatie a puterii de la intrare la iesire, acest caz corespunde transmisiilor planetare
caracterizate printr-o circulatie a puterii in circuit deschis.



Pozitia c) a tabelului 1.5 arata faptul ca exista o ramura a transmisiei planetare, la care,
de la iesire spre intrare, are loc o circulatie de putere in circuit inchis.

Analiza valorilor randamentelor obtinute in cele trei situatii, aratd faptul cd prezenta
circulatiei de putere in circuit Inchis, are ca efect supraincarcarea unor ramuri a transmisiei
planetare si, prin urmare, pierderi semnificative de putere prin frecare, concretizate prin
scaderea valorii randamentului. Prin urmare, reprezinta un dezavantaj de ordin dinamic [9, 10,
11]. Spre deosebire de circulatia teoretica a puterii, circulatia reald de putere, tine seama de
existenta frecdrii. Se poate observa, in acest sens, din analiza tabelului 1.5, faptul ca existenta
frecarii nu influenteaza cinematica transmisiilor planetare, ci modifica doar fortele, respectiv
momentele.

Din aceasta afirmatie rezultd ca diferenta intre circulatia reala si circulatia teoretica a
puterii, este datd de valoarea momentelor de incarcare ale elementelor centrale, valori mai
mici fatd de valorile corespunzatoare circulatiei teoretice a puterii.

Avand in vedere ca au fost stabilite si vitezele unghiulare (respectiv rapoartele de
transmitere cinematice), calculele circulatiei reale de putere, realizate in cadrul tabelului 1.5,
au fost reduse la determinarea momentelor reale de incarcare a elementelor centrale.

Autorii precizeaza faptul ca utilizarea metodei momentelor in scopul realizérii sintezei
cinematice si dinamice a transmisiilor planetare complexe permite, de asemenea, realizarea
unei optimizari a acestora, in vederea maximizdrii randamentului si reducerea jocului dintre
flancuri [9].

Cercetari privitoare la stabilirea optima a raportului de transmitere a transmisiilor
planetare, au fost efectuate de catre TROHA s.a [154, 155]. Scopul acestor cercetari a fost
indicarea metodei alegerii optime a configuratiei structurii planetare din perspectiva
maximizarii raportului de transmitere. Autorii precizeaza faptul ca unitatea de baza a structurii
planetare reprezinta o unitate planetarad 2K-H cu angrenaj interior si exterior, indicatd in figura
1.17, facandu-se precizarea ca arborii unitatii planetare sunt solicitati de momentele T
(corespunzator rotii solare 1), Ts (pentru bratul port-satelit) si T3 (pentru coroana 3).

|
SN

Figura 1.17. Distributia momentelor de torsiune pe elementele componente
ale unitatii planetare [154, 155]

Momentele de incarcare ale arborilor unitétii de baza a structurii planetare, indicate in
figura 1.17, se obtin din rezolvarea sistemului (1.3) [102, 154, 155, 157]:



T,+T,+T5 =0
Tt+T,=0

care mai poate fi scris si in forma data de relatiile (1.4):

{TS =—(1-1)T,

T, =-Tt

(1.3)

(1.4)

Prima ecuatie a sistemului (1.3) reprezinta ecuatia de echilibru a momentelor unitatii
planetare iar cea de-a doua este ecuatia echilibrului de puteri a mecanismului cu axe fixe
asociat unitatii planetare respective. Prin t a fost notat raportul de transmitere a momentelor.

Autorii au realizat multiple combinatii plecind de la unitatea planetard prezentatd in
figura 1.17, impreuna cu blocarile unor elemente. Aceste combinatii rezultate sunt prezentate
in figura 1.18, in care cu litera A a fost notat arborele de intrare, cu litera B a fost notat
arborele de iesire iar prin Bry iar Br, sunt simbolizate franele ce blocheaza anumite elemente
din structura planetard. Din analiza figurii 1.18 poate fi observat faptul cd nu este posibild
combinarea reciproca a tuturor variantelor (V1-V12), ci doar acelea ce prezintd un arbore de
intrare sau iesire comun. Acest arbore comun este, intotdeauna, cuplat cu elementul

conducator, respectiv condus.
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Figura 1.18. Sistematizarea combinatiilor intre doua unitati planetare (I si II) cu doi “arbori exteriori” si doi

arbori blocati (A, B, arbori de intrare si iesire, By1, By, — elemente de blocare) [154]

Autorii specificd faptul cd sinteza cinematica a combinatiilor indicate in figura 1.18 se

bazeaza pe determinarea individuald a functiei raportului de transmitere a structurii planetare



cu doua trepte. Astfel, reprezentarea grafica a functiilor raportului de transmitere pentru doua
variante ale structurii planetare, ce poate realiza patru rapoarte de transmitere, este prezentata
in figura 1.19 [155], in care sunt indicate si intervalele rapoartelor de transmitere impuse Iy, Iy,
I3, respectiv l4, pentru care ly el lpely lsels luels,

t

IImin

t Imin t Im ax
Figura 1.19. Identificarea domeniului de variatie a rapoartelor de transmitere cu scopul gasirii structurii planetare
ce permite realizarea unui raport de transmitere impus [155]

Figura 1.19 arata faptul ca sinteza cinematica a structurilor planetare presupune
cunoasterea functiilor rapoartelor de transmitere a structurilor planetare de baza. De
asemenea, in cadrul figurii, se arata intervalul optim corespunzator raportului de transmitere a
momentelor (cuprins intre limitele timin $i timax, rESPECtIV tymin, timax pentru care se obtine o
valoare maxima a raportului cinematic i.

Tn figura 1.20 sunt prezentate curbele randamentului aferente transmisiei planetare 2K-
H, avand una din roti fixe, in functie de valoarea raportului de transmitere. Diagrama este
valabild in situatia cdnd una din rotile centrale este conducatoare si bratul port-satelit al
transmisiei reprezintd elementul receptor. La elaborarea acestei diagrame, s-a considerat
randamentul interior aferent transmisiei cu axe fixe asociate transmisiei planetare, 10o=0,9,

corespunzator liniei punctate.
n N

|
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Figura 1.20. Variatia randamentului functie de raportul Figura 1.21. Variatia randamentului functie de
de transmitere Tn cazul prezentei autofranarii[22] raportul de transmitere in lipsa autofranarii[22]

In figura 1.21 sunt date curbele randamentului transmisiilor planetare 2K-H
corespunzatoare situatiei cand bratul port-satelit reprezintd elementul motor, iar roata centrala
este elementul receptor. Si in aceastd situatie, s-a considerat un randament interior
corespunzator transmisiei cu axe fixe 1o=0,9. Poate fi remarcat faptul cad, in acest caz



autofranarea lipseste, intrucat valoarea n=0 corespunde de fapt valorii i=0 a raportului de
transmitere.

Relatiile ce stau la baza constructiei diagramelor indicate in figurile 1.20 respectiv 1.21,
sunt indicate in tabelul 1.6. Atat in cadrul diagramelor prezentate mai sus, cat si in tabelul 1.3,
prin ,,i”” a fost notat raportul de transmitere global aferent transmisiei planetare, intre roata
centrala a si bratul port-satelit H indiferent care din acestea este motor sau receptor.

In cazul in care roata centrali a reprezinti elementul motor, atunci randamentul
transmisiei planetare va avea valori mai mari in comparatie cu randamentul transmisiei cu axe

fixe asociate, aceastd observatie fiind valabila in cazurile: 0<il} <1, i < Lsi pentru toate
+

H
ad »

celelalte valori ale raportului i, acesta reprezentand de fapt raportul de transmitere de baza,

corespunzator transmisiei cu axe fixe asociatd transmisiei planetare [22]. In cazul 1n care
bratul port-satelit H reprezinta elementul motor, atunci randamentul transmisiei planetare va fi
mai ridicat in comparatie cu randamentul transmisiei echivalente cu axe fixe. Pentru

0<i/i <1, in situatia cand i/} < Llprecum si in cazul celorlalte valori i/} <0.
n+

Tabelul 1.6. Relatii generale de calcul a randamentului transmisiilor planetare ce stau la baza elaborarii
diagramelor prezentate n figurile 1.20 si 1.21 [22]

Randamentul transmisiilor planetare
Elementul conducator . Pentru celelalte valori ale
Pentru 0<i<1 .
raportului i
Roata centrala a (bratul 1 1 1
port-satelit H elementul n ={1——(1—i)} n==[M-n-i)
condus) ! d '
Bratul port-satelit H (roata i |
centraiaz)(ra]\delﬁ)rnentul n 1_77(1_ |) n 1_77(1_ |)

Se poate observa, In urma analizei graficelor de variatie a randamentului precum si a
relatiilor indicate in tabelul 1.6, faptul ca insasi prezenta axelor mobile 1n spatiu are ca efect
prezenta unor particularitati in ceea ce priveste randamentul transmisiilor planetare. Mai mult,
se poate observa faptul cd limitele de variatie a randamentului transmisiilor planetare sunt
largi.

Cercetari experimentale privitoare la dezechilibrul dintre momentul de inertie al sarcinii
si cel al motorului ce antreneaza reductorul planetar, au fost efectuate de catre cercetatorul
ARMSTRONG [8]. Pentru a demonstra bazele teoretice, autorul a utilizat un sistem n cadrul
caruia s-a variat inertia sarcinii. Raspunsul sistemului a fost masurat si au fost testate doud
cazuri. Primul a fost un sistem reglat optim (din punct de vedere a maximizarii stabilitatii si a
obtinerii unui timp de rdspuns minimal) doar pentru inertia motorului. Apoi, inertia sistemului
a fost crescutd prin adaugarea unor roti de inertie pe arborele motorului. S-a masurat apoi
schimbarea raspunsului sistemului. In al doilea test, optimizarea sistemului din perspectiva
maximizarii stabilitatii $1 minimizarii timpilor de raspuns a fost realizata pentru o valoare a
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momentului de inertie de 5 ori mai mare decat cea a motorului. Schimbadrile de performanta
ale sistemului au fost apoi masurate pe masura ce inertia sarcinii a fost redusa. Pentru primul
test, autorul a realizat o reglare a sistemului, utilizind metoda plasarii polilor. Parametrii de
reglare ai amplificatorului includ: raportul de inertie al sarcinii RI, exprimat in % precum si
banda de frecventa, notata BF si exprimata in [Hz]. Reglajul optim al sistemului a fost realizat
in cadrul acestui set de incercari experimentale, doar pentru inertia motorului, fiind comandat
un semnal treaptd de 1000 [rot/min]. Rezultatele acestui set de incercari experimentale sunt
indicate Tn figurile 1.22—1.24, in care pe orizontald s-a trecut valoarea timpului [s] iar pe
verticald, valoarea turatiei, exprimata In [rot/min].
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Figura 1.22. Reglare prin metoda plasérii polilor, doar pentru motor. Parametri de reglare amplificator: R1=1%,
BF=90 [Hz], supraoscilatia=1165 [rot/min], Js/Jm=1 [8]
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Figura 1.23. Reglare prin metoda plasarii polilor, doar pentru motor. Parametri de reglare amplificator: RI=1%,
BF=90 [Hz], supraoscilatia=1385 [rot/min], Js/Jm=>5,04 [8]
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Figura 1.24. Reglare prin metoda plasérii polilor, doar pentru motor. Parametri de reglare amplificator: RI=1%,
BF=90 [Hz], supraoscilatia 1380 [rot/min], Js/Jm=21,3 [8]
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N . .
Autorul precizeaza ca pentru I = J—S =5,04, figura 1.23, timpul de raspuns creste mult,
M

iar instabilitatea se accentueazd, fata de situatia prezentata in figura 1.22, care corespunde

situatiei cand IzJ—Szl. O crestere a timpilor de raspuns precum §i o accentuare a
M

) A ) om0 .
instabilitatii se inregistreaza si in situatia cand 1 = -5 =213, figura 1.24
M

Pentru cel de-al doilea test, sistemul a fost reglat, utilizand metoda plasarii polilor.
Parametrii de reglare ai amplificatorului includ: raportul de inertie RI exprimat in %, si banda
de frecventa BF exprimata in [Hz]. Sistemul a fost reglat optim pentru o inertie a sarcinii de 5
ori mai mare decat cea a motorului. Rezultatele acestui set de Incercari experimentale sunt
prezentate in figurile 1.25-1.26. Se poate observa faptul in cadrul unei reglari initiale, in
cadrul ambelor seturi de iIncercdri, se poate obtine o buna stabilitate si timpi de rdaspuns
minimali, fard supraoscilatii sau oscilatii amortizate, indiferent de nivelul de dezechilibru al
inertiei. In acest sens, odati reglate, sarcinile au avut un raspuns slab pe misura ce inertia
sistemului a crescut sau scdzut semnificativ. Cresterea inertiei relativa la valoarea pentru care
a fost reglata, rezulta intr-o supraturatie a motorului acceptabild actionarii robotilor. Intrucat
frecventa de instabilitate este joasa, vor fi necesari timpi de stabilizare din ce in ce mai mari,
pe masura ce valoarea inertiei creste [8].
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Figura 1.25. Amplificator reglat pentru o inertie a sarcinii de 2,52-Jm. RI=432 %, BF = 90 [Hz] [8]

1500.00 +
1000.00 4 I 2 T
S00.00 - |
0.00 | |
-500.00 4 | -,'
-1000.00 L /
-1500.00 -
B
2 &z 8 8 &3 8 5 8 g g2 ¢ 9 =z 9o & 2 2 g 5 & 848

Figura 1.26. Amplificator reglat pentru o inertie a sarcinii de 2,31-Jm. RI=432%, BF = 90 [Hz], Js/Jm=2,31
(sistemul a devenit instabil, frecventa de instabilitate = 100 [Hz]) [8]
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Autorul precizeazi in acest caz, faptul ci pentru o valoare a raportului i = —— = 2,52 se

M

inregistreaza o crestere a timpului de raspuns, figura 1.25, cu mentinerea stabilitatii. Pe de alta

D e . . e ] .
parte, o puternici instabilitate a sistemului se remarci in situatia cand i =—> = 2,31, figura
M

1.26 [8]. Cu alte cuvinte, pe masura ce inertia este micsorata fata de o valoare de reglare data,
sistemul a devenit instabil la o frecventa relativ nalta si la mai putin de jumatate din valoarea
inertiei pentru care sistemul fusese reglat. Problema stabilirii raportului intre inertia dintre
motor si sarcind implicd multi factori atunci cand se au in vedere servosisteme de mare
performanta, cazul robotilor de control. Motoarele cu inertie scazutd, de exemplu, vor
minimiza inertia totald a sistemului, permitand o acceleratie si o banda de frecvente mai mare.

Daca dezechilibrul inertiei sarcind-motor existd, poate rezulta in instabilitatea sarcinii,
pentru sisteme cuplate elastic sau avand cursd moarta. Cresterea calitatii regimului tranzitoriu
poate fi facuta prin utilizarea reductoarelor planetare. Optimizarea raportului de reducere
pentru un raport echilibrat al inertiei sarcind-motor, poate sd nu fie eficient din punct de
vedere al costurilor sau poate sa nu fie realizabil. Motoarele cu inertie mare pot reprezenta,
uneori, cea mai bund alternativd pentru furnizarea unei compensari intre performanta
dinamica maxima si stabilitatea servosistemului [8].

Cercetari privind fiabilitatea reductoarelor planetare au fost efectuate de catre
cercetatorii OGNJANOVIC s.a [105, 106, 107]. Studiul de caz a fost realizat pentru un
reductor planetar cu trei trepte de reducere (prezentat in figura 1.27), ce transmite o putere
P=375 kW, la un raport de transmitere i=182, turatia la arborele conducator fiind n=1480
[rot/min]. Reductorul planetar este asadar constituit din trei unitati planetare dispuse in serie,
notate cu I, II si III.
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Figura 1.27. Reductor planetar cu trei trepte de reducere
supus studiului fiabilitatii avand i=258 [105]

Figura 1.28. Descompunerea fiabilitatii transmisiei
planetare [105]
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Pentru reductorul planetar prezentat in figura 1.27 a fost intocmit un arbore al
fiabilitatilor elementare prezentat in figura 1.28, in care cele trei sectiuni ale arborelui
corespund de fapt celor trei trepte de reducere notate I, II si III. Fiecare din aceste trepte de
reducereau in structura acestora un set de angrenaje (PGS-I, PGS-II, PGS-III, IGS), lagare
(notate BG, respectiv BV) precum si brate port-satelit pentru sustinerea rotilor-satelit.

Modelul sub forma arborelui fiabilitatii obtinut Tn urma descompunerii fiabilitatii
intregii transmisii contine fiabilitatile totale ale componentelor R,, a elementelor de legatura
Rp si a proceselor secundare ce au loc (racire, ungere) R (figura 1.28) [105]. Fiabilitatea totala
a componentelor R, este structuratad in trei ramuri de fiabilitate in cadrul arborelui pentru
fiecare treapta a reductorului. I, Il, Il Tn carecu albastru au fost reprezentate fiabilitatile
elementare ale angrenajelor cu roti dintate, prin culoarea verde au fost reprezentate fiabilitatile
elementare ale lagarelor (notate in figura 1.28 prin Rgc, Rgg, respectiv Rgy), iar cu portocaliu
au fost reprezentate fiabilitatile elementare pentru etansarile la arborele de intrare si iesire,
notate prin Rsg. Fiecare din aceste fiabilitati elementare este specificd avand o serie de
caracteristici proprii.

In ceea ce priveste fiabilitatea elementara a angrenajelor cu roti dintate din componenta
transmisiilor, autorul precizeaza ca transmisiile planetare in general reprezinta structuri foarte
compacte, avand o capacitate portantd specifica foarte inaltd. Astfel dezavantajul principal
asociat cu aceste transmisii din punct de vedere al fiabilitatii este uzura neuniforma a rotilor
dintate din componenta acestora ca urmare a spatiului redus pentru lagare si Incalzirea
acesteia ca urmare a spatiului redus necesar disiparii caldurii. Notatiile Rigs respectiv Rpgs i1, ni
se referd la fiabilitatile angrenajelor ce alcatuiesc prima, a doua, respectiv, a treia treapta.

Din punct de vedere a uzurii neuniforme, autorul remarca faptul ca flancurile danturii
pinionului central sunt supuse unor tensiuni superficiale de valori foarte mari ca urmare a
diametrului redus al acestuia. Acestea duc la distrugerea progresiva a danturii flancului activ.
[105, 106, 107, 112].

In ceea ce priveste fiabilitatea lagarelor si etansarilor, cercetitorul remarcd de asemenea
o mare influentd asupra fiabilitatii totale a transmisiei planetare, iar din punct de vedere al
costurilor de mentenanta, deteriorarea uneia, presupune inlocuirea tuturor. Din acest motiv n
arborele fiabilitatii prezentat in figura 1.28, fiabilitatea Rgg corespunzatoare unui lagdr,
reprezintd de fapt fiabilitatea cumulata pentru toate trei lagdre corespunzatoare fiecarei roti-
satelit. Pe de alta parte, componentele cu durata de exploatare cea mai redusa sunt etansarile
intre arbori §i carcasa, supuse uzurii intensive. Prin urmare, deteriorarea unei etansari are ca
efect deteriorarea rotilor dintate si a lagarelor.

Aceste componente trebuiesc incluse in cadrul arborelui defectelor. Astfel, in figura
1.27 cei doi arbori de intrare contin doud etansiri notate SE in cadrul treptei I de reducere. in
cadrul treptei III se regaseste de asemenea o etansare notatd SE inclusa de asemenea in cadrul
arborelui fiabilitatii. Aceste fiabilitati elementare Rse sunt 1n relatie cu numarul de rotatii ale
arborelui doar pe parcursul duratei de exploatare.

Intervalul de distributie al probabilitdtii defectarii pinionului solar este prezentat in
figura 1.29. Autorul face precizarea ca acesta prezinta relatia directd intre solicitarea hertziana
oy pe lungimea flancului si numarul ciclurilor de solicitare N pana la care are loc distrugerea
flancului. Graficul este marginit de liniile corespunzatoare unei probabilitdti de defectare
Pe=0,1 respectiv P=0,9.
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Figura 1.29. Distributia probabilitatii defectarii pinionului solar[105]

In lucrare se precizeaza faptul cd pentru un numar arbitrar de cicluri de solicitare,
probabilitatea defectarii este definitd de o functie de distributie Weibull cu doi parametri data
de relatia (1.5):

=)
P-(oy)=1-¢ (L5)

Parametrii functieit Weibull sunt 77 ce reprezintd parametrul de scard, respectiv S ce
reprezintd parametrul de forma. Justificarea utilizarii modelului Weibull de catre cercetatori,
in vederea studiului fiabilitatii transmisiilor planetare are loc prin faptul ca defectérile
acestora sunt datorate unor procese cu evolutie in timp de tip oboseala sau uzura.

Astfel, ca urmare a variatiei rezistentei admisibile, este necesara ajustarea dimensiunilor
rotilor-satelit si a coroanelor dintate. in mod similar, poate fi indicati in figura 1.30, influenta
numadrului de rotatii ale rulmentilor asupra fiabilitatii elementare a acestora [105].
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Figura 1.30. Efectul numarului de rotatii ale rulmentilor asupra fiabilitatii elementare [105]

Astfel, forma diagramei fortelor este aceiasi insd numarul rotatiilor rulmentilor este
recalculat in functie de numarul de rotatii ale rotilor-satelit. Conform standardelor si
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cataloagelor tehnice ale producatorilor de rulmenti, capacitatea portanta C corespunde la o
durabilitate Nc=10° [rot/min] pani la care probabilitatea defectiunii Pe=0,1. Pe de alti parte,
pozitia liniei de granitd corespunzatoare probabilitatii Pr=0,9 este diferitd functie de
producatorul rulmentilor. Ambele linii de granita pot fi rezultatele unor incercari riguroase a
unui anumit tip de rulmenti pana la aparitia defectiunilor acestora.

Un model matematic pentru determinarea fiabilitdtii transmisiilor planetare de tip 2K-H
Cu angrenaj exterior si interior, a fost dezvoltat de catre SAVAGE s.a [133] cu scopul
utilizarii In cadrul proiectdrii probabilistice a acestui tip de transmisie. Modelul fiabilitatii se
bazeaza si pe modele de fiabilitate elaborate individual pentru rulmenti si angrenajele
componente ale transmisiei planetare.

Transmisie planetara
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Figura 1.31. Probabilitatea defectarii functie de Figura 1.32. Diagrama Weibull in cazul rotii solare,

durabilitate pentru Tntreaga transmisie planetara [133]  rulmentilor rotilor-satelit si a ntregii transmisii pentru
capacitati portante aproximativ egale [133]

Autorii au realizat o aproximare liniard a fiabilitdtii transmisiei planetare, utilizand
metoda celor mai mici patrate. Acestia precizeaza totodata faptul ca, in cazul general, pentru
componenta caracterizatd de fiabilitatea cea mai mica, atdt modelul fiabilitatii elaborat la
nivelul intregii transmisii planetare cat si aproximarea realizata, vor fi apropiate de modelul
Weibull corespunzator componentei cu fiabilitate scazutd. Aceste observatii au stat la
elaborarea diagramelor prezentate in figurile 1.31 respectiv 1.32. Figura 1.31 aratd
probabilitatea defectarii intregii transmisii planetare in timp ce figura 1.32 arata probabilitatea
defectarii atat a transmisiei planetare cat si a rotii solare sau a rulmentului [133].

Autorii precizeaza faptul ca diagrama prezentatd in figura 1.32 este valabila in situatia
in care capacitatea portantd a rulmentilor transmisiei planetare este apropiatd ca valoare, de
capacitatea portantd a rotii-satelit, situatie in care curba fiabilitatii va inregistra o abatere
semnificativa fatad de aproximarea liniard. Prin urmare, sarcina aplicatd rulmentilor transmisiei
planetare, va determina probabilitatea de defectare a acestora.

Fiabilitatea rulmentilor transmisiei planetare va fi de fapt probabilitatea ca acestia sa
atingd sau sa depdseasca o durabilitate determinata. Se poate observa ca, pe masura ce are loc
o crestere a durabilitatii componentelor transmisiei planetare, probabilitatea defectarii va
inregistra o usoara crestere.
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1.7. Concluzii

1.7.1. Concluzii in urma cercetirilor si realizidrilor actuale privind
constructia si nivelul de performanta al robotilor industriali

In urma unei analize atente cu privire la stadiul actual al cercetarilor si realizarilor
tehnice in domeniul robotilor industriali se pot remarca urmatoarele:

1. Nivelul actual al automatizarilor din cadrul proceselor tehnologice include conceptul
de automatizare flexibild ce reprezinta capacitatea de adaptare a acestuia la modificari
ce intervin asupra tehnologiei de fabricatie. Unul din elementele de baza al
automatizarii flexibile este reprezentat de insusi robotul industrial. Astfel, fata de
automatizarea proceselor tehnologice realizata cu mijloace clasice, automatizarea prin
roboti industriali se caracterizeaza printr-un grad mare de universalitate realizat cu o
productivitate maxima si preturi de cost reduse, factori ce prezintd o deosebitd
importantd In domeniul productiei de serie mica si mijlocie.

2. Analiza cercetarilor actuale cat si a producatorilor actuali de roboti industriali scot in
evidentd faptul ca majoritatea robotilor industriali fabricati sunt de tipul brat articulat,
sub forma unui lant cinematic deschis. Aceasta structura prezintd avantajul unui spatiu
de lucru marit la un gabarit relativ redus al robotului.

3. Tn cadrul structurii de tip brat articulat,realizarii majoritatii cuplelor de rotatie se face
cu ajutorul unor motoare electrice cuplate cu reductoare. Se poate observa astfel faptul
ca majoritatea cuplelor cinematice din componenta lantului cinematic de pozitionare a
robotilor industriali sunt cuple de rotatie. O pondere mai redusa in totalul robotilor
industriali au si robotii de tip SCARA utilizati preponderent in cadrul operatiilor de
asamblare datorita rigiditatii acestora la viteze mari. Indiferent de tipul robotului,
actionarea acestuia se realizeaza in bucla inchisa, ce are caracteristic detectorul de
eroare cu rol in a returna semnalul erorii proportional cu diferenta dintre Semnalele de
intrare si iesire.

4. Sistemul de transmitere a miscarii de la servomotor la cuplele cinematice trebuie sa
indeplineascd o serie de conditii de calitate cum ar fi raport mare de transmitere (in
scopul utilizdrii unei portiuni cat mai mari din diagrama moment-turatie a
servomotorului), gabarit cat mai redus, randament cat mai ridicat (in acelasi timp sa fie
reversibile), joc redus si rigiditate torsionala mare.

1.7.2. Concluzii in urma cercetarilor si realizarilor actuale privind
constructia si nivelul de performanta a reductoarelor planetare utilizate in
actionarea robotilor industriali

S-a observat In urma analizei cercetdrilor actuale realizate cu privire la reductoarele

utilizate la actionarea cuplelor cinematice de la robotii industriali urmatoarele aspecte:

1. Reductoarele planetare indeplinesc in cea mai buna masurd conditiile de calitate
impuse sistemelor de actionare a cuplelor cinematice, avand in plus avantajul
rapoarte mari de transmitere la un gabarit semnificativ redus comparativ cu
reductoarele cilindrice, au randament bun in comparatie cu reductoarele melcate, iar
spre deosebire de reductoarele armonice prezintd atat rigiditate torsionala sporita dar si
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posibilitatea executiei folosind tehnologii clasice.

Marea majoritate a cercetarilor actuale s-au indreptat catre reductoarele planetare
avand doud roti centrale (pinionul solar, coroana dintatd) si un brat port-Satelit,
(denumite si reductoare planetare 2K-H) avand angrenaj interior si exterior.Acest tip
de reductor planetar este asimilat in productie si de catre producatorii actuali, prin
urmare nefiind abordate alte structuri de reductoare planetare cum ar fi reductoarele
planetare 2K-H cu angrenaj interior, sau 2K-H cu angrenaj exterior, precum si
reductoarele planetare cu trei roti centrale (tip 3K), desi acestea prezintd avantaje
cinematice, realizand rapoarte de transmitere mari pentru o treaptd de reducere.

Pe de altd parte, este Insd necesar, pentru fiecare configuratie cinematica de reductor
planetar, sa fie stabilite o serie de valori ale raportului de transmitere astfel incat sa fie
evitat domeniul de autofranare. Este de asemenea necesar ca aceste reductoare
planetare sa fie evaluate in mod comparativ din punct de vedere a vitezelor periferice,
al comportamentului dinamic, randamentului, rigiditatii torsionale si al jocului dintre
flancuri, In scopul identificarii avantajelor si dezavantajelor din perspectiva acestor
parametri constructivi si functionali.

Cercetdrile efectuate la ora actualda au scos in evidentda faptul cd ponderea
semnificativd in calculul randamentului transmisiilor planetare o are pierderea de
putere prin frecare in angrenare, aceasta fiind cuprinsa in general intre 60 si 75%.

Tn ceea ce priveste jocul, cercetirile actuale au scos in evidenti doud metode de
preluare a acestuia: metoda de preluare rigida ce doar minimizeaza jocul si metoda de
preluare elastica. Desi metoda din urma reduce total jocul din angrenare, aceasta scade
in acelasi timp randamentul dar si durata de viata a transmisiei, prin urmare in practica
va fi abordatd prima solutie, astfel Incat eroarea de pozitionare a lantului cinematic sa
rezulta in limite admise. Din perspectiva rigiditatii torsionale s-a constatat cd aceasta
depinde intr-o mare masura de structura organologica a reductorului, in special de
modul de rezemare a arborilor sau a bratului port-satelit.

Avand 1n vedere conditiile de calitate impuse reductoarelor planetare utilizate in
actionarea robotilor industriali, se impune realizarea unei analize comparative din
punct de vedere a vitezelor periferice, al comportamentului dinamic, randamentului,
jocului, precum si al fortelor din angrenare, in scopul identificarii structurii sau
structurilor ce ofera valori optime pentru fiecare parametru. Totodatd sunt necesare a fi
propuse recomandari ce duc la obtinerea valorilor optime ale acestor parametri
constructivi si functionali. De exemplu, in scopul obtinerii timpilor de raspuns optimi
se recomanda a se tine seama, in structura reductorului planetar, pe de o parte de
repartizarea raportului de transmitere pe trepte, iar pe de alta parte se impune ca inertia
servomotorului sa fie minima ceea ce se concretizeaza, aga cum s-a precizat anterior
prin dimensiuni de gabarit reduse.

Optimizarea parametrilor constructivi si functionali ai transmisiilor planetare,
presupun maximizarea sau, dupa caz, minimizarea functiilor obiectiv prin care sunt
exprimati din punct de vedere matematic, parametrii constructivi si functionali ai
reductoarelor planetare. In ceea ce priveste constrangerile necesare modelului de
optimizare acestea pot fi date, atat de conditiile de rezistenta dar si de cétre conditiile
specifice reductoarelor planetare si anume: de vecinatate, de montaj si de coaxialitate.
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1.7.3.

Concluzii privind aprecieri critice si directii de dezvoltare neabordate

Pe baza unor observatii atente se poate arata totusi, cd in domeniul reductoarelor

planetare utilizate In actionarea robotilor industriali se inregistreaza unele lipsuri $i anume:

1.

1.7.4.

Cercetarea teoreticd nu abordeaza comportarea comparativa a multiplelor structuri
constructive de reductoare planetare, din punct de vedere a distributiei vitezelor
periferice, fortelor din angrenare, jocului dintre flancuri precum si a distributiei
parametrilor constructivi si functionali ai reductoarelor planetare.

Nu s-a cercetat influenta formei constructive a bratului port-satelit asupra
comportamentului dinamic (avand in vedere faptul ca si bratul port-satelit efectueaza o
miscare de rotatie), fiind necesar a fi propuse o serie de forme constructive, mai
avantajoase din punct de vedere al comportamentului dinamic.

Nu s-a cercetat posibilitatea imbunatatirii randamentului transmisiilor planetare prin
utilizarea lubrifiantilor cu nanoparticule.

Nu s-a cercetat influenta indicilor de precizie a rotilor dintate ce alcatuiesc transmisia
planetara asupra vitezelor periferice precum si a jocului dintre flancuri.

Obiective propuse in vederea intocmirii tezei de doctorat

Cercetarea teoreticd si experimentald privind vitezele periferice, comportamentul
dinamic, rigiditatea si jocul transmisiilor planetare concomitent cu stabilirea unor
strategii de optimizare a parametrilor cercetati;

Cercetarea experimentald privind regimul termic, precum si nivelul de zgomot si
vibratii din timpul functionarii transmisiilor planetare cu parametrii optimizati.
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CAPITOLUL 2
CERCETARI TEORETICE PRIVIND VITEZELE PERIFERICE ALE
TRANSMISIILOR PLANETARE UTILIZATE IN ACTIONAREA CUPLELOR
CINEMATICE DE LA ROBOTII INDUSTRIALI

Utilizarea reductoarelor planetare pentru actionarea cuplelor cinematice de rotatie de la
robotii industriali cu motoare electrice de turatii variabile, are ca efect aparitia vitezelor
periferice crescute la rotile dintate si la bratul port-satelit din structura reductorului.

Acest lucru are drept consecintd aparitia vibratiilor si zgomotului in timpul functionarii
si, prin urmare se impune necesitatea executiei rotilor dintate si a bratului port-satelit intr-o
clasd de precizie superioard, ceea ce duce la cresterea semnificativa a costului transmisiei.
Prin urmare, scopul optimizarii acestor viteze periferice constd in asigurarea unor viteze
periferice reduse, insd de preferat, la turatii ridicate, ceea ce are ca efect reducerea nivelului
de zgomot si vibratii in timpul functiondrii transmisiilor planetare, concomitent cu
imbunatatirea randamentului hidraulic, parte componentd a randamentului transmisiilor
planetare. Tn acelasi timp, are loc o imbunititire a regimului termic in ceea ce priveste
transmisia planetara, intrucédt vitezele periferice reduse ale rotilor dintate si bratului port-
satelit au ca efect reducerea pierderilor de putere prin incélzire.

Tn acest capitol este propusi o abordare comparativa a principalelor solutii constructive
de transmisii planetare. Astfel, vor fi studiate trei transmisii planetare tip 2K-H (cu angrenaj
exterior §i interior, cu angrenaj interior §i cu angrenaj exterior) precum §i o transmiSie
planetara tip 3K (avand trei roti centrale).

Scopul acestui studiu reprezintd identificarea intervalului de turatie optim, ce asigurd
viteze periferice relativ reduse (<15 [m/s] la rotile cu dinti drepti si <22 [m/s] la dinti
inclinati) si care permite deci executia elementelor aflate in migcare de rotatie in clase de
precizie optime din punct de vedere al costului (clasele 5, 6 de precizie). Analiza comparativa
a vitezelor periferice presupune prin urmare, elaborarea unui model matematic pentru
determinarea acestora, plecind de la schema cinematica a transmisiei planetare si avand
cunoscute turatia la intrare si caracteristicile geometrice ale rotilor dintate. Spre deosebire de
metoda inversiunii miscarii, cunoscutd din literatura de specialitate, ce impune ca analiza
cinematica sa fie realizata pe mecanismul cu axe fixe (cu bratul port-satelit blocat), n cadrul
modelului matematic propus, determinarea vitezelor periferice va fi realizata chiar in situatia
functionarii ca transmisie planetard, avand unul din elementele centrale blocate (si nu bratul
port-satelit). De asemenea modelul matematic propus ia Tn considerare atat vitezele
unghiulare ale elementelor centrale, cét si vitezele unghiulare ale rotilor-satelit, pentru toate
cele NeZ, roti-satelit din componenta transmisiei planetare. La Tntocmirea modelului
matematic de calcul al vitezelor periferice ale rotilor dintate din componenta reductoarelor
planetare s-a urmarit parcurgerea urmatoarelor trei etape:

e Determinarea rapoartelor de transmitere intre viteza unghiularda a elementului
conducator si celelalte elemente din componenta transmisiei planetare (roti-satelit, brat
port-satelit);

e Stabilirea expresiilor matematice ale vitezelor unghiulare corespunzitoare celorlalte
elemente ale transmisiei planetare, in functie de viteza unghiulard cunoscutd a
elementului conducator;
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e Stabilirea relatiilor matematice ale vitezelor periferice propriu-zise, fiind cunoscute in
cadrul acestei etape atat vitezele unghiulare cat si elementele de ordin geometric ale
componentelor transmisiei planetare.

e Realizarea unor reprezentari grafice ale variatiei vitezelor periferice in functie de turatia
de intrare la elementul motor al transmisiei planetare. Pe baza rezultatelor obtinute pot
fi realizate o serie de recomandari privind alegerea claselor de precizie la executia
elementelor componente ale transmisiei planetare ce executa o miscare de rotatie.

2.1. Cercetari privind vitezele periferice pentru transmisii planetare 2K-H cu
angrenaj exterior si interior

In figura 2.1 este prezentat modelul fizic materializat de schema cinematici a
transmisiei planetare la care pinionul solar 1 reprezinta elementul conducator, ce executd o
miscare de rotatie cu viteza unghiulard w; consideratd cunoscutd. Miscarea se transmite
printr-un numar N=3 roti-satelit, notate cu 2, 2’ si 2°°, ce executa o miscare de rotatie cu
vitezele unghiulare corespunzatoare w, pentru totii satelitii, catre bratul port-satelit H ce
reprezinta elementul condus, caracterizat de viteza unghiulara wy. Elementul fix al transmisiei
planetare este coroana danturatd interior 3 a cdrei vitezd unghiulard este evident w3=0.
Vitezele periferice sunt calculate in functic de diametrul de divizare al rotilor dintate,
respectiv turatia acestora. Determinarea relatiilor corespunzatoare rapoartelor de transmitere
intre elementul conducator (materializat in figura 2.1 de pinionul solar 1) si celelalte elemente
componente ale transmisiei planetare din figura 1 ce executd miscari de rotatie (bratul port-
satelit H, rotile-satelit 2, 2°, 2°”) va fi realizatd cu ajutorul metodei insumarii, ce presupune
descompunerea in miscari simple, cunoscuta in literatura de specialitate [22, 51, 102] sub
denumirea de regula lui Swamp. Metoda a fost aplicatd in cazul transmisiei planetare din
figura 2.1, conform tabelului 2.1:

Tabelul 2.1. Aplicarea metodei Insumarii pentru transmisia planetara din figura 2.1

l 2,21,211 3 H
1 1 1 1
z z
25 5 1 0
Zl Z2
1+Z—3 ) 0 1
Z1 Z2

Din tabelul 2.1, randul 4 se extrag relatiile matematice care corespund rapoartelor de
transmitere care caracterizeazd din punct de vedere matematic functiondrea transmisiei
planetare in situatia cand coroana danturata interior 3 este fixa (se face precizarea ca relatiile
matematice din randul 3 caracterizeazd functionarea transmisiei cu axe fixe derivatd din
transmisia planetard). Ca urmare intre viteza unghiulara a pinionului solar 1 si viteza
unghiulara a bratului port-satelit H, exista un raport de transmitere cinematic i1y dat de relatia
(2.2):

ilH :1+Z— (21)
1
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Figura 2.1. Modelul fizic pentru stabilirea vitezelor periferice a rotilor dintate si bratului port-satelit din componenta
unei transmisii planetare cu pinion solar §i coroana dintatd danturata interior



Raportul de transmitere cinematic i12= i12>= l1p» intre viteza unghiulard a pinionului
solar 1 si viteza unghiulard corespunzatoare rotilor-satelit 2, 2°, 2’ este dat de relatia
matematica (2.2):

_ (2.2)

Pe baza relatiilor (2.1), respectiv (2.2), corespunzatoare rapoartelor de transmitere,
rezultd vitezele unghiulare pentru rotile-satelit, date de relatia (2.3) respectiv viteza unghiulara
pentru bratul port-satelit data de relatia (2.4):

@, @,

I, =— >0, =—=0, =0, (2.3)
@, by

: @, @,

hpw=—"7"=> 0y = 7 (2.4)
D 1+

Z

Avand cunoscute vitezele unghiulare ale elementelor aflate in miscare de rotatie,
vitezele periferice aferente pot fi determinate. Se face in acelasi timp, precizarea ca acestea
sunt exprimate in [m/s] in functie de turatia la intrare n; corespunzatoare elementului
conducator. Astfel, viteza perifericd a pinionului solar 1, este datd de relatia (2.5):

7-D,-n
Vl =, 'Rl ZW (25)

Viteza periferica a rotilor-satelit 2, 2°, 2°” va fi data de relatia (2.6) 1n care se tine seama
de existenta raportului de transmitere corespunzator i1, dat de relatia (2.2):

,,.Dz.n{ _Zs]
YA
V,=V, =V, =, R, = 2

. (2.6)
60000(1+ 3]
Zl

In cazul bratului port-satelit H, viteza periferica a acestuia este datd de relatia (2.7) in
care s-a tinut seama de raportul de transmitere ijy dat de relatia (2.4). In cazul vitezei
periferice a bratului port-satelit s-a adoptat ca diametru de calcul suma dintre diametrul de
divizare a pinionului solar D; si diametrul de divizare al rotii-satelit D, (D2, D2»).

z-n(D, + D,)

60000(1 + Z3J
Zl

V, =, (R +Ry)= (2.7)
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Avand Tn vedere coliniaritatea vectorilor Vy si Vo (Vo V) care corespund vitezelor
periferice ale bratului port-satelit H, respectiv rotilor-satelit (conform figurii 2.1), in urma
compunerii vectorilor, rezultd o viteza perifericd rezultanta Vg egald cu suma celor doi
vectori, data de relatia (2.8):

7D, -nl[l—z?’)
7r-nl(D1+D2)+ Z,

; . (2.8)
60000[1 + 3] 60000{1+ 3)
Zl Zl

VR =VH +V2(2‘,2") =

Plecand de la relatiile de calcul a vitezelor periferice indicate, a fost intocmitd diagrama
de variatie a vitezelor periferice prezentata in figura 2.2:
25

—*— Viteza periferica a rotii centrale 1V, 0 SO O i

P Viteza periferica a rotii-satelit V- : _J_,ﬁ.
—=—Viteza periferica a bratului port-satelit Yy : /r”"
—=—Viteza periferica rezultanta VR ; B
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Figura 2.2. Variatia grafica a vitezelor periferice in functie de turatia la intrare in cazul transmisiei planetare

prezentate in figura 2.1

Analiza graficului de variatie prezentat in figura 2.2, intocmit pentru cazul reductorului
planetar prezentat in figura 2.1 arata intr-o prima faza faptul ca variatia vitezelor periferice
este una liniard in cazul tuturor elementelor aflate in miscare de rotatie. Datorita semnului
minus din dreptul valorii vitezei periferice a rotii-satelit V,, variatia acesteia se regaseste in
regiunea negativa a ordonatei graficului, n regiunea pozitiva fiind regasite variatiile vitezelor
periferice care corespund pinionului solar (Vi) si bratului port-satelit (Vy). Atét vitezele
periferice inregistrate n regiunea pozitiva cat si cele ce apar in regiunea negativd a ordonatei
Oy corespunzatoare graficului prezinta valori maximale 20+22 [m/s], remarcandu-se tendinta
de anulare a vitezei periferice rezultante Vg. Aceasta permite utilizarea acestei solutii
constructive la turatii relativ ridicate, insa asa cum s-a observat anterior, in cazul variantei
constructive prezentate, raportul de transmitere la o treaptd de reducere are valori mici
(1=3+10), ceea ce In practica impune necesitatea utilizarii mai multor astfel de solutii
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constructive de reductoare planetare. Cu toate acestea, desi se obtin rapoarte de transmitere
mari, dispunerea in serie a mai multor unitati planetare prezentate in figura 2.1, are ca efect o
crestere semnificativd a gabaritului intregii transmisii cu dezavantaje si asupra
comportamentului dinamic.

2.6. Concluzii privind vitezele periferice ale transmisiilor planetare

A fost propusd o metoda de cercetare teoretica privitoare la vitezele periferice aferente
elementelor aflate Tn miscare de rotatie, pentru patru tipuri de solutii constructive principale
de transmisii planetare, plecand de la schemele cinematice ale acestora si aplicand metoda
insumarii pentru a determina rapoartele de transmitere intre toate elementele ce executa
miscari de rotatie. In urma acestor cercetri teoretice au rezultat urmitoarele:

1. Comparativ cu metodele propuse in literatura de specialitate, analiza vitezelor
periferice propusd in acest capitol a luat in calcul si viteza periferica a bratului port-
satelit, tindnd seama, Tn mod evident, de existenta raportului de transmitere
corespunzator.

2. Acest lucru prezintda importanta datorita faptului ca bratul port-satelit este caracterizat
de o viteza periferica, a carei valori pot fi, in unele situatii destul de mare. Mai mult
chiar, bratul port-satelit este in unele situatii chiar element motor sau receptor al
transmisiei planetare;

3. Valorile vitezelor periferice ale elementelor aflate in miscare de rotatie din
componenta transmisiei planetare sunt puternic influentate pe de o parte de geometria
acestora, iar pe de altd parte sunt influentate in aceiasi masura de catre valorile
rapoartelor de transmitere. In urma acestei observatii se desprind doua strategii de
optimizare a vitezelor periferice: prin adaptarea corespunzatoare a geometriei rotilor
dintate sau bratului port-satelit sau prin utilizarea transmisiilor planetare cu rapoarte
mari de transmitere pe o treaptd, pentru care, au fost obtinute viteze periferice de
valori reduse;

4. Analiza figurii 2.10 arata faptul ca 75% din transmisiile planetare utilizate n
actionarea robotilor industriali sunt caracterizate de rapoarte de transmitere cuprinse n
intervalul i=30+80, ceea ce indica faptul cd aceste cerinte de exploatare pot fi
indeplinite, cu succes, de catre transmisiile planetare studiate, inclusiv de cele la care
se obtin viteze periferice de valori reduse la turatii ridicate;

5. Rezultatele cercetarii vitezelor periferice ale reductoarelor planetare sunt recomandate
proiectantilor constructori in scopul alegerii solutiei cinematice potrivite care sa atinga
in functionare valori ale vitezelor periferice <25+30 [m/s]. Respectarea cerintelor
valorilor admisibile ale vitezelor periferice asigurd obtinerea unui nivel vibratoriu si
acustic acceptabil al reductorului planetar;

6. Obtinerea unui nivel de vibratii si zgomot acceptabil impune ca, pe langa respectarea
valorilor admisibile ale vitezelor periferice, sa fie respectate si conditiile tehnice ce
trebuiesc impuse pieselor conjugate din structura reductorului planetar: distanta dintre
axe, abateri de pozitie si forma, abateri dimensionale. Stabilirea corectad a conditiilor
tehnice ale pieselor conjugate asigura desfasurarea corecta a angrenarii rotilor dintate
din structura reductorului planetar.
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CAPITOLUL 3
CERCETARI TEORETICE PRIVIND COMPORTAMENTUL DINAMIC AL
TRANSMISIILOR PLANETARE UTILIZATE iIN ACTIONAREA CUPLELOR
CINEMATICE DE LA ROBOTII INDUSTRIALI

Rolul proceselor dinamice in cadrul actiondrii robotilor industriali inregistreaza o
crestere considerabila, Tn ultimul timp, ca urmare a perfectionarii continue a acestora, in ceea
ce priveste marirea preciziei de pozitionare, concomitent cu reducerea inertiei elementului
mobil. Aceasta subliniaza necesitatea studiului acestor fenomene atdt in etapa proiectarii
lanturilor cinematice ce stau la baza realizarii miscarilor preponderent de rotatie ale robotilor
industriali, cat si in etapa functionarii propriu-zise a acestora. Astfel, in cazul actionarii
electrice a robotilor industriali, caracteristicile functionale ale motoarelor electrice de
actionare joacd un rol deosebit de important avand o influenta semnificativa asupra preciziei
pozitionarii. Prin urmare, in vederea studiului comportamentului dinamic al transmisiilor
planetare utilizate la robotii industriali, un element deosebit de important este dat de
interactiunile sau legaturile ce exista intre rotile dintate si arborii aferenti, incluzand si bratul
port-satelit al transmisiei planetare. Astfel, este necesar sa se determine in ce masura sunt
satisfacute conditiile impuse cu privire la imbunatatirea timpilor de raspuns, in special asupra
timpilor de accelerare si franare [96, 145, 151].

Dupa cum este cunoscut, in special, in cazul robotilor industriali destinati controlului
dimensional, unde se impune o precizie deosebita, eroarea traiectoriei are ca efect obtinerea
unui contur diferit, caracterizat printr-o eroare fata de cel programat. Aceastd eroare a
traiectoriei, la randul ei, este alcatuita din eroarea cauzata de geometria robotului si eroarea
cauzata de regimul tranzitoriu al axelor ce participa la executarea conturului. Prin urmare, cu
cat regimul tranzitoriu la acceleratie si franare a lantului cinematic ce include transmisia
planetard este mai bun din punct de vedere al timpilor de raspuns, cu atat eroarea traiectoriei
conturului obtinut fata de cel dorit va fi mai mica. Astfel, intr-un caz ideal, in cazul in care
lantul cinematic al robotului industrial, ce include transmisia planetara, ar raspunde
instantaneu, aceastd eroare va fi zero sau foarte mica. Prin urmare, datoritd faptului ca se
prefera lanturi cinematice caracterizate prin timpi de raspuns foarte mici, se impune adoptarea
unor solutii constructive pentru transmisiile planetare utilizate in cadrul acestor actionari cu
rolul reducerii inertiilor si a timpilor de raspuns.

Avand in vedere faptul ca acceleratia este definita, in general, ca fiind raportul dintre
forta i masa, rezulta faptul ca maximizarea acesteia poate fi obtinuta fie prin marirea fortei de
actionare, masa fiind parametrul constant, fie prin reducerea valorii masei, caz in care
parametrul constant va fi forta. Cea de-a doua posibilitate de optimizare reprezintd principiul
ce sta la baza elaborarii acestui studiu.

Pe parcursul acestui capitol este prezentata o metoda de calcul a momentului de giratie
redus la axul servomotorului aplicatd celor patru tipuri de transmisii planetare studiate
anterior, concomitent cu determinarea timpilor de raspuns. Sunt prezentate, de asemenea, in
mod comparativ, si o seric de forme constructive pentru bratul port-satelit utilizat n
constructia transmisiilor planetare ce permit imbundtitirea comportamentului dinamic al
acestuia din punct de vedere al timpilor de raspuns prin reducerea momentului de giratie
propriu.
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In cadrul acestui capitol vor fi urmdrite trei etape de lucru:

e Stabilirea schemelor de repartizare a momentelor de giratie (inertiilor) pentru
structurile de transmisii planetare studiate si formularea ecuatiilor matematice ale
momentului de giratie redus la arborele servomotorului;

e Formularea relatiilor matematice necesare determinarii diametrelor echivalente, pentru
diferite forme constructive de brate port-satelit ce pot fi utilizate in constructia
transmisiilor planetare. Aceastd etapd presupune divizarea formelor constructive in
forme de bazd, necesarda determinarii volumului bratelor port-satelit, pe baza
volumului rezultand diametrele echivalente formei cilindrice. Diametrele echivalente
vor fi determinate in situatia ramificarii puterii de intrare pe un numar N=3 si N=4
roti-satelit;

e Determinarea numericd a momentelor de giratie reduse, pe baza relatiilor formulate in
cadrul primei si celei de-a doua etape de lucru, avand cunoscute momentele de giratie
reduse pot fi determinati timpii de raspuns la accelerare si franare. Totodata se va
reprezenta grafic regimurile tranzitorii (de asemenea in situatiile cand se utilizeaza
N=3 si N=4 roti-satelit) urmat apoi de formularea unor concluzii si recomandari
privitoare la imbunatatirea comportamentului dinamic al transmisiilor planetare
utilizate 1n actionarea robotilor industriali.

Din punct de vedere general, lantul cinematic utilizat la actionarea electricd a unui robot
industrial, poate fi caracterizat dinamic de ecuatia de miscare (3.1), corespunzatoare
ansamblului motor-lant cinematic ce depinde de momentul de inertic a maselor in miscare
redus la axul servomotorului [96, 145, 151]:

d
MM=MR+JREDd—‘t” (3.1)

unde My este momentul generat de motorul electric de actionare a lantului cinematic, Mg este
momentul rezistent la arborele motor, Jrep este momentul de inertie al maselor aflate in
miscare redus la arborele motorului de actionare iar w este viteza unghiulara a elementului de
actionare a lantului cinematic. Daca este considerat cunoscut momentul la iesire dat de bratul
robotului ce reprezinta momentul sarcinii, momentul rezistent la arborele motor poate fi
determinat functie de raportul de transmitere total it al reductorului planetar si functie de
randamentul total 7y al acestuia pe baza relatiei (3.2) [151]:

M
Mg =—"> (3.2)

Iy 7p

Ca urmare, pentru un element mobil al reductorului planetar ce executda o miscare de
rotatie in jurul unei axe proprii (roatd centrald, roata-satelit, brat port-satelit), momentul de
inertie J al acestuia poate fi exprimat cu ajutorul relatiei (3.3) [151]:

z-y-1-D*-10" GD?
329 49

J=

kg - m?] (3.3)
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Pe baza relatiei (3.3) se obtine relatia matematica (3.4) a momentului de giratie
corespunzator unui element mobil apartindnd transmisiei planetare care executa o migcare de
rotatie [151]:

GD2:7Z-;/'I'D4-10_1

=3930 y-1.D*[kg-m?] (3.4)

. _n-y-1-(Dg-D)* 10
8

GD

~393-10% 5 -1-(D, - D)'[kg - m?] (3.5)

unde D este diametrul elementului mobil al reductorului planetar aflat in miscare de rotatie (in
cazul bratului port-satelit se va utiliza diametrul echivalent notat dy), | este lungimea
elementului mobil al reductorului planetar (latimea rotilor centrale, rotilor-satelit, bratului
port-satelit), 7 este greutatea specificd a materialului din care este confectionat elementul
mobil din componenta reductorului planetar iar g este constanta acceleratiei gravitationale.

In cazul rotilor centrale danturate interior din componenta transmisiilor planetare, relatia
(3.4) se modifica In mod corespunzator, introducand in calcul diferenta intre diametrul
exterior Dg si diametrul de divizare al danturii interioare D, rezultand astfel relatia (3.5).

3.2. Influenta elementelor componente asupra momentului de giratie redus la
arborele servomotorului pentru transmisii planetare 2K-H cu angrenaj
exterior si interior

Schemele de repartizare a momentelor de giratie pentru o astfel de transmisie planetara
prezentata in figura 3.1, care, asa cum rezulta din primul capitol reprezinta partea mecanica
din componenta lantului cinematic al robotilor industriali. Transmisia planetara, definitd prin
raportul de transmitere i, respectiv prin randamentul 7, prezinta doi arbori exteriori, notati in
mod corespunzator cu I si II, arborele I fiind cuplat la servomotorul de actionare (caracterizat
de momentul motor My, turatia nominald ny si prin momentul de giratie corespunzator
rotorului GD?y) prin intermediul unui cuplaj caracterizat de momentul de giratic GD%. Pe
arborele I al transmisiei planetare se regaseste doar roata solara 1. Arborele Il al transmisieli
planetare este antrenat in miscare de rotatie de catre bratul port-satelit al transmisiei planetare
pe care este situat un numar NeZ, de roti-satelit, care, la randul sau antreneaza in miscare de
rotatie sarcina (materializata de catre elementul mobil al robotului), definita, de asemenea,
prin parametrii corespunzatori (Ms, N, GDZS).

GD? = GD?
GD? =GD?Z, +GD2,

lla

(3.9)

lla

GD?, =[GD? +(N.GD22)]_[2_SJZ

m

GD?, = GD?

Astfel, in urma precizarilor structurale ce rezulta in urma analizei figurii 3.1 se pot scrie
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ecuatiile (3.9) corespunzatoare momentelor de giratie reduse la arborii I si II, suplimentar
fiind realizatd observatia cd momentul de giratie redus la arborele II este compus, la randul
sau, din momentul de giratie GDZHa corespunzator bratului port-satelit si celor N eZ+ roti-
satelit, respectiv GD?%,= GD%, ce reprezintd momentul de giratie corespunzator sarcinii
antrenate. Pe baza relatiei (3.9) poate fi determinat momentul de giratie redus la axul
servomotorului de actionare a lantului cinematic, dat de relatia (3.10).

i,N
3=0
GD%{Z',Z“)
e} @)
2
2 .
orf
2.0 - 201 -
G%IMM’HM GDsJMS)ns
Eerss
GD(Z: 20O GDZ __&l I
Motor 1 . Sarcina

Figura 3.1. Schema de calcul a momentului de giratie redus la arborele servomotorului pentru transmisii
planetare cu angrenaj exterior $i interior

GD?Z, =GD? +GD/}, +GD/, (3.10)

red

GDZ,,, =GD? +GDZ, +GD? +GDZ +GD? (3.11)

redtotal

Pentru stabilirea momentului de giratie total redus la axul servomotorului de actionare,
necesar calculului momentului dinamic si timpilor de rdspuns la accelerare si franare, relatia
(3.10) va fi completata cu influenta momentului de giratie al cuplajului GD% si al motorului
electric de antrenare GD?y, rezultand astfel relatia (3.11). Poate fi observat, in relatia (3.9),
faptul ca suma inertiillor corespunzitoare arborelui II este redusd cu valoarea patratului
raportului dintre turatia la iesire si cea de intrare, raport subunitar in cazul functionarii
transmisiei in regim de reductor.

Aceastd observatie aratd cd inertiile situate pe arborele de iesire au o influentd mai
redusd asupra momentului de giratic redus la arborele servomotorului. Cu toate acestea,
utilizarea de multiple transmisii planetare de acest tip legate in serie, duce totusi la o crestere a
inertiilor avand in mod evident consecinte asupra momentului de giratie total redus la arborele
servomotorului.
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3.5. Influenta elementelor componente asupra momentului de giratie redus la
arborele servomotorului pentru transmisii planetare previazute cu un numar
de trei roti centrale (transmisii planetare 3K)

In cazul transmisiei planetare cu trei roti centrale (1, 3, 4, din care 3 este roata fixa),
deoarece bratul port-satelit nu este atasat arborelui de intrare | sau arborelui de iesire |1, acesta
va fi considerat ca un arbore fictiv (notat 111) pentru care momentul de giratie este definit ca
suma dintre momentul de giratie a bratului port-satelit GD?%; si momentele de giratie
corespunzatoare celor NeZ, roti-satelit din componenta transmisiei planetare prezentate in
figura 3.4. Prin urmare, in cazul transmisiei planetare cu trei roti centrale sunt valabile
ecuatiile (3.15):

GD;} =GD;
2
GD2, =GD?-| s
e *\n, ) }=GD2 =GD}, +GD},
GD/}, =GD;
2
GDZ =GD +(N -GDZZ{n—H] (3.15)
nm

GD?2, =GD? +GD} +GD/,

red —
GD}, =GD;?, +GD +GD?

redtot

Arborele | al transmisiei planetare antreneazd in miscare de rotatie roata centrala 1,
avand doar aceasta inertie, iar arborele Il al transmisiei planetare antreneaza in miscare de
rotatie coroana dintatd 4 si sarcina transmisd, din acest punct de vedere fiind valabila
observatia realizata la transmisia planetara cu angrenaj exterior si interior.

GDEJMsms

Sarcina

MT-I:GDE

Figura 3.4. Schema de calcul a momentului de giratie redus la arborele servomotorului pentru transmisii
planetare cu trei roti centrale
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Influenta inertiei bratului port-satelit in cazul transmisie planetare cu trei roti centrale va
fi mai mica deoarece este redusa cu valoarea patratului raportului dintre turatia port-satelitului
si turatia arborelui de intrare I (pe care se regaseste pinionul solar z;).

3.7. Concluzii si recomandari privind imbunéititirea comportamentului
dinamic al transmisiilor planetare

In urma cercetirii teoretice efectuate asupra comportamentului dinamic al reductoarelor
planetare utilizate Tn actionarea lantului cinematic de pozitionare a robotilor industriali, pot fi
propuse o serie de recomanddri de ordin constructiv, in vederea imbunatatirii
comportamentului dinamic:

1. Momentul de giratie al servomotorului, dar si al cuplajului existent intre arborele
servomotorului si arborele de intrare al transmisiei planetare trebuie sd aibd valori
minime;

2. In constructia transmisiei planetare vor fi utilizate forme constructive de brate port-
satelit, avand N=3 sau, cel mult, N=4 roti-satelit (de la mai mult de N=4 roti-satelit, pe
langa dezavantajele de ordin dinamic apare riscul nerespectdrii conditiilor de montaj,
vecindtate si coaxialitate), care permit reducerea momentului de giratie propriu GD?,
cu influentd asupra momentului de giratie total redus la arborele servomotorului. Desi
din punct de vedere al minimizdrii momentului de giratie total redus la arborele
servomotorului este de preferat forma deschisd a bratului port-satelit, oferind in acelasi
timp si autocentrarea rotii solare, avand drept consecinta o mai buna repartitie a puterii
de intrare, adoptarea constructiva a unei forme inchise avand ca rezultat o mai buna
rigiditate torsionald, deoarece rezemarea arborelui de intrare rotii centrale pe doua
lagdre conduce la valori mai reduse ale reactiunilor;

3. Se recomanda utilizarea transmisiilor planetare cu raport mare de transmitere pe o
singura treaptd §i cu randament ridicat, astfel incat sd aibd loc o reducere a
momentului rezistent la arborele servomotorului;

4. Tinand cont de precizarile anterioare, rezulta ca o influentd mare asupra momentului
de giratie redus la arborele servomotorului o au momentele de giratie ale elementelor
situate pe arborele de intrare, momentele de giratie ale elementelor situate de pe
arborele de iesire, inclusiv momentul de giratie al sarcinii fiind reduse cu patratul
raportului dintre turatia la iesire si turatia la intrare, avand prin urmare o influenta mult
redusa. In urma acestei observatii, este posibila prin urmare existenta unui moment de
giratie mai mare al sarcinii.

5. Desi sarcina rezistentd este de cele mai multe ori variabila, studiul comportamentului
dinamic al reductoarelor planetare prin metoda abordata conduce la determinarea
precisd a timpului de raspuns. Aceastd posibilitate de aflare a timpului de raspuns a
unei axe comandate din structura robotilor industriali permite determinarea erorii
traiectoriei in cazul anumitor roboti industriali.
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CAPITOLUL 4
CERCETARI TEORETICE PRIVITOARE LA IMBUNATATIREA RIGIDITATII
TORSIONALE PENTRU REDUCTOARELE PLANETARE UTILIZATE TN
ACTIONAREA CUPLELOR CINEMATICE DE LA ROBOTII INDUSTRIALI

In vederea asigurarii unei precizii de pozitionare ridicate a lanturilor cinematice de
pozitionare de la robotii industriali se impune ca reductoarele planetare sa aiba un joc redus si
0 rigiditate torsionala mare, adicd deformatiile elementelor din structura mecanica sub
actiunea fortelor din angrenare sa fie cat mai reduse, ceea ce duce concomitent la reducerea
cursei moarte.

Acest lucru prezinta importanta si prin prisma faptului ca prezenta cursei moarte din
structura reductorului afecteaza stabilitatea lantului cinematic in ansamblul sdu, din acest
motiv fiind justificate cercetarile teoretice privitoare la minimizarea cursei moarte. Termenul
de cursa moartd, reprezinta suma jocurilor si deformatiilor elastice din structura transmisiei
planetare, raportatd la elementul final cuplat cu arborele de iesire, care reprezinta la modul
general, sarcina actionatd in miscare de rotatie.

Din definitia prezentata anterior rezulta ca sursele cursei moarte sunt: jocul dintre
flancurile rotilor dintate ce formeaza transmisia planetara, torsiunea in arborii transmisiei
planetare si deformatiile din lagare sub actiunea reactiunilor corespunzatoare fortelor din
angrenare.

Pentru transmisia planetara existentd intre servomotor §i sarcind, din punct de vedere
teoretic, are loc o demultiplicare a jocului de flanc, cu valoarea raportului de transmitere de la
punctul unde se regédseste jocul de flanc la iesirea din reductor. Aceste observatii conduc la
relatia (4.1) ce exprima legatura dintre cursa moartd CM, deformatia torsionald a arborelui &
si raportul de transmitere al transmisiei planetare i [144]:

cm=30 (4.)

Analiza relatiei (4.1) arata faptul ca influenta jocului de flanc al primelor rapoarte de
transmitere (corespunzdtoare angrendrii rotii centrale cuplate pe arborele de intrare cu rotile-
satelit) este micd, o influentd mai mare avand jocul de flanc de la arborele de iesire al
reductorului. Valorile acceptabile ale cursei moarte, in cazul robotilor industriali, depind in
general de marimea si aplicatia robotului industrial, dar si de precizia pentru care a fost
proiectat. Lanturile cinematice de pozitionare de la robotii industriali sunt caracterizate de
valori ale cursei moarte mai mici de 6+10 [min].

Prin urmare, micgsorarea cursei moarte a transmisiilor planetare poate fi obtinuta atat
prin alegerea adecvatd a modului de rezemare pe lagire a rotilor-satelit cat si prin alegerea
potrivitd a tipului de rulmenti.

Tn cadrul acestui capitol vor fi urmarite urmatoarele etape de lucru:

e Intocmirea schemei cinematice a transmisiei planetare si reprezentarea fortelor
rezultate in urma angrenarii rotilor dintate componente;
e Intocmirea schemelor de solicitare a arborilor de intrare si iesire, tinand seama in
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general de ramificatia puterii la intrare pe cele N e Z,sateliti ai reductorului planetar,
dar si de repartitia neuniforma a puterii pe rotile-satelit (exprimatd din punct de vedere
matematic prin intermediul unui coeficient K);

e Formularea unor concluzii si recomandari privind imbunatatirea rigiditatii torsionale si
reducerea cursei moarte, referitoare la transmisiile planetare utilizate la robotii
industriali.

4.1. Cercetari teoretice privitoare la imbunatatirea rigiditatii lagarelor
pentru transmisiile planetare 2K-H cu angrenaj exterior si interior

Schema cinematica a unei transmisii planetare pentru care pinionul solar (roata centrald)
1 reprezintd elementul motor, iar bratul port-satelit H este elementul receptor, este prezentata
impreuni cu fortele corespunzitoare in figura 4.1. In baza analizei figurii 4.1, rezulta faptul ca
asupra bratului port-satelit, actioneaza in mod simultan doua grupe de forte. Prima grupa de
forte rezulta in urma angrenarii pinionului solar 1 cu rotile-satelit 2(2’, 2°’), iar cea de-a doua
grupa de forte rezultd in urma angrenarii coroanei dintate 3 (ce reprezinta elementul fix) cu
rotile-satelit 2(2°, 2°’). Se mai remarca de asemenea faptul ca a doua grupa de forte are
punctul de aplicatie pozitionat diametral opus fatd de cel al primei grupe de forte. Asupra
arborelui rotii solare 1 (notat cu I) actioneaza de asemenea o grupd de forte, rezultatd din
angrenarea rotilor-satelit 2(2’, 2°”) cu pinionul solar 1, astfel rezultand un total de trei grupe
de forte. In ceea ce priveste grupele precizate, fortele din componenta acestora sunt egale ca
valoare si de sens contrar, conform principiului actiunii §i reactiunii, astfel ca, tinand seama
de notatiile realizate 1n figura 4.1 pot fi scrise relatiile matematice (4.2), in cazul utilizarii
rotilor dintate cu dinti drepti:
Fio=Fn Fo=Fuo
Fio=Frn Fop=Fi (4.2)

riz

Fr12” =F 2" Fl12“ =Ft2“l

In mod similar, pentru fortele radiale si tangentiale ce actioneazi asupra bratului port-
satelit H, sunt valabile egalitatile (4.3):

Fr32 =Fr2'3’ Ft32 :ths
Fr32‘ :Fr2'3' Ft32‘ :th's (4'3)
Fr32" :Fr2"3’ Ft32" :th"s

Stabilirea valorilor deformatiilor arborilor, respectiv deformatiile din lagare si influenta
modului de lagdruire asupra deformatiilor este conditionatd de cunoasterea valorilor
reactiunilor fortelor din angrenare H, (in plan orizontal) respectiv V, (in plan vertical) la care
le corespund cate o rezultantd R, in care indicele n=1+5. Pe baza acestei observatii rezulta
faptul ca atat reactiunile din lagare datorate fortelor din angrenare, cat si momentele
incovoietoare datorate fortelor se determind in doud plane. Necesitatea descompunerii acestor
forte si reactiunilor in doua plane notate H respectiv V, apare ca urmare a faptului ca fortele
tangentiale, respectiv radiale din angrenare, care solicita arborii rotilor si bratul port-satelit, nu
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sunt situate in acelasi plan, acestea fiind perpendiculare intre ele, dupd cum se cunoaste,
acestea reprezinta componentele fortei normale din angrenare. Prin urmare, notatiile efectuate
in figura 4.1 au urmatoarele semnificatii:

e Hj, Hy — reactiunile in plan orizontal din lagérele arborelui rotii centrale 1 (situate pe

arborele de intrare 1);

e V1,Vy — reactiunile in plan vertical din lagarele arborelui rotii centrale 1 (situate pe

arborele de intrare 1);

e Haj, Hy — reactiunile in plan orizontal din lagarele pe care sunt rezemate rotile-satelit 2,

2’ 51 2” (in figura 4.1 au fost reprezentate in situatia In care acestea sunt fixe pe bratul

port-satelit si lagaruite la extremitati);

e V3, V4 — reactiunile in plan orizontal din lagarele pe care sunt rezemate rotile-satelit 2,

2’ 51 2” (aceiasi observatie ca la reactiunile corespunzatoare in plan orizontal);

o Fi12, Frip, Frio— fortele radiale datorate angrenarii rotii centrale 1 cu rotile-satelit 2, 2°,

2",

o Fuy, Fuo, Fuo- — fortele tangentiale datorate angrenarii rotii centrale 1 cu rotile-satelit
2,2°,2°;
o Fi1, Fro1, Frp1 — fortele radiale datorate angrenarii rotilor-satelit 2, 2” si 2°” cu roata

centrala 1;

o Fii, Fi1, Fro1 — fortele tangentiale datorate angrenarii rotilor-satelit 2, 2° s1 2°” cu

roata centrala 1;

o Fi32, Frapr, Frap» — fortele radiale datorate angrenarii coroanei dintate 3 cu rotile-satelit
2,27s127;
o Fis2, Fior, Fi3o» — fortele tangentiale datorate angrendrii coroanei dintate 3 cu rotile-

satelit 2,2’ s1 2.

In ceea ce priveste calculul fortelor tangentiale Fty(» 21 rezultate din angrenarea rotilor-
satelit 2, 2’ si 2°” cu pinionul solar 1, va fi utilizata relatia (4.4) cunoscand momentul de
torsiune la intrare My si diametrul de divizare D; al pinionului solar 1. Tinand seama de
egalitatile (4.2) si (4.3) precum si de existenta celor NeZ, roti-satelit iIn componenta
transmisiei planetare, rezulta ca Ftyo: 2)1=Ftio@: 27):

2M
Ft2(2',2")1 = D—It\ll = Ftl(2',2”)l (4-4)
1

Fortele radiale din angrenare Fro- )1 vor fi date in mod corespunzitor de catre relatia
(4.5) In care, a reprezinta unghiul de angrenare, iar ¢ reprezinta unghiul de frecare:

2M
Fr2(2',2")1 = Ft2(2‘,2")1tg (a + (0) = D—;\lltg (a + (0) = Fr1(2‘,2“)1 (4.5)

) -

La intocmirea schemelor de forte care solicitad arborii | si |l reprezentati in figura 4.1 se
va tine seama de particularitatea specificd transmisiilor planetare datd de ramificatia
transmiterii miscarii ca urmare a existentei unui numar NeZ, de roti-satelit identice.
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Figura 4.1. Modelul fizic al repartitiei fortelor in angrenare pentru transmisii planetare 2K-H cu angrenaj exterior si interior



In aceastd situatie asupra arborilor vor actiona rezultantele celor trei grupe de forte
radiale si tangentiale precizate anterior. Astfel, arborele I va fi solicitat de catre rezultanta
fortelor radiale Fyp1, Fror1, Fro1 respectiv rezultanta fortelor tangentiale Fi1, Fr1, Fioa.

In cazul utilizarii rotilor dintate cu dinti inclinati apare si componenta axiali F, a
fortelor din angrenare:

F,=F 1958 (4.6)

Forta axiala F; are valoarea dependenta de unghiul de inclinare a dintilor, f si solicita
axial lagarele portsatelitului cat si pe cele ale axului satelitului si ale arborelui de iesire al
reductorului.

Deoarece sensul fortelor axiale este opus, vor apare deformatii axiale ce sunt convertite
in deformatii torsionale cu ajutorul unghiului de inclinare a dintilor f. Cu cét unghiul S este
mai mare, cu atat componenta F, va fi mai mare, atragand si deformatii axiale 4 ale lagarelor
care apoi sunt convertite in deformatii torsionale J:

o=A-198 4.7)

Tn cazul port-satelitului, datorita coeficientului K de neuniformitate a distribuirii putere
pe cei N sateliti, apare ca cele N componente F, care actioneaza asupra lagarului sa fie
diferite. In acest caz, apare si o ,rotatie” a port-satelitului, influentdnd paralelismul axelor
angrenajului, ce conduce la o defectare a angrenarii ce influenteaza negativ randamentul,
nivelul vibratoriu si acustic al reductorului planetar. Din acest motiv este necesar de a utiliza
lagare ale port-satelitului cu o rigiditate crescuta. Remarca privind utilizarea rotilor dintate cu
dinti Inclinati este valabild si pentru celelalte tipuri de reductoare planetare.

Prin urmare, arborele rotii centrale 1 este solicitat din trei puncte echidistante, practic
este in echilibru, avand reactiunile egale cu zero. O solicitare a arborelui | apare doar din
dezechilibrul repartitiei (K) pe cei trei sateliti. Si acest lucru poate fi pus in evidentd, deoarece
acest dezechilibru solicita lagarele a caror deformatie duce la cresterea jocului dintre
flancurile angrenajului, iar apoi o gasim in valoarea rigiditdtii torsionale totale ca o
componentd demultiplicatda cu valoarea raportului de transmitere. Arborele satelitului 2 are
doua componente privind deformarea lagarului sau: o deformare rezultata in urma solicitarilor
fortelor din angrenare, deformatie ce duce la cresterea jocului intre flancurile angrenarii iar
apoi se regaseste in valoarea rigiditatii totale ca o componenta, demultiplicata cu raportul

Figura 4.2. Influenta momentului de torsiune M a bratului port-satelit
asupra deformatiei lagarelor rotilor-satelit
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de transmitere (aferent) precum si o deformare rezultatd in urma momentului de torsiune al
bratului port-satelit.

Asa cum se poate observa din analiza figurii 4.2, momentul M este convertit in forta F
care solicitd lagarele bratului port-satelit, provocand deformatie de incovoiere si care se
regaseste in valoarea rigiditatii torsionale la arborele de iesire, ca o componentd,
demultiplicata cu valoarea raportului de transmitere aferent.

Arborele de iesire II este supus dezechilibrului prin repartitia K pe cei trei sateliti. Tot
arborele II este solicitat i cu o fortd exterioara (notatd cu F in figura 4.1) ce reprezinta o
caracteristica a fiecarui reductor planetar. Astfel pentru reductoarele planetare produse de
firma Angred, forta exterioara F are valori cuprinse intre 400+7600 [daN]. Astfel deformatiile
arborelui II se regdsesc in cresterea jocului Intre flancurile angrendrii iar apoi in valoarea
rigiditatii care nu este demultiplicatd cu valoarea raportului de transmitere. De aceea,
lagaruirea arborelui II trebuie sa fie ridicata.

Deformatia de contact punctual Jrp1, in cazul in care, in schema cinematica a
transmisiilor planetare se utilizeazd rulmenti radiali cu bile pe un singur rand este data de
relatia (4.8)[67, 68]:

} Q2
O =4,3617-10 8. __<maxn_ (4.8)

DY? cosa,

Deformatia de contact liniar J, corespunzatoare utilizarii in schema cinematicd a
rulmentilor radiali-axiali cu role cilindrice este reprezentata de relatia (4.9) [67, 68]:

0.9
5 =46195.10°° . Jmn (4.9)
' L°% cosa

n care Qmaxn reprezinta sarcina maxima de interactiune dintre doud corpuri de rulare aflate in
contact, calculata pentru fiecare reactiune in parte, determinata ce ajutorul relatiei (4.10), unde
Z reprezintd numiarul corpurilor de rulare, iar a reprezintid unghiul de contact. In cadrul
relatiilor (4.8) respectiv (4.9), Dy reprezinta diametrul corpului de rostogolire (in cazul
rulmentilor radiali cu bile) iar L reprezintd lungimea corpului de rostogolire (in cazul
rulmentilor radiali cu role) [68].

5R

Quaxn = 5—— (4.10)
Zcosa

In ceea ce priveste rigiditatea rulmentilor ce alcatuiesc transmisia planetard, aceasta a
fost considerata de asemenea in cazul sarcinilor radiale, fiind data de relatiile (4.11) si (4.12).
Relatia (4.11) ofera valoarea rigiditatii Ky, in cazul cand transmisia planetard prezentata
utilizeaza rulmentilor radiali cu bile, iar relatia (4.12) da valoarea rigiditatii Ky in situatia cand
sunt utilizati In constructia transmisiei planetare rulmenti radiali cu role [68].

K, =32933-10* -Z - D;/* cos®'? a5, '? (4.11)
K, =31422-10" - Z - L°® cos*** a5 (4.12)
rl r
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Analiza relatiilor (4.11) si (4.12) scoate in evidenta legatura matematica existenta intre
rigiditate si deformatiile din rulmentii transmisiei planetare, determinate cu ajutorul relatiilor
(4.8) respectiv (4.9). Din aceasta legatura matematica rezultd cd asigurarea unei precizii §i
rigiditati crescute In functionarea transmisiei planetare utilizate in actionarea robotilor
industriali este conditionatd de montarea rulmentilor fara joc si de existenta unor forte
suplimentare rezultate in urma pretensionarii, pe langa cele ce rezultd in urma angrenarii
rotilor centrale si rotilor-satelit din componenta transmisiei planetare.

Curbele de variatie ale deformatiei lagarelor in raport cu valoarea reactiunii totale,
respectiv curba de variatie a rigiditatii lagarelor transmisiei planetare in raport cu valoarea
deformatiei sunt date in figurile 4.3 respectiv 4.4, in cazul utilizérii rulmentilor cu bile si cu
role. Analiza acestor diagrame arata faptul cd in cazul rulmentilor cu bile, la sarcini mici
aplicate pe rulment, deformatiile sunt mari, pentru ca mai apoi, aceastd dependentd sd se
modifice Tn mod sensibil.

Rezulta deci, faptul ca, este de preferat ca deformatiile lagarelor sa fie mici, fiind deci
necesard aplicarea unei forte de prestrangere (pretensionare) initiald care sa evite functionarea
rulmentilor transmisiei planetare in zona deformatiilor mari. Sarcinile ulterioare aplicate
rulmentilor pretensionati conduc la deformatii mai mici si la o rigiditate crescuta a acestora.

w10’
—#— Deformatiile rulmentilor cu bile | ..

25

g T T | MRARSRIRAN T . T
:-{ —#— Rigiditatea rulmentilor radiali-axiali cu bile

—F+— Deformatiile rulmentilar cu role

—F— Rigiditatea rulmentilor radiali-axiali cu role
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Figura 4.3. Diagrama deformatie-sarcind in cazul Figura 4.4. Diagrama rigiditate-deformatie in cazul
utilizarii rulmentilor cu bile si cu role in schema utilizarii rulmentilor cu bile si cu role in schema
cinematica a transmisiei planetare cinematica a transmisiei planetare

Rezultatele aratd faptul ca valori reduse ale reactiunilor sunt obtinute in cazul in care
rotile-satelit sunt rezemate la capete, in timp ce in situatia in care rotile-satelit sunt libere la
extremitdti, se obtin valori ale reactiunilor mai mari, egale chiar cu diferenta dintre
rezultantele grupelor corespunzatoare de forte radiale si tangentiale. Cu toate acestea, a doua
solutie de lagaruire are un pret de cost mai scdzut. Cu toate acestea, in ambele situatii este de
preferat aducerea valorii coeficientului K cat mai aproape de valoarea teoretica, deoarece, desi
se obtin valori mai mari ale reactiunilor, acestea vor fi echilibrate, reducand in acelasi timp
valorile deformatiilor i crescand rigiditatea in lagire. O altd posibilitate de a obtine o
echilibrare a fortelor constd intr-o executie de clasd de precizie corespunzatoare a rotilor
dintate, avand de asemenea consecinte favorabile asupra randamentului transmisiei planetare.

Aceste observatii sunt confirmate si de catre diagrama deformatie-sarcind pentru
rulmentii cu bile si cu role prezentatd in figura 4.3 respectiv diagrama rigiditate-deformatie
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pentru aceleasi tipuri de rulmenti indicata in figura 4.4. Obtinerea unei rigiditati crescute
respectiv a unor deformatii de valori mai reduse in cazul rulmentilor cu role poate fi pusa
tocmai pe seama contactului liniar.

O serie de variante de rezemare ale rotilor-satelit sunt prezentate Tn acest sens n figura
4.5. Varianta a corespunde situatiei in care rotile-satelit sunt montate pe un brat port-satelit
avand forma inchisa, fiind lagaruite in acelasi timp pe acesta, rulmentii fiind asigurati cu
ajutorul unor inele. Varianta b corespunde situatiei cand rotile-satelit sunt de asemenea libere
pe arbore, fiind montate insa pe un brat port-satelit avand forma deschisa, iar rulmentii sunt
pozitionati la o distantd cu ajutorul unui distantier, in scopul reducerii jocului din rulmenti.
Varianta ¢ este corespunzatoare situatiei utilizarii rulmentilor cu ace, care, avand contact
liniar prezintd o rigiditate mai bund, avand in acelasi timp un gabarit redus. Varianta d
materializeaza situatia cand rotile-satelit sunt lagaruite la extremitati iar varianta € ilustreaza
posibilitatea montdrii cu prestrangere a rulmentilor.
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Figura 4.5. Variante de montaj a rotilor-satelit pe lagare cu rulmenti [22, 48]

Analiza acestor variante de montaj arata faptul ca in cadrul variantelor a, b, c, e, s-au
utilizat rulmenti avand corpuri de rulare dispuse pe mai multe randuri. In acelasi timp, aceste
solutii de montare a rotilor-satelit asigurd o reducere a jocului, intrucat se utilizeaza
prestrangerea, n acest sens, in cadrul variantei e fiind intrebuintati rulmenti cu role, dispuse in
X. Aceasta este aplicabila atat rotilor-satelit duble cét si rotilor-satelit simple si permite
utilizarea de rulmenti avand corpuri de rulare pe un singur rand, datoritd reactiunilor mai mici
care incarcd rulmentii. In vederea cresterii rigiditatii poate fi de asemenea utili cresterea
numadrului de lagdre din componenta transmisiilor planetare, Insa trebuie avut in vedere faptul
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cd numdrul de lagdre influenteazd randamentul lagdrelor transmisiei planetare (si deci
pierderile de putere din lagédre), ce reprezintd, dupa cum este cunoscut o componentd a
randamentului total 7 corespunzator mecanismului echivalent cu axe fixe.

Avand in vedere faptul ca in cadrul variantei C, existenta coliviei superioare aflate in
contact cu roata-satelit si existenta coliviei inferioare aflate In contact cu arborele pe care este
rezemata roata-satelit duce la o crestere a gabaritului, rezulta posibilitatea reducerii acestuia in
urma elaborarii solutiei constructive de rezemare a rotilor-satelit prezentata in figura 4.6.

Astfel si in acest caz sunt Intrebuintate doua randuri de corpuri de rulare caracterizate
prin contact liniar (role) care sunt mentinute la aceiasi distanta cu ajutorul distantierului 1. In
scopul preludrii sarcinilor axiale, se prevad lagarele axiale notate 2 si 3, lagarul axial 2 fiind
executat din otel tratat, iar lagarul axial 3 este executat dintr-un aliaj CuSn.

1 2 3

Figura 4.6. Solutie de imbunatitire a variantei ¢ din figura 4.5

Poate fi remarcat faptul ca rolele se afla intr-un contact direct cu arborele rotii-satelit
respectiv roata-satelit, prin eliminarea celor doua colivii. Cu toate acestea, solutia se preteaza
preluarii fortelor axiale, in cazul utilizarii danturii cu dinti inclinati. Aceasta solutie permite o
minimizare semnificativa a gabaritului intregii transmisii planetare.

4.5. Concluzii si recomandiri privind imbunititirea rigiditatii torsionale ale
reductoarelor planetare utilizate in constructia robotilor industrialii

In urma cercetirilor teoretice efectuate cu privire la influenta fortelor din angrenare

asupra deformatiilor si rigiditétilor din lagare au rezultat urmatoarele:

1. Influenta fortelor din angrenare asupra reactiunilor din lagare si implicit asupra
deformatiilor si rigiditatii rulmentilor este intr-o stransd legdturd cu schema
cinematicd a transmisiei, dar si cu modul de rezemare a rotilor-satelit pe lagare.
Pentru toate transmisiile studiate s-a avut in vedere faptul ca puterea de la intrare
este ramificatd printr-un numdr de N roti-satelit identice. Din aceastd ultima
observatie rezultd recomandarea pozitionarii pe cat posibil echidistanta a rotilor-
satelit, in vederea obtinerii unei bune echilibrari. Desi studiile realizate in cadrul
acestui capitol au considerat pentru fiecare transmisie planetara cate N=3 roti-satelit
(deci 6 roti-satelit in cazul transmisiei cu angrenaj exterior, aceasta avand sateliti
dubli), marirea numarului de sateliti (avand insd in vedere conditiile de montaj,
vecindtate, coaxialitate) ar duce la obtinerea de rezultante ale fortelor din angrenare
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de valori mai mici, permitdnd in consecintd reducerea dimensiunilor si implicit a
gabaritului transmisiei planetare, Tn cadrul etapei de dimensionare;

Din perspectiva obtinerii unor reactiuni de valori reduse ce au ca efect obtinerea
unor deformatii reduse in rulmenti, se recomanda adoptarea solutiei de rezemare la
extremitati a rotilor-satelit, iar din perspectiva reducerii pretului de cost, se
recomanda pe de alta parte adoptarea solutiei constructive in care rotile-satelit sunt
libere sa se roteasca pe arbore. In acest caz se va avea insd in vedere dimensionarea
corespunzdtoare a rulmentilor, in vederea compensarii deformatiilor, avand in
vedere faptul ca se obtin 1n acest caz reactiuni de valori mai mari.

Asa cum rezultd din cadrul studiului si din cele prezentate, deformatiile din rulmenti
si rigiditatea acestora este influentatd si de contactul dintre corpurile de rulare. Din
acest punct de vedere se recomandd proiectantilor constructori de reductoare
planetare pentru roboti industriali folosirea cu predilectic a rulmentilor cu role,
datorita rigiditatii lor crescute in detrimentul celor cu bile.

Pentru cresterea rigiditatii torsionale, pe langa tipul de lagaruire stabilit, pentru
fiecare element mobil constitutiv al reductorului planetar, se are in vedere si
dimensionarea ,,pe masurd” a elementelor componente care sunt supuse acelorasi
forte ca si lagdrele lor. Deformatiile elastice ale elementelor constitutive sunt
insumate cu cele ale lagarelor si participa direct la obtinerea rigiditatii torsionale.
Din punct de vedere a uniformizarii sarcinilor transmise pe rotile-satelit si deci in
vederea aducerii coeficientului K la o valoare cat mai apropiatd de cea teoretica, se
recomanda alegerea unei clase de precizie optime pentru bratul port-satelit si rotile-
satelit. Cu toate cd in cazul in care coeficientul K nu reflecta o repartitie uniforma,
au rezultat valori mai mici ale reactiunilor fortelor din angrenare, acestea se
datoreaza tocmai acestor neuniformitati si au ca efect dezechilibre in ceea ce
priveste repartitia fortelor ce incarca elementele componente ale transmisiei
planetare.

O solutie de reducere a dezechilibrelor bratului port-satelit ar fi autocentrarea
realizatd chiar dupa elementul fix in cazul transmisiei planetare. Aceasta presupune
insd existenta unui sistem de centrare static determinat, adica prezenta a minim trei
puncte de sprijin, materializate prin rotile-satelit ce formeaza transmisia planetara,
nefiind posibild autocentrarea in cazul a mai putin de trei roti-satelit. Totusi, in cazul
robotilor industriali turatia de intrare in reductor este cea a motorului de antrenare
care este cuprinsd intre 3000+10000 [rot/min] ceea ce impune ca toate elementele
aflate in migcare de rotatie, mai ales cele din treapta I, sa fie 1dgaruite. Din aceasta
cauza, elementul port-satelit din structura reductoarelor planetare, destinate robotilor
industriali, trebuie sa fie lagdruit §i nu lasat liber pentru autocentrare. Aceastd
recomandare asigurd obtinerea unor comportdri dinamice bune (sub aspect
vibratoriu) a reductorului planetar.

Avand in atentie valoarea maxima a turatiei motoarelor de antrenare (3000+10000
[rot/min]) cat si valoarea maxima a turatiei cuplelor de rotatie (20~100 [rot/min] )
de la robotii industriali, rezulta un raport de transmitere a reductoarelor planetare
cuprins Intre 40 si 100. Obtinerea valorii raportului de transmitere in acest caz, se
poate face cu reductoare planetare cu douad trepte. Abordarea si comportarea celor
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10.

doud trepte este relativ diferitd deoarece prima treapta este supusa turatiilor mari,
momentelor de torsiune §i incovoiere relativ mici, iar treapta a doua este supusa
momentelor mari si turatiilor reduse. Prin urmare, toate elementele cercetate in acest
capitol, aflate in prima treapta, cu referire la rigiditatea torsionald, vor fi
demultiplicate cu valoarea raportului de transmitere ale primei trepte (i=8+13).
Acest aspect face ca abordarea fenomenelor supuse atentiei cu privire la rigiditatea
torsionald sa aiba o buna corelare cu randamentul reductorului, clasa de precizie a
pieselor constitutive primei trepte, comportament vibratoriu, etc., in sensul ca
rigiditatea torsionala cumulata a primei trepte va fi redusa de aproximativ 10 ori.

O etapd deosebitd trebuie acordatd arborelui de iesire al reductorului planetar,
deoarece deformatiile elastice cauzate de fortele din exterior cat si din interior si ale
caror valori se regasesc integral in parametrii finali ai reductorului. Din acest punct
de vedere, lagaruirea arborelui de iesire trebuie sa aibd o buna rigiditate cat si o
dimensionare ,pe masurda” a diametrului. De asemenea ultima angrenare ce
antreneaza arborele de iesire trebuie sd aiba un joc intre flancuri minimizat ceea ce
presupune aplicarea unui sistem cu posibilitatea reglarii jocului, sau prin cresterea
clasei de precizie a ultimelor elemente pentru a reduce jocul dintre flancurile dintilor
ultimului angrena;j.

In scopul cresterii rigiditatii torsionale, majoritatea constructorilor de reductoare
planetare destinate robotilor industriali asigura conectarea reductorului la elementul
mobil al cuplei prin solutii constructive care sa elimine orice sursd de joc. Astfel,
din structura constructivd a arborelui de iesire al reductorului planetar sa fie
prevazut posibilitatea cuplarii tip ,,brdtard” sau prin cuplarea cu pene tronconice
(este exclus cuplare prin pene paralele care sunt purtatoare de joc).

Calitatea unui reductor planetar pentru robotii industriali depinde de destinatia si
performantele cerute de procesul tehnologic. Varietatea aplicatiilor robotilor
industriali este foarte mare si la fel de mare este si variatia preciziei de pozitionare
care se cere. Avand in atentie acest aspect, rezultd ca si performantele reductoarelor
planetare folosite vor fi diferite. Astfel in cazul robotilor industriali, unde pe langa
precizie de pozitionare se cere si 0 eroare a traiectoriei , cazul robotilor de control,
atunci rigiditatea torsionald a reductorului planetar este determinata. Totodata in
aceasta analiza trebuie avut in vedere si tipul fortelor rezistente daca sunt constante
pe parcursul procesului sau sunt variabile (pulsatorii) caz in care rigiditatea
torsionald trebuie crescuta.
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CAPITOLUL 5
CERCETARI PRIVIND MINIMIZAREA JOCULUI DIN ANGRENARE LA
REDUCTOARELE PLANETARE UTILIZATE iN ACTIONAREA ROBOTILOR
INDUSTRIALI

Asa cum a fost precizat in cadrul capitolului anterior, in componenta cursei moarte intrad
atat deformatiile rezultate Tn urma fortelor ce se datoreaza angrenarii rotilor componente ale
transmisiei planetare, cat si jocurile existenta intre flancurile dintilor rotilor dintate ce
alcdtuiesc transmisia planetard, suma acestor doud componente fiind raportata la elementul
final dat de bratul robotic.

Efectul cursei moarte asupra preciziei de pozitionare a robotului depinde si de
amplasarea transmisiei planetare in cadrul lantului cinematic de pozitionare in ansamblul sau,
cu buclele de viteza si pozitie, prezentat in figura 5.1. Ambele bucle se inchid cu ajutorul a
doua traductoare si anume traductorul de vitezd TV, Tn cazul buclei de viteza, respectiv
traductorului de pozitie TP in cadrul buclei de pozitie. Elementul notat C; reprezintd
comparatorul, iar convertizorul de frecventa are rolul unui amplificator de putere, semnalul ce
provine de la acesta fiind transmis motorului electric ce antreneaza in miscare de rotatie
elementul motor al transmisiei planetare, elementul receptor fiind cuplat cu bratul robotic.
Figura 5.1 aratd de asemenea doud variante de amplasare a transmisiei planetare in structura
buclei, astfel ca in cadrul figurii 5.1a transmisia planetard este amplasata in interiorul buclei
de pozitie, traductorul de pozitie fiind situat pe arborele de iesire al transmisiei planetare, iar
in cadrul variantei prezentate in figura 5.1b, transmisia planetara este situata in afara buclei de
pozitie si in consecintd traductorul de viteza si traductorul de pozitie sunt amplasate pe
arborele de intrare al transmisiei planetare. Tn cadrul ambelor comparatoare notate C; si Cs,
semnalul reactiei inverse este trimis in acestea, unde are loc realizarea unei diferente cu
semnalul de intrare, care va fi in continuare amplificata si transmisd cdtre motorul electric ce
antreneaza in miscare de rotatie arborele de intrare al transmisiei planetare [144, 145].

Cunoasterea amplasarii transmisiei planetare in cadrul buclelor este importantd deoarece
oferd o serie de informatii privind influenta jocului si a rigiditatii transmisiei planetare,
studiate in cadrul capitolului anterior, asupra lantului cinematic in ansamblul sau. Astfel, in
cazul in care transmisia planetard este inclusd in bucla de pozitie, va avea loc o compensare a
jocului, in timp ce in situatia cand transmisia planetard nu se regdseste in cadrul buclei de
pozitie, nu mai are loc aceastd compensare electronicd a jocului §i prin urmare este necesara
adoptarea unor solutii constructive de preluare mecanicd a jocului, in cadrul transmisiei
planetare, in acest sens existand o preluare a jocului fie rigida, fie elastica [144].

Varianta de compensare rigida a jocului in cadrul transmisiilor planetare utilizate in
bucla inchisa nu poate duce la o eliminare completa a jocului, datoritd erorilor de executie a
rotilor centrale si rotilor-satelit din componenta transmisiei planetare, prin urmare se poate
spune ca aceasta varianta de preluare a jocului doar minimizeaza jocul la arborele de iesire. Pe
de alta parte, varianta de compensare elasticd elimina in totalitate jocul, nsa afecteaza
randamentul transmisiei planetare, marind pierderile de putere prin frecare [144].

Intrucat, asa cum s-a precizat in cadrul capitolului dedicat studiului vitezelor periferice,
este important ca transmisiile planetare utilizate 1n constructia robotilor industriali sa
functioneze fara zgomot si vibratii mari, iar in acelasi timp, conform capitolului anterior, este
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Figura 5.1. Variante ale lantului cinematic de pozitionare de la robotii industriali: a — transmisia planetara este inclusa in bucla de pozitie (masurare directa),
b — transmisia planetard nu este inclusa in bucla de pozitie (masurare indirectd) [144, 145]




important sd aiba o rigiditate torsionala ridicatd, rezistand la solicitarile ce apar in timpul
angrendrii si un joc redus. In acest caz faptul ca, in utilizarea solutiilor de preluare rigida a
jocului, acesta poate fi minimizat prin executia rotilor dintate intr-o clasa superioara de
precizie, rezulta faptul ca precizia rotilor centrale, rotilor-satelit si bratului port-satelit (avand
in vedere faptul ca si acestea executa o miscare de rotatie in cadrul transmisiei planetare) din
componenta transmisiilor planetare este definita de trei criterii de baza [67]:

o Criteriul de precizie cinematica, ce stabileste eroarea maxima a unghiului de rotire a
rotilor centrale, rotilor-satelit si bratului port-satelit, ce se verifica la o rotatie completa a
acestora;

e Criteriul de functionare lina a rotilor centrale, rotilor-satelit si bratului port-satelit din
componenta transmisiei planetare, care stabileste valorile componentelor erorii maxime
a unghiului de rotire a rotilor centrale, rotilor-satelit si bratului port-satelit, care se
repetd de mai multe ori in timpul unei rotatii complete a acestor elemente;

e Criteriul privind contactul Intre dintii rotilor centrale si rotilor-satelit din componenta
transmisiei planetare, care stabileste precizia de executie a flancurilor dintilor acestora si
erorile de directie si pozitie, prin raportul in procente dintre dimensiunile petei de
contact si dimensiunile superafetei active a flancurilor;

Jocul dintre flancurile rotilor centrale si rotilor-satelit, notat Tn general prin J este
definit, ca fiind jocul dintre dintii rotilor conjugate din angrenajul format din roata centrala si
roata-satelit, in cazul transmisiilor planetare, care asigurd o rotatie liberd a uneia din rotile
dintate atunci cand cealaltd este fixd. Masurarea acestuia (sau in cazul de fatd determinarea
teoretica a acestuia in functie de jocul unghiular) va fi efectuatd intr-o sectiune
perpendiculard, pe un plan tangent la cilindrul de baza al rotilor centrale sau rotilor-satelit.

In contextul cercetirii jocului dintre flancurile dintilor rotilor dintate, in afara conditiilor
ce trebuiesc indeplinite de catre rotile dintate, un rol major revine si pieselor conjugate din
structura reductorului planetar.

Astfel, la orice tip de angrenare, distanta dintre axe influenteaza direct jocul dintre
flancurile dintilor. Valoarea campului de tolerantd a distantei dintre axe trebuie micsorata,
pentru care se impune cresterea clasei de precizie pentru aceastd dimensiune. Mai mult la
productia de serie se pot face sortdri privind grupe ale cdmpului de toleranta a distantei intre
axe ce urmeaza a impune realizarea angrenajului prin sortarea rotilor dintate din punct de
vedere a lungimii cotei peste dinti.

In cadrul acestui capitol vor fi abordate cele patru tipuri de transmisii planetare
cercetate, in vederea stabilirii influentei variantelor constructive asupra jocului unghiular la
arborele de iesire. In acest sens vor fi urmarite urmatoarele etape de lucru:

¢ Intocmirea unor scheme de repartitie a jocurilor unghiulare (pentru arborele de intrare si
iesire) si a jocurilor dintre flancurile rotilor centrale si rotilor-satelit pentru fiecare
transmisie planetara in parte;

e Exprimarea matematicad a legaturilor existente intre jocul unghiular la arborele de iesire
si jocul la arborele de intrare, prin intermediul rapoartelor de transmitere §i respectiv a
jocului dintre flancuri in functie de jocul unghiular, avand cunoscute de asemenea razele
de divizare a rotilor dintate si rotilor-satelit ce alcdtuiesc transmisia planetara.
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5.1.Cercetiri teoretice privind jocul din angrenare pentru transmisiile
planetare 2K-H cu angrenaj exterior si interior

Repartitia jocurilor unghiulare si a jocurilor dintre flancurile rotilor centrale si rotilor-
satelit din angrenare in cazul acestei transmisii planetare, este prezentata in cadrul figurii 5.1,
in cele ce urmeaza fiind explicate notatiile realizate in cadrul acestei figuri, in scopul unei mai
bune intelegeri a acesteia:

e y1 —jocul unghiular corespunzator arborelui rotii centrale 1;

® y» 22— jocul unghiular corespunzator arborilor rotilor-satelit (in cazul in care acestea
sunt fixe si lagaruite la extremitati) sau jocul unghiular al rotilor-satelit propriu-zise, in
cazul 1n care acestea sunt libere pe arbore si rezemate pe lagare;

e yy — jocul unghiular care corespunde arborelui de iesire, care dupa cum s-a precizat

anterior, la aceasta transmisie este cuplat cu bratul port-satelit H;

e Jiy,2° 2 — jocul dintre flancuri rezultat in urma angrenarii rotii centrale 1 cu rotile-satelit
2,2°,2°";
e Jy,2 273 — jocul dintre flancuri ce rezulta in urma angrenarii rotilor-satelit 2,2°,2°" cu

roata centrald (coroana dintatd) 3.

e Ri, Ry 2, Rs —razele de divizare ale rotii centrale 1, rotilor-satelit 2,2°,2°” si coroanei

dintate 3.

Avand cunoscute rapoartele de transmitere specifice acestei transmisii planetare, in
urma aplicarii metodei insumarii in cadrul studiului vitezelor periferice, rezulta relatiile (5.1)

si(5.2):
Z
v -2
Vo) =7 = Vapzy = —ZZ (5.1)
ho 1+=2
Zy
Vo =it =y, = 52)
I1H 1+ 273
Z

O analiza asupra relatiilor (5.1) respectiv (5.2) arata faptul ca valoarea jocului unghiular
este demultiplicatd cu valoarea raportului de transmitere corespunzator, in mod evident, atat
timp cat acesta este subunitar, prin urmare, pe masurd ce are loc cresterea raportului de
transmitere, va avea loc o scidere corespunzdtoare a jocului unghiular, exprimat de regula,
asa cum s-a observat in cadrul capitolului 1, in minute unghiulare.

Din triunghiurile dreptunghice avand drept catete razele de divizare ale rotilor dintate si
jocurile dintre flancuri, rezulta legatura matematica intre jocurile dintre flancuri si jocurile
unghiulare, conform relatiilor (5.3) respectiv (5.4).

In cadrul relatiilor (5.4), egalitatea teoretici a jocurilor dintre flancuri rezultate din
angrenarea rotilor-satelit cu roata centrala 3 se obtine cand razele de rostogolire ale rotilor-
satelit sunt egale, acesta fiind de altfel cazul teoretic in care are loc o repartitie uniforma a
puterii la intrare pe rotile-satelit.
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Figura 5.1. Distributia jocurilor unghiulare si jocurilor dintre flancuri pentru transmisia planetard cu angrenaj
exterior §i interior
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O analizd efectuatd asupra relatiilor aratd cd jocul unghiular si implicit jocul dintre
flancuri poate fi redus prin marirea diametrului de divizare si implicit a razei de divizare a
rotilor-satelit, marime ce apare in relatiile (5.3) si (5.4). Aceasta observatie este echivalenta cu
cea a maririi raportului de transmitere a transmisiei planetare in general, deoarece rotile-satelit
avand diametrul de divizare mai mare, in scopul mentinerii distantei dintre axe, si deci a
conditiei de coaxialitate, roata centralda 1 va avea diametrul de divizare mai mic, ducand la
cresterea raportului de transmitere.

Asa cum s-a ardtat insa anterior, din considerente de gabarit, aceastd transmisie
planetara nu poate depasi i=10 pe o singura treaptd de reducere, din acest motiv fiind necesara
si abordarea celorlalte tipuri de transmisii planetare.

Tn cadrul acestui studiu, s-a considerat faptul ci jocurile de flanc ale celor N roti-satelit
sunt aceleasi, Insd in cazul variatiei marimii diametrului de divizare al acestora, acestea vor
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varia 1n consecintd. Avand in vedere, conform, metodei insumarii (regulii lui Swamp) aplicate
in cazul acestei transmisii planetare, faptul ca:

bz = 22y a4 (5.5)

Rezulta ca jocul unghiular corespunzator bratului port-satelit yy mai poate fi scris si in
functie de jocul unghiular al rotilor-satelit y»-2) pe baza raportului de transmitere iz-2y4
conform relatiilor (5.6):

_ v
Voo = I—
12(2'2")
T Voam (5'6)
W P Y T
I2(2'2")H 1-=3
Z,

Asa cum se poate observa din relatiile (5.6), valoarea jocului la iesire este influentatd de
catre valoarea jocului unghiular si implicit a jocului dintre flancurile corespunzétoare rotilor-
satelit. Ca urmare, este necesara acordarea unei importante privitoare la precizia executiei
acestora si a bratului port-satelit.

In baza analizei facute privind sursele jocului reductorului planetar 2K-H cu angrenaj
exterior §i interior, se poate stabili jocul unghiular total Y1 pe baza relatiei (5.7):

Wir =¥y by TV 'i2(2',2")H Yy (5.7)

Se fac Inlocuirile si rezulta relatia (5.8):

z z
YVar =V1 '[1+Z_3j+l/’2(2',2") '(1_2_3}"‘/44 (5.8)
2

1

Analiza relatiilor (5.7) si (5.8) arata faptul ca valoarea jocului unghiular total la arborele
de iesire Py este influentata de valoarea jocului unghiular al rotii centrale ¥; de valoarea
jocului unghiular corespunzator rotilor satelit ¥, >+, precum si de valoarea jocului unghiular
¥4 corespunzator bratului port-satelit.

Prin urmare, asa cum se poate observa in relatia (5.8), jocul unghiular total ¥y este
influentat pe de o parte, de catre valorile numerelor de dinti ale rotilor centrale, respectiv
rotilor-satelit, iar pe de altd parte se remarca o influentd directa a jocului unghiular
corespunzator bratului port-satelit 4.

O crestere a numarului de dinti corespunzator rotii centrale z; va avea ca efect o scadere
corespunzatoare a numarului de dinti corespunzator rotilor-satelit z,. De asemenea, avand in
vedere ca numarul de dinti al coroanei dintate z3 este mult mai mare fatd de numerele de dinti
corespunzatoare rotii centrale z;, respectiv rotilor-satelit z,, o crestere in valoare a raportului
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de transmitere i;y va fi compensatd de o scadere datoratd semnului minus din expresia
raportului de transmitere iyy. Astfel cele doua surse corespunzatoare ale jocului unghiular
total ¥ur vor avea o influentd minimala, in timp ce jocul unghiular al bratului port-satelit ¥y
va avea cea mai mare influenta asupra jocului total Y.

5.5. Concluzii privind minimizarea jocului din angrenajele planetare

In urma cercetarilor teoretice efectuate cu privire la minimizarea jocului din angrenajele
planetare au rezultat urmatoarele concluzii:

1. Utilizarea reducerii jocului, 1n varianta elastica si rigida, poate fi intalnita in cazul
lanturilor cinematice de pozitionare de la robotii industriali ce au ca element al
transmisiei reductorul planetar. De asemenea, poate fi intdlnitd si compensarea
electronica a jocului, aceasta contribuind de asemenea la o crestere a preciziei de
pozitionare a robotului. Rezultd astfel, faptul ca prezenta celor doua metode
principale de compensare a jocului (mecanica si electronicd) face ca lanturile
cinematice de pozitionare ale robotilor industriali sd fie mai putin pretentioase la
prezenta jocurilor, tocmai datoritd prezentei acestor metode de compensare a
jocurilor. Sensibilitatea lanturilor cinematice de pozitionare la prezenta jocurilor, se
traduce prin imprecizia regasitd de-a lungul traiectoriei organului terminal al
robotului, aceasta manifestdndu-se chiar si la valori reduse ale jocurilor si a
deformatiilor elastice proprii elementelor ce alcatuiesc reductorul planetar din
structura lantului cinematic.

2. Rezultatele cercetarii teoretice privind jocurile dintre flancurile rotilor dintate ale
reductoarelor planetare sunt recomandate proiectantilor constructori de roboti
industriali, Tn scopul alegerii solutiei constructive potrivite care sd asigure valori
minimale ale jocului unghiular la arborele de iesire. Alegerea solutiei constructive
adecvate asigura obtinerea unor valori admisibile in ceea ce priveste jocul unghiular
la arborele de iesire, obtinandu-se o bund precizie de pozitionare a lantului
cinematic de la robotii industriali. S-a constatat, in acest sens, faptul ca pentru
transmisia planetara cu trei roti centrale (3K) s-a obtinut o demultiplicare accentuata
a jocului unghiular la arborele de iesire, ca urmare a valorilor mari ale raportului de
transmitere (i=3+300 pentru o treaptd de reducere). Altfel spus, influenta jocului de
flanc al rotilor centrale considerate elemente de intrare, a rotilor-satelit, precum si a
bratului port-satelit in cazul unor variante constructive, va fi diminuata cu valoarea
raportului de transmitere aferent.

3. In ceea ce priveste nivelul acceptabil al cursei moarte, ce include jocul dintre
flancurile rotilor dintate ale reductorului planetar din componenta lantului cinematic,
acesta depinde de marimea si aplicatia robotului industrial. Cu toate acestea,
prezenta cursei moarte in structura lantului cinematic de pozitionare de la robotii
industriali are ca efect, intarzierea marimii de iesire dupa o perioada de timp de la
aparitia marimii de intrare. Acest lucru practic, afecteazd stabilitatea lantului
cinematic in ansamblul sdu, prin urmare, obtinerea de valori minimale pentru acest
timp, prezintd o importantd semnificativa in vederea obtinerii unei bune precizii de
pozitionare la robotii industriali. In cazul robotilor industriali destinati controlului,
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sau celor care executd diverse traiectorii tehnologice obtinute prin deplasarea
simultand a doud axe, influenta jocului reductorului planetar se regéseste in valoarea
traiectoriei dorite. Acest aspect impune ca in cazul acestor aplicatii ale robotilor
industriali, jocul dintre flancurile dintilor sd fie diminuat, astfel incat eroarea
traiectoriei sd se incadreze 1n limitele admisibile procesului tehnologic.

5.6. Concluzii finale privind cercetarile teoretice privitoare la parametrii
constructivi si functionali ai transmisiilor planetare utilizate in actionarea
robotilor industriali

Cercetdrile teoretice prezentate acopera principalele probleme legate de influenta
parametrilor constructivi si functionali ai transmisiilor planetare asupra functiondrii acestora
in cadrul lantului cinematic de pozitionare a robotilor industriali. Studiile efectuate releva
numeroase directii de cercetare pentru a completa studiile existente cu privire la imbunatatirea
acestor parametri..

Din cadrul acestei precizari rezultd faptul cd performantele lanturilor cinematice ale
robotilor industriali sunt influentate de catre calitatea partii mecanice, aceasta incluzand
ansamblul motor-transmisie planetara.

1. Tn cadrul studiului vitezelor periferice s-a observat faptul ca transmisia planetara cu trei
roti centrale permite obtinerea de viteze periferice de valori reduse la turatii ridicate ale
servomotorului, inclusiv in cazul bratului port-satelit, ca urmare a raportului mare de
transmitere. Acest lucru prezintd importantd, pe langd reducerea zgomotului si
vibratiilor, prin prisma faptului cd un raport cat mai mare de transmitere, permite
utilizarea unei portiuni mai mari din diagrama moment-turatie a servomotorului, ceea
ce ulterior permite utilizarea servomotoarelor de turatie ridicatd, reducand astfel
gabaritul total al partii mecanice. Pe de altd parte, celelalte transmisii planetare se
recomanda a fi utilizate la game de turatii reduse, avand rapoarte de transmitere mai
mici sau ducand la obtinerea de viteze periferice ridicate.

2. Din punct de vedere al studiului comportamentului dinamic, avand in vedere faptul ca
actionarea lanturilor cinematice de pozitionare a robotilor industriali este realizatd in
bucla inchisd, actionare care, dupd cum este cunoscut, se preteaza a fi folosita in situatii
in care sarcina este variabila, se recomanda, mai ales in cazul transmisiilor planetare in
care bratul port-satelit este elementul conducitor, sa fie adoptata o forma constructiva
ce permite minimizarea momentului de giratie propriu, prin reducerea diametrului
echivalent. Aceasta observatie este, in mod evident, valabila si in cazul cand bratul
port-satelit este elementul condus sau element intermediar (cazul transmisiei planetare
cu trei roti centrale). De asemenea, se poate interveni asupra momentului de giratie al
rotorului servomotorului (prin adoptarea unui servomotor de turatie mai mare), Sau
asupra momentului de giratie al cuplajului dintre arborele servomotorului si arborele de
intrare al transmisiei planetare. Oricare ar fi solutia adoptatd in scopul reducerii
momentului de giratie redus, reducerea acestuia va avea ca efect micsorarea timpilor de
raspuns ai lantului cinematic, ceea ce are ca efect, in final minimizarea erorii de
urmarire a lantului cinematic de pozitionare a robotilor industriali. Reducerea timpilor
de raspuns a fost pusa In evidentd, din punct de vedere grafic si de catre ,panta”
corespunzatoare regimului tranzitoriu.
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Tot din punct de vedere dinamic, este de preferat a fi utilizat un numar N=3 de roti-
satelit, aceasta fiind, asa cum s-a aratat si solutia optima in ceea ce priveste repartitia
puterii de intrare, dar si in ceea ce priveste Indeplinirea conditiilor de montaj,
vecindtate si coaxialitate a acestor roti-satelit. Pe langa acest lucru, se obtine si un
volum, respectiv diametru echivalent de valori mai reduse ale bratului port-satelit.

In urma analizei comparative privind rigiditatea reductoarelor planetare, a rezultat
faptul ca deformatiile din lagare si implicit rigiditatea acestora este influentata de
alegerea modului de lagaruire a rotilor-satelit. In acest sens, este de preferat alegerea
solutiei de lagaruire la extremitati a rotilor-satelit, prin faptul cd permite reducerea
gabaritului rulmentilor. Cu toate acestea, solutia de rezemare a rotilor-satelit direct pe
lagdre are avantajul unui pret de cost redus ca urmare a reducerii numarului de lagare.
In acelasi timp, reducerea numirului de lagire are o influentd favorabild asupra
pierderilor de putere in acestea, acestea din urma influentand randamentul transmisiei
planetare (cu exceptia transmisiei cu angrenaj exterior, unde sunt utilizate tot doua
lagdre), Tnsa in acest caz, compensarea reactiunilor de valori mari, ce au ca efect
aparitia unor deformatii de valori corespunzatoare, este realizata intervenind asupra
alegerii tipului rulmentilor transmisiei planetare.

Avand cunoscute reactiunile elementelor mobile ale reductoarelor planetare, pot fi
determinate deformatiile elastice, dar si rigiditatile, in cazul utilizarii rulmentilor avand
corpuri de rulare caracterizate prin contact punctiform, dar si in cazul in care se
utilizeaza rulmenti avand corpuri de rulare caracterizate prin contact liniar. In acelasi
timp, in vederea cresterii rigiditatii cauzate de rulmenti, poate fi facuta recomandarea
montarii acestora cu prestrangere.

Din punct de vedere al echilibrarii, variantele constructive optime reprezinta acelea in
care rotile-satelit se afld simultan in angrenare cu o roata centrald danturatd exterior si
una danturatd interior (cazul transmisiilor planetare cu angrenaj exterior-interior si
celor cu trei roti centrale). Aceastd observatie rezultd si din cadrul schemelor de
repartitie a fortelor intocmite pentru transmisiile planetare respective.

Avand 1n vedere faptul ca rigiditatea torsionald si jocul reprezintd componente ale
cursei moarte, rezultd de asemenea, necesitatea studiului repartitiei jocurilor din
angrenare pentru cele patru tipuri de baza de transmisii planetare. Avand cunoscute
rapoartele de transmitere, determinate din cadrul vitezelor periferice, poate fi stabilitd o
legdturda matematica Intre jocurile unghiulare si jocurile din angrenarea rotilor centrale
cu rotile-satelit, adicd jocurile dintre flancuri. Din acest punct de vedere,
demultiplicarea cea mai mare a jocului o au transmisiile planetare la care are loc
angrenarea simultana a rotilor-satelit cu roata centrald danturatd exterior (pe care se
regaseste arborele de intrare) si cu roata centrald danturatd interior (pe care se regaseste
arborele de iesire).

Datorita faptului ca vitezele periferice, rigiditatea torsionala si jocul din angrenare sunt
influentate de catre calitatea angrenarii (precizia de executie a rotilor dintate si rotilor-
satelit ce alcatuiesc transmisia planetara), rezulta importanta indicarii unor indici de
precizie ai rotilor dintate, in vederea stabilirii influentei acestora asupra preciziei de
pozitionare a lantului cinematic din care face parte transmisia planetara.
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5 CAPITOLUL 6 5 5
STANDUL DE INCERCARI SI PROCEDURILE DE MASURA SI ACHIZITIE DATE

Tindnd cont de obiectivele urmarite din cadrul acestei lucrdri de cercetare, a fost
intocmit un set de Incercari experimentale urmarind schema prezentata in figura 6.1. Prin
incercarile experimentale se urmareste determinarea regimurilor tranzitorii ale lantului
cinematic din care face parte transmisia planetarda, precum si alte aspecte corelate privind
viteza de variatie a amplitudinii vibratiilor, temperatura atinsa in timpul functionarii de cétre
transmisia planetara, nivelul de zgomot sau rigiditatea acesteia.

Alegerea transmisei planetare utilizate in cadrul incercarilor experimentale a fost
realizatd astfel incat sa aiba un raport de transmitere cat mai mare reflectand intr-o masura cat
mai reald functionarea acesteia in cadrul lantului cinematic din componenta robotilor
industriali.

Cercetdrile experimentale efectuate cu privire la regimul tranzitoriu al lantului cinematic
din care face parte transmisia planetara prezintd importantd prin prisma faptului ca regimul
tranzitoriu al axei controlate, prin timpii de raspuns, influenteaza precizia de pozitionare. De
asemenea, un nivel crescut de vibratii al transmisiei planetare influenteazd de asemenea in
mod negativ precizia de pozitionare a acestora. In acest sens, turatiile mari ale rotilor dintate,
fac ca spectrul frecventelor excitatoare sa se intrepatrunda tot mai mult cu cel al frecventelor
proprii, prin urmare, frecventa vibratiilor cu caracter daundtor sda creascd. Prin urmare,
masurarea nivelelor la nivelul transmisiei planetare si compararea acestora cu o serie de valori
standard, permite o evaluare a bunei functionari a transmisiei planetare ce intra in componenta
lantului cinematic de pozitionare.

Alaturi de criteriile de precizie, criteriul de zgomot al transmisiilor planetare reprezinta
la ora actuala un criteriu de calitate al acestora. Astfel, minimizarea nivelului de zgomot si
vibratii la nivelul transmisiei planetare ce intrd in structura lantului cinematic de pozitionare al
robotilor industriali, reprezintd de asemenea o strategie de reducere a poluarii mediului
ambiant.

Este astfel necesar ca fenomenul de producere si transmitere a zgomotelor la nivelul
transmisiei planetare sd fie cercetat, fiind de asemenea necesara identificarea unor cauze si
factori de influentd, pe baza acestor investigatii fiind identificate metode de a micsora
zgomotul. Din acest motiv, a fost pusd la punct o metoda experimentald al cdrei scop
reprezintd determinarea nivelului de zgomot atins pe durata functiondrii transmisiei planetare.

Cercetarile experimentale privind determinarea regimului termic la nivelul transmisiei
planetare, prezintd importantd sub aspectul obtinerii unor valori acceptabile privind
temperatura transmisiei atinsa in timpul functiondrii. Aceasta temperatura se datoreaza frecarii
dintre flancurile dintilor, frecarii din lagarele transmisiei planetare precum si frecarii dintre
uleiul transmisiei si elementele aflate in miscare de rotatie, ce alcdtuiesc transmisia planetara.

Avand 1n vedere faptul cd la temperaturi ridicate au loc fenomene de uzura intense in
general, poate fi afirmat faptul ca durabilitatea in general a transmisiei planetare scade odata
cu cresterea temperaturii de suprafatd peste o valoare admisibila.

Incercarile experimentale cu privire la determinarea rigidititii transmisiei planetare, sunt
necesare in scopul determinarii deformatiilor elastice la arborele de iesire a acesteia, aceste
deformatii avand influenta asupra cursei moarte a transmisiei planetare.
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Tncerciri experimentale efectuate la functionarea in gol a
transmisiei planetare

Figura 6.1. Planul de incercari experimentale privind parametrii constructivi si functionali ai transmisiilor planetare utilizate in actionarea robotilor industriali



6.1. Structura si principiul de functionare a standului de fncercari
experimentale

Standul de incercari experimentale, prezentat in figura 6.2 a fost conceput in cadrul
Universitdtii ,,Vasile Alecsandri” din Bacau, Facultatea de Inginerie, laboratorul de
Mecatronica.

Instalatia experimentald cuprinde batiul 1 pe care se afla montat motorul electric 2, tip
ASI90L-24-4, caracterizat de o putere nominald egala cu 1,5 [kW] si o turatie nominala
n=1425 [rot/min]. Acest motor, antreneaza in miscare de rotatie reductorul planetar, 3 prin
intermediul unui cuplaj.

Pe arborele de iesire a reductorului planetar 3, se regaseste un scripete fix conducator 4,
care, prin intermediul unui fir 5, avand diametrul de 2 [mm], antreneaza in miscare de rotatie
un scripete condus, 6. Firul 5 respecta cele trei proprietdti cunoscute din mecanica tehnica,
respectiv, flexibilitatea, inextensibilitatea si torsionabilitatea, iar montajul acestuia pe scripetii
4 si 6 s-a realizat astfel incat sa fie tensionat.

Cu ajutorul firului 5, este antrenatd in miscarea de translatie orizontala, sania 7, tip
HIWIN HGHI5CAH ce se deplaseaza de-a lungul unei sine 8, tip HIWIN HGR15R, avand
lungimea totala de 1500 [mm]. Sania 7, respectiv sina 8, formeaza un cuplu cinematic sanie-
ghidaj, denumit pe scurt ghidaj. Acest ghidaj este cu rostogolire. Alegerea unui ghidaj de
rostogolire in detrimentul unui ghidaj de alunecare a fost realizatd ca urmare a frecarii reduse
intre sania 7 respectiv sina 8, aflate In contact si deci a micsorarii fortei necesare deplasarii
saniei 7. In scopul amplasarii ghidajului astfel incat sania 7 sa fie la acelasi nivel cu ramura
inferioard a firului 5, respectiv in scopul mentinerii acestuia in pozitie orizontala, se prevad
reazemele 9 avand inaltimile adoptate constructiv astfel incat sd rezulte pozitionarea
corespunzatoare a saniei 7 in raport cu ramura inferioara a firului 5.

Adoptarea in constructia standului experimental a unui subansamblu sanie-ghidaj ce
executd o miscare de-a lungul unei traiectorii rectilinii, a fost realizatd cu scopul de a permite
utilizarea unui echipament de masurd denumit interferometru in vederea determinarii
regimurilor tranzitorii, corespunzatoare.

Pentru standul experimental a fost prevazut din punct de vedere constructiv o modalitate
de a varia momentul rezistent (momentul dat de sarcina situata pe arborele de iesire al
transmisiei planetare), folosind in acest sens o frand alcatuitd din doud bucse concentrice
confectionate din materiale diferite (bronz, respectiv otel) In scopul evitdrii aparitiei
fenomenului de gripare. Bucsa confectionata din bronz fiind situata la exterior, este mentinuta
in pozitie stationara, in timp ce bucsa din otel se roteste solidar cu arborele de iesire al
reductorului. Mentinerea 1n pozitie stationarad a bucsei din bronz este realizata cu ajutorul unei
bare orizontale notate 10 (bratul franei), care de asemenea este situatd pe un reazem 9, avand
indltimea stabilitd corespunzator. La extremitatea opusd reazemului 9, bratul franei 10 este
prevazut cu o tija 11 pe care se adaugd, in functie de necesitate, greutdtile calibrate 12. Sub
actiunea greutatilor 12 ce actioneaza la extremitatea bratului franei 10, se produce un moment
de frecare Intre bucsa din bronz respectiv bucsa din otel, datorat reactiunii verticale ce rezultd
in urma rezemarii bratului franei 10 pe cele doua bucse. Prin urmare, cu cat creste greutatea
totald aplicatd la extremitatea bratului 10, cu atat valoarea momentului de frecare (si deci a
momentului rezistent) ce rezulta la arborele de iesire al transmisiei planetare 3 va fi mai mare.
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Figura 6.2. Vedere asupra standului experimental (1 — batiu, 2 — motor electric, 3 — reductor planetar, 4 — scripete conducitor, 5 — fir, 6 — scripete condus, 7 — sanie, 8 —sina, 9 — reazeme, 10 — bratul franei, 11 — tij, 12 — greutiti calibrate, 13 — sistem
comanda motor electric, 14 — convertizor frecventa, 15 — potentiometru, 16 — ampermetru, 17 — dispozitiv de blocare pentru arborele de intrare al transmisiei planetare, 18 — bara de moment, 19 — sanie, 20 — gind)



In ceea ce priveste variatia turatiei motorului electric 2, aceasta se realizeaza cu ajutorul
unui sistem de comandda 13 ce permite pornirea, oprirea motorului electric respectiv
inversarea sensului sdu de rotatie si a convertizorului 14 tip Altivar 58 produs de catre firma
Schneider Electric. Stabilirea frecventei de lucru a convertizorului, in cadrul cercetérilor
experimentale, se realizeazad actionand asupra potentiometrului 15, valoarea acesteia fiind
cititd pe display-ul convertizorului. Pentru fiecare valoare a frecventei citite pe display-ul
convertizorului, cu ajutorul unui tahometru tip Lutron VT-8204 a fost masuratd turatia
corespunzatoare arborelui motorului electric 2, rezultdnd astfel diagrama frecventa-turatie
corespunzatoare motorului electric utilizat, care este prezentata in figura 6.3. Pentru graficul
obtinut, a fost indicatd functia de regresie care ofera cea mai buna corelare a datelor. Cu
ajutorul ampermetrului 16 amplasat la iesirea convertizorului de frecventa 14, este masurat
curentul absorbit de catre motorul electric 2, pe baza valorilor obtinute fiind determinat
momentul motorului corespunzator turatiei de lucru.
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Figura 6.3. Diagrama frecventa-turatie corespunzatoare motorului electric ASI-90L-24-4 din componenta
standului experimental

In cazul cercetarilor experimentale privind rigiditatea transmisiei planetare, motorul
electric 2 se Inlocuieste cu un dispozitiv de blocare notat 17, cu rol In mentinerea in pozitie
fixa a arborelui de intrare din componenta transmisiei planetare 3. Pe arborele de iesire al
transmisiei se monteaza o bard de moment 18. Pe aceastd bara s-au practicat o serie de gauri
in vederea atasarii tijei 11 pe care se adaugd in mod corespunzator greutdtile calibrate 12. La
extremitatea opusa tijei 11, bara de moment 18 este fixata printr-o legatura elastica de sania
19, de acelasi tip cu sania 7 ce se deplaseaza de-a lungul unei sine 20 dispuse vertical, avand
de aceasta data o lungime egala cu 300 [mm], formand de asemenea un ghidaj de rostogolire.

Astfel, la o deplasare unghiulard a barei de moment 18, sub actiunea greutatilor 12, are
loc o deplasare corespunzdtoare, pe directie verticald a saniei 19. Prin aceasta solutie
constructivd se permite de asemenea utilizarea ansamblului interferometrului in vederea
efectuarii masuratorilor, cu diferenta ca, in aceasta situatie, fasciculul laser va fi rotit cu 90° in
raport cu sursa laser datorita pozitiei verticale a ghidajului.

56



CAPITOLUL 7
REZULTATELE CERCETARILOR EXPERIMENTALE EFECTUATE CU PRIVIRE
LA IMBUNATATIREA PARAMETRILOR CONSTRUCTIVI SI FUNCTIONALI AI
TRANSMISIILOR PLANETARE

7.1. Rezultate privind influenta variatiei turatiei la arborele de intrare a
transmisiei planetare la mers in gol asupra regimului tranzitoriu, vitezei de
variatie a amplitudinii vibratiilor si nivelului de zgomot

Asa cum s-a precizat In cadrul programarii cercetdrilor experimentale, aceste
determindri au fost realizate prin modificarea turatiei arborelui de intrare a transmisiei
planetare, cu ajutorul convertizorului de frecventd, plecind de la valoarea de 2 [Hz],
continuand, in ordine, cu valorile de 10, 20, 30, 40, 50 si finalizdnd cu valoarea de 60 [Hz],
pentru diferite valori ale sarcinii amplasate pe arborele de iesire a reductorului planetar.

Scopul acestor incercari, vizeaza cresterea vitezei de deplasare intre doud puncte, sau
altfel spus, obtinerea unui timp minim de parcurgere a cursei de cdtre elementul mobil, acesta
fiind antrenat in miscare de translatie de catre transmisia planetarda si pus in evidenta prin
intermediul transmisiei cu fir. Este cunoscut faptul cd, in cadrul studiului regimurilor
tranzitorii corespunzdtoare deplasarii elementului mobil, din momentul pornirii, panda in
momentul franarii, pot fi identificate trei faze principale:

e Faza de accelerare, in care viteza de deplasare a elementului mobil si deci vitezele
periferice ale rotilor dintate si bratului port-satelit ce alcatuiesc transmisia planetara,
inregistreaza o crestere continua, pand la o anumitd valoare, denumitd valoare de
regim. Acestei faze i corespunde un timp numit timp de accelerare, notat cu t; in
figura 7.1.

e Faza de regim, in care viteza de deplasare a elementului mobil este considerata
constanta din punct de vedere teoretic, insd, in practic, viteza acesteia oscileazd in
jurul unei valori medii ce reprezintd viteza de regim. Acestei faze 1i corespunde timpul
de regim t,.

e Faza de decelerare, careia ii corespunde un proces invers celui aferent fazei de
pornire, astfel ca viteza de deplasare a elementului mobil, dar si vitezele periferice ale
rotilor dintate §i bratului port-satelit ce alcatuiesc transmisia planetara inregistreaza o
descrestere progresiva pana la valoarea zero. Si acestei faze 1i corespunde un timp
numit timp de oprire sau franare, notat t;.
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Figura 7.1. Diagrama caracteristica regimului tranzitoriu [144]
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Pe baza precizarilor realizate anterior, cele trei faze ale regimului tranzitoriu pot fi
reprezentate intr-o diagrama a regimului de pozitionare, sau tahograma miscarii, reprezentata
in figura 7.1.

Avand in vedere cele precizate anterior, in cadrul acestor cercetari experimentale au fost
cercetate procesele tranzitorii ce se datoreaza maririi, respectiv micsorarii vitezei de deplasare
a elementului mobil. Necesitatea practicd a investigarii regimurilor tranzitorii pentru lantul
cinematic din care face parte transmisia planetara, rezulta pe de o parte din necesitatea maririi
productivitatii, prin mdrirea vitezei de deplasare a elementului mobil, iar pe de alta parte, din
necesitatea reducerii progresive a vitezei de deplasare ce este realizatd cu scopul madririi
preciziei de pozitionare la cotd fixd. Avand in vedere aceste observatii, rezultd faptul ca
parametrii ce influenteaza regimul tranzitoriu care au fost supusi masurarii sunt:

ta — timpul de raspuns datorat accelerarii elementului mobil, in [s];

tr — timpul de raspuns corespunzator fazei de regim, exprimat in [s];

ts — timpul de raspuns datorat franarii elementului mobil, in [s];

t, =t, +1, +1; —timpul total aferent regimului de pozitionare, in [s];

V - viteza medie de deplasare a elementului mobil in cadrul regimului permanent [m/s];

Im — curentul absorbit de catre motorul electric, a carui valoare este cititd cu ajutorul
ampermetrului montat la iesirea din convertizor, exprimat in [A]. Pe baza valorii curentului
absorbit, poate fi determinatd valoarea momentului motor §i puterii motorului electric
(cunoscand valoarea turatiei pe baza diagramei frecventa-turatie).

Intrucét, conform diagramei de calibrare a bratului frinei, se observa o crestere a
momentului de frecare pe masura ce are loc cresterea valorii greutdtii aplicate la extremitati, si
care apoi influenteaza regimul tranzitoriu prin cresterea timpului de raspuns la accelerare,
respectiv reducerea timpului de raspuns la franare.

Rezultatele incercarilor sunt prezentate in tabelul 7.1, unde sunt pusi in evidenta
principalii parametri ai motorului de actionare cuplat la reductorul planetar: ly; Pu; Nv; M.

Din analiza datelor obtinute se observa ca la variatia turatiei motorului are loc o
crestere a momentului motor, ce atinge un maxim la ny=896 [rot/min]. Prin urmare, din
conditii de aprovizionare s-a folosit un motor cu putere variabild Py avand valori crescatoare
pana la 0,296 [VA] desi momentul motor nu este constant in raport cu turatia, aga cum impun
conditiile teoretice (servomotor de moment constant). Mai mult, la turatii mici ale motorului
corespunzator frecventei de 2 [Hz] cand are loc inceputul procesului tranzitoriu, momentul
motorului scade semnificativ, fapt ce influenteaza liniaritatea procesului de accelerare,
respectiv decelerare.

Tabelul 7.1. Valori ale curentului absorbit de catre motor, puterea absorbita din retea si momentul motor

Frecventd [Hz] Im [A] Um [\/] PM:UM'|M[VA] Nm [rot/min] Mm [daNm]
2 0,01 400 0,004 83,2 0,04591
10 0,18 400 0,072 4446 0,154629
20 0,44 400 0,176 896,5 0,187481
30 0,57 400 0,228 1348,3 0,161485
40 0,65 400 0,26 1800,2 0,137929
50 0,71 400 0,284 2252 0,120433
60 0,74 400 0,296 2703,9 0,104546
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In figura 7.2 se prezinti diagrama regimului tranzitoriu la mers in gol pentru frecventa
de 2 [Hz] unde corespunde o turatie la arborele de iesire (elementul mobil)
n=np-11=83,204-0,026=2,207 [rot/min], convertita cu ajutorul sistemului fir-scripete in
migcare liniara unde corespunde viteza V=0,005543 [m/s]. Interpretarea regimului tranzitoriu
al elementului mobil (arborele de iesire al reductorului) se face prin masurarea indirecta si
anume masurarea vitezei saniei pe ghidajul liniar atagat sistemului fir-scripete. Analiza si
interpretarea acestei diagrame arata faptul ca in timpul fazei de accelerare, viteza inregistreaza
o crestere pana la o valoare maxima de 0,005543 [m/s], urmand ca, pe durata fazei de regim,
valoarea vitezei si oscileze in jurul valorii medii de 0,0054 [m/s]. Tn cadrul fazei de franare a
regimului tranzitoriu, viteza prezinta o scadere liniara pana in momentul cand are loc oprirea
elementului mobil fard a fi sesizatd o oscilatie in jurul punctului final. Acest aspect este
justificabil deoarece lantul cinematic nu are bucld de reactie inversd. De asemenea, in
perioada de accelerare se remarcd o supraoscilatie la atingerea vitezei de regim, care se
amortizeaza. Din reglarea parametrilor statici ai convertizorului, poate fi modificata panta
accelerarii , respectiv diminuarea supraoscilatiilor la atingerea vitezei de regim. In general,
reglarea pantei de accelerare cu si fard supraoscilatie este dictatd de aplicatiile robotului
industrial, Majoritatea robotilor industriali realizand doar pozitiondri, este permisd prezenta
unei suproscilatii amortizabila la atingerea vitezei de regim.

0.006

0.005

0.004 -I-I

V [m/s] 0.003

s Frecventa 2 [Hz]

0.002

0.001

1] T T T 1
a 50 100 150 200
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Figura 7.2. Regimul de pozitionare la mers in gol pentru turatia de 83,2 [rot/min]

Pentru diagramele de variatie ale regimului tranzitoriu prezentate in figura 7.3, odata cu
modificarea valorii frecventei convertizorului, acestea isi pastreazd aceiasi tendintd de
variatie. Astfel, pentru modificarea frecventei convertizorului la valoarea de 10 [Hz], pentru
faza de accelerare a regimului tranzitoriu, viteza de deplasare a elementului mobil
inregistreaza o crestere pand la valoarea maxima de 0,0316 [m/s], pe parcursul fazei de regim,
aceasta osciland in jurul valorii medii de 0,0301 [m/s], scazand apoi la valoarea zero,
finalizéand astfel cursa de lucru a elementului mobil.

Pentru valoarea de 60 [Hz] a frecventei convertizorului, analiza rezultatelor grafice arata
faptul ca, pe durata fazei de accelerare, se inregistreaza o crestere a vitezei de deplasare a
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elementului mobil pana la o valoare maxima egala cu 0,182 [m/s] in timp ce, pe durata fazeli
de regim, se Inregistreaza o crestere a valorii vitezei de 0,181 [m/s].

0.2
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Figura 7.3. Prezentarea comparativa a regimurilor de pozitionare corespunzatoare mersului in gol la turatiile de
444,676; 896,516; 1348,356; 1800,196; 2252,036; 2703,876 [rot/min]

Valorile numerice ale timpilor de raspuns si a vitezelor indicate, pentru acest set de
incercari experimentale, sunt indicate in tabelul 7.2. Analiza datelor prezentate in tabelul 7.2
aratd o tendintd de crestere a timpilor de raspuns odatd cu cresterea vitezei de deplasare a
elementului mobil (datorata cresterii frecventei din convertizor) aspect logic privind cresterea
spatiului 1n raport cu viteza la miscarile uniform accelerate (S=v-a), desi in acest caz variatia
acceleratiei nu este riguros uniforma. Din graficele figurii 7.3 se remarca faptul ca la curse
mici ale elementului mobil este posibil ca timpul de regim sa fie zero sau altfel spus, nici
timpii de accelerare si decelerare sa nu poata fi atingi. Comportarea lantului cinematic in acest
caz nu poate fi afectatd , urmand ca unitatea de calcul sa stabileasca valorile corespunzatoare
ale timpilor t; si t; in functie de distanta pana la atingerea punctului programat. De asemenea,
in aceste cazuri, nici turatia de regim a elementului mobil nu va fi atinsa, fiind diminuata
corespunzator de unitatea de calcul al robotului. Caracteristicile vitezei de-a lungul traiectorii,
se Incadreaza in forma descrisa de standardul ISO 9283, precum si raspunsul oscilatoriu,
acesta din urma avand un caracter amortizat, limitele amplitudinii fiind relativ reduse.

Tabelul 7.2. Valorile setului de Tncercari pentru functionarea in golsi turatie de intrare variabild

Frecve_n‘,ta t, t, t t, v
COI’]V.EI’tIZOI’ . [S [S] [S] [S] [m /S]
[Hz]/turatie [rot/min]

2/83,204 0,068 187,94 0,068 188,076 0,0054
10/444,676 0,084 31,204 0,0837 31,372 0,0301
20/896,516 0,103 15,596 0,101 15,8 0,06

30/1348,356 0,167 9,548 0,142 9,857 0,091
40/1800,196 0,205 6,72 0,204 7,129 0,120
50/2252,036 0,253 4,976 0,264 5,493 0,151
60/2703,876 0,304 2,912 0,284 3,5 0,181
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In figura 7.4 au fost suprapuse vitezele de variatie a amplitudinii vibratiilor inregistrate
la nivelul transmisiei planetare, corespunzatoare mersului in gol. Analiza variatiei vitezei
amplitudinii vibratiilor prezentatd in figura 7.4, aratd faptul ca, indiferent de valoarea
frecventei stabilita din convertizor, viteza de variatie a amplitudinii vibratiilor inregistreaza
valori in jurul valorii de 0,005 [m/s] cu varfuri ce ating si nu depasesc valoarea de 0,006
[m/s]. Comparand aceste valori cu cele indicate in ISO 10816, rezulta faptul ca acestea se
incadreaza in limitele acceptabile ale intervalului stabilit de catre standard.
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Vv 0.004 -
RMS == Frecventa 20 [Hz]
[m/s] 0.003
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0.002 = Frecventa 40 [Hz]
0.001 === Frecventa 50 [Hz]
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Figura 7.4. Viteza amplitudinii vibratiilor inregistrate la nivelul reductorului planetar pentru turatie la intrare
variabila si mers in gol
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Figura 7.5. Variatia nivelului de zgomot inregistrat la nivelul ansamblului motor-reductor planetar, pentru
functionarea in gol

Desi in structura reductorului planetar s-au produs modificari ale unor elemente de
angrenare (jocul de flanc, prestrangerea lagarelor), comportarea vibratorie este incadrabild in
valorile admise. De asemenea, vitezele periferice ale reductorului planetar supus incercarilor
au limite cuprinse intre 10+18 [m/s] incadrabile in recomandarile rezultate la cercetarile
teoretice aferente acestui tip de reductor. O usoara tendinta de crestere a vitezei amplitudinilor
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vibratiilor se remarca la cresterea turatiei ny=2703,876 [rot/min] (60 [Hz]). Tn acest caz se
confirma cercetdrile teoretice privind influenta micd a vitezelor periferice cu valori sub 15+22
[m/s], asupra nivelului de vibratii.

In figura 7.5 este prezentata variatia nivelului presiunii acustice L in functie de valoarea
frecventei stabilite din convertizor, corespunzatoare ansamblului motor-reductor planetar, la
functionarea in gol.

Analiza diagramei de variatie prezentata in figura 7.5 aratd o crestere a nivelului
presiunii acustice L corespunzator ansamblului motor-reductor pe masura ce are loc cresterea
turatiei la intrare, ca urmare a modificarii valorii frecventei din convertizor. Valoarea maxima
inregistratd, corespunzatoare frecventei de 60 [Hz] este egald cu 80,7 [dB], in timp ce
valoarea minima inregistrata, corespunzatoare frecventei de 2 [Hz] este egala cu 50,4 [dB].
Ambele valori se incadreaza in limitele admise de catre standardul SR EN ISO 60034-9:2006,
tinand seama de faptul ca in standardul respectiv se identifica valoarea limitd de 85 [dB].

O legatura dependenta intre cresterea nivelului de zgomot si cel al vitezelor periferice si
clasa de precizie la rotile dintate din structura este evidentd. Asa cum aratd rezultatele
obtinute, o rezerva din nivelul de zgomot ar fi fost doar pana la o crestere a frecventei de
aproximativ 80 [Hz], corespunzitoare unei turatii ny=3100 [rot/min]. Tn acest caz se
impuneau masuri de prevenire si amortizare daca turatia de intrare este mare. Aceastd
influenta directda a vitezei periferice asupra nivelului de zgomot, asa cum au rezultat
cercetarile teoretice vizeaza treapta intdi a reductorului planetar, intrucat la treapta a doua
valorile vitezelor periferice sunt reduse cu valoarea raportului de transmitere.

Corelarea nivelului de zgomot cu vitezele periferice si cu clasa de precizie a rotilor
dintate este evidenta din modul de crestere, atingand valori de 82 [dB], astfel rotile dintate din
prima treaptd a reductorului nu au fost modificate, ele fiind executate in clasa de precizie 7,
avand in mod special bataia radiala TB,=0,026 care explica cresterea progresiva a nivelului de
zgomot in raport cu cresterea turatiei.

7.2. Rezultate privind influenta variatiei turatiei la arborele de intrare a
transmisiei planetare la sarcind de 0,041 [daN-m] asupra regimului
tranzitoriu, vitezei de variatie a amplitudinii vibratiilor si nivelului de
zgomot

Diagrama regimului tranzitoriu obtinuta pentru frecventa de 2 [Hz] unde corespunde
viteza V=0,0054 [m/s], la functionarea in sarcina de 0,041 [daN-m] aplicata arborelui de iesire
este prezentata in figura 7.6. Se poate observa, in urma analizei acestei diagrame, faptul ca, in
timpul fazei de accelerare, viteza inregistreaza o crestere pana la o valoare maxima egala cu
0,0055 [m/s] (mai mica fatd de situatia precedentd) urmand ca pe parcursul fazei de regim,
viteza de deplasare a elementului mobil sa oscileze in jurul valorii medii de 0,0054 [m/s] pana
la atingerea fazei de franare. In ceea ce priveste analiza comparativa a regimurilor tranzitorii
indicata in figura 7.7, obtinuta pentru functionarea in sarcina de 0,041 [daN-m], poate fi
precizat faptul ca, la frecventa de 10 [Hz] a convertizorului, pe parcursul fazei de accelerare,
se inregistreaza o variatie a vitezei pana la valoarea de 0,029 [m/s] (mai mica fata de situatia
functionarii in gol) urmand ca pe parcursul fazei de regim, oscilatiile sa fie situate in jurul
valorii de 0,028 [m/s], valoare medie a vitezei, valabild pe toatd durata fazei de regim,
comparativ cu situatia mersului in gol, fiind mai mica.
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Figura 7.6. Regimul de pozitionare pentru sarcina de 0,041 [daN-m] si turatia de 83,2 [rot/min]
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Figura 7.7. Prezentarea comparativa a regimurilor de pozitionare corespunzatoare sarcinii de 0,041 [daN-m] la
turatiile de 444,676; 896,516; 1348,356; 1800,196; 2252,036; 2703,876 [rot/min]

In final, pentru valoarea de 60 [Hz] a frecventei convertizorului, pe parcursul fazei de
regim se inregistreaza o crestere a vitezei de deplasare a elementului mobil pana la valoarea
maxima de 0,1806 [m/s] in timp ce viteza medie aferenta fazei de regim este egala cu 0,1804
[m/s]. Ambele valori sunt mai mici fatd de mersul in gol. Rezultatele numerice privind acest
set de incercari sunt prezentate in tabelul 7.3. Se poate remarca aceiasi tendinta de crestere in
ceea ce priveste timpii de raspuns odata cu cresterea valorii frecventei convertizorului (deci a
turatiei motorului electric de antrenare) precum si influenta momentului de frecare la arborele
de iesire a transmisiei planetare, prin faptul ca, timpii de raspuns la franare inregistreaza o
usoara scadere, comparativ cu mersul in gol, in timp ce timpii de accelerare inregistreaza o
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usoard tendintd de crestere in comparatie cu mersul in gol. Aceastd diferentd se datoreaza
existentei acestui moment de frecare.

Tabelul 7.3. Valorile setului de Tncercari pentru functionarea la sarcina de 0,041 [daN-m] a transmisiei planetare
si turatie de intrare variabila

Frecventa
convertizor ta tr te t; \/
[Hz]/turatie [s [s] [s] [s] [m/s]

[rot/min]

2/83,204 0,0658 191,61 0,0657 191,741 0,0054
10/444,676 0,0674 32,63 0,066 32,763 0,0318
20/896,516 0,112 15,55 0,1 15,762 0,06

30/1348,356 0,1498 9,71 0,173 10,032 0,084
40/1800,196 0,0209 6,26 0,211 6,491 0,12

50/2252,036 0,0266 4,84 0,248 5,114 0,152
60/2703,876 0,274 2,73 0,29 3,294 0,1804

Analiza variatiei vitezei amplitudinii vibratiilor prezentata in figura 7.8, arata faptul ca,
pentru valori ale frecventei stabilite din convertizor, cuprinse intre 2 si 40 [Hz] viteza de
variatie a amplitudinii vibratiilor inregistreaza valori in jurul valorii de 0,005 [m/s] (similar
situatiei precedente) cu varfuri ce ating si nu depasesc, de aceastd datd, valoarea de 0,007
[m/s].
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Figura 7.8. Viteza amplitudinii vibratiilor inregistrate la nivelul reductorului planetar pentru turatie la intrare
variabila si sarcina de 0,041 [daN-m]

Comparand aceste valori cu cele indicate in standardul ISO 10816 rezulta faptul ca
acestea se incadreaza de asemenea in limitele acceptabile ale intervalului stabilit de standardul
ISO 10816. Pentru frecventele de 50 respectiv 60 [Hz] se Inregistreaza varfuri ce ating si nu
depasesc valoarea de 0,006 [m/s], similar situatiei precedente.

Variatia nivelului presiunii acustice, L la nivelul ansamblului motor-transmisie
planetara, pentru functionarea in sarcina de 0,041 [daN-m] este prezentata in figura 7.9.
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Analiza diagramei de variatie prezentatd in figura 7.9 arata o crestere a nivelului
maximal al presiunii acustice corespunzator ansamblului motor-reductor pe masura ce are loc
cresterea turatiei la intrare, ca urmare a modificarii valorii frecventei din convertizor.
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Figura 7.9. Variatia nivelului de zgomot inregistrat la nivelul ansamblului motor-reductor planetar, pentru
functionarea in sarcind de 0,041 [daN-m]

Aceastd crestere inregistreazd o tendintd similard celei precedente, cu diferenta ca
valoarea maxima inregistratd, corespunzatoare frecventei de 60 [Hz] este egala cu 81,1 [dB],
in timp ce valoarea minima Inregistrata, corespunzatoare frecventei de 2 [Hz] este egala cu
54,4 [dB]. Desi valorile mentionate sunt mai mari in comparatie cu cele precedente, acestea
de asemenea se incadreaza in limitele admise de catre standardul SR EN 1SO 60034-9:2006.
Concluzii:in urma acestui set de incerciri experimentale efectuate in vederea determinirii
influentei turatiei la arborele de intrare, reglatd in functie de valoarea frecventei
convertizorului, asupra regimurilor tranzitorii, nivelelor de vibratii si nivelului de zgomot, la
valori constante ale momentului rezistent la arborele de iesire, se constatd urmatoarele
aspecte:

1. Timpii regimului tranzitoriu (accelerare, decelerare) variaza direct in functie de
valoarea turatiei de intrare In reductor. Valoarea pantei de accelerare/decelerare a fost
stabilitd prin parametrii PID ai convertizorului de frecventa.

2. Forma cvasilineara a curbelor acceleratiei si deceleratiei a rezultat tot din fixarea
parametrilor PID ai convertizorului, avand in prima portiune a acceleratiei un
pronuntat caracter liniar iar la apropierea turatiei de regim, o formd curba necesara
pentru evitarea supraoscilatiilor. Supraoscilatiile inregistrate la turatiile de regim sunt
amortizabile §i acceptabile unui robot pentru a efectua pozitionari.

3. Variatia momentului rezistent asupra timpilor de raspuns este evidenta, dar cu pondere
relativ micd, acest fapt este justificat de circuitele de reglare automata din structura
convertizorului care compenseazd cresterea de moment a motorului pe perioada
tranzitorie a reductorului. Totusi, aceastd compensare este partiala, astfel, pe masura
ce cuplul rezistent creste, apare si o crestere a regimului tranzitoriu. Daca reductorul
planetar ar fi facut parte dintr-o bucld inchisa, atunci compensarea regimului
tranzitoriu era diferitd, cu asteptari mult superioare celor in bucla deschisa.
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4. Valoarea variatiei timpilor de raspuns a regimului tranzitoriu pentru aceiasi turatie, dar
cu momente rezistente diferite, este relativ mica (max. 0,0043 [s]) si cu mentinerea
stabilitatii la atingerea turatiei de regim. In cazurile reale de exploatare a robotilor
industriali, unde reductorul planetar este parte integranta a buclei de reglare a pozitiei,
comportarea 1n regim tranzitoriu este imbunatatita, dar stabilitatea la turatia de regim,
cat si la atingerea punctului final al pozitionarii, este mult mai sensibila.

5. Calitatea regimului tranzitoriu a unui reductor planetar este direct influentatd de
optimizarea parametrilor PID ai convertizorului, care trebuie sd fie minimizati pana
asigurd valoarea cea mai mica a timpilor de raspuns, dar si o bund stabilitate la
atingerea turatiei de regim si la atingerea punctului final al pozitionarii. In acelasi
timp, valoarea parametrilor PID depinde direct de masele inertiale ale reductorului
planetar, unde asa cum a rezultat din cercetdrile teoretice privind minimizarea masei
inertiale, se pot aplica solutii constructive in acest sens pentru reducerea timpilor de
raspuns.

6. Comportarea reductorului planetar sub aspect vibratoriu este reflectatd prin variatia
amplitudinii vibratiilor, care au un nivel incadrabil in normele admisibile (ISO 10816)
pe tot parcursul cresterii turatiei de intrare in reductor. Pe masura ce cuplul rezistent
creste variatia amplitudinii vibratiilor are modificari relativ mici. Prin urmare, cauzele
ce stau la baza nivelului vibratiilor tine de calitatea (treapta de precizie) elementelor
constitutive ale reductorului planetar si nu foarte mult de valoarea fortelor din
angrenare.

7. Analizand rezultatele sub aspect vibratoriu al reductorului planetar pe ansamblul
incercarilor, se observa ca apar unele varfuri ale diferitelor armonici ale gamei de
turatii de la intrare, care au tendinta de a se repeta periodic, ceea ce conduce la
concluzia c@ unul/unele elemente aflate in migcare de rotatie produc periodic aceasta
»perturbatie” suplimentard. Cauzele acestor perturbatii pot fi: abateri de la profilul
danturii, batai radiale, dezechilibre dinamice, etc. insési transmisia planetara, alcatuita
din rotile centrale, rotile-satelit, lagarele si arborii aferenti, formeaza un sistem
vibrator caracterizat de cdtre doua surse de excitatie: erorile de fabricatie s1 montaj,
precum si erorile produse de catre deformatiile elastice sub actiunea sarcinilor, a
elementelor (de exemplu, Tn cadrul studiului teoretic s-a studiat influenta fortelor din
angrenare asupra deformatiilor si rigiditatii lagarelor). Ambele surse prezentate
anterior, prezintd influentd asupra caracteristicii rigiditatii efective totale a transmisiei
planetare si produc atat vibratiile cat si zgomotul in timpul functionarii transmisiei
planetare.

8. Datorita repartitiei neuniforme a puterii de intrare pe rotile-satelit, rezulta, asa cum s-a
aratat si in cadrul studiului teoretic, un dezechilibru in ceea ce priveste fortele ce
lucreaza pe dintii rotilor dintate ce alcatuiesc transmisia planetard. Astfel variatia
marimii precum si directiei fortelor din angrenare, reprezintd cauza aparitiei
zgomotului si vibratiilor si poate duce de asemenea la aparitia fenomenului de
rezonantd, situatie n care, amplitudinea vibratiilor inregistreaza o crestere continua.
Cu toate acestea, rezultatele cercetdrilor experimentale arata faptul ca, este posibila o
trecere rapidd peste aceastd turatie criticd, astfel ca la turatii ridicate dupd depasirea
acesteia, transmisia planetard incepe sa functioneze linistit. Minimizarea efectului
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turatiei critice asupra functiondrii transmisiei planetare, poate fi deci obtinuta, prin
utilizarea unui absorbitor de vibratii cu rol in limitarea amplitudinii oscilatiilor la
trecerea in zona turatiei critice.

9. Comportamentul vibratoriu al reductorului planetar supus incercarilor are vitezele
periferice ale rotilor dintate cu valori mai mici de 14 [m/s], situatie ce explica nivelul
cvasiconstant a vitezei amplitudinii vibratiilor, ceea ce confirma rezultatele cercetarii
teoretice ale vitezelor periferice. In cazul depisirii valorilor admisibile ale vitezelor
periferice specifice rotilor dintate cu dinti drepti (< 17 [m/s]) si a rotilor dintate cu
dinti inclinati (< 22 [m/s]), atunci erau de asteptat modificari substantiale ale nivelului
vibratiilor. Prin urmare, este recomandat pentru proiectantii constructori de reductoare
planetare sd respecte conditia limitd a vitezelor periferice ale rotilor dintate. Aceasta
conditie asigurd premisa obtinerii unui reductor planetar cu nivel redus al vibratiilor,
alaturi de clasa de precizie a elementelor aflate Tn miscare de rotatie. Treapta intai a
reductorului planetar este cea mai supusa atentiei privind respectarea vitezelor
periferice, deoarece treapta a doua are deja redusa turatia si deci vitezele periferice vor
fi mult mai mici.

10. Variatia nivelului zgomotului 1n raport cu variatia turatiei la arborele de intrare a
reductorului este crescatoare, astfel la valori mici ale turatiei nivelul zgomotului este
~ 50 [dB], iar la turatii de 2700 [rot/min], nivelul zgomotului este ~ 80 [dB],
incadrabil in valorile admisibile reductoarelor. Asa cum s-a aratat in cadrul studiului
teoretic, prezenta abaterilor la nivelul dintilor rotilor dintate ce alcatuiesc transmisia
planetara, in acest sens eroarea ciclica, eroarea formei si profilului dintelui fiind cele
mai importante surse ce afecteaza negativ nivelul de zgomot la nivelul transmisiei
planetare. Cu toate acestea, nivelul de zgomot al ansamblului motor-transmisie
planetard se mentine in limita admisibild, in toate situatiile analizate, o influenta
asupra nivelului de zgomot avand chiar si motorul electric ce actioneaza transmisia
planetara.

11. In cazul variatiei momentului rezistent la arborele de iesire al reductorului, se constata
modificari foarte mici ale nivelului zgomotului, situatie Intalnita si la comportarea sub
aspect vibratoriu. Prin urmare rezultd o legaturd stransd intre cei doi parametri
monitorizati: vibratii §i zgomot, care au in comum aceleasi cauze la origine.

7.8. Rezultate privind influenta variatiei turatiei la arborele de intrare si
sarcinii aplicate la arborele de iesire asupra distributiei temperaturii la
nivelul transmisiei planetare

Rezultatele privind regimul termic al transmisiei planetare presupun determinarea
temperaturii exterioare, care si caracterizeze nivelul de incilzire al acesteia. In scopul
obtinerii unor rezultate semnificative din punct de vedere al distributiei temperaturilor la
nivelul transmisiei planetare, aceste determinari experimentale au fost realizate la valori
extreme corespunzatoare frecventei convertizorului, respectiv a sarcinii aplicate la iesirea
transmisiei planetare (60 [Hz] respectiv 0,292 [daN-m]), atat in cazul functionarii in gol cat si
in situatia functiondrii in sarcind a acesteia. Ambele Incercdri experimentale au fost realizate
timp de 3 ore conform SR EN 16714:2017 [176].
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Termogramele obtinute in ambele situatii sunt prezentate in figurile 7.30 respectiv 7.31.
Regiunea dreptunghiulara evidentiatd corespunde regiunii vopsite In culoarea neagrd de pe
suprafata transmisiei planetare, reprezentand astfel zona de interes pentru masurarea valorilor
temperaturilor. Analiza termogramelor prezentate in figurile 7.30 respectiv 7.31 arata faptul
ca distributia generala a temperaturilor la nivelul transmisiei planetare este influentatd foarte
putin de prezenta sarcinii.

Figura 7.30. Termograma corespunzatoare Figura 7.31. Termograma corespunzatoare functionarii
functionarii Tn gol a transmisiei planetare in sarcind a transmisiei planetare

Rezultatele prezentate in formd grafica, in figurile 7.30 si 7.31 aratd faptul ca
temperaturile cu valori mari se inregistreazd in zona aferentd primei trepte de reducere a
transmisiei planetare, in zona celei de-a doua trepte de reducere fiind inregistrate valori mai
mici ale temperaturilor, acestea scizand pe masurd ce se ajunge la arborele de iesire a
transmisiei (extremitatea dreaptd). Aceasta variatie a temperaturilor de-a lungul transmisiei
planetare se datoreaza faptului cd, vitezele periferice ale elementelor aflate in miscare de
rotatie, aferente primei trepte (roti centrale, roti-satelit si bratul port-satelit) sunt mai mari,
comparativ cu vitezele periferice ale elementelor ce alcatuiesc a doua treapta de reducere,
acestea din urma fiind demultiplicate cu valoarea raportului de transmitere i=6,14 aferent unei
trepte de reducere. Prin urmare, solutiile de minimizare a temperaturii maximale atinse n
timpul functionarii trebuiesc indreptate in special catre prima treapta de reducere si unde prin
cercetarea teoretica a celor 4 tipuri de structuri planetare, au fost puse in evidentd
superioritatile structurii cu trei roti centrale (3K). Cu toate acestea insa, prezenta sarcinii
influenteazd valoarea temperaturilor maximale obtinute, acestea fiind egale cu 37,4 [°C] 1n
cazul functionarii in gol, respectiv 38,6 [°C] in cazul functionarii in sarcina, valoarea turatiei
la arborele de intrare fiind constanta. Aceastd diferenta intre valorile maximale obtinute, se
datoreazd cresterii fortei de frecare dintre flancurile dintilor rotilor dintate. Pe langd aceste
considerente, valorile reactiunilor din lagarele satelitilor, bratului port-satelit cat si a arborelui
de iesire, au crescut, modificand valorile fortelor de frecare de rostogolire, cu implicatii
directe asupra cresterii temperaturii. Cu toate acestea, nu se inregistreaza o diferentd mare
intre valorile celor doua temperaturi, datoritd reducerii frecarii prin utilizarea aditivului cu
nanoparticule.

Variatiile In timp a temperaturilor maxime de la suprafata transmisiei planetare,
corespunzatoare functionarii in gol respectiv in sarcina, sunt indicate in figura 7.32.
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Figura 7.32. Variatia in timp a temperaturii maxime de la suprafata transmisiei planetare

Analiza graficelor de variatie indicate in figura 7.32 aratd faptul ca regimul termic
corespunzator transmisiei planetare cercetate include o faza tranzitorie 1n care se inregistreaza
ocrestere continud a temperaturii, pana la atingerea valorilor cvasiconstante, la care are loc
stabilizarea acesteia. De asemenea, tendinta de variatie in timp a temperaturii maxime de la
suprafata transmisiei planetare este similard in ambele situatii de functionare a acesteia,
diferenta constand in valorile maxime inregistrate cu privire la temperatura atinsa in timpul
functionarii transmisiei planetare.

Concluzii: In urma acestui set de incerciri experimentale efectuate in vederea determinarii
influentei turatiei la arborele de intrare si a sarcinii aplicate la arborele de iesire asupra
regimului termic al reductorului planetar, se constata urmatoarele aspecte:

1. Zona unde se inregistreaza cele mai mari valori ale temperaturii este cea a primei
trepte a reductorului planetar, unde vitezele periferice sunt mari. Prin urmare,
cercetdrile teoretice ce vizeaza nivelul maxim al temperaturiide regim, pun in evidenta
strategiile de minimizare a vitezelor periferice ale rotilor dintate din structura
reductorului planetar.

2. Influenta prestrangerilor lagarelor de rostogolire 1n scopul cresterii rigiditatii
torsionale este foarte micd, motiv ce Intareste convingerea utilizarii prestrangerii
axiale ale lagarelor de rostogolire, cu valori predefinite fiecarui lagar.

3. Desi in treapta a II-a de reducere au fost operate modificari constructive privind
minimizarea jocului intre flancuri, nivelul temperaturii este mai mic fata de treapta
intai. Prin urmare, modificarile privind jocul dintre flancuri cédt si prestrangerea
lagarelor din treapta a II-a nu au influentat major cresterea temperaturii zonale, situatie
acceptabila din acest punct de vedere. De remarcat este realizarea clasei de precizie a
rotilor dintate si in mod special bataia radiald, astfel incat in timpul angrendrii sa fie
asigurat un joc dintre flancuri de minim 0,003 [mm] necesar unei bune angreniri. in
acest fel, proiectantul constructor trebuie sa aiba in vedere cresterea clasei de precizie

69



a rotilor dintate, dar si a distantelor intre axe, acolo unde se doreste reducerea jocului
ntre flancuri.

4. Minimizarea temperaturilor atinse in timpul functionarii transmisiei planetare, poate fi
realizatd prin efectuarea unor dimensionari termice adecvate, determinand aria
suprafetei exterioare a carcasei transmisiei planetare, ce poate atinge in timpul
functionarii, o temperatura a carei valoare este impusa anterior.

5. Utilizarea aditivilor pentru agentul de ungere este o solutie recomandabila, vis-a-vis de
costul lor, deoarece asigura o ,frecare de rostogolire” in procesul de angrenare,
imbunatatind comportamentul termic al reductorului planetar.

7.9. Rezultate privind influenta momentului rezistent aplicat arborelui de
iesire a transmisiei planetare asupra rigiditatii torsionale

Sub actiunea sarcinilor exterioare, arborele de iesire a transmisiei planetare prezinta o
serie de deformatii torsionale, in timp ce lantul ce asigurd transmisia miscarii, poate prezenta
deformatii elastice. Aceste determinari experimentale prezintd importantd avand in vedere
conditiile de functionare corectd si de indeplinire a conditiilor de calitate privind rigiditatea,
impuse transmisiilor planetare utilizate in actionarea robotilor industriali. Rezultatele obtinute
in urma determinarii rigiditatii transmisiei planetare sunt indicate in diagramele indicate n
figurile 7.33 si 7.34. Aceste incercari au fost realizate In doua situatii: in situatia cdnd sarcina
aplicata barei de moment este variabila, iar distanta de punctul de prindere a barei pe arborele
de iesire a transmisiei planetare la punctul de aplicatiei a sarcinii, este parametrul constant,
precum si in situatia inversd, cand sarcina reprezinta parametrul constant, iar bratul fortei de
greutate, reprezintd parametrul variabil. Analizand diagramele prezentate in figurile 7.32 si
7.33, rezulta faptul cd in ambele cazuri se inregistreaza o variatie aproape liniara a deformatiei
totale in raport cu momentul de torsiune aplicat arborelui de iesire, astfel cd, o crestere a
momentului de torsiune are ca efect o crestere a deformatiei elastice totale.
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Figura 7.33. Diagrama sarcini-deplasare totala(bratul fortei constant)
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Figura 7.34. Diagrama lungime-deplasare totald (pentru sarcina constanta)

Avand 1n vedere faptul ca, diagramele prezentate in figurile 7.33 si 7.34 aratd de fapt
variatia deformatiei totale, in raport cu cei doi factori influenti ai momentului de torsiune
aplicat la arborele de iesire, este necesar sd fie cunoscuta si variatia deformatiei elastice
proprii barei de moment yj, in functie de sarcina G, indicata in figura 7.35.

Similar diagramelor anterioare, aceasta inregistreaza o variatie liniara si o tendinta de
crestere pe masura ce are loc cresterea atat a valorii sarcinii aplicate cat si a valorii
momentului de torsiune. Rezultatele numerice pe baza carora au fost elaborate diagramele
prezentate in figurile 7.32, 7.34 respectiv 7.35 sunt prezentate in tabelul 7.9, impreuna cu
deformatia unghiulard 6 la arborele de iesire a reductorului planetar. Aceastd deformatie
unghiulara a arborelui de iesire, reprezinta rigiditatea torsionala a reductorului planetar.
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Figura 7.35. Diagrama de variatie a sdgetii proprii barei y, 1n functie de sarcina aplicata
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Tabelul 7.9. Rezultate numerice corespunzatoare deformatiei totale (y;), deformatiei barei de moment (yy,),

deformatiilor rotilor dintate ale reductorului (y,) precum si momentului la arborele de iesire (M)

G I Yt Yo Yr=YeYo M=G:| 0
[kgf] [mm] [mm] [mm] [mm] [daN-m] ]
100 2,042 0,0137 2,0283 0,22 1,162
22 200 2,2 0,0498 2,1502 0,44 1,778
300 2,402 0,101 2,301 0,66 2,217
400 2,73 0,159 2,571 0,88 2,586
100 2,391 0,027 2,364 0,44 1,354
s 200 2,647 0,099 2,548 0,88 2,084
300 2,9 0,202 2,698 1,32 2,599
400 3,081 0,319 2,762 1,76 2,995
100 2,668 0,041 2,627 0,66 1,505
200 2,88 0,149 2,731 1,32 2,287
>0 300 3,107 0,303 2,804 1,98 2,823
400 3,365 0,478 2,887 2,64 3,236
100 2,992 0,054 2,938 0,88 1,683
200 3,25 0,199 3,051 1,76 2,557
o8 300 35 0,404 3,096 2,64 3,148
400 3,667 0,638 3,029 3,52 3,582
100 3,167 0,075 3,092 1,21 1,771
21 200 3,486 0,274 3,212 2,42 2,691
300 3,686 0,555 3,131 3,63 3,289
400 3,82 0,878 2,942 4,84 3,710
100 3,388 0,096 3,292 1,54 1,885
154 200 3,702 0,349 3,353 3,08 2,846
300 3,768 0,707 3,061 4,62 3,431
400 3,98 1,117 2,863 6,16 3,841

Concluzii: Tn urma acestui set de incerciri experimentale efectuate in vederea determinarii
influentei momentului rezistent aplicat arborelui de iesire asupra rigiditatii torsionale s-au
constatat urmatoarele aspecte:

1. Cresterea momentului rezistent la arborele de iesire al reductorului planetar atrage
deformari unghiulare (torsionale) ce se afld intr-o dependenta cvasiliniara. La valori
mari ale momentului rezistent, 4+6 [daN-m], deformatiile unghiulare au valori de
neacceptat, deoarece se regasesc in valoarea preciziei de pozitionare a robotului.

2. Elementele componente ale transmisiei migcarii reductorului planetar au participari
diferite la deformatia unghiulard finala. Astfel, asa cum a rezultat din cercetarile
teoretice, elementele componente aflate la prima treaptd, au pondere diminuata la
deformatia totala cu valoarea raportului de transmitere. Prin urmare, atentia majora
trebuie acordata treptei finale a reductorului planetar, printr-0 dimensionare ,,pe
masura” sau prin aplicarea unor masuri compensatorii.
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3. Situatia practica a unui lant cinematic de la un robot industrial cu variatii pronuntate
ale momentului rezistent se intdlneste la deplasarile in plan vertical, unde greutatea
elementului mobil (sanie, masd) impreuna cu dispozitivul de prehensiune ating valori
mari si care devin variabile in functie de structura robotului. In acest caz, este necesar
introducerea unor sisteme de echilibrare-compensare, astfel fincat greutatea
elementelor mobile sd fie compensata, ramanand doar influenta greutatii sarcinii
manipulate, care are valori relativ mici. Un alt mijloc de compensare a efectelor
momentului rezistent este utilizarea sistemului de masura direct a pozitiei, altfel spus,
introducerea reductorului planetar in interiorul buclei de pozitie, unde deformatia
unghiulara a reductorului urmeaza sa fie compensata automat de sistemul de reglare si
control. De asemenea, dacd robotul industrial este dotat cu un traductor de cuplu
rezistent, atunci efectul momentului rezistent poate fi compensat de catre sistemul de
comanda si control al robotului.

4. Din analiza datelor din tabelul 7.9, se poate rezuma ca reductoarele planetare utilizate
la robotii industriali au nevoie de rigiditate torsionald ridicata si care poate fi obtinuta
pein utilizarea unor solutii de lagaruire rigide la toate elementele, folosirea
prestrangerilor axiale a lagarelor (in special ultima treaptd) si o dimensionare ,,pe
masura” a elementelor organologice constitutive.
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CAPITOLUL 8
CONCLUZII FINALE, RECOMANDARI SI CONTRIBUTII ORIGINALE

8.1. Concluzii finale si recomandari

1.

Prin cercetarile efectuate in aceastd lucrare de imbunatatire a parametrilor constructivi
si functionali ai reductoarelor planetare utilizate la actionarea robotilor industriali a
rezultat practic, un nou produs care are la arborele de iesire rigiditate torsionalad
crescutd, joc mic (1+6 [min]) moment de giratie minimizat, avand in acelasi timp un
nivel al vibratiilor §i zgomotului incadrabil in limitele admisibile ale normelor in
vigoare. Parametrii constructivi imbunatatiti i enumerati mai sus, influenteaza pozitiv
precizia de pozitionare, cit si eroarea traiectoriei robotilor industriali. Reductorul
planetar aflat in structura unui lant cinematic de pozitionare de la robotii industriali
reprezintd factorul principal si determinant privind precizia de pozitionare si eroarea
traiectoriei.

Structura compacta, gabaritul mic, echilibrarea fortelor degajate din angrenare conduc
la obtinerea unui reductor planetar potrivit pentru actionarea robotilor industriali.
Valoarea raportului de transmitere mare n raport cu gabaritul céat si tehnologia bine
cunoscuta fac ca reductorul planetar cu aceste optimizari specifice robotilor, sd devina
elementul specific unui robot industrial. Randamentul ,,noului produs” cat si valoarea
raportului de transmitere nu sunt afectate fatd de varianta reductorului planetar
cunoscut. Asigurarea imbunatatirii parametrilor constructivi ai reductorului planetar
asigurd o pozitie dominanta in raport cu reductoarele armonice sau precesionale in ce
priveste utilizarea lor la robotii industriali.

Cercetarile comparative ale celor patru tipuri de structuri cinematice planetare din
punct de vedere al vitezelor periferice pun in evidentd comportarea vibratorie si
acustica dar si sub aspectul regimului termic, astfel incat se poate stabili structura
planetara cu cele mai mici viteze periferice, aceasta fiind de tip 3K. Reducerea
vitezelor periferice ale rotilor dintate din structura reductorului planetar, conduce la
reducerea nivelului de vibratii cat si a nivelului zgomotului. Totodatd, reducerea
vitezelor periferice are influentad pozitivd si asupra comportamentului termic al
reductorului planetar. Asa cum a fost cercetat si demonstrat teoretic, reducerea
vitezelor periferice prin stabilirea structurii cinematice planetare, apare ca un element
suplimentar de reducere si micsorare a diametrelor rotilor dintate (pe cat posibil
constructiv). Din acest motiv, analiza micsorarii diametrelor are in vedere tipurile
potrivite de ldgaruire ale axelor pentru asigurarea rigiditatii torsionale, dar si contextul
vecinatdtilor fiecarui angrenaj al reductorului planetar.

Din cercetarile teoretice rezultd ca utilizarea reductoarelor planetare tip 2K-H sau 3K
avand element condus bratul port-satelit, este recomandata din punct de vedere
dinamic, intrucét in acest caz momentul de giratie propriu bratului port-satelit are o
influentd minimad, In comparatie cu situatia cind bratul port-satelit reprezinta
elementul conducdtor. Evident, in ambele situatii, comportamentul dinamic, din
perspectiva timpilor de raspuns poate fi imbunatatit prin optimizarea formei
constructive a bratului port-satelit.

Determinarea momentului de giratie redus la arborele servomotorului reprezinta o
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problema corelatd cu alegerea celorlalti parametri ai lantului cinematic de pozitionare,
respectiv valoarea raportului de transmitere, masa element mobil, masa cuplaj
mecanic. Alegerea acestor parametri implicd deci o serie de probleme de optimizare
ale caror obiectiv constd in obtinerea unor timpi de raspuns mici. Daca destinatia
robotului industrial impune realizarea unor curbe plane sau spatiale, ale caror abateri
sunt mici, se impune realizarea unor timpi de rispuns mici ai lanturilor cinematice. In
acest sens reductorul planetar este elementul principal ce influenteaza regimul
tranzitoriu si in mod special bratul port-satelit. Cercetdrile teoretice privind
optimizarea formei bratului port-satelit influenteazd momentul de giratie (fiind
elementul din structura reductorului planetar cu cea mai mare masa), respectiv timpul
de raspuns al lantului cinematic.

6. Structura specifica reductoarelor planetare face ca pe masura ce creste cuplul rezistent,
fortele rezultate din angrenare sd-si mentind echilibrul datorita dispunerii echidistante
a rotilor-satelit, iar bratul port-satelit s nu fie actionat de forte suplimentare. Astfel pe
masurd ce sarcina rezistenta creste, nivelul vitezei, vibratiilor si al zgomotului variaza
foarte putin. In acest fel, solicitarea lagarelor bratului port-satelit este afectatd foarte
putin in functie de dezechilibrul repartitiei puterii (K) pe cei ,,N” sateliti, ceea ce face
ca nivelul vibratoriu si acustic sa difere foarte putin. Prin urmare, scaderea gradului de
influenta al factorului de dezechilibru al repartitiei puterii se face prin cresterea clasei
de precizie a elementelor ce compun angrenarea , inclusiv distanta intre axe.

7. Asa cum s-a vazut din cercetarile teoretice si confirmate de incercarile experimentale,
optimizarea timpului de raspuns impune ca in regimul tranzitoriu de accelerare sa
apard un cuplu dinamic absorbit de motor, care este mult mai mare decéat cuplul
nominal. Tn acest regim tranzitoriu, cuplul nominal este ignorat (limita de curent
aferentd cuplului nominal este ignorata timp de 2 s), stabilindu-se un cuplu dinamic
(de comutatie) ce asigura panta de accelerare impusa prin parametrii convertizorului.
Mai mult, cuplul rezistent crescand, face ca pentru realizarea acceleratiei impuse prin
parametrii convertizorului, prin buclele de curent ale acestuia, momentul dezvoltat de
motor sa poatd creste peste valoare nominala, realizand astfel acceleratia prescrisa.
Totusi, asa cum rezultd din datele experimentale, o mica diferentd existd la panta
atunci cand cuplul rezistent creste, nu acelasi lucru se intdmpla cand regimul de
accelerare si decelerare este controlat.

8. Tn cazul reductorului planetar cu mai multe trepte de reducere se recomandi ca
modificarile sd vizeze ultima treaptd deoarece vitezele periferice, jocurile cat si
deformatiile de la prima treapta sunt diminuate cu valoarea raportului de transmitere,
ceea ce reduce mult valorile lor, astfel ponderea influentei este foarte mica in jocul si
rigiditatea torsionala de la arborele de iesire al reductorului planetar. Aceste aspecte au
fost cercetate detaliat sub aspect teoretic, dar si confirmate prin incercarile
experimentale.

9. Panta acceratiei si deceleratiei este stabilita prin reglarea parametrilor convertizorului,
avand in vedere obtinerea unei acceleratii maxime cu o supraoscilatie amortizabila
(modificand si 1n partea teoretica ,,ty”” in functie de moment) si fac precizarea ca
rezultatele experimentale confirma cercetarile teoretice de optimizare a timpilor de
raspuns i asigurarea unei bune stabilitdti a lantului cinematic. Tot aici dezvolt
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10.

11.

12.

13.

14.

minimizarea timpilor de raspuns prin micsorarea inertiei. Din analiza datelor
experimentale se remarca faptul ca la cresterea cuplului rezistent, supraoscilatia de la
regimul de acceleratie se atenueaza la atingerea vitezei prescrise.

Modificarea constructiva privind jocul de flanc al dintilor este recomandabil a se face
doar la angrenajele de iesire, unde viteza periferica este mica. Nu este recomandat sa
se realizeze aceste modificari a jocului la angrenajele de intrare deoarece creste
temperatura si unde vitezele periferice sunt mari, poate duce la gripari. Studiul teoretic
efectuat cu privire la influenta jocului si rigiditatii transmisiilor planetarereleva
importanta indicilor de precizie ai rotilor centrale si rotilor-satelit, atat in cazul
masurarii indirecte (cdnd nu mai are loc compensarea jocului din bucla de pozitie) cat
si in cazul masurdrii directe, in cazul cand traductorul de pozitie este montat pe un
arbore intermediar celui de iesire al transmisiei planetare, apare in acest caz un lant
cinematic separat, care la randul sau poate introduce erori de masurare. Aceste
rezultate sunt recomandate proiectantilor constructori de reductoare planetare cat si
celor de roboti industriali.

(Rigiditatea torsionald) fac comentariu privind influenta asupra preciziei de
pozitionare, apar recomandari privind amplasarea sistemului de masurd (direct si
indirect); Masuri de compensare a influentei rigiditatii torsionale asupra preciziei de
pozitionare. Eventual sistem de echilibrare pentru reducerea cuplului rezistent, etc.
Aici vorbesc si despre prestrangerea lagarelor si utilizarea lagarelor cu role si ace.
Cercetarile experimentale privind nivelul de vibratii al transmisiilor planetare, arata
ca viteza de variatie a amplitudinii vibratiilor se Tncadreazd in limitele admisibile,
prescrise de catre standardul ISO 10816. De asemenea, nivelul de zgomot pentru
ansamblul motor-reductor planetar se incadreaza in prescriptiile impuse de catre
standardul SREN60034. Aceste cercetdri experimentale realizate, au ardtat legatura ce
existd intre vitezele periferice ale rotilor dintate, nivelul de vibratii si nivelul de
zgomot pentru transmisia planetard. Aceste ultime doud fenomene sunt prin urmare
complexe, influentate de o serie de factori.

Cercetarile experimentale privind regimul termic al transmisiilor planetare au aratat
faptul ca, datoritd pierderilor degajate sub forma de caldura, are loc cresterea
temperaturii transmisiei planetare, care, pe durata functiondrii continue, la sarcina
constanta, atinge o valoare stationara stabilizata. Aceasta crestere a temperaturii atinsa
in timpul functionarii transmisiei planetare, este insd limitata de faptul ca o parte din
caldura este cedatd mediului ambiant. Asa cum au ardtat cercetdrile in zona primei
trepte de reducere unde vitezele periferice sunt mari, apare inregistrat si un nivel
crescut al temperaturii, iar in treapta a doua, nivelul temperaturii este mult mai mic,
desi fortele din angrenare sunt mai mari, dar vitezele periferice sunt mult mai mici.
Proiectantul constructor de roboti industriali sau numai de reductoare planetare, are la
dispozitie o bazd de date si recomandari privind parametrii constructivi si functionali
ai transmisiilor planetare ce urmeaza a fi utilizate in actionarea cuplelor cinematice, n
scopul obtinerii unei precizii de pozitionare cit mai ridicate. Totodatd proiectantul are
pus in evidenta efectele colaterale ale comportarii diferitelor structuri constructive de
transmisii planetare in ceea ce priveste functionarea acestora in cadrul lantului de
pozitionare al robotilor industriali. Astfel proiectantul poate alege incd din faza de
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conceptie, solutia constructivd optima a reductorului planetar, ce satisface in cea mai
bund masura conditiile de calitate impuse.

8.2. Contributii originale

1. Au fost analizate si identificate punctele slabe ale actualelor reductoare planetare
utilizate in actionarea robotilor industriali si care influenteaza in sens negativ precizia
de pozitionare si eroarea traiectoriei. In baza rezultatelor analizei au fost supusi
cercetdrii urmatorii parametri: vitezele periferice ale rotilor dintate pentru patru tipuri
de structuri cinematice planetare ce influenteaza nivelele de vibratii, zgomot si
comportament termic; rigiditatea torsionald la arborele de iesire; jocul la arborele de
iesire; timpul de raspuns al reductorului planetar.

2. A fost cercetat teoretic si stabilit un model matematic specific fiecdrei solutii
constructive de reductor planetar (reductoare planetare cu doua roti centrale tip 2K-H
cu angrenaj exterior si interior, angrenaj interior precum si cu angrenaj exterior, dar si
reductoarele planetare cu trei roti centrale - tip 3K) in scopul stabilirii comportarii din
punct de vedere al vitezelor periferice. Scopul principal a fost analiza modului de
influentd a structurii constructive asupra vitezelor periferice, precum si posibilitatea
optimizarii acestora prin alegerea structurii constructive ce oferd cel mai mare raport
de transmitere si cele mai mici viteze perifericepentru rotile dintate si bratul port-
satelit ce alcdtuiesc transmisia planetara.

3. A fost cercetat teoretic si stabilit un model matematic pentru cele patru structuri
constructive de reductoare planetare mentionate, in scopul analizei din punct de vedere
al comportamentului dinamic, din perspectiva optimizarii timpilor de raspuns. Astfel,
avand in vedere faptul ca, bratul port-satelit executa de asemenea o miscare de rotatie,
au fost stabilite relatii specifice de calcul ale momentului de giratie propriu, pentru
diferite forme constructive de brate port-satelit, n scopul stabilirii influentei
geometriei acestora asupra momentului de giratie total redus la arborele
servomotorului,respectiv asupra timpilor de raspuns.

4. Au fost cercetate teoretic cele patru structuri constructive de reductoare planetare, in
scopul cresterii rigiditatii torsionale.

5. A fost cercetat teoretic si stabilit un model matematic, pentru cele patru structuri
constructive de reductoare planetare mentionate anterior, in vederea stabilirii
distributiei jocurilor din angrenare, respectiv jocurilor unghiulare, tindnd seama si de
posibilitatea amplasarii transmisiei planetare in cadrul buclei de pozitie. Scopul acestei
cercetari teoretice a fost elaborarea unor strategii de minimizare a jocului
reductoarelor planetare.

a interferometrului cu laser ML10 Renishaw. De asemenea, structura standului a fost
modulara ceea ce a permis realizarea unei plaje de incercari ale reductorului planetar.
7. A fost cercetat experimental si creat o baza de date privind influenta valorilor turatiei
motorului electric si a momentului rezistent la iesire, asupra timpilor de raspuns ai
regimului tranzitoriu al lantului cinematic din care face parte reductorul planetar.
8. A fost cercetat experimental si creat o baza de date privind influenta valorilor turatiei
motorului electric §i a momentului rezistent la iesire asupra vitezei de variatie a
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amplitudinii vibratiilor inregistrate la nivelul reductorului planetar.

9. A fost cercetat experimental si creat o baza de date privind influenta valorilor turatiei
motorului electric si a momentului rezistent la iesire, asupra nivelului presiunii
acustice inregistrata la nivelul reductorului planetar.

10. A fost cercetat experimental si creat o bazd de date privind influenta momentului
rezistent asupra temperaturii atinse in timpul functionarii de catre reductorul planetar.

11. In urma analizei celor patru baze de date experimentale obtinute, atat individual cat si
prin comparatie, cu privire la parametrii constructivi si functionali, ai reductoarelor
planetare utilizate in actionarea robotilor industriali si micsorarea efectelor vibratorii
asupra preciziei pozitionale, au fost propuse o serie de recomandéri punctuale privind
stabilirea parametrilor optimi In functie de marimea sarcinii exterioare manipulata de
catre bratul robotic. Astfel, Tn urma cercetarilor teoretice si experimentale, proiectantul
constructor al robotului industrial, dar si al reductorului planetar utilizat in actionarea
cuplelor cinematice, are posibilitatea de a stabili structura constructiva a reductorului
planetar, cat si valoarea fortelor de prestrangere a lagarelor, dar si nivelul minim al
jocului prin impunerea clasei de precizie adecvate rotilor dintate din ultima treapta de
reducere a reductorului planetar.
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