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Lucrarea de laborator nr. 1

iNTOCMIREA SCHEMELOR CINEMATICE Sl
ANALIZA STRUCTURALA A MECANISMELOR

1. INTOCMIREA SCHEMELOR CINEMATICE

Schema cinematicd a unui mecanism este o reprezentare conventionald,
simplificatd a acestuia, din care trebuie sd rezulte clar modul in care sunt legate
elementele intre ele, precum si tipul cuplelor cinematice utilizate in acest scop.
Reprezentarea cuplelor cinematice si a elementelor se face cu ajutorul semnelor
conventionale standardizate (STAS 1543-86). In Tab.l se indici reprezentirile
conventionale pentru cuplele cinematice uzuale. In cazul mecanismelor spatiale,
schema cinematicd se poate construi in perspectivd sau proiectatd pe planele de
proiectie, dupa regulile geometriei descriptive.

Pentru formarea unei idei mai precise, privitoare la constructia si functionarea
mecanismului, schema cinematica se construieste la scard. Scara de reprezentare a
unei marimi fizice oarecare, se defineste astfel:

3 marimea reala [S.I]
marimea reprezentativa [mm]

Particularizand acesta definitie, scara lungimilor, care intervine la
reprezentarea schemelor cinematice, este:

3 lungimea reala [m]
' lungimea reprezentativa [mm]

Scara lungimilor trebuie aleasa astfel ca desenul sa se incadreze in spatiul
disponibil si sa fie destul de mare pentru ca toate detaliile sale sa poata fi reprezentate
si studiate fara efort. Valoarea scarii trebuie exprimata printr-un numar cu putine cifre
semnificative, pentru cd in felul acesta, calculele in care intervine scara se fac mai
comod si cu precizie mai mare.

Pentru scara lungimilor se recomandd urmatoarele valori: 1-10", 2-10",
2,5-10", 3-10", 4-10", 5-10", 7-10", unde exponentul n poate fi orice numar intreg
(pozitiv sau negativ). Este de remarcat ca pentu o reprezentare in marime naturald,
scara lungimilor este k; = 0,001 m/mm.



Tabelul 1

/o\

Cupld de rotatie intre doud elemente
mobile, in plan

Cupla de rotatie intre un element mobil
si elementul fix, in plan

Cupla de translatie intre doua elemente
mobile, in plan

L

A4

Cupld de translatie intre un element
mobil si elementul fix, in plan

2

Cupla superioard plana (clasa 4)

Cupla superioara tachet cu varf-cama

N A
AN

Cupla de rotatie intr-o schema spatiala

£
b

Cupla de translatie intr-o schema
spatiala

%

Cupla cilindrica

AR

Cupla sferica

Cupla sferica cu deget

0

Cupla elicoidala (surub-piulitd)




Legatura rigida

Element cu doua articulatii

Element cu trei articulatii

Element cu trei articulatii coliniare

Elemente independente incrucisate

b T M
ST PR
AN BN
7 /\K\ 1 ] Angrenaj paralel, cilindric, exterior
T T [TeA e
g1 ]
- '\\
/ N\, -

Angrenaj paralel, cilindric, interior

~~ 7
/ﬁ'\\
|
e o

Angrenaj conic

Angrenaj melcat




Dimensiunile care trebuie transpuse la scard, in cadrul unei scheme
cinematice, sunt acelea care determind pozitia relativd a suprafetelor cuplelor
cinematice 1n raport cu fiecare element.

In cazul mecanismelor cu cuple inferioare, pozitia relativa dintre aceste
suprafete se defineste prin distantele si unghiurile dintre axele cuplelor de rotatie si
(sau) translatie. Cazurile cele mai reprezentative sunt ilustrate in Fig.1.

6 1 /
N / g
) f/ﬁ
g L/\ﬁ»—-
(@) (b) (©) (d)
Fig. 1

in cazul mecanismelor cu came, o reprezentare corecta impune printre altele,
desenarea la scard aprofilului camei. In cazul in care cama se poate demonta, profilul
se copiaza in marime naturald (scara 0,001 [m/mm]). Daca acest lucru nu este posibil,
trebuie transpuse la scard, cel putin razele minima si maxima, care se pot masura,

(Fig.2).

Fig. 2

Rotile dintate se reprezintd schematic prin suprafetele lor de rostogolire
(Tab.1). De aceea, dimensiunile care se transpun la scara sunt diametrle de rostogolire.
Este util sa se scrie pe schema si numerele de dinti ale rotilor — parmetri constructivi
esentiali pentru analiza cinematica a acestor mecanisme.

Pentru a exemplifica modul de intocmire a unei scheme cinematice la scara, se
considerd mecanismul reprezentat in Fig.3.a printr-un desen constructiv. Intr-o prima
etapa se deseneaza schema cinematica fara a transpune dimensiunile la scara (Fig.3.b).
Aceastd schema se noteaza si se coteaza, punand 1n evidentd distantele si unghiurile
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care trebuie masurate. Apoi se masoara aceste elemente geometrice, pe mecanismul
real, folosind instrumente adecvate (sublere, rulete, rigle gradate, raportoare), iar
valorile obtinute se inscriu intr-un tabel. Pentru mecanismul din Fig.3 valorile
elementelor geometrice sunt date in Tab.2. Se observa cd intre dimensiunile masurate
au fost incluse numai acelea care determina pozitia relativa a suprafetelor cuplelor in
cadrul fiecarui element. Nu s-au luat in considerare, de exemplu, grosimile
elementelor, lungimea elementului 5 sau lungimea zonei de contact a cuplei de
translatie G. Pentru alegerea scérii se identifica din Tab.2, cea mai mare dimensiune
reald. Pentru cazul in discutie acesta este I, = 1,10 [m]. Se intelege cd gabaritul
schemei pe care dorim s-o desendm, depinde in mare masurd, de lungimea
reprezentativa a acestei dimensiuni. Deci, dacad se alege rational aceastd lungime, se
obtine o schemd de dimensiuni adecvate. Pentru o schema desenatd pe un format A4
putem adopta o lungime reprezentativi L, =100 [mm]. in felul acesta rezulti scara

lungimilor:

| =|—2=w=0,011[m/mm].
L, 100
Tabelul 2
lungimi reale lungimi Se observd cd aceastd valoare nu se
(m) reprezentative incadreaza intre valorile recomandate,
(mm) mentionate anterior. In acest caz se
e 0,05 5 adoptd cea mai apropiatd valoare
r 0,15 15 recomandatd, care este
I 0,3 30 k, = 0,01 [m/mm].
I, 1,10 110 A .
Iy 0.04 4 Cvunoscapd 'Valoarea scarii, se
I 0’3 5 36 calculeazd lungimile reprezentative
|5 0’09 ) pentru toate dimensiunile din Tab.2,
6 > utilizind formula de definitie a scarii:
I, 0,35 35 I
Is 0,05 5 L=—,
leo 0.29 29 ki
Lpe 0,47 47 in care L este lungimea reprezentativa
Lrn 0,44 44 [mm], iar | — lungimea reala [m].
Ly 0,32 32 Astfel, de exemplu, lungimea L,
o 60° rezulta:
L 03
L, K 0,01 30 [mm].

Valorile lungimilor reprezentative se Inscriu, de asemenea, in Tab.2.

in final se deseneaza schema cinematica utilizand lungimile reprezentative din
Tab.2. Constructia mecanismului se face pornind de la pozitiile date (alese) ale
elementelor care formeaza cuplele conducitoare. Se aplica apoi procedeele de
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determinare a pozitiilor, specifice fiecarei grupe structurale care intervine 1in
constructia mecanismului.

2. ANALIZA STRUCTURALA

2.1 Calculul gradului de mobilitate

Problema este legatd de stabilirea familiei mecanismului. Practic, incadrarea
mecanismului 1n familia corespunzitoare, se face cunoscand faptul cd anumite
categorii de mecanisme apartin unor familii bine precizate. Astfel, mecanismele plane
(migcarea tuturor elementelor este paraleld cu un plan fix) sunt de familia a 3-a;
mecanismele sferice (toate elementele au un punct comun fix) sunt tot de familia a 3-
a; mecanismele plane care au numai cuple de translatie sunt de familia a 4-a;
mecanismele care confin elemente in miscare generald spatiald, sunt de familia 0
(zero).

Dupa precizarea familiei se poate calcula gradul de mobilitate, utilizand
formula generala:

5
M=(6-f)n-D- > (k-f)c, €))
k=f+1

in care M reprezintd gradul de mobilitate, f — familia, n — numarul de elemente, iar ¢, —
numdrul de cuple de clasd k. Mentionam ci stabilirea clasei se face prin analiza
migcdrii relative dintre elemente atunci cand cupla cinematica functioneaza in
mecanism.

in cazul mecanismelor de familia a 3-a, cele intdlnite mai frecvent, formula
(1) se particularizeaza facand f =3:

M =3(n-1)-2c, —c,. ©)

Pentru stabilirea parametrilor n, Cs, Cy4, ...care intervin in formulele (1) si (2),
elementele se noteaza cu cifre, iar cuplele cinematice cu litere mari aga cum se observa
in Fig.3b.

In procesul de calcul al gradului de mobilitate pot interveni si situatii
particulare (lanfuri cinematice pasive, mobilitati pasive, cuple duble) de care trebuie sa
se {ind seama pentru a nu obtine rezultate contradictorii.

Pentru exemplificare, vom calcula gradul de mobilitate al mecanismului plan
(f =3) din Fig.3b.

n=7(,2,3,4,5,6,7)

¢cs=8(A,C,D,E FGH,I

¢, = 1(B)

M =3(n-1)-2¢c,-c, =1.



2.2 Descompunerea mecanismului in grupe structurale

Aceastd operatie se aplica numai 1n cazul mecanismelor plane cu cuple
inferioare §i in cazul mecanismelor cu came, dupd ce se face transformarea cuplei
superioare intr-un lant cinematic care contine numai cuple inferioare.

Descompunerea in grupe se face reconstituind procesul de formare al
mecanismului, prin legare succesiva de grupe structurale, pornind de la elementul
fix. Grupele structurale uzuale sunt indicate in Tab.3 si Tab.4, unde se precizeaza si
modul lor de clasificare.

Tabelul 3

n= 2, Cs= 3

1_~B\2
L=0 A C

L|cl.|ord
0212

n=1,cs=1
A

L=1 A
L {cl.jord .
1l 1122
Tabelul 4
Aspect 1 Aspect 2 Aspect 3 Aspect 4 Aspect 5
<% /
/\0 & , 2 N 5 < ’ /
%
a \\ // //
v L N s —
25=0 51 0 N K 0//
S0,
=0 5
$7=0 R AN




Fig. 4



Cunoscand grupele componente se stabileste clasa mecanismului, care este
egala cu clasa cea mai mare intdlnita la grupele sale.

Pentru exemplificare, in Fig.4a este reprezentatd schema cinematicd a
mecanismului din Fig.3b, dupa transformarea cuplei superioare, iar in Fig.4b se arata
modul de descompunere al acestui mecanism in grupe structurale. Mecanismul este de
clasa a 3-a, deoarece contine grupe structurale de clasele 1, 2 si 3.

3. MODUL DE LUCRU

1) Se intocmeste schema cinematic a mecanismului la scari. Aceasta operatie
se executd in urmatoarele etape:

e Se desenecazd o schemd cinematicd, fara a tine seama de dimensiuni,
utilizand semnele conventionale din Tab.1.

e Se precizeaza dimensiunile care se vor transpune la scard si se masoara
aceste dimensiuni cu instrumente adecvate. Valorile reale masurate se inscriu intr-un
tabel similar cu Tab.2.

e Se adopta scara de reprezentare. Pentru aceasta se identifica in tabelul cu
dimensiuni reale lungimea cea mai mare (lna). Apoi se alege, in conformitate cu
gabaritul pe care dorim sa-1 aibd schema cinematica, lungimea reprezentativa Lpq, —
corespunzitoare celei mai mari lungimi reale. In functie de aceste lungimi se
calculeaza valoarea orientativa a scarii:

[ [m
K =]
L[]
si se adopta cea mai apropiata valoare recomandata.

e Se calculeaza lungimile reprezentative pentru toate dimensiunile, folosind
formula:

max [

|[m]

L[mm] = < .
Valorile obtinute se inscriu 1n acelasi tabel, similar cu tabelul 2.

e Se construieste schema cinematicd la scara utilizind lungimile
reprezentative calculate anterior si Inscrise in tabel.

2) Se calculeaza gradul de mobilitate al mecanismului. in acest scop se
parcurg urmatoarele etape:

e Se noteazda, pe schema cinematica, elementele — cu cifre si cuplele
cinematice — cu litere mari. Se stabileste numarul de elemente (n) si numarul de cuple
cinematice de fiecare clasa (Cs, C4, C3, ...).

e Se stabileste familia in care se incadreaza mecanismul (f).

e Se calculeaza gradul de mobilitate utilizand formula (1).
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3) Se face descompunerea mecanismului in grupe structurale. Aceasta operatie
se aplica numai in cazul mecanismelor plane cu cuple inferioare si in cazul
mecanismelor cu came. Etapele de lucru sunt urmatoarele:

e Se inlocuiesc cuplele superioare (daca existd) prin lanturi cinematice care
contin numai cuple inferioare, intocmindu-se o noud schema cinematica.

e Se face descompunerea in ngrupe structurale, desenande separat grupele
componente (dupa modelul din Fig.4b) si precizand, pentru fiecare, gradul de libertate,
clasa, ordinul si aspectul.

e Se stabileste clasa mecanismului in functie de clasele grupelor structurale
componente.

4. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele §i grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

*

Pentru fiecare mecanism primit pentru studiu se prezintd urmatoarele
rezultate:

1) Schema cinematica a mecanismului executata la scara si notata, cu valoarea
scarii trecutd pe desen.

2) Calculul gradului de mobilitate indicandu-se formula de calcul si valorile
parametrilor care intervin in formula.

3) Schema cinematica obtinuta dupa transformarea cuplei superioare in lanturi
cinematice cu cuple inferioare (aceastd schema nu trebuie executata la scara).

4) Schema cinematica cu grupele structurale puse in evidentd separat dupa
modelul din Fig.4b si precizarea clasei mecanismului.

11



Lucrarea de laborator nr. 2

ANALIZA CINEMATICA A MECANISMELOR PRIN
METODA FUNCTIILOR DE TRANSMITERERE

1. FUNCTIILE DE TRANSMITERE

Functiile care exprimd corespondenta dintre parametrul de pozitie al
elementului conducator (unghiul ¢ ) si parametrii de pozitie ai elementelor conduse, se

numesc functii de transmitere de ordinul zero. Daca elementul condus are miscare
de translatie, iar parametrul sdu de pozitie este o coordonata liniara, S, functia de
transmitere de ordinul zero este f, =Ss(@). In cazul in care elementul condus are
miscare de rotatie, parametrul de pozitie este un unghi, notat y, iar functia de
transmitere de ordinul zero este f, =y(¢). Vitezele (v, ®) si acceleratiile (a, €)

elementului condus se determind prin derivarea functiilor de transmitere de ordinul
zero, in raport cu timpul, prin intermediul parametrului o,

_ds_ds do_ds
“dt de dt de
(1

_dy _dv

dt  do

d’s d’s , ds

=—— =0 +——§,

dt* deo do @

2 2
8=d;‘fl=d\'210)12+d_\'181

dt do do

In aceste relatii o, §i ¢, reprezintd viteza unghiulara si acceleratia unghiulara

ale elementului conducator. Functiile f =:—fp((p) {%} si f =2—¥((p) [-] se
Js

13

2
numesc functii de transmitere de ordinul unu, iar functiile f, = > () m
> de? rad’



d
d

g 1
f, = \sz (p) [—d se numesc functii de transmitere de ordinul doi.
® ra

Relatiile (1) si (2) aratad ca , daca se cunosc functiile de transmitere de ordinul
unu si doi, se pot calcula cu usurintd vitezele si acceleratiile elementelor conduse,
deoarece parametrii ®, §i g sunt cunoscuti. In cazul in care miscarea elementului

conducdtor este uniformd (o, =ct. si ¢ =0), vitezele si acceleratiile sunt

proportionale cu functiile de transmitere de ordinul unu, respectiv doi.

Determinarea pe cale analitica a functiilor de transmitere de ordinul zero este
de multe ori dificila sau chiar imposibild, datoritd complexitatii mecanismului sau a
lipsei unor parametri constructivi. Dacd, in schimb, avem la dispozitie mecanismul
real sau un model al sdu, aceste functii se pot determina pe cale experimentald. Pentru
aceasta, elementul conducator se deplaseaza intr-un sir de pozitii succesive, atribuind
unghiului @un sir de valori cu pas constant. Pentru fiecare pozitie a elementului

conducator se masoara parametrul de pozitie al elmentului condus (S sau v ), utilizand

instrumente adecvate. Astfel, se obtin funtiile de transmitere de ordinul zero, definite
prin valori discrete. Determinarea functiilor de transmitere de ordinul unu si doi se
face, in acest caz prin derivare grafica, sau, mai avantajos, numericd. Avand la
dispozitie aceste functii, se pot trasa diagramele lor, in limitele unui ciclu cinematic,
care oferd o privire sinteticd asupra functionarii cinematice a mecanismului.

2. DERIVAREA GRAFICA

2.1. Prezentarea procedeului

Pentru aplicarea derivarii grafice, functia de transmitere de ordinul zero
f,(o) trebuie reprezentatd grafic pe baza datelor obtinute prin masuratori, utilizand

scarile Kk, (pentru @) si k, (pentru s sau ). Pe axa absciselor (Fig.1) se marcheaza un

sir de puncte de diviziune, de preferintd egale. Vom arata cum se determina valoarea

df
functiei f, :d—o, intr-un punct oarecare, a,. Sub sistemul de coordonate Oof, se
¢

adopta sistemul O,¢f, astfel incat axele Of, si O, f, sa fie in prelungire. Se traseaza

apoi ordonata punctului 8, $i se marcheaza cu Ag punctul de intersectie cu diagrama
f,(¢). In acest punct se traseaza o tangentd la curba f (), care formeaza cu axa

O@unghiul o . Se marcheaza un punct P, pe axa absciselor din sistemul O,of,, situat
in stanga punctului O,. Prin acest punct se traseaza o paralela la tangenta dusa prin A,
care intersecteazd axa O, f, in punctul A. Prin acest punct se traseaza o paraleld la
axa O,¢, care intersecteazd ordonata punctului A in punctul A . Segmentul a A

14



reprezintd derivata functiei f,, adica valoarea functiei f,. Scara de reprezentare a
functiei f, este:

kO
k — fl __° — k0 (3)
" aA  h-tga hk,

in care h =PRO,. Proceddnd in mod similar pentru toate punctele de diviziune, se

traseaza graficul f (o).

Jo t
1 o
i A,
|
]
0 *[ ..............
ay ¢
A
Ay 4
o
R 0
h, % ®
Fig. 1

Prin derivarea grafica a functiei f (o) se obtine functia f,(¢). Scara pentru

aceastd marime este:

k k
LTI N ©
hk,  hhk2

in care h, = O,P, este o distanta similara cu h,, care intervine la a doua derivare.

15



2.2. Modul de lucru

1) Se atribuie unghiului @ o variatie discretd cu un pas constant de 5° sau 10°,

la indicatia conducatorului de lucrari. Pentru aceasta se utilizeaza instrumentul cu care
este prevazut modelul (cadran divizat sau cap divizor). Pentru fiecare pozitie a
elementului conducator, se determina parametrul de pozitie al elementului condus,
folosind, de asemenea, instrumente de masurd adecvate (raportoare, rigle gradate,
sublere, comparatoare etc.). Datele obtinute se inscriu intr-un tabel de forma Tab.1a,
daca elementul condus are miscare de translatie sau Tab.lb, dacd are miscare de
rotatie.

Tabelul 1a

¢ [grade] 0° 5° 10°
S [mm]

Tabelul 1b
¢ [grade] 0° 5° 10°

v [grade]

Acest tabel defineste functia de transmitere de ordinul zero, f, =s(¢) sau
f, = w(@), prin valori discrete.

2) Se reprezinta grafic functia de transmitere de ordinul zero, prin puncte, intr-
un sistem cartezian de coordonate, O¢f (f, =5 sau f, =wy). Scarile pentru ¢,
k,[grade/mm], pentru s, k,[m/mm] si v,k [grade/mm] se aleg in asa fel incét
graficul sd aiba dimensiuni echilibrate pe cele doud axe. Se recomanda de asemenea
valori extrase din seria: 1-10", 2-10", 2,5-10", 3-10", 5-10", 7-10" (n — orice

numdr intreg, pozitiv sau negativ). Pe acelasi format (se recomanda A3) se traseaza

. ds d . ? ?
sistemele O,f, (f, =— sau f, :—W) si O,0f, (f,= d i sau f, = d \ZV
do de de de

axele Of), O, f si O,f, in prelungire, ca in Fig. 2. Sistemele se amplaseazd astfel

) cu

incat in partea stangd a formatului sa raména un spatiu de 40-50 mm, necesar pentru
pozitionarea punctelor P, si P, (Fig. 2).

3) Se deriveaza grafic functia f, ((p), dupa procedeul descris anterior, pentru
a determina functia f, ((p) Pentru a obtine o diagrama de dimensiuni potrivite, se
identificd tangenta cea mai inclinata, care formeaza cu abscisa unghiul o, . Aceastd
tangentd determind valoarea maxima a functiei f, reprezentata in desen prin

segmentul (O, A) . Acest segment se alege convenabil, dupa care se calculeazd h,,

max

16



(O/A) y, [mm]

h =
tga

[mm] (5)

max

si apoi, scara K, cu formula (3) care se adapteazd in functie de tipul miscarii
elementului condus.
e miscare de translatie:

“ [ . }
k[ m }: °*| mm ©)
'| radxmm h, [mm] -k [rad]

e miscare de rotatie:

mm

G
mm
k1|: :|: . (7
mm rad
hl[mm]kw|:mmjl
%
50 mm
0
¢
A
Ao
¢
A
5o
¢
A3
Fig. 2
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In continuare, se adoptd pentru Kk, cea mai apropiatd valoare recomandata i,
in functie de aceasta, se recalculeaza distanta h,,

k
h = K, sau h = —"—. (8)
ik, ok,

Desi, pentru diagramele initiale S(¢) sau y(¢) se pot folosi, pentru ¢ si v,

scari masurate in {grade} in formulele (6) si (7) aceste scari trebuie introduse in
mm
rad | . . . .. .
{—} . Intre valorile lor exista relatiile evidente
mm
rad grade | ©
k| —|=k — 9
"’[mm} (‘[mm} 180 ©
rad grade | ©
k,|— =k — 10
“[mm} ‘"[mm} 180 (19)

4) Se deriveaza grafic functia f (¢), pentru a obtine functia f,(¢),

respectand indicatiile de la punctul 3). Relatiile dintre scara k, si distanta h, sunt

urmaétoarele
e miscare de translatie:

1
K, { 2m il _ radxmm . an
rad”xmm h K rad
7 [mm] *| mm

e miscare de rotatie:

radxmm h, [mm]-k, [ rad }

mm

“
K, [ 1 } _ mm (12)

5) Scérile pentru toate marimile reprezentate (K ,K,,K;,k,) sau (k,,K,,k,K,)

se trec pe desen insotite de unitatile de masura.

3. DERIVAREA NUMERICA

Calculul derivatei unei functii Intr-un punct, prin metode numerice, presupune
cunoasterea expresiei analitice a functiei sau aunei functii care o aproximeaza pe

18



prima in vecinatatea punctului. Derivarea numerica nu reclama cunoasterea expresiei
analitice a functiei derivate. Daca functia este datd prin valori discrete, ca In cazul
nostru, trebuie efectuatd o aproximare a acesteia printr-o functie continua si derivabila.
Ambele operatii — aproximarea si derivarea numericd — se pot executa cu ajutorul
programelor utilitare de matematicd de tip MATHCAD, MATLAB, etc. Trebuie
mentionat ca aproximarea globald a unei functii de transmitere de ordinul zero, pentru

o rotatie completd a elementului conducétor ((p € [O,2n]) , este dificila, mai ales daca

existd stationari. In acest caz se face o analizi preliminard a functiei, pentru
descompunerea acesteia in faze. O faza este determinatd de o deplasare intr-un singur
sens, sau de o stationare. Apoi, pentru fiecare faza de deplasare (fazele de stationare
sunt banale) se face aproximarea si derivarea in mod separat.

Pentru exemplificare se prezintd un program §i un exemplu de rezolvare
numerica a unei probleme de analiza cinematica.

Sa presupunem ca s-a parcurs prima etapa indicatd la modul de lucru, care
consta In obtinerea functiei de transmitere de ordinul zero, S(¢) prin valori discrete —

Tab.2.

Tabelul 2
i |01 2|3 |4 |4 |6 |7 |8 9 |10 11|12 13 |14

o[*]]0|5]10[15]20|25(30|35(40| 45 | 50 | 55|60 65 |70
s[mm] |2,6|2,8|3,07|3,56|4,27|5,52(6,62(8,34(9,64(11,98|13,71|16,8|18,2|20,68/22,7

15 |16 |17] 18 |19 | 20 |21 | 22 |23 | 24 |25|26 |27 | 28|29 |30
75 180 |85] 90 | 95| 100 |105]| 110 |115] 120 |125[130]|135]140|145]150
25,38]27,4|30(32,09(34,4]36,29|38,3|39,64|41,2|142,13| 43 |143,3|43,3|143,3|43,3]43,3

31[32[33[34[35[36[37[38[39 4041 [42] 43 [ 44 [ 45 | 46
155/160]165]170] 175180 185]190]200|205[210[215] 220 | 225 | 230 | 235
43,3]43,3|43,3]43,3(43,3[43,3]43,3]43 3]43,3|43 3]42,5[41,139,73[37,57|34,92[31,67

47 148149 | 50 | 51 |52 53|54 |55[56|57]58[59|60]61|62|63
240 1245|250 255 | 260 [265|270(275280(285/290|295|300|305|310{315(320

27,97124,4]20,4]16,81]13,01]10,1]6,874,71] 3 [2,6]2,6]2,6]2,6]2.6]2,6]2,6]2,6

6416566 |67 (6869707172

325|330|335|340/345|350/355|360| O

2,612,6/2,6]/2,6]2,6]2,6]2,6/2,6/2,6

Pe langa valorile ¢ si s, in Tab.2 se indica si variabila i, care numeroteaza

punctele de masurare incepand de la O(zero) si care este utilizatd in program. Pentru
intelegerea programului, acesta este descompus in secvente si contine comentarii
explicative.
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4. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: titlul si numadrul lucrarii; numele, prenumele, grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

*

1)Schema cinematica a mecanismului de analizat, pe care se indica parametrii
masurati;

2) Tabelul cu datele masurate, dupa modelul Tab.1a sau Tab.1b, care defineste
functia de transmitere de ordinul zero;

3) Diagramele functiilor de transmitere. Daca prelucrarea datelor se face pe
cale grafica, pe desen se scriu valorile scarilor. Daca prelucrarea se face numeric, se
atageaza programul cu datele numerice utilizate.
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Lucrarea de laborator nr. 3

ANALIZA CINEMATICA A MECANISMELOR CU
ROTI DINTATE CU AXE FIXE

1. CONSIDERATII GENERALE

Mecanismele cu roti dintate cu axe fixe pot fi elementare (angrenaje) sau
complexe.

Un mecanism elementar (angrenaj) este format din doua roti dintate in miscare
de rotatie 1n jurul a doud axe cu pozitie relativd invariabild, una antrendnd-o pe
cealalta prin actiunea dintilor aflati succesiv si continuu in contact (STAS 915-2 — 81).
Mecanismele elementare pot avea axele de rotatie paralele (angrenaje cilindrice),
concurente (angrenaje conice) sau Incrucisate, neparalele si neconcurente (angrenaje
elicoidale, hipoide, melcate).

Raportul de transmitere al unui angrenaj, indiferent de pozitia relativa a
axelor, se defineste prin relatia:

a)l
hy =—

(M

0)2
in carew, este viteza unghiulard, In modul, a rotii conducatoare, iar ®, - viteza
unghiulara, in modul, a rotii conduse si se calculeaza cu relatia:
z
)
i, == )
Zl
in care z; si z, sunt numerele de dinti ale celor doud roti.

In cazul angrenajelor paralele, unde sensurile de rotatie sunt comparabile si
pot fi asociate, conventional, cu semnele vitezelor unghiulare, raportul de transmitere
se poate defini si astfel:

- O

I, =— (3)

(‘02
in care @®,, ®, si I, sunt scalari cu semn. Din formula (3) rezultd ca raportul de
transmitere este negativ cand cele douad roti se rotesc In sensuri opuse, iar angrenajul
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este exterior (Fig. 1a) si pozitiv cand se rotesc in acelasi sens, iar angrenajul este
interior (Fig. 1b).

(b)
Fig. 1
Ca urmare, formulele de calcul sunt:
e angrenaje exterioare i, = —z—j “4)
Z2

)

e angrenaje interioare i, = +Z—.
1
Subliniem ca expresiile (1) si (2) se pot folosi pentru orice tip de angrenaj, dar nu
ofera informatii despre sensurile de rotatie ale rotilor, iar expresiile (3), (4) si (5) se
pot utiliza numai pentru angrenaje paralele si oferd aceste informatii. Sensurile de
rotatie se pun 1n evidentd, pe desen, cu ajutorul unor sageti curbe, cand axele de rotatie
sunt perpendiculare pe planul desenului. Dacé axa de rotatie este in planul desenului,
semnul de rotatie se indicd printr-o sageatd dreaptd care aratd orientarea vitezei

punctului de pe periferia rotii cel mai apropiat de observator (Fig. 1, Fig. 2).

Mecanismele complexe, numite si trenuri de roti dintate, se formeaza prin
legarea in serie a mecanismelor elementare, astfel incat elementul condus al unui
angrenaj component este cuplat (solidarizat) cu elementul conducator al angrenajului
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urmator. Raportul de transmitere global al unui angrenaj complex se defineste prin
expresia:
. ®
Iy =— (6)
®

n
in care o, este viteza unghiulard, in modul, a elementului conducator, iar @, - viteza

unghiulara (in modul) a elementului condus.
Raportul de transmitere i, se calculeazi ca produsul rapoartelor de

transmitere ale mecanismelor elementare componente, considerate in modul.
Daca elementele 1 si n au axele paralele, raportul de transmitere se poate
defini considerand vitezele unghiulare scalari cu semn,

. ®
l, = ~—1 . (7)
()

Desigur, I, este pozitiv dacd elementele 1 si n se rotesc in acelasi sens si

n
negativ, daca se rotesc 1n sensuri opuse. Calculul raportului de transmitere se face in
functie de structura mecanismului. Dacd mecanismul complex este format numai din
angrenaje paralele, se utilizeazd urmatoarea regula:

Raportul de transmitere i:n este egal cu produsul rapoartelor de

transmitere ale angrenajelor componente, luate cu semnul lor. In felul acesta se
obtine atét valoarea, cat si semnul raportului de transmitere global.

Daca mecanismul complex este format din angrenaje de diverse tipuri, din
punctul de vedere al pozitiei relative a axelor, raportul de transmitere global se
calculeaza in doua etape:

1) Se calculeaza i, ca produs al rapoartelor de transmitere partiale

n
considerate in modul.

2) Se stabileste semnul raportului de transmitere global, facind o analiza a
transmiterii migcarii pentru fiecare angrenaj component. Pentru aceasta, se considera
un sens arbitrar pentru miscarea elementului 1 si se stabileste, din aproape in aproape,
sensul de rotatie pentru fiecare element, pani la elementul n. in final se compari
sensul de rotatie al elementului 1 cu cel al elementului n. Daca cele doud elemente au
acelasi sens de rotatie, raportul de transmitere global are semnul (+), iar daca au
sensuri opuse, se retine semnul (-). Pentru exemplificare, se determind raportul de
transmitere pentru mecanismele din Fig. 3.

Ambele mecanisme au axele de rotatie ale elementelor conducator, 1, si
condus, 4, - paralele. Prin urmare raportul de transmitere global se poate defini cu
expresia (7). Mecanismul din Fig. 3a este format din trei angrenaje cu axele de rotatie
paralele. Aplicand regula indicata pentru acest caz se obtine:

- e s e Z, Z, Z, z,-2,-1,
'14=I12'|23'I34=(__j' LA N bl e

Z, Z, Z, 2,-2,-7,
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Fig. 3

Deoarece rezultatul este pozitiv, inseamna ca rotile 1 si 4 se rotesc in acelasi
sens.

Mecanismul din Fig. 3b este format din doua angrenaje concurente i unul
paralel, astfel incat raportul de transmitere global se calculeaza in doua etape,

. ... z z Z Z,-2,-2
Db =he el [?N?N?]ﬁ
1 2 3 [ A

2) Analiza transmiterii miscarii, din aproape in aproape (Fig. 3b) aratad ca
elementele 1 si 4 se rotesc in sensuri contrare, deci trebuie retinut semnul (-),

- : z,-2,-2,

14 14
2,2, -2,

*

Mecanismele cu roti dintate se folosesc, In general, pentru a transmite
miscarea de rotatie de la motor la mecanismele de lucru si se mai numesc transmisii.
Daca raportul de transmitere este supraunitar, transmisiile sunt reductoare (reduc
viteza unghiulard sau turatia), iar dacd este subunitar — sunt multiplicatoare
(multiplica viteza unghiulara sau turatia). Reductoarele si multiplicatoarele se fabrica
sub forma tipizata (STAS 6848 — 87), independent de instalatiile (masinile) in care se
folosesc. In felul acesta proiectantul poate alege, din cataloage, reductorul
(multiplicatorul) cu caracteristicile functionale (raportul de transmitere, puterea, etc.)
adecvate conditiilor de utilizare.

In constructia de masini se utilizeaza si transmisii cu rapoarte de transmitere
reglabile in trepte — numite cutii de viteze. Rolul lor este de realiza, la elementul
condus, un numar finit de viteze (trepte) pentru aceeasi vitezd a elementului
conducator sau a motorului. Reglarea raportului de transmitere (a vitezei) se face prin
schimbarea pozitiei unor elemente, astfel incat sa se obtina ,trasee” diferite de
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transmitere a miscarii. Fiecare traseu se asociazd cu un mecanism cu roti dintate
(elementar sau complex), caracterizat printr-un raport de transmitere.

$0 z,=13
z,=14
z,=25
z, =13
z, =31
z, =47
z,=43
z, =37
z, =40
z,=32

(b)

Fig. 4

In Fig. 4 este reprezentati o cutie de viteza auto. Se observi ci rotile dintate
sunt montate pe arbori in diverse moduri: rotile z,, z,, z,, z, si z, sunt fixate pe
arbori, rotile z,, z,, z, si z,, sunt articulate cu arborele (formeaza cuple de rotatie),
iar roata z,, formeaza cu arborele o cupli cilindrica. In constructia cutiei de viteza
intervin, pe langa rotile dintate, si cuplaje. Acestea au rolul de a solidariza (cupla)
doud elemente care, altfel, au miscari independente. Astfel, cuplajul k,, montat pe
arbore printr-o cupla de translatie (caneluri), poate ocupa trei pozitii: 0 (zero), S
(stanga), D (dreapta). In pozitia 0 (zero) nu are nici o functie, in pozitia S cupleazi
roata zg cu arborele, iar in pozitia D cupleaza roata z, cu arborele. Un al doilea
cuplaj este solidar cu roata z, si are un rol asemanator. Trebuie de remarcat cd
miscdrile de translatie in lungul arborilor ale rotilor dintate si ale cuplajelor se executa
in scopuri de reglare i nu in timpul functionarii. Elementele de reglare a raportului de
transmitere (a vitezei) sunt cuplajul k,, roata cuplaj z, si roata z,,. Roata z, are axa
de rotatie intr-un plan diferit de cel format de axele celorlalte roti (Fig. 4a). Aceasta
roata are doua pozitii: 0 (zero) — cdnd nu angreneaza si S (stanga) — cand angreneaza
simultan cu rotile z, si z, (Fig.4b). Transmiterea miscarii de la arborele de intrare la
arborele de iesire se face cand doua dintre elementele de reglare sunt pe pozitia 0
(zero), iar celilalt element este pe o pozitie diferita de 0 (zero). In felul acesta, se obtin
5 rapoarte de transmitere, asa cum rezultd din Tabelul 1. Daca toate elementele de
reglare sunt pe pozitia 0 (zero), migcarea nu se poate transmite (punctul mort sau
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mersul in gol). Structura mecanismului care transmite miscarea, pentru fiecare raport
de transmitere, se stabileste avand in vedere ca transmiterea miscérii se poate face
numai de rotile fixate pe arbore — prin constructie sau cu ajutorul cuplajelor. Astfel in
pozitia k| — S, Zo — 0, z;; — 0, miscarea se transmite prin perechea de roti z,, z,,
deoarece roata z, este fixatd pe arbore prin cuplajul ki In Tabelul 1 sunt scrise

expresiile rapoartelor de transmitere in functie de numerele de dinti, din care rezulta si
structura mecanismelor prin care se realizeaza aceste rapoarte.

Cutia poate realiza 4 viteze la mers Tnainte — corespunzatoare rapoartelor
negative §i o viteza de mers inapoi, cu raport de transmitere pozitiv.

Tabelul 1
Pozitia elementului de . i .
reglare Expresia raportului de Valoarea raportului de
K transmitere transmitere
1 29 le
Z
S 0 0 7 - 3,61
1
Z7
D 0 0 S -2,26
2
ZX
0 S 0 N -1,48
3
_Zo
0 D 0 . -1,03
5
z z Z
0 0 S (—#M——"J:—" 3,07
Z, Z, Z,
0 0 0 mers in gol

2. MODUL DE LUCRU

Lucrarea constd in determinarea rapoartelor de transmitere pentru o cutie de
viteza, aflatd in stare sectionatd, a carei structurd se poate studia. Se recomanda
parcurgerea urmatoarelor etape de lucru:

1) Se face corespondenta cutiei de viteza oferite pentru studiu cu una dintre
schemele cinematice din Fig. 5, 6, 7, 8, 9.

2) Se completeaza schema cinematica indicind modul de montare a rotilor
dintate pe arbori. Problema se rezolva prin observatii directe asupra cutiei de viteze
reale.
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3) Se stabileste lantul cinematic de transmitere a miscarii (perechile de roti)
pentru fiecare pozitie de reglare. Se precizeaza ca in pozitiile de transmitere a miscarii
numai unul dintre elementele de reglare trebuie pus pe o pozitie diferita de 0 (zero).

4) Pentru fiecare pozitie de reglare se scriu expresiile rapoartelor de
transmitere si se calculeaza valorile lor. Rezultatele se inscriu intr-un tabel similar cu
Tabelul 1.

] 250 D__Z6 z, =11

10 20T z; z,=12

z, =18

<o i — 1 2 z, =28
r—:lf—- z, =33

2, _.—_/lcl._—' T 171 4 ?i:

I . 7
=> o - ] .|. L bl s z, =35
> S0 D 2z 22_]-_ 4 z, =36
3 B z, =30
Tzu z,=20
50
(a) _ (b)
Fig. 5

z, =11

z,=13

z, =18

z,=22

z, =37

z, =40

z, =47

z, =37

z, =31

Z,, =26

z,, =26

(@) (b)
Fig. 6
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(b)
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(b)
Fig. 8

(@)

z9 0 D

4
=
o
Zg
: 1
|
jzg

34



(@) (b)
Fig. 9

3. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele si grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

*

1) Schema completa a cutiei de viteze.
2) Tabelul 1 cu datele cutiei de viteze analizate.
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Lucrarea de laborator nr. 4

ANALIZA STRUCTURALA SI CINEMATICA A
MECANISMELOR PLANETARE

1. CONSIDERATII GENERALE

Mecanismele planetare sunt mecanisme complexe care contin, pe langa rotile
dintate cu axe de rotatie fixe, si roti dintate cu axe mobile. Cele mai importante
mecanisme planetare, datoritd utilizarii lor, sunt cele simple cu revenire. in Fig. 1
sunt reprezentate trei mecanisme de acest fel. Fiecare dintre ele contine doua roti
centrale (1, 3), care se rotesc in jurul unor axe fixe, un satelit dublu (2, 2’) care se
roteste in jurul unei axe mobile si un portsatelit (P), care se roteste in jurul unei axe
fixe si sustine satelitul. Daca ambele roti centrale sunt mobile mecanismul se numeste
diferential si are gradul de mobilitate M = 2 (Fig. 1a, b, ¢). Daca una dintre rotile
centrale este fixa, mecanismul este planetar propriuzis si are M = 1 (Fig. 2). Daca se
fixeaza portsatelitul, mecanismul planetar se transforma intr-un mecanism cu axe fixe
care are, de asemenea, M = 1. Mecanismele din Fig. 1a si 1b sunt plane, iar cel din
Fig. 1c este sferic. Toate trei se incadreaza in familia f = 3, iar gradul de mobilitate se
calculeaza cu formula specifica acestei familii,

M =3(n-1)-2c;—c, (1)
2 ,
c T2
._‘=*_
2l 1D
E
2 lea 2 ¢ D
T Za ) %
-1 13 A P ZZ
4 4
1
3

Fig. 1



-
B+
i,
Z
3
.1.
3
j —
Fig. 2

*

Cinematica mecanismelor planetare este guvernatd de formula lui Willis,

i~p _ O —Wp
13 —

2)

@3 — Op
in care I;; este raportul de transmitere dintre rotile centrale in mecanismul cu axe fixe

care se obtine prin fixarea portsatelitului. Acest raport se calculeaza, in functie de
numerele de dinti, dupa regulile specifice mecanismelor cu axe fixe. Formula lui
Willis (2) stabileste o relatie intre vitezele unghiulare ale elementelor 1, 3 si P —
numite elemente de baza. Cand mecanismul este diferential, doua elemente de baza
sunt conducitoare cu viteza unghiulard cunoscuta, iar cel de al treilea este condus, iar
viteza sa rezultd din formula lui Willis. Daca mecanismul este planetar propriuzis, o
roata centrala este fixa, avand viteza egala cu zero, un element este conducitor — cu
vitezd cunoscutd, iar cel de al treilea este condus, iar viteza sa se calculeazad din
formula. In acest caz se poate determina raportul de transmitere al mecanismului
planetar. Astfel pentru un planetar cu roata 3 fixa, cum este cel din Fig. 2, miscarea se
poate transmite de la roata 1 la portsatelitul P, iar raportul de transmitere este

_ 9

by =——>
P

sau de la portsatelitul P la roata 1, cu raportul de transmitere
- O
lp=—
(Dl
Introducand in formula (2), o, =0, rezulta

ip =1-0] 3)
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1

i~ ==
P1 ~p
1-1i5;

*

O aplicatie consacrati a mecanismelor planetare este diferentialul de
automobil, care poate fi studiat in laborator. Acest mecanism are rolul de a repartiza
migcarea de rotatie primitd de la motor, prin intermediul cutiei de viteze, la rotile de
rulare. Portsatelitul, care este construit sub forma unei carcase, primeste miscarea, iar
rotile centrale sunt cuplate cu rotile de rulare (Fig. 3). Functionarea diferentialului
trebuie analizatd avand in vedere si legatura dintre rotile de rulare prin intermediul
soselei. In cazul in care vehiculul se deplaseaz in curba, in jurul centrului C (Fig. 3),
intre vitezele rotilor de rulare se stabileste relatia

\
Diferential \

|
\
1
|
|

Fig. 3

o

[=

=, )

5

o

in care I, si I, sunt razele cercurilor pe care se deplaseaza cele doua roti. Din sistemul
format de ecuatiile (2) si (5) se pot calcula vitezele @, si @, in functie de viteza
unghiulard a portsatelitului (®, ) care este elementul conducdtor. Trebuie observat ca,

daca rotile de rulare s-ar monta pe un arbore comun, in absenta diferentialului, relatia
(5) nu ar fi posibila, iar intre rotile centrale si s-ar produce alunecari. In cazul ruldrii pe
o traiectorie rectilinie, relatia dintre vitezele unghiulare este

@, =0, (6)

care se cupleaza cu formula (2) pentru a determina aceste viteze.
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2. MODUL DE LUCRU

Lucrarea constd in analiza structurald si cinematici a doud mecanisme
planetare care se afla in laborator: un diferential de automobil si un planetar propriuzis
folosit ca reductor de viteza. Etapele de lucru sunt urmatoarele:

1)Se executa si se noteaza schema cinematica a diferentialului de automobil.

2) Se calculeaza gradul de mobilitate cu formula (1), determinand parametrii
structurali care intervin in aceasta formula.

3) Se calculeaza raportul de transmitere |~1§ in functie de numerele de dinti ale
rotilor. Valoarea obtinuta se introduce in formula Iui Willis (2).

4) Se stabilesc relatiile de calcul pentru @, si ®, din sistemul format de
ecuatiile (2) si (5), pentru deplasarea in curba, si (2), (6), pentru deplasarea rectilinie.

5) Se executa si se noteaza schema cinematica pentru reductorul planetar.

6) Se calculeaza gradul de mobilitate cu formula (1), determinand parametrii
structurali care intervin in formula.

7) Se calculeaza raportul de transmitere ﬂ? in functie de numerele de dinti si
raportul de transmitere al mecanismului planetar (relatiile (3), (4)).

8) Se determind viteza unghiulard de iesire in functie de viteza unghiulara a
motorului care actioneaza mecanismul. Aceasta viteza se verifica prin masurare.

MODEL DE REFERAT

Datele de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele si grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

*

1) Schema cinematica a diferentialului de automobil.
2) Calculul gradului de mobilitate.

3) Calculul raportului de transmitere 1,5 .
4) Relatiile de calcul pentru @, si ®, in cele doud regimuri de functionare.

5) Schema cinematica a reductorului planetar.
6) Calculul gradului de mobilitate.
7) Calculul raportului de transmitere I si a raportului de transmitere al

mecanismului planetar.
8) Calculul vitezei unghiulare de iesire si precizarea valorii masurate.
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Lucrarea de laborator nr. 5

GENERAREA DANTURII iN EVOLVENTA PRIN
METODA RULARII

1. CONSIDERATII GENERALE

Evolventa este curba descrisa de un punct (P) apartinand dreptei (‘A ), care se
rotogoleste fara alunecare pe un cerc de baza (¢, ) — Fig. 1.

t

Fig. 1

Ecuatiile parametrice, in coordonate polare, ale evolventei sunt
f=tga—-a=inva

Ty

r= ,
cosa
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in care parametrul « are o dubla semnificatie:

e unghiul format intre raza OP a unui punct curent de pe evolventa si raza
OK a punctului de tangenta a dreptei generatoare A cu cercul de baza;

e unghiul format intre raza OP si tangenta la evolventa in P, numit si unghi
de presiune, atunci cand evolventa este utilizata ca profil de dinte.

Evolventa poate fi generatd si prin infasurare. Consideram dreptele solidare

A, si A,, care formeazd un unghi ascutit de %—ao - Fig. 2. Daca dreapta A, se

rostogoleste, fara alunecare, peste un cerc ¢, , dreapta A, infdsoard o evolventa avand

W

cercul de bazd ¢, concentric cu cercul ¢, si raza r,, care se determind cu relatia

=71, -Ccosq,

» (8
TE/2—(10
o, QL A)
,/””’— P> \\\ [<1
|
2 g AK
- _ = - -
, \
!
(cy)
|
(cw)
Fig. 2
%k

Elementul de referintd, care serveste la definirea geometrica a sistemului de
roti dintate cilindrice cu dinti drepti, este o cremaliera de referinta standardizata cu
profile rectilinii (Fig. 3). Geometria cremalierei de referinta se defineste in raport cu
dreapta de referintd, pe care grosimea dintelui este egald cu latimea golului dintre
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dinti. Elementele geometrice se calculeaza in functie de un parametru unic, cu valoare
standardizata, cu dimensiune de lungime, masurat in [mm], numit modul - m.

Py =7-m
o :hZO m, (h:O =1)
hyy =iy +cy)-m, (c; =025)

a, =20

2 .

BJ2 P2 Cremaliera generatoare
%o

-0

047 oreanadecar

|
i .
Z‘ _\% Dreapta de referinta

Dreapta de picior

R’

‘\

Cremaliera de referinta

Fig. 3

Cremaliera complementara cu cea de referinta se numeste cremaliera
generatoare (Fig. 3).

Roata dintatd se defineste, printr-un proces de generare prin infagurare, cu
ajutorul cremalierei generatoare. Miscarea relativd dintre roata dintatd care se
genereazd §i cremaliera generatoare se obtine prin rostogolirea unei drepte, care
apartine cremalierei, peste un cerc de rostogolire apartinand rotii (Fig. 4). Cercul de
rostogolire, In procesul de definire, se numeste cerc de divizare (c). Profilele rectilinii
ale cremalierei, inclinate cu unghiul «,, infagoard profilele rotii , care au profil de
evolventa. Pozitia cremalierei generatoare in raport cu roata este data de distanta dintre
dreptele de rostogolire si de referintd, numitd deplasarea danturii (X). Parametrii
geometrici ai rotii dintate depind de trei parametri fundamentali:

o m — modulul cremalierei, care este si al rotii dintate;

e X — deplasarea specifica sau coeficientul de deplasare;

e 7z —numarul de dinti ai rotii.

Formulele de calcul ale parametrilor geometrici sunt indicate in Tab. 2.
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Dreapta de rostogolire Dreapta de referinta

Cremaliera
generatoare

Prelucrarea rotilor dintate prin metoda rularii este fundamentatd, ca si
definirea geometrica, pe principiul infasurarii. Scula este un element dintat cu calitati
aschietoare. Migcarea relativa dintre sculd si semifabricat reproduce migcarea care se
obtine prin angrenarea celor doud elemente dintate. Flancurile rotii care se prelucreaza
reprezintd infasuratoarele suprafetelor descrise de muchiile aschietoare ale sculei.
Scula poate proveni dintr-o roata dintata (cutit-roatd), dintr-un melc (freza melc) sau
dintr-o cremalierd (cutit-pieptene). In Fig. 5 se prezinti procedeul de prelucrare cu
cutit-pieptene, care are forma cremalierei generatoare. Migcarea de reproducere
(imitare) a angrendrii se realizeaza prin rostogolirea cercului de divizare al rotii peste
dreapta de rostogolire a sculei. Intre componentele de translatie (v) si de rotatie (o) ale
acestei miscari exista relatia

d

v=w-—,
in care d este diametrul de divizare al rotii care se prelucreaza. In afara de aceasta

migcare, scula executd o miscare principald de aschiere (1), care este o translatie
alternativa pe verticala si o migcare de avans (2) pe directia radiala a rotii.
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Scula

Semifabricat |

Fig. 5

2. DESCRIEREA DISPOZITIVULUI DE TRASARE

Dispozitivul de trasare din laborator (Fig. 6) modeleaza prelucrarea rotilor
dintate cu cutitul pieptene. Piesa I, care are forma cremalierei generatoare, este
analoga cu scula, iar discul 7 reprezintd semifabricatul. Cremaliera-scula este fixa, iar
discul 7 poate executa o miscare de translatie in lungul cremalierei si o miscare de
rotatie 1n jurul axei geometrice. Cremaliera / este solidara cu rigla 3, iar discul 7 este
solidar cu discul 2. Piesele 2 si 3 materializeaza cercul de divizare, respectiv dreapta
de rostogolire. Cu ajutorul unui arc se creeaza o fortd de apasare intre ele, astfel incat
miscarea relativi este una de rostogolire. Aceastd miscare se realizeaza prin
intermediul unui mecanism cu surub actionat de manivela 6 si se intrerupe periodic,
pentru a trasa, pe discul 7, dintii cremalierei. Fiecare trasare este analoga cu o aschie
desprinsi de pe semifabricat. In felul acesta, dintii rotii dintate rezultd prin infisurarea
pozitiilor succesive ale dintilor cremalierei, in miscarea relativd dintre aceste
elemente. Dispozitivul este prevazut cu un surub micrometric 4 si o rigld gradata 5,
care permit reglarea deplasarii de profil.
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Fig. 6

3. MODUL DE LUCRU

1. Se adopta parametrii fundamentali ai rotilor care se genereaza: m, z, Xx.
Pentru aceasta, trebuie sa avem in vedere ca laboratorul este dotat cu o cremaliera
avand m =10 [mm] si cu un numar de 6 discuri (notate cu 7 in Fig. 6) de diverse
diametre, care materializeaza cercurile de divizare. Diametrele lor si numerele de
dinti, rezultate din relatia d =m-z, sunt inscrise in Tab. 1, din care se adopta o
valoare pentru z.

Tabelul 1
d 150 160 170 180 190 200
z 15 16 17 18 19 20

Pentru deplasarea specifica (x) se adopta trei valori: x = 0, o valoare pozitiva
si una negativa, la recomandarea cadrului didactic indrumator. in felul acesta, se
genereaza trei roti, avand valori diferite pentru x si aceleasi valori pentru m §i z.

2. Generarea fiecarei roti se desfasoara in urmatoarele etape:

e Se calculeaza deplasarea de profil,
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Tabelul 2

Parametrul Provenienta Valoarea
1 | m-modulul Se adopta 10 [mm]
2 | Z—numarul de dinti Se adopta
3 | X —deplasarea Se adonii 0 |+ _
specifica p o
4 | d— diametrul de d[mm]=m-z
divizare
5 p.—.pasul de plmm]=7-m
divizare
6 | X—deplasarea de X[mm] = x - m
profil
h, - indltimea de h,[mm] = ( B, + x) m
7 | divizare a capului i
dintelui By =1
hy - inalimea de h,[mm] = (h;o +c - x) -m
8 | divizare a R
piciorului dintelui ¢ =025
g | -diametrul de d,[mm]= (242K, +2-x)-m
cap
dy - diametrul de _ * +
10 picior df[mm]—(Z—Z‘hao—2‘co+2~x)-m
s —arcul de s[mm]=(£+2-x~tgao)m
11 | divizare al dintelui 2
a, =20°
12 e —arcul de ju
divizare al golului e[mm] = (5 -2-x-tga, j -m
dintre dinti
a - unghiul de
13 presiune de a=aq,
divizare
14 dp — diametrul de d,[mm]=m-z-cosa,

baza
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X=x-m
si se regleaza dispozitivul la aceasta deplasare;

e Se fixeaza pe discul 7 o foaie de hartie, care se decupeazd pe marginea
discului;

e Se traseazd, cu atentie, toti dintii cremalierei care apar in suprafata
discului 7 si se roteste manivela 6 cu o rotatie. Operatia se repetd de mai multe ori,
dupa fiecare rotatie a manivelei 6, pana cand se obtin 3-4 dinti ai rotii, bine conturati.

3. Se calculeaza parametrii geometrici pentru cele trei roti, iar rezultatele se
inscriu in Tab. 2.

4. Se traseaza, pe desenele obtinute, cercurile de divizare, de cap, de picior si
de baza. Se masoara, apoi, parametrii geometrici, pentru a-i compara cu cei calculati.

5. Se observa deosebirile privind forma dintilor, ca o consecinta a valorilor
diferite adoptate pentru deplasarea specifica.

4. GENERAREA DANTURII PRIN SIMULARE PE
CALCULATOR

Se considera o familie de curbe date prin ecuatiile parametrice
{x(a, B)=0
y(@.p)=0

Daca unul dintre parametri este constant (de exemplu £ = ), iar celélalt este

€]

variabil (& ), ecuatiile (1) devin

{x(a,ﬂ1)=0
y(a’ﬂl) =0

si reprezintd o singurd curba. Daca se atribuie parametrului £ un sir de valori, se

@

obtine un numar finit de curbe. Reprezentand aceste curbe suficient de apropiate, se
poate observa infasuratoarea lor — curba tangenta la toate curbele din familie. Pornind
de la aceastd idee, se poate elabora un program de generare, prin infasurare, a unei roti
dintate. Pentru aceasta, se considerda un fragment din profilul unei cremaliere
generatoare. Se imprima acestui profil o miscare rezultatd din rostogolirea dreptei de
rostogolire a cremalierei peste cercul de divizare al rotii. Reprezentand un sir de
pozitii succesive ale profilului, acesta genereaza, prin infasurare, dintii rotii dintate.

Se scrie, la inceput, ecuatia profilului unui gol al cremalierei generatoare (Fig.
7) in raport cu sistemul Px,y, amplasat ca in desen. Se studiazd semiprofilul din

stanga axei Py,, care se descompune In segmente de dreaptd si de cerc. Coordonatele
punctelor care delimiteaza aceste segmente sunt
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X4 :_g_hao tgay —dys Yo, =—hy (dy=—2, f=35)

Dreapta de
referinta

Dreapta de
rostogolire

péu_j_o F

Fig. 7

p
Yo = _Z_hao tgay —dys Yop = _h,fo

p
Yoc = _Z_huo 18ys Voo =~y

p
Yop = _Z"'hao tgays Yop =y

Xor =05 Yo =hy
Xor = X045 Yor = Vou

Ecuatiile segmentelor de profil sunt

AB:y, =y,
BC:yo(xo):_ Voz_(xo_xos)"'yos"'ro (’6:25;21—215()}
CD: y, (xo):(xo_xoc)'M"'yoc

Xop ~ Xoc

DE:y, =h,,

Semiprofilul din dreapta se defineste prin simetrie
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EF:y, (xo) =)o (_xo)
Se face transformarea de coordonate din sistemul Px,y, in sistemul QOx, y,,

amplasat la nivelul dreptei de rostogolire,
yr('xO) =Y (xo)+X

X, (xo) =Xy
Prin rostogolirea dreptei de rostogolire peste cercul de baza (Fig. 8), sistemul

QOx_y, ajunge intr-o pozitie curentd, indicatd pe desen. Se determind parametrii de
pozitie ai sistemului mobil Qx,y, 1n raport cu sistemul fix Oxy . Punctul O descrie o

evolventa si are coordonatele polare
O(a)=tga-a
d
r(a)= ,
2cosa
iar coordonatele carteziene, in raport cu sistemul Oxy , sunt

X, (a)=r-sin@

Yo (a)=r-cos€—%

\o )
y

Q
Cercul de O+or
divizare Dreapta de

0 x, rostogolire
/
2

Fig. 8
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Dupa cum se observa in desen (Fig. 8), unghiul de pozitie al sistemului QOx, y,
este p(a)=—(0+a).

Se face o transformare de coordonate din sistemul Qx,y, in sistemul Oxy ,

{x(a,xo) =x, (@) +x, -cos(p(a)) -, (x,)-sin(p(a))
y(ex) = yo (@) +x, sin(p(a)) -y, (x)-cos(p(a))

Ecuatiile (3) reprezinta familia de profile care genereaza un dinte al rotii dintate.

Pe baza modelului matematic prezentat, a fost elaborat un program pentru
generarea danturii prin simulare. Datele de intrare sunt parametrii fundamentali ai rotii
care se genereaza: m — modulul, z - numaérul de dinti si x — coeficientul de deplasare.
Programul este util pentru ca parametrii rotii nu sunt limitati la anumite valori, asa
cum se intdmpld la simularea experimentald. Se pot urmadri, astfel, fenomene
interesante, cum sunt influienta coeficientului de deplasare a profilului asupra formei
dintilor, subtaierea sau ascutirea dintilor.

3)

5. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele §i grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

*k

1) Tabelul 2 completat cu datele numerice utilizate.

2) Trei esantioane cu fragmentele de dantura trasate, folosind dispozitivul din
laborator.

Se recomanda utilizarea, in paralel, a programului anexat, in vederea obtinerii
profilelor prin simulare pe calculator.
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Lucrarea de laborator nr. 6

RECONSTITUIREA PARAMETRILOR GEOMETRICI
Al UNUI REDUCTOR UZAT

1. CONSIDERATII GENERALE

Reductoarele de viteza (turatie) sunt mecanisme cu roti dintate formate dintr-
un angrenaj sau mai multe angrenaje (trepte) legate in serie. Raportul lor de
transmitere este supraunitar, ceea ce Inseamna ca viteza unghiularda de intrare (la
arborele conducator) este mai mare decat cea de iesire (la arborele condus). Aceasta
situatie se explicd prin aceea ca, de regula, viteza motoarelor uzuale, electrice sau
termice, este mai mare decat viteza mecanismelor de lucru. Ca urmare, intre ele se
interpun reductoare de vitezd. Reductoarele se fabricd separat si se utilizeazd in
structura maginilor din diverse domenii industriale, conform cu caracteristicile lor —
raportul de transmitere, puterea etc. Ele sunt clasificate si simbolizate in STAS 6848-
87.

In procesul de utilizare a reductoarelor se pune, uneori, problema inlocuirii
unui angrenaj uzat cu un altul care si aibi aceiasi parametri geometrici. In lucrare se
aratd modul in care se poate rezolva acestd problema pentru un angrenaj cilindric cu
dinti inclinati.

*

Elementul dintat de referintd pentru sisemul de roti dintate cilindrice cu dinti
inclinati este cremaliera de referintd cu dinti inclinati (Fig. 1). Acesta cremaliera are
flancurile plane, iar dintii sunt inclinati fatd de o dreaptd perpendiculara pe directia de
deplasare cu unghiul B, (Fig. 1a). in orice sectiune plani profilul cremalierei este
rectiliniu. Sectiunea cu un plan normal, perpendicular pe directia dintilor (Fig. 1b), are
aceeasi geometrie ca si cremaliera de referintd cu dinti drepti, iar modulul m, este
standardizat. Relatiile de calcul ale parametrilor geometrici din acestd sectiune sunt
cele intdlnite la cremaliera de referintd cu dinti drepti:

e pasul normal

P, =m-m,

e inaltimea de referintd a capului dintelui
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Ny = oo M, (N3 =1)

e jocul radial

Co=Cpg-My (Cry =0,25)

e inaltimea de referinta a piciorului dintelui
hey = (hsy +Cpy ) -m,

e unghiul de Inclinare a profilului normal

o,y =20°
Sectiunea
normala th
~J
By (
L _ _r
By Aé K
o, 2
B
haO
hf074 Sectiunea
frontala
(@ (b)
Fig. 1

Pentru analiza functiondrii angrenajelor cilindrice cu dinti inclinati este
importanta §i sectiunea frontala — paraleld cu directia de deplasare a cremalierei
(Fig.1b).

Modulul frontal m, se calculeaza cu formula:

m

m = n , 1
o (1)

60



iar ceilalti parametri se exprimd, in functie de m,, utilizdnd formule similare cu cele
de la sectiunea normald, insa coeficientii adimensionali au valori diferite:
e pasul frontal

pp=m-m
e inalfimea de referinta a capului dintelui
hao = hato -m, h

e jocul radial

at0 hano - CoS BO

Cy =Cyo "My, Gy = Cyy - COSP,

e inaltimea de referinta a piciorului dintelui
hro :(hato +Ct0)' m,

e unghiul de inclinare a profilului frontal

2

*

Roata dintata cu dinti inclinati, definita cu ajutorul cremalierei de referinta, are
flancuri elicoidale, iar unghiul de inclinare a dintilor pe cilindrul de divizare este egal
cu cel de la cremalierd, P, . Parametrii geometrici fundamentali, care definesc complet

roata cilindricd cu din{i iInclinati sunt: modulul normal m_, numarul de dinti z,
deplasarea specificd de profil in planul normal X, si unghiul de inclinare a dintilor pe
cilindrul de divizare f,. Ceilalti parametri geometrici se exprima, in functie de m,,

utilizand relatii similare cu cele intalnite la rotile dintate cu dinti drepti, dar , in final se
pot exprima in functie de m,, avand in vedere relatiile de conversie dintre cele doua

sectiuni.
e deplasarea specifica de profil in sectiune frontala
X, = X, cosf3, 3)

e diametrul de divizare

m
d=m-z=—0 @
cosf,
e pasul de divizare frontal
m,
p, =mm, = (5)
cosf3,

e arcul de divizare frontal al dintelui
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T m T
S, =m | —+2xt =—"1| —+2Xx t 6
t t(z tgatoj COSBO (2 n ga‘noj ( )

e arcul de divizare frontal al golului

e, =m, (g—zxttgam): C:S]nﬁo (g—ZXHtganoj @)
e inaltimea de divizare a piciorului dintelui

he =m, (hy + ¢ =% ) =m, (hy, + oo = X, ) (8)
e diametrul de picior

d, =d -2h, ©)
d, =m, (z-2h, —2¢;, +2x)=m, [COSBO —2h, —2¢, + 2xt] (10)
o Tniltimea de divizare a capului dintelui

h, =m, (g + X =Ky ) = M, (Mo + %, =Ky ) (11

Observatie: Coeficientii adimensionali k., si K., - scurtarea specifica a
capului dintelui in planul frontal, respectiv normal, depind de parametrii ambelor roti,
astfel incat formulele de calcul se indica odata cu parametrii angrenajului.

e diametrul de picior

d, =d+2h, (12)
d, =m, (z+2h;, +2x -2k, )=m, [ +2h) 42X, —2khan] (13)
cosf3,
e diametrul de baza
d, =m,zcosa,, = mnzM (14)
cosf3,

e unghiul de presiune frontal pe cercul de cap

o, = arccos (g—b] (15)

e arcul normal al dintelui pe cercul de cap

S, =d, (Z—‘+ invo,, —invo,, )cos B, (16)
%k
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Angrenajul cilindric cu dinti inclinati se formeaza din doud roti cu acelasi
modul normal m, si cu aceeasi inclinare a dintilor pe cilindrul de divizare f,, dar in
sensuri opuse (Fig. 2). In aceste conditii si modulul frontal m, are aceeasi valoare

pentru ambele roti. Parametrii geometrici ai angrenajului se calculeaza, in sectiunea
frontala, utilizand relatii similare cu cele de la angrenajele cu dinti drepti.

Fig. 2

e unghiul de angrenare

. . 2X . 2X, cosP,tga
inva,,, = inva,, + —=—tga, = |nVatow (17)
Z,+12, Z,+Z,
Xep = Xy +Xias Xgn = X 1 X2
e distanta dintre axe de referinta
L+, M 7,41, (18)
0~ Tt -
2 cosP, 2
e distanta dintre axe
Z,+12, cosq, m. z,+Z, cosa
a= m[ 1 2 0t — n 1 2, 0t (19)
2 cosa, cosP, 2  cosa,,
cosa,
a=a,—*% (20)
COS 0,
e scurtarea specifica a capului dintilor
Z,+1, COS Ol
khat = [1 - + Xt (21)
2 CoS Oy,
Z,+1, cos oL,
kham = 1- = Xsn (22)
2 cosa,,
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k — khat (23)

han cos Bo

2. RECONSTITUIREA PARAMETRILOR GEOMETRICI
PENTRU UN ANGRENAJ

Parametrii geometrici fundamentali ai unui angrenaj cilindric cu dinti inclinati

sunt: m_, By, Z,, Z,, X;,» X,, . In functie de acestia se pot calcula toti parametrii

2 in>
geometrici care caracterizeaza atat cele doud roti, luate individual, cat si angrenajul. In
cazul reconstituirii unui angrenaj uzat, numai numerele de dinti se pot determina
direct, astfel incat, stabilirea celorlalti parametri fundamentali se face prin intermediul
altor parametri, care se pot masura. Parametrii masurabili se aleg in asa fel, Incét sa nu
fie influentati de uzura angrenajului. In operatia de reconstituire intervin unele ipoteze
simplificatoare, care introduc un grad de aproximatie in ce priveste rezultatele
obtinute. Cu toate acestea, operatia de reconstituire este utild, pentru cd permite
reproiectarea unui angrenaj cu o comportare apropiata cu a celui initial.

Se propune utilizarea urmatorilor parametri initiali masurabili:

* 7., 7, - numerele de dinti ale rotilor;

e a5 - distanta dintre axe, masurabila cu sublerul;

e d,,- diametrul de picior al unei roti, masurabil dupa strunjirea dintilor
deteriorati

e [,,- unghiul de inclinare a dintilor pe cilindrul de cap al unei roti,
masurabil prin imprimarea dintilor pe o foaie de hartie;

e h -1inaltimea danturii, masurabila cu un subler de interior.

In cele ce urmeaza se prezinta etapele de calcul si, in paralel, rezolvarea unui
exemplu numeric cu urmatoarele date initiale:

z,=19, z,=106, a,=80 [mm], d; =19 [mm], B, =10° h =2,79 [mm].
1) Se admite ipoteza

B, =B, =10

2) Se aproximeaza a, = a, si se calculeazd m, din (18)

2 .80- o
m = a, cosf, _ 2-80-cos10 ~1,26055 [mm]
Z,+12, 19+106

Se adopta cea mai apropiata valoare din gama modulilor (STAS 822-82), data
in Anexa. Se obtine

m=1,25 [mm]
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Aceastd valoare se verificd pe baza parametrului h, h=h, +h;, =h,, +h,.

In ipoteza aproximativa ci scurtarea capului este egald cu zero, din (8) si (11) se
obtine

h=m, (2h,, +C.,),

din care rezulta
h 2,79
+¢, 2,1+0,25

m, =— =1,24 [mm].
2h

an0

Cea mai apropiata valoare standardizata in plus este tot m, = 1,25 [mm].

3) Se calculeaza distanta dintre axe de referinta (18)

- m(z,+2,) 1,25(19+106)
2cosf, 2cos10°

=79,3302 [mm].

0

4) Se calculeaza unghiul de inclinare frontal al cremalierei de referinta (2)

o,, = arctg 19, =arctg 1920 =20,28360°
t0 co B o

0 cos10

5) Se calculeaza unghiul de angrenare din (20)

a, Cos O, 79,3302 co0s20,2836°
o, = arccos| ———— |=arccos
a 80
6) Se calculeaza deplasarea specifica totala in planul frontal din (17) si din (3)
(invoy, —invay, )(z, +2,)
2-tgo, '

J=21,5441°

Xt

Preliminar se calculeaza functiile involuta care intervin in formula
21,5441-3,14157

invay, =tgoy, — oy, [rad] =tg21,5441° - o =0,01878
invoy, =tgo,, —ay, [rad] =t920,2836° - 20’283168'3’14157 =0,01557.
(0,01878-0,01557)(19+106)
X, = . =0,54355
2-1920,2836
)= 054355 oo

~ cos B, cosl0°

7) Se calculeaza scurtarea specificd a capului dintelui in planul frontal si in
planul normal (21), (23).
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_3+1 [1_ cos j+ . (19+106) '[1_ c0s20,28360°
Zt

+0,54355=0,01585
2 cos21,54410°

COS Ol

K 0,01585
cosP, cosl0’

=0,01610.

han

8) Se calculeaza deplasarea specificd a pinionului (roata 1) in planul normal
cu relatia (10):
d, Z, . . 19 19
X1n=2 5 TN =G = - o
‘m, 2-cosP, 2-1,25 2-cosl0
X, =—0,79655.

+1+0,25=-0,79655

9) Se calculeaza deplasarea specifica a rotii 2 in planul normal
Xon = X5 — Xy = 0,55193—(=0,79655) = 1,34849
X,, =1,34849

%k

Cunoscand parametrii geometrici fundamentali, m_  =1,25 [mm], B, =10°,
z, =19, z,=106, X, =-0,79655, X, ,=1,34849, se calculeazd parametrii

nl =
principali pentru fiecare roata:
o diametrele de divizare
m,z, 1,25-19

(e}

d, =
cosf, cos

4. = M2y _ 1,25-106
> cosp, cosl0°

=24,1164 [mm]

= 134,544 [mm]

e pasul de divizare frontal si normal
o, = m,  3,14157-1,25
* cosB, cos10°

P, = P, cosP, =3,98757-cos10° = 3,92699 [mm]

=3,98757 [mm]

e arcele de divizare frontale si normale ale dintilor

m, (=« 1.25 (3.14157
Sy = —+2X,tgo, |=
cosP, \ 2 2

- —2-0.79655- tg20°j =1.25780 [mm]
cosl10

m
S, = —”(E+ 2xn2tganOJ _ L2 (w+ 2. 1,34849t920°j =3,23973 [mm]
cosf, \ 2 cos10°
Sy =Sy €SP, =1,25780-cos10° =1,23869 [mm]
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Sy =Sp, -€0sB, =3,23973-cos10° =3,19051 [mm]
e arcele de divizare frontale si normale ale golurilor

j_ 1,25 (3,14157

m T
g, =——| ——2x_tgo
t1 COSBO(Q, nlg no

m
6, =— [5—2xn2tgano)= 125 (3’14157—2.1,34849tgzo°J=0,74785 [mm]
cosf, \ 2 cos10° 2

—2(-0,79655)tg 20") =2,72976 [mm]
cos10° 2

e, =€, cosP, =2,72976-cos10° =2,68829 [mm]

€, =€, cosP, =0,74785-cos10° =0,73649 [mm]

o TIndltimea de divizare a piciorului dintelui

he, =m, (o +Crp — %, ) = 1,25(1+0,25—(~0,79655)) = 2,55818 [mm]
hey, =m, (h, +Cr — Xy, ) =1,25(1+0,25—1,34849) = —0,12311 [mm]

e diametrele de picior

di, =d, —2h;, =24,1164-2-2,5581=19 [mm]

d;, =d, —2h,, =134,544 -2(-0,12311) = 134,79 [mm]

e TIndltimea de divizare a capului dintelui

hyy =m, (Moo + %y, —Ke ) = 1,25(1-0,79655-0,01610) = 0,23418 [mm]
haz = mn (h*

0+ %o — Kign ) = 1,25(1+1,34849 - 0,01610) = 2,91548 [mm]

han
e diametrele de cap

d, =d, +2h, =24,1164+2-0,23416 = 24,58476 [mm]
d, =d,+2h, =134,544+2-2,91548 =140,37496 [mm]
e diametrele de baza

d,, =d, cosa, =24,1164-c0s20,2836° =22,6209 [mm]
d,, =d, cosa,, =134,544-c0s20,2836° =126,201 [mm]

e unghiurile de presiune frontale pe cercul de cap

d
O, = arccos —bL 1 = arccos M =23,05621°
d 24,5876

al

d
a,, = arccos| —2% | = arccos [wj = 25,96945°
d,, 140,37496

e arcele de cap normale ale dintilor
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In prealabil se calculeazi functiile involuta ale unghiurilor de presiune.
invo, =tga,, — o,, [rad]=1923,95621° —0,402406 = 0,041407

iV, =tgo, — o, [rad] = tg25,96945° —0,45325 = 0,033822

Sy .
Sum =40, [d—+ inva,, —InVoct‘,Jlljcos[?)0 =
1

1,2578

= 24,5847
24,1164

+0,01557—0,04107)=1,07 [mm]

Su . .
Sy =0, [d—+ invo,, — Invat‘,jlzjcos[?)0 =
2

= 140,375[?’2397‘3‘ +0,01557 - 0,033822) =0,80 [mm]

>

3. MODUL DE LUCRU

1) Se executa schema cinematica pentru un reductor aflat in laborator.
2) Se efectueaza reconstituirea parametrilor geometrici pentru una din treptele

reductorului, dupa modelul prezentat in cap.2. Datele initiale z,,z,,a,,d,,,d;, sunt

date in Tab.1, 2, 3 pentru trei reductoare existente in laborator si reprezentate in Fig.3,
4, 5. In mod suplimentar, se masoara si indltimea dintilor h, dacd acest lucru este
posibil.

3) Se calculeaza parametrii geometrici pentru cele douad roti dintate, in functie
de parametrii fundamentali.

4) Se completeaza Tab. 1,2 sau 3 — in functie de reductorul si treapta studiata,
cu valorile calculate. In tabele se indica si valorile pentru parametrii d, - diametrul de
cap si S,, - arcul normal al dintelui pe cercul de cap, asimilabil cu grosimea dintelui pe
acest cerc.

5) Se compara datele masurate cu cele calculate si se justifica diferentele mari,

care pot aparea, datorita erorilor de masurare, de executie precum si a ipotezelor de
calcul (joc radial standardizat, scurtare egald a capului dintelui la ambele roti etc.)
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Z3

Fig. 3
Tabelul 1
Treapta z,z, Treapta z, 73
Para- | Valoarea |Valoarea| Para- | Valoarea |[Valoarea
metrul| masurata |calculatd|metrul| masuratd |calculata
a, 80 [mm] - a, 100[mm] -
7z 1 17 - 7z 2| 1 8 -
dgp | 18,7[mm] d¢y | 24,0[mm]
B 1 11[°] - B 11[°] -
dg,p | 25,0[mm] d,o | 31,6[mm]
Sani | 0,5[mm] San2 | 0,3[mm]
Zs 110 - Z3 114 -
dgy [ 133,9[mm] d¢y |167,1[mm]
d,, |139,6[mm] d,3 [174,3[mm]
San2 | 1,0[mm] San3 | 0,8[mm]




4

2y Z3
i ! |
Fig. 4
Tabelul 2
Treapta 21z Treapta zy 74 Treapta z3 z4
Para- | Valoarea | Valoarea | Para- | Valoarea | Valoarea| Para- | Valoarea |Valoarea
metrul | masuratd | calculatd | metrul | masuratd | calculatd | metrul | masuratd |calculata
a,, 80 [mm] - a, 100[mm] - a, 125[mm] -
Zq 19 - Z 19 - Z 3 21 -
dfp | 26,0[mm] d o | 35,8[mm] dy | 49,3[mm]
Bri 10 [°] - Pro 9] - By 10[°] -
d,1 | 32,2[mm] d,o | 44,1[mm] d,y | 60,5[mm]
S anl 1,0[mm] San2' | 1,6[mm] San3 | 1,3[mm]
Zy 86 - Z3 76 - Zy 75 -
d¢y | 125,5[mm] d¢3 | 154,2[mm] d¢g |187,0[mm]
d,o | 132,4[mm] d,3 | 162,5[mm] d,g |[198,7[mm]
San2 1,1[mm] San3 1,6[mm] San4 1,7[mm]

70




(72
()

1

5N

| 7 |

zz)

vz
Z]

Fig. 5
Tabelul 3
Treapta z;z, Treapta zy z3
Para- | Valoarea |Valoarea| Para- | Valoarea |Valoarea
metrul| masuratd |calculatd|metrul| masuratd |calculata
a, 80 [mm] - a, 80[mm] i
Z 1 12 - V4 2 17 -
dgy | 16,6[mm] dgo | 23,8[mm]
B 1 12 [°] - B 15[°] -
dg,p | 22,2[mm] d,o | 29,4[mm]
Sant | 0,5[mm] Sana | 1,2[mm]
Zy 88 - Z3 83 _
dgy [ 135,5[mm] d¢y | 128,9[mm]
d,, | 142,7[mm] d,3 |135,4[mm]
San2 | 1,4[mm] San3 | L,3[mm]

4. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele si grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

1) Schema cinematica a reductorului.

*
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2) Reconstituirea parametrilor geometrici fundamentali pentru o treapta.
3) Calculul parametrilor geometrici pentru ambele roti.
4) Tabelul cu parametrii masurati si calculati dupa modelul Tab.1, 2 sau 3.

ANEXA
Gama modulelor STAS 822-82

1 11 1 11 1 11 1 11
0,11 1,125 11

0,12 1,25 12
0,14 1,375 14

0,15 1,5 16
0,18 1,75 18

0,2 2 20
0,22 2,25 22

0,25 2,5 25
0,28 2,75 28

0,3 3 32
0,35 3,5 36

0,4 4 40
0,45 4.5 45

0,05 0,5 5 50
0,055 0,55 5,5 55

0,06 0,6 6 60
0,07 0,7 7 70

0,08 0,8 8 80
0,09 0,9 9 90

0,1 1 10 100

Nota: se admite folosirea modulelor 3,25 mm si 4,24 mm pentru constructia
de automobile §i a modulului 6,5 pentru constructia de tractoare.
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Lucrarea de laborator nr. 7

DETERMINAREA COEFICIENTULUI DE FRECARE
REDUS iN CUPLELE CINEMATICE CU RULMENTI

1. CONSIDERATII GENERALE

Rulmentii sunt policuple cinematice, care inlocuiesc cuplele de rotatie sau cele
sferice. Un rulment este format, in general, din urmatoarele elemente: inelul interior,
inelul exterior, corpurile de rulare (bile sau role), colivia (care are rolul de a mentine o
repartizare uniforma a corpurilor de rulare) si elementele de etansare (care nu sunt
prevazute intotdeauna) — Fig. 1.

inelul exterior
elementele de etansare

corpurile de rulare

\ colivia B L |

inelul interior [

Fig. 1

Avantajul utilizarii rulmentilor consta in reducerea pierderilor de energie prin
frecare datorita Inlocuirii frecarii de alunecare cu frecarea de rostogolire. Solutii
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similare se practica, uneori, si in cazul altor cuple inferioare. Mentionam, astfel,
ghidajele cu role, care inlocuiesc cuplele de translatie si suruburile cu bile.

Momentul de frecare dintr-un rulment este format din mai multe componente,
determinate de urmatoarele procese:

e frecarea dintre corpurile de rulare si inele;

e frecarea dintre corpurile de rulare si colivie;
e rezistenta hidrodinamica a lubrifiantului;

e frecarea din etansari.

Stabilirea unei expresii de calcul care sa tina seama de toate aceste procese
este dificila si are un caracter foarte aproximativ datorita complexitatii fenomenelor.
Din aceasta cauza, se utilizeaza o formula, avand caracter sintetic, similara cu cea
intalnita la cuplele de alunecare,

M, =u,-1-R (1)

in care notatiile au urmatoarele semnificatii:

M; — momentul de frecare din rulment;

Lo — coeficientul de frecare redus;

Ip — raza de reducere care este, de regula, raza cercului care trece prin centrele
corpurilor de rulare (Fig. 1);

R — reactiunea normala din cupla sau forta de Incarcare a rulmentului.

Coeficientul de frecare redus, care reflectd, in mod global, toate rezistentele la
deplasare, se determina prin metode experimentale. Trebuie mentionat ca acest
coeficient depinde si de viteza unghiulara de functionare a rulmentului.

In tabelul 1 se indica, informativ, domeniile in care se incadreazi coeficientul
de frecare redus.

Tabelul 1
Tipul rulmentului Coeficientul de frecare redus
cu bile 0,001 — 0,004
cu role 0,0025 - 0,01

2. DESCRIEREA INSTALATIEI, PRINCIPIUL METODEI

Metoda lansarii, care face obiectul lucrdrii de fatd, presupune utilizarea
instalatiei reprezentatd in Fig. 2, formata din motorul electric 1 care poate antrena in
miscare de rotatie volantul 4, prin intermediul unui cuplaj de frictiune 2. Arborele
volantului se sprijind pe rulmentii 3, pentru care se determina coeficientul de frecare
redus.

Instalatia este prevazutd, de asemenea, cu un traductor inductiv 5 pentru
masurarea vitezei unghiulare. Volantul se ,lanseaza” antrenandu-l in miscare de
rotatie cu o viteza egala cu cea a motorului, dupa care se face decuplarea de la motor.
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Datorita frecarii din rulmenti, viteza unghiulard se reduce pana ce volantul se opreste.
Ecuatia de miscare a volantului, caracteristica miscarii de rotatie, este:

do
M, =-J, - —=-J,-¢ 2
f v dt v ( )
in care M; este momentul de frecare din rulmenti, J, este momentul de inertie al
sistemului mobil (volant, arbore) in raport cu axa de rotatie, iar @ este viteza
unghiulara a volantului. Egaland expresiile (1) si (2) ale lui Mg, se obtine

=——¢ 3
=R €)

Relatia (3) permite calculul coeficientului de frecare redus, daca se cunoaste

& =——, deoarece ceilalti parametri sunt niste caracteristici constante ale instalatiei.

dt
Pentru aceasta, se determind functia o(t), definitd prin valori discrete, prin masurarea
periodica a vitezei unghiulare. Datele experimentale se prelucreaza pe cale grafica sau
numerica pentru a obtine functia (@), care reprezintd obiectivul final al lucrarii.
Metoda lansarii are avantajul ca nu se limiteaza la a determina coeficientul de frecare
redus la o anumita viteza, ci permite si cunoasterea variatiei sale in raport cu viteza.

3. MODUL DE LUCRU

1). Se porneste motorul cu volantul decuplat. Apoi se cupleaza treptat pana
cand indicatia instrumentului alimentat de traductorul 5 se stabilizeaza. Aceasta
inseamna ca volantul a atins viteza unghiulara a motorului.
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2). Se decupleaza volantul si se citesc, la intervale egale de timp, indicatiile
instrumentului de masura, notate cu C. Datele se inscriu in Tabelul 2.

3). Se etaloneaza aparatul de masurare a vitezei unghiulare, care consta in
determinarea constantei K,

K rad/s | 7 -n[rot/min] W

“L div 30-C; [div]

N — turatia nominalad a motorului, inscrisa pe carcasa;

Ci — indicatia initiald (maximd) a aparatului, inregistratd in momentul
decuplarii.

4). Se calculeaza vitezele unghiulare @, ale volantului corespunzitoare
citirilor C, utilizand relatia

o[rad/s] =k, |:ra('1/s} .C[div] (5)

div

Datele se inscriu in Tabelul 2.

Tabelul 2
0

W
il

[rad/s/div]

t
C
@

4. PRELUCRAREA REZULTATELOR
4.1. Procedeul grafic

1) Se traseaza graficul a(t), utilizind datele din Tabelul 2 (Fig. 3). Scarile kg
[rad/s/mm] si k¢ [s/mm] se inscriu pe desen.

2) Se considera mai multe puncte pe diagramid repartizate uniform (se
recomanda 5 puncte). In fiecare punct se traseazi tangenta la curba si se misoard
unghiul ascutit £ format de tangentd cu abscisa, asa cum se indica, in Fig. 3, pentru
punctul P.

3) Se calculeaza, pentru fiecare punct adoptat pe curba, acceleratia unghiulara

dw

€ :E’ avand in vedere cd derivata unei functii este egald cu tangenta unghiului

format de tangenta geometrica la curbd, cu axa absciselor, masurat in sens
trigonometric.
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K [ rad/s }
g[rad/s*] = _ L mm | tgP (6)

Valorile se inscriu in Tabelul 3.
4) Se calculeaza, pentru fiecare punct de pe curba, coeficientul de frecare

redus (3),

‘]v I:kg . mz:l
Uy = ——=———= . g rad/s’ ™
r,[m]-R[N] [ :I
o)
[rad/us)] k= [rad/s/mm]
o k, = [s/mm]
OJ P
n—p
. B
/ t[s]
Fig. 3

Valorile se inscriu in Tabelul 3.
5) Se traseaza diagrama () cu datele din Tabelul 3. Scérile K, [rad/s/mm] si
k. [1/mm] se inscriu pe desen.
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Tabelul 3

Parametrul | Provenienta Valoarea

Ko

[rad/s/mm] Fig. 3

ki [s/mm] Fig. 3

J, [kem?] - 0.01496 0.01496

R[N] - 187.8 187.8

ro [m] - 0.0287 0.0192

o [rad/s] Fig. 3

Blerade] | Fig. 3

& [rad/s*] formula (6)

o formula (7)

4.2. Procedeul numeric

Procedeul numeric constd, in esentd, in aproximarea functiei o(t) definita prin
valori discrete (Tabelul 2) printr-o functie polinomiala. Aceasta functie se deriveaza
numeric, obtindnd functia &(t) care serveste la determinarea coeficientului de frecare
redus (3). In cele ce urmeazi se prezintd un program, care serveste la rezolvarea
problemei. Programul contine cinci secvente care se prezinta in continuare.

1) Se definesc variabilele t (timpul) si i (numarul de ordine al citirilor, pornind
de la zero).

2) Se introduc datele initiale J,, R, Io, N, p (perioada de timp dintre doua citiri)
si vectorul C; ale carui elemente sunt citirile.

3) Se calculeaza kj si vectorii Wi, T;. Elementele vectorilor W; si T; reprezinta
valorile vitezei unghiulare si a timpului corespunzatoare fiecarei citiri.

4) Se determina functia @(t) cu ajutorul functiilor regress si interp, care au
sintaxa indicatd 1n program. Parametrul m reprezinta gradul polinomului de
interpolare si poate avea valori de la 1 la 5. Stabilirea valorii lui m se face prin
incercari, pe baza diagramei a(t), comparatd cu punctele functiei discrete W; (T;) —
Fig. 4. Ca un criteriu pentru alegerea valorii m, se poate adopta abaterea maxima A,y
dintre functiile a(t) si W; (T;). In cazul nostru se obtin urmitoarele valori in functie de
m:mM =2, Apax = 2,737, M = 3, Apax = 2,096, m = 4, Apux = 2,098, m = 5, Apx =
150,738. S-a adoptat m = 3, care conduce la valoarea minima pentru A,,,. Functia g(t)
se determina prin derivarea numerica a functiei a(t).

5) Se determind functia (t). Se calculeaza, de asemenea, functia zis(t) prin
inmultirea functiei p(t) cu un coeficient (in cazul dat: 10.000). Aceasta functie este
necesara pentru a reprezenta grafic, pe aceeasi diagrama, functiile a@(t) si uos(t),
deoarece intre @ §i 44 sunt diferente de ordin de marime foarte mari.
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Lucrarea de laborator nr. 8

DETERMINAREA RANDAMENTULUI MECANIC AL
UNUI REDUCTOR MELCAT

1.CONSIDERATII GENERALE

Reductoarele de turatie sunt mecanisme formate din unul sau mai multe
angrenaje legate in serie, care transmit miscarea de rotatie cu raport de transmitere
supraunitar (i;,>1) . Prin urmare, viteza unghiulard [rad/s] sau turatia [rot/min] la
arborele de intrare sunt mai mari decat la arborele de iesire. Reductoarele de turatie au
o mare utilizare in constructia de masini. Aceasta se explicd prin fapul cd viteza
unghiulard nominald a motoarelor rotative este, In general, mai mare decat cea
necesard pentru antrenarea mecanismelor de lucru, astfel incét, intre ele, se interpun
reductoare de turatie. Reductoarele de uz general se concep si se fabrica independent,
sunt tipizate si au un grad mare de standardizare.

In practica de proiectare, reductoarele se adopta din cataloage, in functie de
caracteristicile functionale necesare (raport de transmitere, putere, etc.).

Reductoarele se construiesc, uneori, Impreund cu motoarele de actionare si
poartd numele de motoreductoare.

Randamentul mecanic al unui reductor se defineste ca raportul dintre puterea
utila, dezvoltatd la arborele de iesire (P, = P,) si puterea motoare, primitd de la
motorul de actionare, la arborele de intrare (P,,= P;),

_i_i (1)
g P P

m 1
Randamentul este, intotdeauna, subunitar pentru cd intre puterile P, si P,
exista relatia
P,=P,+P, @)

in care P;> 0 este puterea pierdutd prin frecare. Desigur, comportarea, din punct de
vedere energetic, a reductorului este cu atat mai bund, cu cat pierderile prin frecare
sunt mai mici, iar randamentul este mai apropiat de unitate.

Puterile P, si P, se pot exprima in functie de vitezele unghiulare (v, ®,) si de
momentele transmise de cei doi arbori (M;, M,),

P=w-M, 3)
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Pn = a)ﬂ ' Mﬂ (4)
Inlocuind aceste expresii in formula (1), se obtine:

Moo, M, 1 .
M o M, i,
in care i,, este raportul de transmitere al reductorului. Trebuie de remarcat cd puterea
P; are caracter motor - viteza unghiulard w; si momentul M; au acelasi sens, pe cand
puterea P, este rezistenta - viteza unghiulara w, si momentul M, au sensuri opuse.
Randamentul mecanic se poate determina pe cale teoretica sau prin metode
experimentale. In calculele teoretice se utilizeaza formule care tin seama numai partial
de pierderile de putere prin frecare. In aceste formule intervin valorile coeficientilor de
frecare ale caror valori se pot aprecia cu o aproximatie destul de mare datorita
multitudinii de factori care ii influenteaza. Astfel, in cazul angrenajelor melcate se
utilizeaza formula

tg(v)
-V (6)
te(v +¢)
in care y este unghiul de inclinare a dintelui melcului in raport cu un plan

perpendicular cu axa de rotatie, iar ¢ este unghiul de frecare dintre flancuri, care
depinde de coeficientul de frecare g,

¢ =arctg(p) (7

Formula (6) tine seama numai de pierderile prin frecare din angrenare si neglijeaza
frecarea din lagare, din etansari, etc.

Determinarile experimentate sunt utile deoarece iau in considerare, global,
toate pierderile de putere prin frecare si pot pune in evidentd dependenta
randamentului de unii factori functionali cum sunt viteza sau incircarea.

O instalatie experimentald pentru determinarea randamentului contine, pe
langa reductorul de incercat un motor de actionare si un sistem de incarcare care
creeazd un moment rezistent la arborele de iesire. in afara de acestea trebuie previzute
sisteme de masurare cu care se determind, direct sau indirect, puterea utila si puterea
motoare. in Laboratorul de Mecanisme existi doud instalatii experimentale pentru
determinarea randamentului reductoarelor care au sisteme de incarcare similare, dar
principiul de masurare al puterii motoare este diferit.
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2. INSTALATIA 1 (Fig. 1)

2.1. Descrierea instalatiei, principiul de functionare

Instalatia se compune din reductorul de incercat format din melcul / si roata
melcatd 2, care este antrenat de un motor electric de curent continuu, 3. Motorul si
reductorul, luate impreuna, pot fi considerate un motoreductor deoarece sunt
proiectate si fabricate unitar. Motoreductorul serveste la antrenarea stergatorului de
parbriz al unui autovehicul. in circuitul de alimentare al motorului sunt montate un
voltmetru, ¥, si un ampermetru, 4. Sistemul de incércare este format dintr-o curea, 4
care se Infdsoara peste o roata, 5 - solidara ca roata melcata 2. Un capat al curelei este
fixat la batiu prin intermediul unui dinamometru format dintr-un inel elastic, 7 si un
comparator cu cadran, § care masoara deformatia inelului. De celalalt capat al curelei
se atageaza o piesd 6 de masa cunoscutd. Momentul rezistent se obtine prin frecarea
dintre curecaua 4 si roata 5.

Puterea motoare a motoreductorului P, este puterea electrica dezvoltata in
circuitul de alimentare,

P, =U-I ®)

in care U este tensiunca masuratd cu voltmetrul V, iar [ este intensitatea masuratd cu
ampermetrul 4.

Fig. 1

Puterea motoare a reductorului P,z se determina tindnd seama de pierderile de
putere de naturd mecanica si electrica din motor,
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in care 7, este randamentul motorului care depinde de puterea electrica P, si se
determina din diagrama din Fig. 2. Aceasta diagrama a fost trasata, de asemenea, prin
incercari experimentale.

0.8
0.7 -
0_6 | /_
0.5
Z 04
0.3
0.2 1 /
0.1 -
O T T T T
0 10 20 30 40 50 60 70
PmM [\N]
Fig. 2

Puterea utila P, se determina pe baza relatiei:
P =M, o, 10)
in care M, i w, sunt momentul rezistent si viteza unghiulara a elementului condus -

roata melcatd 2. Momentul M, este provocat de forta de frecare F; dintre cureaua 4 si
roata 3, iar valoarea sa se calculeaza cu relatia

M2:Ff«}”5 (11)

in care rs este raza rotii 5. La rAndul sau, forta de frecare F; se calculeaza ca diferenta
dintre fortele de intindere (tensiunile) ale celor doua ramuri ale curelei 4,

F,=F,-G (12)

in care Fp este tensiunea din ramura din stdnga, masurata cu dinamometrul, iar G este
greutatea masei 6. Inlocuind expresia (12) in formula (11) se obtine
M, =(F,—-G)r; (13)
Avand in vedere formula de definitie a randamentului (1), rezultd expresia
randamentului motoreductorului #

P M, w,
- 2 14
vk P P (14)

si a reductorului, 7,
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Pu _Mz'a)z
P P

mM mM nm

e = (15)

2.2. Modul de lucru

Mentionam ca, odatd cu parcurgerea etapelor de lucru, parametrii care se
masoara sau se calculeaza se inscriu in Tabelul 1.

1) Se efectuecaza etalonarea dinamometrului care constd in determinarea
constantei K. Pentru aceasta se executa urmatoarele operatii:

e Se detaseaza cureaua 4 de inelul elastic 7;

e Se pune comparatorul § la zero prin rotirea cadranului sau;

e Se aseazd pe inelul 7 o masd de valoare cunoscutd m. si se observa
numarul de diviziuni cu care se roteste indicatorul, n,;

e Se calculeaza K,

m,[Kg]- g[m/s’]

K, [Nfdiv] = === i

(16)

2) Se masoara, cu sublerul, raza rs a rotii de curea
3) Se porneste motorul si se ataseaza la curea, o masa mg. Se fac urmatoarele

citiri:
e tensiunea U[V];
e intensitatea I[[A];
e numadrul de diviziuni cu care se roteste indicatorul dinamometrului,
nD[dIV]
4) Se calculeaza puterea electrica P,
By [wl=U[V]-1[A] (17)
5) Se calculeaza fortele din ramurile curelei, Fp, G si momentul rezistent M,,
F,[N]=n,[div]- K,[N/div] (18)
G[N]=m[Kg]- g[m/s’] = 9,8 m,[Kg] (19)
M,[N-m] = (F,[N]-G[N])-r;[m] (20)

6) Se masoara viteza unghiulard w, in conditii de incarcare. Deoarece aceasta
viteza este micd se poate determina prin cronometrare. Astfel, se determind timpul ¢
pentru un numar de rotatii prestabilit, n,. Se recomandd n,=30 rotatii. Viteza
unghiulara este

2-m-n,[rot]

o[rad/s] = 5]

o2y
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7) Se determina randamentul motorului #,, din diagrama din Fig. 2, in functie
de P mM[W]~
8) Se calculeaza randamentul motoreductorului, 7,4z si a reductorului, 7,
M,[N -m]- o,[rad/s]

MR = P W] (22)

M =2 (23)
M
9) Se repetd determindrile pentru toate masele my existente la dispozitia
lucrarii. Rezultatele se inscriu in Tabelul 1.
10) Se traseaza diagramele #,x(M,) si yz(M>), precizand, prin scriere pe desen,
scarile K, [1/mm] si Ky[N-m/mm].

Tabelul 1
Parametrul |Provenienta Valoarea
m, [kg] Se adopta
n, [div] Se masoara
ks [N/div] [formula (16)
rs[m] Se masoara
ms [Ke] Se folosesc toate
masele de la lucrare
U[V] Se masoard
1[A] Se masoard
np [div] Se masoara
P [W] formula (17)
Fp[N] formula (18)
G [N] formula (19)
M>[Nm] |formula (20)
n, [rot] Se adopta
t[s] Se masoara
w; [rad/s] |formula (21)
Iy Fig. 2
| Tmr formula (22)
R formula (23)
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3. INSTALATIA 2 (Fig. 3)

3.1 Descrierea instalatiei, principiul de functionare

Reductorul de incercat, format din melcul / si roata melcata 2, este antrenat in
miscare de un motor electric 3. Statorul motorului este suspendat pe doua lagare 4,
avand posibilitatea sd oscileze in jurul axei arborelui. Fixarea statorului se face cu
ajutorul unei parghii 5 care se sprijind pe un dinamometru format dintr-un inel elastic
6 si un comparator cu cadran 7. Sistemul de incarcare este format dintr-o curea & care
se infigoara peste roata 9, solidard cu roata melcatd. O ramura a curelei este fixatd la
batiu prin intermediul unui dinamometru format dintr-un inel elastic /0 si un
comparator cu cadran //. La cealaltd ramurd se atageazd o piesa /2 de masa
cunoscuta.

f;

Fig. 3
Randamentul reductorului # se calculeaza cu formula (5) particularizata astfel
M, 1
n=—>F— 24
M, i,

Momentul motor M; este egal cu momentul care mentine statorul in echilibru
si se determina cu formula

M, =F,, b, (25)
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in care Fps este forta cu care apasd parghia 5 pe inelul dinamometrului 6 iar bs este
bratul parghiei.

Momentul rezistent M, este determinat de forta de frecare dintre curcaua &8 si
roata 9 i are expresia

M, =(Fpy—-G)-r (26)

in care Fp;y este forta de intindere din ramura din stdnga a curelei — masuratd cu
dinamometrul (9,10), G este greutatea piesei /2, iar r¢ este raza rotii 9.

In fine, raportul de transmitere i;; se determind in functie de numaérul de
inceputuri ale melcului z; si numarul de dinti ai rotii melcate z,

. Z,
112 = — (27)
Z

3.2. Modul de lucru

Parametrii masurati sau calculati se trec in Tabelul 2.

1) Se efectueaza etalonarea dinamometrului 6, 7, in vederea determinarii
constantei kpg

e Se detageaza parghia 5 de inelul elastic 6;

e Se pune comparatorul 7 la zero;

e Se incarcd inelul 6 cu o masa cunoscutd m.s si se observa numarul de
diviziuni ne cu care se deplaseaza acul indicator;

e Se calculeaza kpg4

m,,[Kg]-g[m/s’]
ne6 [le]

2) Se efectuecaza etalonarea dinamometrului /0, // pentru a determina
constanta kp;y procedand la fel ca la punctul precedent
m,,[Kg]- glm/s’ ]

n,,,[div]

ko [N/div] = (28)

ko [N/div] = (29)

3) Se masoara raza ry si bratul b

4) Se sprijina bratul 5 pe inelul 6 si se pune comparatorul 7 la zero pentru a
compensa greutatea bratului. Apoi se porneste motorul si se atageaza la cureaua 8 o
piesa de masa m;,. Se determinad numarul de diviziuni la cele doud dinamometre 7p5 $i

npjo.
5) Se calculeaza forta Fps s momentul motor M;

F, [N1=n,,[div]-k,,[N/div] (30)
M, [N-m] = F},i[N]-b[m] (31)
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6) Se calculeaza fortele Fp;y si G, din ramurile curelei si momentul rezistent

F,o[N]=np,,[div]- kp, [ N/div] 32)
G[N]=m,,[Kg]- g[m/s’]=9,8-m,,[Kg] (33)
M,[N-m]=(F,[N]-G[N])-[m]  (34)
7) Se calculeaza randamentul reductorului #

_M,[N-m] 1

= '.— (35)
M\[N-m] i,
Reductorul din laborator are z; = 2 si z, = 62, astfel incét,
z
i, =—%=31 (36)

Z

7) Se repeta determinarile pentru toate masele m;, existente la lucrare.

Rezultatele se inscriu in Tabelul 2.

8) Se traseaza diagrama 77(M>) indicand scarile K, [1/mm] si KM[N : %m] .

Tabelul 2
Parametrul Provenienta Valoarea
mes [kg] Se adopta
s [div] Se masoara
kps [N/div] formula (28)
Mero [kg] Se adopta
fero [div] Se masoara
kpio [N/div] formula (29)
ro[m] Se masoard
bs[m] Se masoara
in Se indica 31
mys [ke] Se folosesc toate
121X masele de la lucrare
npgs [div] Se masoara
Fps [N] formula (30)
M; [Nm] formula (31)
npio [div] Se masoara
Fpio[N] formula (32)
G [N] formula (33)
M, [Nm] formula (34)
n formula (35)
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4. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele si grupa;
data efectudrii lucrarii si data predarii referatului.

*

1) Schema instalatiei.
2) Tabelul 1 sau Tabelul 2, in functie de instalatia utilizata

3) Diagramele 77,,(M,) 1n,(M,)sau n(M,) in functic de instalatia
utilizatd.
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Lucrarea de laborator nr. 9

ECHILIBRAREA ROTOARELOR CU MASE
CONCENTRATE

1. CONSIDERATII GENERALE

Rotoarele sunt elemente cinematice in miscare de rotatie in jurul unei axe fixe.
Sistemul fortelor de inertie dezvoltate de rotoare este variabil in timp §i provoaca
reactiuni dinamice in lagare. Oscilatiile acestor reactiuni genereaza vibratii care
diminueaza calitatea functionarii i reduc siguranta in exploatare a masinilor.
Fenomenul este cu atdt mai daundtor, cu cat viteza de functionare este mai mare,
deoarece fortele de inertie sunt proportionale cu patratul vitezei unghiulare.

Operatia prin care torsorul rezultant al fortelor de inertie se anuleaza sau se
diminueaza, datoritd unei repartizari judicioase a maselor, se numeste echilibrare.

Echilibrarea poate fi statici, dacd se anuleazad forta de inertie rezultanta si
dinamica sau totala, daca se anuleaza atat forta de inertie, cat si momentul fortelor de
inertie.

Conditia de echilibrare statica este: axa de rotatie trebuie sa fie axa centrala de
inertie, adica centrul de masa sa se afle pe axa de rotatie.

Conditia de echilibrare dinamica: axa de rotatie trebuie sa fie axa principala
centrala de inertie.

Echilibrarea experimentala a rotoarelor se efectueaza pe baza principiului care
arata ca sistemul fortelor de inertie generat de un rotor se poate inlocui prin doua forte
de inertie, dezvoltate de doud mase concentrate, situate in plane arbitrare
perpendiculare pe axa de rotatie. Determindnd valoarea s§i pozifia acestor mase,
echilibrarea se poate face in doud moduri:

e prin eliminare de material, executand doud gauri in pozitiile determinate;

e prin addugare de material, montand doud contragreutdti in pozitii
diametral opuse fata de pozitiile determinate.

*

Se considera un rotor format din n mase concentrate (greutati) (Fig. 1) si doua
contragreutati. Echilibrarea constd in anularea fortei de inertie rezultante (F;) sia

momentului rezultant al fortelor de inertie ( M. s
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n
YE=0, Y mio +mre +mne’ =0

i=l1
_ n
ZM,. =0; ZZ XMTW +Z, XM, 70" +7Z, X myipo° =0
i=1
in care m, este 0o masa de ordin i, 7 este vectorul sdu de pozitie in planul sau de

rotatie, iar z, coordonata planului. Parametrii m,, r,, z, si m,, r,, z, caracterizeaza

cele doud contragreutiti. impartind prin ®* (o - viteza unghiulard a rotorului) se
obtin ecuatiile:

n
ZmiFi+mA7A +mp7y =0 (M
i=l1

n
D Z XM AZ, Xm Ty + 2y xmyTy =0 @)

i=1

Fig. 1

Ecuatia (2) se poate simplifica prin iInmultire vectoriald cu versorul £ al axei
z. Prin aceasta operatie, un vector oarecare de ordinul i devine:

kx(zxm7) =z, (mk7)-m7 (k z,).
Deoarece k L7 si k Il Z_, rezulta:

zZ (m,EE):O

N

m;r; k- i):mizi’;’
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k x(Z xm7)=-mz7 .

i<

In felul acesta, ecuatia (2) devine:

n
Zmizii; +m,z 7y +myzyr, =0 3)
i=1

2. MODUL DE LUCRU

Rotorul de echilibrat, existent in laborator, este prevazut cu 5 mase
concentrate (greutati) si doud contragreutdti amplasate la extremitatile rotorului (Fig.
2). Masele greutatilor si ale contragreutatilor sunt egale: m, =m, = m, = m. Pentru

Fig. 2
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simplificarea rezolvarii sistemului (1), (3), originea sistemului de coordonate se adopta
in planul unei contragreutati, de exemplu in planul contragreutatii B, astfel Incéat
z, = 0. In aceste conditii sistemul (1), (3) devine:
DT AT T =0 )
i=l1
5
Zzi7,+zA7A:0. (5)

i=l1

Greutatile si contragreutatile sunt montate pe tije filetate, astfel incat razele lor
se pot regla, iar planele de rotatie sunt fixe prin constructie. Pozitiile unghiulare ale
greutatilor sunt, de asemenea, fixe, iar ale contragreutatilor se pot regla.

Intr-o prima etapa se determind, prin masurare, parametrii de pozitie initiali
r,z,0, (i=15), z, care se inscriu in Tabelul 1.

Tabelul 1 1 2 3 4 5 A B
7 [m]

r (poligon) [mm]

0 [grade]

z [m] 0
rz [m’] 0
7z (poligon) [mm] 0

e Razele 7 (i = 1,5) se regleaza arbitrar si se mdsoara cu sublerul.

e Coordonatele z, (i = 1,5) si z, se mdsoard ludnd ca origine, asa cum s-a
aratat, planul contragreutatii B.

e Unghiurile 6, (i = 1,5) se masoara cu ajutorul unui cadran gradat, cu care

este prevazut rotorul. Tijele greutdtilor se aduc, pe rand, in pozitie verticala, fixandu-le
cu ajutorul unui dispozitiv. Pentru fiecare greutate se citeste unghiul indicat pe cadran.
Parametrii necunoscuti r,, 6,, 7, 6, se pot determina pe cale graficd sau

analitica asa cum se arata in continuare.

2.1. Procedeul grafic

1) Se rezolvi ecuatia (5) pentru a determina 7, (r,, 0, ).

- Se calculeaza produsele z, -7, (i =1,5) si se inscriu in Tab. 1.
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- Se reprezintd rotorul in doud vederi (Fig. 2a, b) in care unghiurile
0, (i=1,5) trebuie sa aiba valori reale. In aceste desene lungimile 7 si z, nu este

necesar si se reprezinte la scara.

- Se construieste, la scara k, [mem]’ poligonul abcdef (Fig. 2c) format

din vectorii z;7; . Vectorii se orienteaza ca si vectorii 7 din Fig. 2b. Vectorul fa care

inchide poligonul, reprezinta produsul z,7, si permite calculul razei 7,,

(6)

- Se reprezintd vectorul 7, in Fig. 2b, cu aceeasi orientare (directie si sens) ca
si vectorul FA, iar, apoi, se masoard unghiul 0.

2) Se rezolvd ecuatia (4), avand in vedere ca vectorul 7,(r,, 0,) este
cunoscut, determinat anterior.

- Se construieste, la scara k, [n/mm]’ poligonul abcdefg (Fig. 2d) format din

vectorii 7 . Vectorul G4, care inchide poligonul, reprezinta 7, . Raza r, se calculeaza
cu formula

ry [m] =ga [mm]-k, [0/ %)
- Se reprezinta vectorul 7, in Fig. 2b, avind orientarea vectorului 7,, si se

masoard unghiul 0, .

2.2. Procedeul analitic

1) Se rezolva ecuatia (5)
— 1 B —
ry=——) z1i
= Z

5

1
7, = ——Zz.r. cos b,

i'i
Z4
5

1 .
Ty = ZZ[I’Z. sin©,

Z,

_ |2 2
ry =T T
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r
— Ay

0, =arctg
rA

x

2) Se rezolva ecuatia (4)
5
Iy = _Zl? -
1
5
P = _Z’? cos6, —r,cos0,
1

5
Ty = —Z}; sin®, —r,sinO,
1

_[2 2
Tg =75 T 13

,
0, = arctg—>-

er

Relatiile indicate mai sus se pot programa cu usurintd in vederea rezolvarii pe
calculator. Alaturat se prezinta un program de rezolvare pe calculator.

*

In finalul lucrdrii se regleazi contragreutitile in pozitiile calculate, la
parametrii r,, 0,7, 0,. Dacad rotorul este echilibrat, se constatd o functionare

linistita, fara vibratii.
3. MODEL DE REFERAT

Date de identificare: numarul si titlul lucrarii; numele, prenumele si grupa;
data efectuarii lucrarii si data predarii referatului.

*

1) Figura 2 a, b, ¢, d cu scérile &, si &, notate pe desen.

2) Tabelul 1 cu toate rubricile completate. Dacd rezolvarea se face pe
calculator, se anexeaza programul rulat cu date numerice concrete.
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