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Prefata

In planul de invatamant disciplina Mecanisme este previzuti cu ore de
curs, de proiect si de laborator. La aceastd disciplind, studentii realizeaza
primul proiect in pregatirea lor, care se finalizeaza prin solutii constructive,
diagrame privind variatia unor parametri cinematici sau dinamici si prin
realizarea unor desene de executie pentru mecanismele cu camd sau pentru
mecanismele cu roti dintate.

Lucrarea "Mecanisme. Indrumar de proiectare”, prin problematica
prezentatd, este structuratd, astfel Incat, sa ajute studentii sd inteleagd ce
inseamnd activitatea de proiectare si sa contribuie la formarea si dezvoltarea
unor competente, privind utilizarea procedeelor de analiza si de sinteza.

Pentru a raspunde cerintelor impuse prin tema de proiectare, este
necesar ca studentii s urmareasca etapele de calcul stabilite de conducatorul
de proiect, sd gaseascd solutiile constructive adecvate temei si sd utilizeze
modul de prezentare a rezultatelor obtinute conform normelor in vigoare.

In prima parte a lucrarii sunt prezentate cateva reguli generale pentru
intocmirea unui proiect, iar in continuare sunt prezentate mai multe teme de
proiectare posibile pentru mecanismele cu bare, pentru mecanismele cu came si
pentru mecanismele cu roti dintate.

Metodele utilizate pentru calculul matematic sunt adecvate problemelor
de proiectare prezentate si contribuie la stabilirea memoriului de calcul al
proiectului.

Deoarece, utilizarea programelor de calcul in procesul de proiectare
este frecventd, in lucrare sunt prezentate modalitati de folosire a calculatorului,
in rezolvarea unor probleme, prin aplicarea metodelor grafo-analitice si
analitice, bineinteles, avand in vedere stadiul de pregéatire al studentilor din
anul de studiu respectiv.

Majoritatea problemelor sunt rezolvate numeric, iar datele obtinute, in
general, sunt prezentate prin diagrame, ceea ce permite utilizatorilor acestui



v

indrumar o verificare prin comparatie, privind corectitudinea calculelor
efectuate, dar si o imagine a functiondrii mecanismelor analizate.

Aceasta lucrare se adreseaza studentilor de la Facultatea de Mecanica,
Facultatea de Constructii de Masini si Management Industrial si Facultatea de
Stiinta si Ingineria Materialelor de la Universitatea Tehnica "Gheorghe Asachi"
din Iasi, care au in programele de studii disciplina Mecanisme.

Colectivul de autori, prin aceastd lucrare, aduce un omagiu in memoria
fostilor dascali care au contribuit la formarea scolii de Mecanisme la Iasi: prof.
dr. doc. Dumitru Mangeron, prof. dr. doc. ing. Corneliu Dragan, conf. dr.
Octavian Munteanu, prof. dr. ing. Danut Receanu si sef lucrari ing. Tudor
Gheorghe. De asemenea, autorii prezintd alese multumiri domnilor profesori:
prof. dr. ing. Vasile Merticaru, prof. dr. ing. Cezar Duca, prof. dr. ing. Virgil
Atanasiu, prof. dr. ing. Adrian Popovici, asist. ing. Petru Tivlea care si-au
inchinat intreaga activitate dezvoltarii disciplinei de Mecanisme prin elaborarea
unor monografii, indrumare pentru proiect si laborator, dar si prin cercetari de
inalt nivel stiintific, ale caror rezultate au fost publicate in reviste de prestigiu
din tara si din strainatate.
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Capitolul 1
NOTIUNI INTRODUCTIVE PRIVIND PROIECTAREA

1.1. Etapele proiectarii mecanismelor si masinilor

Imbunatatirea continua a calitatii masinilor este un obiectiv ce trebuie
urmarit nca din stadiul de proiectare.

Activitatea de proiectare este o activitate prin care se iau in considerare
un numar de cerinte, de cele mai multe ori contradictorii (incarcarea dinamica,
viteza ridicata de lucru, siguranta in functionare mare, mentenabilitate si
durabilitate crescuta, gabarit si mase reduse, costuri de fabricatie reduse).

O masina proiectata trebuie sa asigure parametrii tehnologici ceruti, sa
fie productiva, sigura in functionare, nepoluanta, ergonomica si sa corespunda
cerintelor estetice.

O prima si foarte importanta etapa de proiectare este alegerea si
proiectarea schemelor cinematice ale mecanismelor componente.

Aceasta etapa este urmata de efectuarea calculelor de rezistenta si
stabilirea dimensiunilor si materialelor organelor de masini componente.

In sfarsit, ultima etapa este stabilirea tehnologiei de fabricatie.

Avand in vedere cerintele beneficiarului, prima etapa - alegerea si
proiectarea schemelor cinematice ale mecanismelor componente — este
constituita din urmatorii pasi:

- alegerea unui anume tip de mecanism (cu surub, cu bare articulate, cu came,
cu roti dintate, mecanisme intermitente sau mecanisme combinate);

- stabilirea schemei structurale a mecanismului (felul si numarul cuplelor si
elementelor cinematice);

- proiectarea schemei cinematice (sinteza dimensionala pe baza cerintelor de
efectuare a miscarilor sau a traiectoriilor impuse, raport de transmitere, unghi
de presiune, randament mecanic mediu, momente de inertie etc.);

- determinarea fortelor din mecanism si analiza dinamica finala a
mecanismului.

In general, toate etapele de proiectare sunt procese de optimizare care
au ca rezultat alegerea unei solutii de compromis [1.1], [1.2].
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1.2. Notatii utilizate [1.1], [1.2]

Structura mecanismelor

Numarul elementelor cinematice n

Numerotarea elementelor cinematice 1,23,..,1,],..,Nn

Notarea cuplelor cinematice A B C, ..

Numarul cuplelor cinematice de clasa 1, 2, 3,4,5 | ¢4, Cp, C3, C4, Cs

Gradul de libertate al lantului cinematic L

Gradul de mobilitate al mecanismului M
Parametri cinematici

Deplasarea unui punct S

Punctul B pe elementul cinematic i Bi

Unghiul de rotatie a elementului cinematic i 0

Unghiul de rotatie a elementului i in raport cu | oj;

elementul j

Distanta dintre punctele B si C ale unui element, | lgc; |i

lungimea elementului i

Viteza punctelor (de ex. B si C) V (Vg V)

Viteza punctelor (absoluta, relativa, de transport) | v, ; V. ;

Viteza punctului B al elementului i Vi

Viteza punctului C in raport cu punctul B Vg

Viteza punctului C; al elementului i in raport cu | v,

punctul C; al elementului j

Viteza unghiulara a elementului i in raport cu | ;

baza (batiul)

Viteza unghiulara a elementului i n raport cu | wj

elementul j

Coordonata generalizata

g,
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. . 0}
Raport de transmitere by = o
n

Acceleratia punctelor (de ex. B si C) a(ag;a.)
Acceleratia punctului (absolutd, tangentiala, | &, ; & ; @, ; a, ;
normala, relativa, Coriolis) =

C
Acceleratia tangentiala a punctului C al| & ; & ; 5éic,-
elementului i
Acceleratia normala a punctului C al elementului | a° ; &t ; ali
i
Acceleratia Coriolis a punctului C; al elementului alic;
i in raport cu punctul C; al elementului j
Acceleratia unghiulara a elementului i €i
Polul angrenarii, centrul instantaneu de rotatie al | C ; Cj;
elementului i Tn raport cu elementul j
Scara lungimii, vitezei, acceleratiei W My Ua
Coeficientul de scara al lungimii, vitezei, | ki; Ky ; Ka
acceleratiei
Polul planului vitezei, acceleratiei P;Pv;Pa
Timpul t

Parametri dinamici ai mecanismelor

Forta E
Forta care actioneaza pe elementul i F,
Forta care actioneaza asupra elementului j | F;
din partea elementului i
Greutatea elementului i Gi
Componentele reactiunii Eij n raport cu axa E{} : Efj
elementului
Forta de frecare Ft
Forta de frecare pe elementul i din partea | F
elementului j
Momentul unei forte F in raport cu punctul | Me(F)
E
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Momentul unui cuplu care actioneaza pe | M
elementul i
Moment motor, moment rezistent Mn: M,
o M (F) ; My(F) ;

Momentul unei forte in raport cu axele X,y,z | — —

M. (F)
Momentul de frecare pe elementul i din| — . —

s M i, Mito2s

partea elementului j
Lucrul mecanic al unei forte care actioneaza L

|

asupra elementului i, la sfarsitul deplasarii

Lucrul mecanic al fortei F;, al momentului
M;, al fortelor de greutate, al fortelor de | Lgij; Lwmij; Laij; Lt
frecare la sfarsitul deplasarii

Masa elementului cinematic i m;

Momentul de inertie mecanic al elementului i

n raport cu axa centrali i Iz
Coeficientul frecarii de alunecare u
Centrul de masa al elementului i M
Energia cinetica a elementului i E.i
Puterea P Pi
Raza cercului de frecare i
Randamentul mecanic mediu n
Unghiul de frecare Ot
Coeficientul neuniformitatii mersului | §

mecanismului sau masinii

Forta redusa (motoare, rezistenta, de | Fred (Fredm, Fredr, Greds

greutate, de frecare) Frear)
Momentul redus (motor, rezistent) Mredm, Mredr
Momentul redus rezultant Mred
Momentul de inertie mecanic redus al | Jred
mecanismului

Proiectarea mecanismelor

Coeficientul de variatie a vitezei medii a -k
elementului condus Voo

Unghiul de presiune admisibil Oa
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Excentricitatea axei e
Unghiurile fazelor in mecanismele cu came o
(de lucru, de Indepartare, de apropiere) P1, P2, P3P
Modulul unei roti dintate (angrenaj) m
Unghiul profilului de referinta oo
Unghi de angrenare Olw
Unghiul de inclinare a dintelui B
Diametrul de divizare al rotii dintate d
Diametru de cap al rotii dintate da
Diametrul de picior al rotii dintate ds
Diametrul de Tinceput al profilului in | d.
evolventa

Diametrul de inceput al profilului activ da1 ; dep
Diametrele cercurilor de rostogolire dwi ; dwo
Distanta dintre axe aw
Coeficientul deplasarii de profil X

Grad de acoperire (total, frontal, axial) € €4, Ep
Jocul radial al angrenajului C
Grosimea dintelui pe un cerc oarecare y Sy
Inaltimea capului dintelui ha
Inaltimea piciorului dintelui h¢
Coeficientul sumat al deplasarilor de profil Xs

Cursa unghiulara a elementului de iesire W
Lungimea relativa a elementului i Ai

1.3. Unitati ale Sistemului International [1.1], [1.2]

Calculele se fac exprimand marimile in unitati de masura Sl (Sistem
International), asa cum sunt prezentate in standardele 1ISO 80000-3:2006 si SR
ISO 80000-4:2010.

Tabelul 1.1. Unitati SI fundamentale [1.1], [1.2]

Marimea Denumirea Simbolul
lungime metru m
masa kilogram kg
timp secunda S
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intensitatea curentului electric | amper A
temperatura termodinamica kelvin K
cantitate de substanta mol mol
intensitate luminoasa candela cd

Trebuie mentionat ca submultiplii uzuali ai metrului sunt:
- decimetrul: Im =10dm;
- centimetrul: Im =100cm;
- milimetrul: Im =1000mm;

- micrometrul: 1m =10° zm.

Multiplii uzuali ai metrului sunt:
- decametrul: 1dam =10m;
- hectometrul: 1hm =100m;
- kilometrul: 1km =1000m.

In ceea ce priveste kilogramul, mentionam ca:
1 kg = 10 hectograme (hg)
1 kg = 100 decagrame (dag)
1 kg = 1.000 grame (Q)
1 g = 10 decigrame (dg)
1 g =100 centigrame (cg)
1 g =1.000 miligrame (mg)
Multiplii kilogramului sunt:
1 g=100 kg
1t=1000 kg
1 v =10.000 kg

Tabelul 1.2. Unitati Sl derivate, exprimate in functie de unitatile
fundamentale [1.1], [1.2]

Marimea Denumirea Simbolul

arie metru patrat m?

volum metru cub m’

viteza metru pe secunda m/s
acceleratie metru pe secundi la patrat | m/s°
densitate kilogram pe metru cub kg/m®
densitate de curent amper pe metru patrat Alm’
camp magnetic amper pe metru A/m
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concentratie (a cantitatii de

substants) mol pe metru cub mol/m?®
volum masic metru cub pe kilogram m>/kg
luminanta luminoasa candela pe metru patrat cd/m?
Tabelul 1.3. Unitati SI suplimentare [1.1], [1.2]
Marimea Denumirea Simbolul
unghi plan radian rad
unghi solid steradian Sr
Tabelul 1.4. Unitati S| derivate cu denumiri speciale [1.1], [1.2]
Expresia | Expresiain
Marimea Denumirea | Simbol n alte unitati
unitati SI | fundamentale
frecventa hertz Hz st
forta newton N m-kg-s™
presiune, tensiune | pascal Pa N/m? m™kg-s?
mecanica
energie, lucru joule N-m m?-kg-s™
mecanic, cantitate J
de caldura
putere, flux watt W JIs m2kg-s™
energetic
cantitate de coulomb s-A
electricitate, sarcina C
electrica
potential electric, | volt WI/A m?kg-s3A*
tensiune electrica,
. Vv
tensiune
electromotoare
capacitate electrici | farad F CIV m*kg’s’A?
rezistenta electrica | ohm Q VIA m2kg-s>-A
conductanta siemens S ANV m2kgts®A?
fluxul inductiei weber Wb Vs m?kg-s%A*
magnetice
inductie magnetica | tesla T Wb/m® | kg-s2A?
inductanta henry H Wh/A m?-kg-s%A*?
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temperatura Celsius | grad Celsius | °C K
flux luminos lumen Im cd-sr®
iluminare lux Ix Im/m? m2.cd-sr™

(1) In aceste doua expresii, steradianul (sr) este considerat unitate
fundamentala.

Tabelul 1.5. Exemple de unitati SI derivate care se exprima cu ajutorul
unitatilor suplimentare [1.1], [1.2]

Marimea Denumire Simbol
viteza unghiulara radian pe secunda rad/s
acceleratie unghiulara radian pe secunda la patrat rad/s”
intensitate energetica watt pe steradian W/sr
luminanta energetica watt pe metru patrat-steradian | W-m?2.sr!

Tabelul 1.6. Unitati folosite Tmpreuna cu Sistemul International [1.1],

[1.2]
Denumirea Simbolul Valoarea in unitati SI
minut min 1min=60s
ora h 1 h =60 min=3600s
zi d 1d=24ore =86400s
grad ° 1 ° = (n/180) rad
minut ' 1'=(1/60) ° = (x/10800) rad
secunda ! 1" =(1/60) ' = (n/648000) rad
litru [ 11=1dm°=10° m°
tona t 1t=10kg

1.4. Scari grafice si coeficienti de scara

Pe desen, orice marime poate fi reprezentata printr-un segment de o
anumita lungime, exprimata in mm. Acest segment se numeste segment
reprezentativ al marimii respective.

Raportul dintre segmentul reprezentativ si valoarea marimii
reprezentate se numeste scara grafica, notata prin litera greceasca pu cu
indicele corespunzator marimii reprezentate:

- scara fortelor,
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_ lungimea segmentului reprezentativ, mm mm
HF = , [/LIF]:T7
valoarea fortei reprezentate, N
- scara temperaturii Celsius,
_ lungimea segmentului reprezentativ, mm mm
Mt_ ) [,th] o l
. . C
valoarea temperaturii reprezentate, °C
- scara vitezelor,
_ lungimea segmentului reprezentativ, mm mm
o = Aal=4s
valoarea vitezei reprezentate, m/s
- scara lungimilor,
_ lungimea segmentului reprezentativ, mm mm
= , [M]:?-

valoarea lungimii reprezentate, m

Raportul invers, dintre valoarea marimii_reprezentate si segmentul
reprezentativ se numeste coeficient de scara, notat cu litera k afectata de
indicele corespunzator marimii reprezentate:

- coeficientul de scara a fortelor,

Ko = valoarea fortei reprezentate, N k. ] N
F= A '
lungimea segmentului reprezentativ, mm mm
- coeficientul de scara a temperaturii Celsius,
K = valoarea temperaturii reprezentate, °'C [k] C .
t— ) | =
lungimea segmentului reprezentativ, mm mm
- coeficientul de scara a vitezelor,
valoarea vitezei reprezentate, m/s m/s
ky = k=

lungimea segmentului reprezentativ, mm
- coeficientul de scara a lungimilor,
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K = valoarea lungimii reprezentate, m
I_

lungimea segmentului reprezentativ, mm

Valoarea numerica a scarii grafice sau a coeficientului de scara trebuie
indicat pe toate desenele sau reprezentarile grafice.

Valoarea scarii grafice se alege astfel incat desenul sa Tncapa pe
suprafata de hartie disponibila si sa poata fi citit cu usurinta.

1.5. Scopul si problematica specifica proiectarii didactice [1.1], [1.2]

Scopul proiectarii didactice este de a forma studentilor deprinderi
privind utilizarea metodelor de proiectare si de studiu ale mecanismelor si
anume:

- efectuarea calculelor si utilizarea calculatorului programabil;

- aplicarea metodelor analitice, analitico-grafice sau grafice in rezolvarea
problemelor ingineresti;

- alegerea tipului de mecanism si a schemei structurale a acestuia;

- sinteza dimensionala;

- analiza cinematica, cinetostatica si dinamica a functionarii mecanismelor.

Proiectele didactice vor contine teme referitoare atat la mecanisme cu
bare articulate cat si mecanisme cu came, cu roti dintate si mecanisme
combinate. Totodata, temele de proiect se vor referi la mecanisme reale
utilizate Tn practica industriala.

De asemenea, proiectarea didactica urmareste sa aduca la cunostinta
studentilor:

- modul de intocmire a pieselor scrise si a celor desenate care compun un
proiect tehnic,
- continutul si exigentele documentatiei tehnice n constructia de masini.

In acest sens, sunt prezentate mai jos standarde referitoare la intocmirea

desenelor tehnice si a documentatiei tehnice in constructia de masini [1.6]:

1. SR ISO 14617-7:2008 - Simboluri grafice pentru diagrame. Partea 7:
Componente mecanice de baza.

2. SR EN ISO 3952-1...4:2001 - Scheme cinematice. Simboluri grafice. Partile
1..4.

3. SR ISO 128:2009 - Desene tehnice

4. SR I1SO 10209:1996 - Documentatia tehnica de produs. VVocabular.
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5. STAS 4659-87 - Documentatia tehnica in constructia de masini. Borderoul
documentatiei de baza.

6. STAS 5013/1-82 - Desene tehnice. Roti dintate cilindrice. Indicarea
elementelor danturii.

7. STAS 5013/2-82 - Desene tehnice. Cremaliere. Indicarea elementelor
danturii.

8. STAS 5013/3-82 - Desene tehnice. Roti dintate conice. Indicarea
elementelor danturii.

9. STAS 5013/4-82 - Desene tehnice. Melci si roti melcate cilindrice. Indicarea
elementelor danturii.

10. SR EN ISO 2203:2002 - Desene tehnice. Reprezentarea simplificata a
angrenajelor.

11. SR EN 1SO 6410:2002 - Desene tehnice. Filete si piese filetate.

12. STAS 6269-90 - Documentatia tehnica in constructia de masini.
Clasificare.

13. STAS 6857/1-85 - Documentatia tehnica in constructia de masini. Conditii
generale pentru desene de executie.

14. STAS 6857/2-85 - Documentatia tehnica n constructia de masini. Conditii
generale pentru documente scrise.

15. STAS 7075-90 - Documentatia tehnica in constructia de masini. Reguli de
efectuare a modificarilor in documentatia de baza.

16. STAS 7299-78 - Documentatia tehnica in constructia de masini.
Duplicatele si copiile documentatiei de baza.

17. STAS 10851-82 - Documentatia tehnica in constructia de masini. Cartea
tehnica a produsului.

18. SR EN 61160:2006 - Revizuire a proiectarii.

In functie de numarul de ore prevazute prin planul de invatamant
pentru proiectul la disciplina Mecanisme, se pot rezolva urmatoarele probleme:
1. Proiectarea schemelor structurale si cinematice ale mecanismelor cu bare si
analiza cinematica si cinetostatica.

2. Determinarea legii de miscare a elementului conducator sub actiunea unor
forte cunoscute, inclusiv alegerea motorului de actionare.

3. Proiectarea mecanismelor cu roti dintate cu axe fixe si a mecanismelor
planetare, inclusiv geometria si cinematica angrenarii.

4. Proiectarea mecanismelor cu came.
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1.6. Intocmirea pieselor scrise si a celor desenate ale
proiectului [1.5]

Din punct de vedere al formei de prezentare, proiectul didactic va
cuprinde doud parti: partea scrisa si partea grafica.

Partea scrisa va fi redactatd respectand prescriptiile standardelor in
vigoare: STAS 6857/2-85 Documentatia tehnica in constructia de masini.
Conditii generale pentru documente scrise; STAS 6443-88 Prezentarea
articolelor din publicatiile stiintifice si tehnice si din alte publicatii similare.

Proiectul didactic se va redacta pe coli albe de format A4, cu marginile
30 mm stanga, 20 mm dreapta, sus si jos, font Times New Roman cu marimea
caracterelor de 12 pt, la 1 rand distanta, aliniat la ambele capete (Stanga-
dreapta). Va fi utilizat un antet de 15 mm care va contine scris cu Arial 10 titlul
lucrarii si un subsol de 15 mm care va cuprinde paginatia, la mijloc, cifre
arabe, Arial 10.

Coperta va cuprinde: la partea superioard, UNIVERSITATEA
TEHNICA “GHEORGHE ASACHI” DIN IASI apoi FACULTATEA DE
MECANICA; la mijloc PROIECT LA MECANISME, apoi numele si
prenumele studentului, urmat de Tndrumator, gradul, titlul stiintific, numele si
prenumele cadrului didactic indrumator; la partea inferioara, anul elaborarii.

Prima pagina a partii scrise (care constituie subcoperta), va fi la fel cu
coperta dar la mijloc va fi scris si titlul temei proiectului. Pagina a doua va
contine rezumatul (maxim 1 pagind) care reprezintd o redactare concisa si
precisd a continutului proiectului, a ideilor esentiale, urmata de o scurta sinteza
a rezultatelor si concluziilor. (Times New Roman 12 pt, la 1 rand). Pagina a
treia a proiectului va contine cuprinsul lucrérii, folosind numerotarea zecimala.
(Times New Roman 12 pt, la 1 rand). In continuare urmeaza continutul
propriu-zis al proiectului (Times New Roman 12 pt, la 1 rand), care se va
redacta sistematic, concis si clar, evitdnd repetarea unor formule, explicatii
simple etc. Relatiile si figurile se vor numerota pe capitole, in ordine
crescatoare, recomandandu-se ca dupa numarul figurii, sa se specifice
continutul acesteia.

De exemplu :

Fig. 2.4. Schema instalatiei.
Fig. <nr. capitol>.<nr. figura>. Caractere Times New Roman 10 pt bold
Denumire figura. Caractere Times New Roman 10 pt
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Figurile vor avea dimensiunile corespunzatoare incadrarii in pagina si
vor fi pozitionate central, la fel ca numerotarea si confinutul.

Ecuatiile se vor scrie cu editorul de ecuatii. Se vor pozitiona central si
se vor numerota Tntre paranteze rotunde la marginea din dreapta, (<nr.
capitol>.<nr. ecuatie>).

Referintele bibliografice se vor mentiona in cadrul par{ii scrise prin
inserarea numarului de identificare intre paranteze patrate (numarul de ordine
care indica pozitia publicatiei citate In bibliografia de la sfarsitul proiectului)

Partea grafica va cuprinde elemente specifice temei.

Numarul concret si volumul plangelor se vor stabili de comun acord cu
conducdtorul proiectului.

Desenele vor fi intocmite respectand standardele fundamentale pentru
reprezentarile grafice ingineresti:

- SR EN ISO 5457:2002 Documentatia tehnica de produs. Formate si
prezentarea elementelor grafice ale planselor de desen;

- SR 74: 1994 Tmpaturirea planselor de desen;

- SR ISO 7200: 1994 Indicator

- SR ISO 7573:1994 Tabela de componenta

- SR EN ISO 126 20 2002 Principii generale de reprezentare. Conventii de
baza pentru linii;

- SR ISO 3096: 1993 Desene tehnice. Scriere

- SR EN ISO 5455: 1997 Scari in desenul tehnic

- SR EN I1SO 10209: 2002 Desene tehnice de produs. Sisteme de proiectie.

- STAS 614:84 Dispunerea proiectiilor in desenul tehnic industrial.

In Anexa 1 si 2 sunt prezentate conform standardului Tn vigoare forma
indicatorului si dimensiunile, precum si dimensiunile formatelor si impaturirea
desenelor.

Bibliografie. Aceasta contine lista lucrarilor consultate, numerotate,
prezentate in ordine alfabetica, dupa numele primului autor.

Se vor respecta prescriptiile SR ISO 690:1996 — Documentatie.
Referinte bibliografice. Continut, forma si structurd. Se vor introduce in lista
numai acele lucrari care au fost direct utilizate in proiect si care intr-un mod
oarecare au contribuit la realizarea lucrarii. (Aprox. 1-2 pagini).

Proiectul didactic se poate redacta, dupa caz, la calculator sau scris de
mana cu cerneala sau pasta (culoarea albastra sau neagra).

Continutul propriu-zis al proiectului trebuie sa corespunda succesiunii
lucrului la proiect.
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Toate lucrarile aferente proiectului trebuie sa fie rezultatul muncii
proprii a fiecarui student. Aceasta se refera si la redactarea pieselor scrise sau
desenate.
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Capitolul 2
MECANISME CU BARE

2.1. Analiza structurala

Analiza structurala se ocupa cu studiul structurii unui mecanism
(stabilirea numarului de elemente cinematice, a cuplelor si felul acestora, a
familiei mecanismului, calculul gradului de mobilitate, descompunerea in
grupe structurale).

Elementul cinematic este un corp solid considerat rigid.

Cupla cinematica este legatura directa si mobila intre doua elemente
cinematice.

Clasa unei cuple cinematice este egala cu numarul de restrictii introduse
de cupla.

Lantul cinematic este un ansamblu de elemente cinematice legate intre
ele prin cuple cinematice.

Mecanismul este un caz particular de lant cinematic, cu urmatoarele
caracteristici:

e celementul de referinta (considerat fix) face parte din mecanism;
elementul fix se mai numeste baza sau batiu;

e are un numar de cuple conducatoare stabilit astfel incat miscarea tuturor
elementelor mecanismului este complet determinata.

Gradul de mobilitate este egal cu numarul de parametri cinematici
independenti care definesc complet pozitia mecanismului (este egal cu numarul
de elemente conducatoare din mecanism).

Familia mecanismului este data de numarul restrictiilor comune impuse
miscarilor tuturor elementelor mobile ale mecanismului.

Grupa structurala este cel mai simplu lant cinematic cu grad de libertate
egal cu zero.
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2.1.1. Analiza structurala a mecanismului patrulater articulat
plan

In fig. 2.1 este prezentata schema structurala.

Fig. 2.1. Schema structurala a mecanismului patrulater articulat plan.
a). Determinarea familiei mecanismului

In tabelul de mai jos sunt trecute miscarile elementare ale elementelor
mobile.

N
1
1
+
+
+
1
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Se observa din tabel coloanele marcate cu sageata in jos, care contin
restrictiile comune celor trei elemente mobile. Sunt trei astfel de coloane, deci
familia mecanismului este: f=3.

b). Determinarea gradului de mobilitate

Deoarece mecanismul este de familie 3, relatia gradului de mobilitate
este:
M=3-(n-1)-2-C5-C4
unde: n este numarul total de elemente, n=4
Cs este numarul de cuple de clasa 5, cs=4 (O, A, B, C)
c4 este numarul de cuple de clasa 4, ¢,=0 .
Introducénd datele numerice se obtine:
M= 3.:(4-1)-2-4-0=9-8-0=1.

¢). Descompunerea in grupe structurale
Pentru descompunerea mecanismului se indeparteaza elementul fix (4)

si elementul conducator (1). Rezulta o grupa conducatoare si 0 grupa Assur,
asa cum este aratat in fig. 2.2.

1\
Grupa Assur
. L=0 _
Grupa conducatoare clasa 2, ordin 2 C
L=1 aspect 1
clasa 1, ordin 1
7 7
4 4

Fig. 2.2. Descompunerea n grupe structurale a mecanismului patrulater
articulat plan.
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2.1.2. Analiza structurala a mecanismului maniveli-piston

In fig. 2.3 este prezentata schema structurala.

| ot

Fig. 2.3. Schema structurala a mecanismului manivela-piston.

a). Determinarea familiei mecanismului
Aplicand definitia familiei mecanismului, din tabelul de mai jos, rezulta

f=3.
Mx Wy ®; Vy Vy V;
1 - - + - - -
2 - - + + + -
3 - - - + - -
J J J

b). Determinarea gradului de mobilitate
Mecanismul din fig. 2.3 este de familie 3. In acest caz, gradul de
mobilitate se calculeaza cu relatia:
M=3-(n-1)-2-C5-C4
unde: n este numarul total de elemente, n=4
Cs este numarul de cuple de clasa 5, cs=4 (O, A, B, C)
c4 este numarul de cuple de clasa 4, ¢,=0 .
Introducénd datele numerice se obtine:
M= 3.(4-1)-2-4-0=9-8-0=1.
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c). Descompunerea in grupe structurale

Pentru descompunerea mecanismului se indeparteaza elementul fix (4)
si elementul conducator (1). Rezulta o grupa conducatoare si 0 grupa Assur,
asa cum este aratat in fig. 2.4.

Grupa Assur
L=0

clasa 2, ordin 2
Grupa conducatoare
L=1 aspect 2

clasa 1, ordin 1

o)

Yz Y

Fig. 2.4. Descompunerea in grupe structurale a mecanismului manivela-piston.

2.1.3. Analiza structurala a mecanismului de seping

In fig. 2.5 este prezentata schema structurala.
y

Fig. 2.5. Schema structurala a mecanismului de seping.
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a). Determinarea familiei mecanismului

Se intocmeste tabelul cu elementele mobile si miscarile elementare:

Ox ®y ®; Vy Vy Vv,
1 - - + - - -
2 - - + + + -
3 - - + - - -
4 - - + + + -
5 - - - + - -
5 5 5

Se observa din tabel coloanele marcate cu sageata in jos, care contin
restrictiile comune celor trei elemente mobile. Sunt trei astfel de coloane, deci
familia mecanismului este: f=3.

E,F
5
4
Grupa Assur D
L=0
clasa 2, ordin 2
o, aspect 2 B
1 2
Grupa Assur
0 L=0
ducat clasa 2, ordin 2
(I3_r:ufa conducatoare aspect 3
clasa 1, ordin 1 é//;

Fig. 2.6. Descompunerea in grupe structurale a mecanismului de seping.
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b). Determinarea gradului de mobilitate

Mecanismul are familia f=3, deci relatia gradului de mobilitate este:
M=3-(n-1)-2-C5-C4
unde: n este numarul total de elemente, n=6
Cs este numarul de cuple de clasa 5, ¢cs=7 (O, A, B, C, D, E, F)
c4 este numarul de cuple de clasa 4, ¢,=0 .
Prin inlocuirea valorilor, obtinem:
M= 3.:(6-1)-2-7-0=15-14-0=1.

c¢). Descompunerea in grupe structurale
Pentru descompunerea mecanismului se Tndeparteaza elementul fix (6)

si elementul conducator (1). Rezulta o grupa conducatoare si doua grupe Assur,
asa cum este aratat in fig. 2.6.

2.1.4. Analiza structurala a mecanismului cu culisa de
translatie

In fig. 2.7 este prezentata schema structurala.

Fig. 2.7. Schema structurala a mecanismului cu culisa de translatie.
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a). Determinarea familiei mecanismului

Se intocmeste tabelul cu elementele mobile si miscarile elementare:

Ox ®y o, Vy Vy Vv

1 - - + - - -
2 - - + + + -
3 - - - + - -
5 5 5

Se observa din tabel coloanele marcate cu sageata in jos, care contin
restrictiile comune celor trei elemente mobile. Sunt trei astfel de coloane, deci

familia mecanismului este: f=3.

(Dl
1
e} Grupa Assur
L=0

Grupa conducatoare clasa 2, ordin 2

L=1 _ aspect 5

clasa 1, ordin 1
7
4

Fig. 2.8. Descompunerea Tn grupe structurale a mecanismului cu culisa de
translatie.

b). Determinarea gradului de mobilitate

Mecanismul este de familie f=3, iar gradul de mobilitate se calculeaza

cu relatia:
M=3-(n-l)-2-c5-c4
unde: n este numarul total de elemente, n=4,
cs este numarul de cuple de clasa 5, cs=4 (O, A, B, C),
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c4 este numarul de cuple de clasa 4, ¢,=0 .
Facand inlocuirile, se obtine:
M= 3.:(4-1)-2-4-0=9-8-0=1.

c). Descompunerea in grupe structurale

Pentru descompunerea mecanismului se indeparteaza elementul fix (4)
si elementul conducator (1). Rezulta o grupa conducatoare si 0 grupa Assur,
asa cum este aratat in fig. 2.8.

2.2. Sinteza dimensionala

Sinteza unui mecanism urmareste proiectarea acestuia astfel Tncat sa fie
indeplinite conditiile impuse de procesul tehnologic pe care mecanismul
trebuie sa il execute.

Exemple de sinteza:

- sinteza pe baza conditiei de existenta a manivelei;

- sinteza pe baza pozitiilor extreme;

- sinteza pe baza unor pozitii impuse;

- sinteza unui mecanism cu ghidare a unui punct pe o traiectorie impusa;
- sinteza pe baza unghiului de presiune.

2.2.1. Sinteza dimensionala a mecanismului patrulater
articulat plan

Exemplul A. Sa se proiecteze un mecanism patrulater, care actioneaza
0 usa de cuptor termic de Tnaltime h = 1 m, cunoscandu-se cele doua pozitii ale
usii (inchis sau deschis) conform fig. 2.9 si pozitiile cuplelor de rotatie A si D
de legdtura cu batiul: A(0.73, 0.01) si D(-0.06, -0.08) [2.1], [2.2].

Partea calda a usii nu trebuie sa ajunga n spatiul de lucru la incarcarea
si descarcarea cuptorului, deci simpla rotire a usii nu este o solutie. Actionarea
usii cu un mecanism patrulater Tnlatura acest inconvenient si ofera operatorului
o platforma care faciliteaza procesul de lucru [2.1], [2.2].

Problema este una de sinteza a mecanismului patrulater pentru doua
pozitii ale planului bielei E;F;, respectiv E;F; (fig. 2.10).
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Fig. 2.10. Pozitiile planului bielei.
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Aceasta problema are o dubla infinitate de solutii, singularizarea unei
solutii facandu-se prin impunerea unor conditii suplimentare (in cazul de fata
se vor alege cuple de rotatie B si C pe placa metalica a usii) [2.1], [2.2].

Solutia grafica consta n trasarea mediatoarelor mi, si nip, ale
segmentelor E; E; respectiv F1F,. Prin intersectia acestora rezulta polul relativ
de rotatie Py, (fig. 2.11).

Prin punctul P;, se duc doua drepte A; si A, care fac unghiul %z o

] .. . oA . e .
P12A, respectiv cu P12D (unghiul 712 se masoara in sens invers rotatiei initiale,

fig. 2.12).

Fig. 2.11. Stabilirea polului relativ de rotatie.

Conform teoremei izovizibilitatii, cuplele B respectiv C se gasesc pe
dreptele A; si A, (si anume la intersectia dreptelor A; si A, cu pozitia EiF; a
planului bielei — pentru conditia suplimentara impusa, fig. 2.12). (Teorema
izovizibilitatii: din polul P;, cele doua elemente legate la batiu — biela,
respectiv balansierul — se vad sub acelasi unghi, egal cu jumatatea unghiului de
rotatie relativa ay,.) [2.1], [2.2].
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Fig. 2.12. Aplicarea teoremei izovizibilitatii.

Pe cale analitica, problema se rezolva luand un sistem de axe xoy ca in
flg 2.12. Punctele E1(0, yEl), Ez(XEz, 0), F1(O, y|:1), Fz(sz, O) A(XA, yA), D(XD,
Yp) pentru exemplu considerat vor fi:
E1(0, 1.04), E»(-0.08, 0), F1(0, 0.04), F»(-1.08, 0) A(0.73, 0.01), D(-0.06, -
0.08).

Punctul P1x(X12,y12) situat la intersectia mediatoarelor my, si ny, va fi de
coordonate:

2 2

Yeo _Yer | Xe2 ko
2 2 2'yE1 yFl-

X, = :
B Xea _ Xeo
yEl yFl
yFl XF2 XFZ .
=—+_. -,
o=t o)
sau:
X12 = -0.559;

Y12 = 0.559.
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Unghiul a12 ce reprezinta unghiul dintre pozitiile succesive ale planului
bielei este dat de relatia:

a,, = arctg [ Yer~ y“] arctg [—yﬂ j ;
—Xp X2 — Xg2

sau
o2 = 85,2464°.
Pantele dreptelor A; si A, sunt:
Ya— Yo L %2 .
m,, =tg| arct ;
1 -taartg 2=,
Yo =Y | Oy |.
m,, =tg| arctg =—=%+—= |;
s =to g 2o~
sau
ma1 = 0,0710669;
ma2 = -0,165147.
Cuplele de rotatie B si C vor avea coordonatele:
Yg = Yio =My - Xy,
Xy = ’
si
C {yc y12 mAZ X12 ’
X. =0
sau

B(0, 0.0599) si C(0, 0.467).

Lungimile elementelor patrulaterului sunt:
IBC =Y¥s—Yc = 0,1322 m,

Iag = (Xa)? +(Yg =ya)® = 0,6039 m,

Ipc = (XD)2 +(yc —yD)2 =0,5507 m.

Exemplul B. Sa se proiecteze un mecanism paralelogram pentru
coborérea-ridicarea geamului la portiera masinii (fig. 2.13). Cursa de ridicare-
coborére trebuie sa fie S=560 mm si unghiul admisibil de presiune a;=50°.

Asa cum se observa din fig. 2.13 si 2.14, unghiul de rotatie fata de axa
orizontala a elementelor 1 si 3 este egal cu unghiul de presiune a. Deoarece
mecanismul este paralelogram si AD este verticala, atunci si BC va fi in
permanenta verticala. Suportul FG pentru geam, va fi in permanenta orizontal.
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Fig. 2.13. Mecanism paralelogram pentru coboréarea-ridicarea geamului la
portiera masinii.

Cursa S va fi egala cu segmentele B1B; si C1C,. Pozitiile AB;C1D si
AB,C,;D ale mecanismului sunt cele in care unghiul de presiune a=c0,=50°.
Mecanismul paralelogram este dubla-maniveld. Rotirea in sens orar a
manivelei 1 va fi limitata de ridicarea si oprirea geamului in rama portierei.

Rotirea manivelei 1 in sens antiorar va fi limitata de marginea de jos a
portierei.

Avand in vedere ca BlE:BZE:%:BZA-sin(a) sl o=a,=50° ,

rezulta:
A S
2-sin(a,)
Rotunjim valoarea lungimii manivelei la B,A=370 mm.

=365,5mm.
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Fig. 2.14. Geometria mecanismului pentru coborarea-ridicarea geamului la
portiera masinii.

Lungimea BC a bielei 2 o vom determina din conditia ca rotirea
manivelei 1 in sens antiorar sa fie limitata de marginea de jos a portierei. Daca
spatiul disponibil pana la marginea de jos a portierei este H=350 mm, atunci
(Fig. 2.14):

H = EB, + B,C, =350 mm,

EB, = B,A-sin(«,) = 283,4 mm,

B;LC;L:AD.
si rezulta:

B,C,=H —EB, =67mm.

Stabilim: B;C;=AD=70 mm.

Exemplul C. Sa se proiecteze un mecanism patrulater pentru actionarea
stergatoarelor de parbriz, cunoscand urmatoarele date initiale:
y1 = 45° CD = I3 = 45 mm, AD = I, = 240 mm, iar cursa unghiulara a
balansierului 3 sa fie y = 100° (fig. 2.15 si fig. 2.16).
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yi

7 Z 7 %
4

Fig. 2.16. Definirea problemei de sinteza.

Pozitiile extreme ale balansierului 3, C;D si C,;D, se obtin cand
segmentul AC are valoare minima, respectiv maxima, adica (Fig. 2.16 si Fig.
2.17):

AC1 = AChin = lo-11 5i ACs = ACnax = IoHl1 .

Aplicam teorema lui Pitagora generalizata in triunghiurile AC1D si
AC,D (fig. 2.17) si obtinem urmatoarele relatii de calcul:

AC! :(|2_|1)2 =13 +1; =211, -cos(yy),
ACZ = (1, +1,) =12 +12=2-1,-1,-cos(p, +y).
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Fig. 2.17. Pozitiile extreme ale balansierului pentru patrulaterul ABCD.

Din aceste doua relatii rezulta:
AC; = 210,6 mm si AC, = 278,1 mm,
respectiv,
l, =M=33,75 mm
2
si

_AC+AC _5u4 35 mm.

1,

Rotunjim valorile astfel: 1, = 34 mm si |, = 244 mm.

Conturul FECD (fig. 2.15) se obtine adaugand o grupa structurala de
clasa 2, ordin 2, aspect 1 astfel incat FECD sa fie un paralelogram, adica: FE =
CD=Il3=45mm.

Lungimea segmentelor EC = FD se alege din conditii constructive,
astfel incat sa fie egala cu distanta dintre punctele de articulatie ale
stergatoarelor, de exemplu:

EC = FD =500 mm.

Exemplul D. Mecanism patrulater utilizat la actionarea unui transportor
“pas cu pas”.

Mecanismul deplaseaza pe o banda de transport, prin fata unor posturi
automate de lucru, niste piese, in vederea efectuarii unor operatii (fig. 2.18)
[2.1], [2.2].
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D J
A 1 B F 4
E K
piesa B Ny piesa G P
H
7 HZ D Hw
P
Operatia 4 Operatia 3 Operatia 2 Operatio

Fig. 2.18. Linie de transport automat pas cu pas [2.1].

Mecanismul este format din doua mecanisme patrulatere identice
ABCDE si FGHJK ce au bielele 2 si 5 cuplate prin biela secundara 7, in
punctele C si H. Biela secundara 7 este si elementul de transport care
deplaseaza piesele cu pasul P (fig. 2.18). Punctele C si H executa miscari in
sensul indicat de sagetile din figura 2.18, cu portiunile de traiectorie C,C; si
H;H, aproximativ rectilinii, paralele cu sensul de miscare al pieselor [2.1],
[2.2].

Acest tip de patrulater se mai numeste si “patrulaterul lui Cebisev”. Prin
determinarea corecta a lungimilor elementelor mecanismului, punctul C de pe
biela 2 executa 0 miscare pe 0 traiectorie care are o portiune aproximativ
rectilinie (fig. 2.19).

Pentru ca punctul C sa descrie pe portiunea C;CoC, 0 traiectorie
aproximativ rectilinie, trebuie ca lungimile DB=AB=BC. In acest caz,
traiectoria punctului C este simetrica fata de axa y care trece prin A si este
perpendiculara pe axa AE (axa X).
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>

Fig. 2.19. Patrulaterul Cebisev [2.1].

Abaterea de la liniaritate a portiunii C;CoC, este Ay. In figura 2.19, distanta
Ay a fost marita pentru o mai mare claritate [2.1], [2.2].

Exemplu de calcul:

Se cere sa se determine lungimile ED, DB, AB, BC si AE astfel incat
pasul de deplasare P= 600 mm si Ay =1 mm.

Rezolvare:

Se noteaza: ED=r, DB=AB=BC=b, AE =a.
Se calculeaza: Ay, = y_ 1 0,00166 .
P 600

In tabelul 2.1 sunt prezentati parametrii de liniarizare [2.1], [2.2].

" . . P . r
In tabelul 2.1, parametrii P, si p reprezinta: P, =— si p=—.
a a
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Tabelul 2.1
Ayrel I:>rel p
0,00000 0,000 0,333
0,00000 0,728 0,350
0,00012 1,440 0,400
0,00090 1,882 0,450
0,00221 2,218 0,500
0,00442 2,490 0,550
0,00786 2,715 0,600
0,01348 2,878 0,643

De asemenea, vom avea nevoie si de parametrul A, care este definit
astfel: 4 :E =0,5(3-p).
a
Cu ajutorul tabelului 2.1 s-au trasat diagramele din figurile 2.20 si 2.21.

PA
—
0,600 e —
—
P
0,500
0,400
AYrel
g 5 s
(=) = (=}
Fig. 2.20. Diagrama pentru determinarea parametrului p in functie de Ayyel
[2.1].
A1l Ay 1 g -
Avand: Ay,, =—=——=0,00166, din fig. 2.20 rezulta:
P 600
p=0,48,

iar din fig. 2.21 se obtine:
Pre|:2,2.
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Ca urmare, parametrul A devine: 4 =0,5(3—p)=1,26 si in continuare

sunt calculati parametrii a, r si b astfel:

i:@:272,72 mm
I:)rel 2’ 2

= pa=130,9 mm

=A

a=343,62 mm.

r
b

Pre\ A

2,6

— |

p

0,400
0,500
0,600

Fig. 2.21. Diagrama pentru determinarea parametrului P Tn functie de p [2.1].
2.2.2. Sinteza dimensionala a mecanismului manivela-piston

Sa se proiecteze un mecanism manivela-piston a carui cursa a
pistonului este S=120 mm si unghiul maxim de presiune omax = 35° (fig. 2.22).
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Fig. 2.22. Mecanism manivela-piston.

Lungimea manivelei se determina cu ajutorul cursei pistonului.

Cursa S a pistonului este distanta intre pozitiile extreme C; si C, ale
pistonului.

Pozitia C; se obtine cand manivela 1 si biela 2 sunt in prelungire, adica
atunci cand punctul A este intre O si C si coliniar cu O si C (fig. 2.23).

Caurmare: OC, =1, +1, .

y
C
O 1 A 2 Iilli
7 C — 1
i 4 3

Fig. 2.23. Pozitia mecanismului Tn punctul mort superior.

Pozitia C, se obtine cdnd manivela 1 si biela 2 sunt suprapuse, adica
atunci cand punctul O este intre A si C si coliniar cu A si C (fig. 2.24).
Ca urmare, marimea OC; se calculeaza cu relatia: OC, =1, -1, .
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y
A 1 O 2 —B.Go X
| R
7 3 4

Fig. 2.24. Pozitia mecanismului Tn punctul mort inferior.

In acest caz, cursa S este egala cu: S=0C, -0OC,=2-1, si de aici

rezulta l;:
S
|, =—=60 mm.
2

Lungimea bielei se determina cu relatia obtinuta geometric pentru
pozitia in care unghiul de presiune este maxim.

Unghiul de presiune o este unghiul format de biela cu directia de
deplasare a pistonului. Unghiul de presiune atinge valoarea maxima atunci
cand manivela este perpendiculara pe directia de deplasare a pistonului (fig.
2.22). Din triunghiul dreptunghic OAC rezulta:

: A I
sm(ocmax)zo—:—l =, =—2——=1,=104,6 mm.
AC |, SiN(pay )

Se adopta |, =105 mm.

2.2.3. Sinteza unui mecanism de seping dupa cursa h a
portcutitului si coeficientul k, de variatie a vitezei medii a acestuia
[2.9]

Date de intrare:

h - cursa portcutitului ( fig. 2.25);

Kv =Vmi / Vg > 1,
unde vy, - este viteza medie a portcutitului Tn cursa inversa; v - este viteza
medie a portcutitului Tn cursa directa.
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Fig. 2.25. Mecanism de seping [2.9].

Date de iesire:
l1; 135 14 16 ; b f (fig. 2.25).
Intre coeficientul k, de modificare a vitezei medii a portcutitului si
cursa unghiulara B a culisei 3, exista relatia:
kv=(h/ti)/(h/tg)=(m+B)/(n-PB)
unde tq - este timpul cursei directe; t; - timpul cursei inverse.
Cursa unghiulara se calculeaza cu relatia:
B=m(ky-1)/(ky +1)
Lungimea culisei 3 rezulta:
ls=lco=h/(2sin(B/2))
Din figura 2.25 rezulta:
li=lgsin (B/2)
si de asemenea
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Is=lg+li+cC
unde c¢ se adopta constructiv dupa criteriul folosirii cat mai depline a lungimii
culisei 3.

Tinand cont de ultimele trei relatii, rezulta:

li=(h-2csin(B/2))/(2(1+sin (B/2)))
si

le=(h-2csin(B/2))/(2sin(B/2)(L+sin (B/2)))

Raportul dintre lungimile lg si |; devine:

le/li=1/sin(B/2)

In mod obisnuit, acest raport trebuie sa respecte urmatoarea conditie:

le/1;>2
ceea ce Inseamna,

B < 60°.

Pentru rolul de element conducator al manivelei 1, unghiul de presiune
la transmiterea fortei de la piatra de culisa 2 la culisa 3

a3 =0,
ceea ce reprezinta un avantaj al mecanismului cu culisa.

Pentru a se asigura un unghi de presiune minim la transmiterea fortei de
la biela 4 la elementul condus 5, este rational ca axa x-x sa se aleaga asa fel
Tncat sa Tmparta segmentul f Tn doua parti egale. In acest caz, din triunghiul
EDM

ly=F/(2siN otmax )
unde

f=I3(1-cos(B/2))=h(cos(B/2))/(2sin (B/2))

Pentru ca unghiul de presiune omax Sa fie mai mic, sau cel mult egal cu
valoarea admisibila o, este necesar ca:

s>/ (2sina,).

Distanta b dintre axa de rotatie a culisei 3 ( articulatia din C ) si
ghidajul pistonului 5 este:

b=I3-f/2=h(1+cos(B/2))/(4sin(B/2))

In schema din fig. 2.25 se poate inlocui grupa cinematica de clasa a
doua, ordinul doi, aspectul doi, formata din elementele 4, 5 ( RRT ) printr-o
grupa cinematica de clasa a doua, ordinul doi, aspectul cinci, formata tot din
elementele 4, 5 ( RTT ), ca in fig. 2.26. Dupa criteriul unghiului de presiune,
aceasta varianta este superioara fata de precedenta [2.9].
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/

Fig. 2.26. Grupa de clasa 2, ordin 2, aspect 5.

Unghiul de presiune la transmiterea fortei de la elementul 4 la
elementul 5 este:

oys = 0.

Date numerice de intrare:

h=300[mm] =0,300 [ m ];

ky =1,4;

c=100[mm]=0,100[ m];

oa = 30° ( 0,524 radiani ).

Cu aceste date numerice de intrare se obtin urmatoarele rezultate:

l; =98,599 [ mm ] =10,098599 [ m ];

I3=579,555 [ mm]=0,579555 [ m];

ls = 380,957 [ mm ] = 0,380957 [ m ];

f=19,748[ mm ] =0,019748 [ m |;

1,>19,748 [mm ] =0,019748 [ m ];

IG/ |1 = 3,864;

b =569,682 [ mm]=0,569682 [ m].

Concluzii:

Cresterea lui ¢ conduce la scaderea valorilor pentru I, si lg, I3 ramanand
neschimbat.

Micsorarea coeficientului k, conduce la descresterea unghiului  si a
distantei f si la cresterea lungimilor Iy, lg, I3si b.

Modificarea lui a, are ca efect numai modificarea lungimii l,.
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2.2.4. Sinteza unui mecanism cu cilindru oscilant

Sa se proiecteze schema cinematica a mecanismului cu cilindru oscilant
din fig. 2.27.

y
B,
—
— B, 90+ oy
—
N 9
v 9 M — X 1
o
B o
10 I X
7 7
3 3
(@)
1 - cilindru hidraulic oscilant
y 2 - balansier
B, 3 - batiu
(]
90-a,

v 2
T B
C
7 7
3
(b)
Fig. 2.27. Mecanism cu cilindru oscilant.

3

Cilindrul oscilant este cu actionare hidraulica si este folosit ca unitate
de actionare Tn structura unui robot industrial.

Se cunosc urmatoarele date:

v = 90° - unghiul de cursa al balansierului 2;

B1B, = 0,3 m - distanta dintre pozitiile extreme ale balansierului;

k=—2-=12;l;p=CB; - lungimea initiala a cilindrului hidraulic;

1=2

ay = 50° - unghiul de presiune admisibil.

Trebuie de aflat pozitia punctului C de articulatie a cilindrului oscilant
cu batiul si cursa S a pistonului cilindrului oscilant.
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Rezolvare:

In fig. 2.27.a este prezentat mecanismul in pozitia in care cilindrul
hidraulic este la lungimea minima.

In fig. 2.27.b este prezentat mecanismul in pozitia in care cilindrul
hidraulic este la lungimea maxima.

I . :

Daca: k =—2-=1,2 si B;B, =0,3 m, atunci:

1=2

l,=CB,=k-BB,=0,36m.

Unghiul de presiune o este parametrul care influenteaza transmiterea
fortei si gabaritul mecanismului. Unghiul de presiune o este unghiul pe care 1l
face directia de transmitere a fortei (in acest caz BC) cu perpendiculara pe
balansier in punctul B.

Astfel: ZAB1C=90°+aq siZAB»,C=90°-a, incare o, si a, sunt
valorile unghiului de presiune corespunzatoare pozitiilor initiala si finala a
mecanismului, care trebuie sa respecte conditiile.

Trebuie ca:

a<a,
si

o,<a,.

Se impune: «, =a, =50".

Din triunghiul isoscel AB1B; se determina lungimea balansierului:

|, = AB,— AB, —— 2152 ___0 212m

m

Aplicéand teorema sinusurilor in triunghiurile BiMC si B1B,M rezulta:

sin (aa —Vzlj
——= =416
k

@ = arcsin

Relatiile de calcul pentru unghiul £ZAB;C se pot scrie sub urmatoarele
forme:
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ZABIC=90°+y—-0-04,

ZABC=90°+a.

De aici rezulta:

a,=y—-0-a,=3584<a, (a,=50")

Din teorema cosinusului pentru triunghiul AB;C rezulta:
ZAB{C=90°+0¢ =125,84°

si

AC =\/|§ +12)-2.1, 139 -cos(2AB,C) = 0,513m.
Tot din triunghiul AB;C rezulta:

!
B=/BAC= arcsin{%-sin(ﬁ ABlc)} —34,67°

si
@ ,=90" - -, =19,49°,
iar din triunghiul AB,C rezulta:
AC-sin(y + /B1AC)
sin(ZAB,C)
Cursa S a pistonului este:
$=B,C-BC=B,C-1,=0,296m.

B,C= =0,656m.

2.3. Analiza cinematica a mecanismelor cu bare

Analiza cinematica are drept scop determinarea legilor de miscare a
elementelor conduse pornind de la legea de miscare a elementului conducator
Pentru a putea efectua analiza cinematica a unui mecanism, trebuie
cunoscute anumite date:
- structura mecanismului;
- legea de miscare a elementului conducator (pozitii, viteze, acceleratii);
- lungimile elementelor mecanismului.
In functie de mijloacele de calcul si de timpul avut la dispozitie, analiza
cinematica se poate efectua prin mai multe metode (fig. 2.28):
- metoda grafica;
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- metoda analitica;
- metoda grafo-analitica.

Analiza cinematica
prin metoda

grafica

Structura )
mecanismului

Analiza cinematica
prin metoda

analitica

legea de miscare
a elementului
conducator

legile de miscare
a elementelor
conduse

Analiza cinematica
prin metoda

grafo-analitica

lungimile
elementelor
mecanismul

Fig. 2.28

Vom prezenta in continuare in scop ilustrativ, analiza cinematica
efectuata prin metoda grafo-analitica si prin metoda analitica pentru un
mecanism uzual.

2.3.1. Analiza cinematica prin metoda grafo-analitica a
mecanismului maniveli-piston

Sa luam ca exemplu un mecanism manivela-piston prezentat in fig.
2.29, folosit in constructia unui compresor.

Datele de intrare necesare analizei cinematice sunt:
- structura mecanismului (prezentata in fig. 2.29);
- legea de miscare a elementului conducator:

- turatia manivelei 1: n, =3000 [rot/min]

zn

- viteza unghiulara a manivelei 1: @, =

=314,16 [rad/s]

- acceleratia unghiulara a manivelei 1: g =0 [rad/s?]
- pozitia manivelei 1 pentru care se efectueaza analiza cinematica:
¢ =30
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Fig. 2.29. Mecanism manivela-piston.

- lungimile elementelor mecanismului:
AB =1, =40mm =0,04m;
BC =1, =200mm =0,2m;
- pozitiile centrelor de masa G; si G, pentru manivela, respectiv biela:
AG, = ! =20mm=0,02m

a
2
BG, = %2 =100mm =0,1m

Datele de iesire ce urmeazia a fi determinate in urma analizei
cinematice:
- pozitia, viteza unghiulara si acceleratia unghiulara a bielei 2: ¢2, w2, €2,
- pozitia, viteza si acceleratia pistonului 3: 13=AC, vs=vc, as=ac ,
- pozitia, viteza si acceleratia punctelor G; si Go.
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Pentru a efectua analiza cinematica prin metoda grafo-analitica, trebuie
trasata schema cinematica a mecanismului la scara, in pozitia specificata pentru

care se efectueaza analiza cinematica (¢, =30"), asa cum este aratat in fig.
2.30. In acest scop, stabilim coeficientul de scara de reprezentare astfel:
lungimea reala (m) AB BC

' lungimea reprezentativa (mm) AB, BCy,

Daca alegem sa reprezentam pe desen o lungime reala AB=l; =0,04m
printr-un segment de ABgesen =20mm, atunci vom avea:

0,04 m
k =——=0,002 M
' 20 mm A‘m
si
Bc, -B¢__ 02 M .60 mm.

desen = m
k 0002 M/

Alegerea scarii de reprezentare se face in functie de spatiul disponibil
pentru desen.

y
N
N
‘ C,D
3
N
\
32
= 2 (pz
1
B
A "L (P1 =30 L
V4
7
4

0,04 m
k =——=0,002 M
' 20 mm A‘m

Fig. 2.30. Parametrii de pozitie pentru mecanismul manivela-piston.
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In urma reprezentarii la scara a schemei cinematice a mecanismului,
pozitiile elementelor cinematice ¢, si |3 se determina prin masurare direct de
pe desen si trecerea lor prin scara de reprezentare (fig. 2.31):

02 = 100°,
I3de5en = 108,49 mm,
I, =K, L, =0,216m = 216mm.

Pozitiile punctelor G; si G; :
XG1desen = 8,66 MM si X5, =K, - Xg140en = 0,017mM =17mm,

Yeidesen = 5 MM si Yg; =K, - Yoi4eeen = 0,01IM =10mm,

XG2desen = 8,606 mm $i X, =K, - Xgpgeen = 0,017M=17mm,
Ye2desen = 599,24 MM si Y, =K, - Yoogeen = 0,118Mm =118mm .

Vi

‘ C, D
3
N
N
= G,
8
= 8.66
g i (PZ:IOOU
? 1
B
A L ¢, =30 X
- Z
g
4 8.66
0,04 m
k =—————=0,002 M/
20 mm mm

Fig. 2.31. Schema structurala la scara pentru mecanismul manivela-piston.
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In continuare, pentru a afla vitezele si acceleratiile, se vor scrie ecuatii
vectoriale de viteze si de acceleratii care se vor rezolva pe cale grafica.

Problema vitezelor

Viteza punctului B se poate scrie:

Vg =V, +Vg, . (2.1)
Punctul A este fix, deci:
v,=0. (2.2)

Punctul B efectueaza miscare de rotatie in jurul lui A, deci:
w1, =12,5 ”% —cunoscut,
g =@, X AB = sens @, —Ccunoscut, (2.3)
1 AB —cunoscut.

<

Din ecuatiile (2.1), (2.2) si (2.3) rezulta:
Vo = Ve (2.4)

Punctul C apartine atat elementului 2 cat si elementului 3.
Viteza punctului C este scrisa in raport cu punctul B:

Vo = Vo +Vos (25)

Punctul C descrie miscarea de rotatie fata de B, deci:
@, -1, —necunoscut,
Vg =@,xBC =1 sens @, —necunoscut, (2.6)
1 BC —cunoscut.

Deci v, este cunoscut doar ca directie si anume L BC .

Punctul C apartine si elementului 3 care executa miscare de translatie
pe verticala:

Ve l|AC. (2.7)

In consecinti, ecuatia (2.5) este formata din trei vectori. Vectorul v,

este complet cunoscut (marime, directie si sens). Vectorii v, si Vo, sunt
cunoscuti doar ca directie:
vcllAC,

2.8
V¢ LBC. (28)
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Pentru a rezolva grafic ecuatia (2.5) se adopta 0 scara de reprezentare
grafica pentru viteze, tindnd cont de marimea singurului vector cunoscut:

Vg =12,5M/.

Daca alegem sa reprezentam aceasta viteza prin 20 mm pe desen, atunci
scara de reprezentare pentru viteze va fi:

P 5ry =0,625LS ry (2.9)

20mm mm

In continuare, se alege pe desen un punct p, , numit polul vitezelor, din
care se va Tncepe reprezentarea grafica a poligonului de viteze corespunzator
ecuatiei (2.5).

Punctul p, se alege langa schema cinematica trasata la scara (fig. 2.30,
fig. 2.31, fig. 2.32). Din py se traseaza mai intai vectorul cunoscut v, (fig.
2.32.3).

Apoi, conform cu ecuatiile (2.5) si (2.8), din varful lui v, se traseaza o

perpendiculara pe BC (fig. 2.32.b). In continuare, din polul vitezelor se
traseaza 0 paralela la AC (fig. 2.32.c). Dreapta | BC si dreapta || AC se

intersecteaza in punctul E. Conform cu ecuatia (5), VCB sl V. vor avea varful
in E (fig. 2.32.d). Pe acest pollgon de viteze se masoara segmentele
corespunzatoare vectorilor vcB si V. . (fig. 2.32.d).

Rezulta:

Veggesen = 10,15 mm, (2.10)

Vegesen =19,08  mm. (2.11)

Marimea reala a vitezelor veg si ve rezulta Tnmultind valoarea
segmentelor masurate (ecuatiile (2.10) si (2.11) ) cu scara de reprezentare a
vitezelor (ecuatia (2.9) ):

v

VCB = I(v 'VCBdesen = 6’ 34 % ’ (212)
Vo =K, Voge =192 M. (2.13)
Conform cu ecuatia (2.6), valoarea lui w; va fi:
6,34 ”/
Ves _ d
W, =—== =317 rad/ | 2.14
1, 02m 4 (2.14)
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Sensul lui m, rezulta din poligonul de viteze din fig. 2.32.d, in acord cu

sensul lui v . Ca urmare, sensul lui o, va fi ( C ) adica sens orar sau (-).

Vitezele punctelor G si G, se afla in mod asemanator cu cele descrise
pana acum.

Similar cu punctul B si cu ecuatiile (2.1), (2.2) si (2.3), pentru punctul
G se poate scrie:

a)l-lzl=6,25 r% —cunoscut,

Vg, =V +Vgia =Vga =@, X AG, = sens @,  —cunoscut, (2.15)
1 AG, —cunoscut.
A
* N
“ C,D
3
N
A\
g G,
% 8.66 L BC
=] = ) 9, =100°
& 1 V=20 mm\\ V ;=20 mm
B Py s P,
A L P, =30 X
ooz @ (b)

HAC

Vg =20 mm

19.08 mMm

(d)

12,5M m
k|:0,04—m:0,002 TT/ Si kv=—4:0,6254
20 mm mm 20mm mm

Fig. 2.32. Poligonul de viteze.

Ve

©
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Conform cu ecuatia (2.15), v_Gl are aceeasi directie si acelasi sens cu
Vg si este ca marime, jumatate din marimea lui E (fig. 2.33).

V ;=20 mm
Ve, =10 mm

B
¢ =30" x
A~G, : —
| % o625%
0,04 m 12,57 m
k =————=0,002 M/ ik = S -0,625L5
' 20 mm %nm v mm mm
Fig. 2.33. Viteza centrului de masa G;.
La fel ca pentru punctul C si cu ecuatiile (2.5) si (2.6), pentru punctul
G, se poate scrie:
Vo2 :V=B+VGZB , (2.16)
unde:
wz-%:31,7-0,1:3,17 m/s —cunoscut,
Vg,s = @, X BG, = sens w,
L

—cunoscut,

(2.17)
BG,

—cunoscut.

In acord cu ecuatia (2.17), v,, are aceeasi directie si acelasi sens cu
Veg 1ar marimea este jumatate din marimea lui v .

Construind poligonul de viteze corespunzator ecuatiei (2.16), folosind
scara de viteze data de relatia (2.9), se poate afla v, (fig. 2.34).

vectorului v, .

Pe acest poligon de viteze se masoara segmentul corespunzator
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A C, D
3
N\
N
X G,
o)
S
TI' 8.66
= = ¢, =100’
& 1
B
A 1 (P1:3O X
mZ
/) 8.66
4

12,5M m
k|:0,04—m:0,002 TT/ Si kv=—A:0,625£
20 mm mm 20mm mm

Fig. 2.34. Determinarea vitezei centrului de masa G..

Rezulta:

Vg ogesen = 18,87  mm (2.18)
Modulul vectorului vg, va fi:

Vo =K, Voo =0,625-18,87=1179 M/ . (2.19)

Problema acceleratiilor

Rezolvarea problemei acceleratiilor decurge in mod asemanator cu
rezolvarea problemei vitezelor.

Acceleratia punctului B se poate scrie:
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a,=a,+a"sa+a's , (2.20)
in care:
a, =0, (2.21)
a'sa=gxAB=0,(g=0), (2.22)
w? -1, =314,16*-0,04 = 3947,86 '%2 —cunoscut,
a"sn = - - AB = sens B— A —cunoscut, (2.23)

I AB  —cunoscut.

Din ecuatiile (2.20), (2.21), (2.22) si (2.23) rezult:

a_B =as . (2.24)

Acceleratia punctului C se poate scrie:

a.=a;+a"cs +a'cs , (2.25)
n care:

»?-1,=31,7%-0,2=200,9 r%z —cunoscut,

a"ce =—w?-BC = sens C —>B —cunoscut, (2.26)
I BC  —cunoscut,
&, —nhecunoscut,
a'ce =¢,xBC={sens &, —Necunoscut, (2.27)

1 BC  —cunoscut.

Deci a"ce este cunoscuti complet (marime, directie si sens) iar a'ce
este cunoscuta doar ca directie si anume L BC.

Punctul C apartine si elementului 3 (pistonul) care efectueaza miscare
de translatie pe verticala:

a | AC . (2.28)

In consecinta, ecuatia (2.25) este formata din patru vectori: doi vectori
cunoscuti complet (a, Si a”_cs) si doi vectori cunoscuti doar ca directie
(a'ce L BC si a, ||AC).
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Pentru a rezolva grafic ecuatia (2.25) se adopta o scara de reprezentare
pentru acceleratii tinand cont de marimea vectorului cu valoarea cunoscuta cea

mai mare si anume a, =ag, =3947,86 M (2

Daca alegem sa reprezentam aceasta acceleratie prin 100 mm pe desen,
atunci scara de reprezentare pentru acceleratii va fi:

3047,86 M m
K = s 39,47 ﬁ | (2.29)

@ 100 mm mm

Conform acestei scari de reprezentare a acceleratiilor, a"ce va fi
reprezentata pe desen printr-un segment cu lungimea:

. 2009 M/,
agBdesen = akCB = é =5 mm. (230)
T 3947 /S

In continuare, se alege pe desen un punct p, humit polul acceleratiilor
din care se va incepe reprezentarea grafica a poligonului de acceleratii
corespunzator ecuatiei (2.25). Punctul p, se alege langa schema cinematica
trasata la scara (fig. 2.35).

Din pa se traseaza mai intai vectorul cunoscut a; cu lungimea de 100

mm si din varful acestuia se traseaza vectorul cunoscut a"cs cu lungimea de 5

mm. Apoi, conform cu ecuatia (2.25), din varful lui a"cs se traseaza o dreapta
1 BC . Apoi, conform cu ecuatia (2.28), din p, Se traseaza o dreapta || AC. Cele
doua drepte se vor intersecta in punctul F. Conform cu ecuatia (2.25) vom
avea:

- g va avea originea in p, si varful in F;

- a'cs va avea originea in varful lui a"ce si varful in F.
Se masoara lungimile segmentelor corespunzatoare:
Acgesen = 39,85 mm (2.31)

atCBdesen =87,05 mm. (232)

Marimea reala a acestor acceleratii se obtine inmultind valoarea
segmentelor masurate (ecuatiile (2.31) si (2.32)) cu scara de reprezentare a
acceleratiilor (ecuatia (2.29)):
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y
NN
4\
‘ C, D
3
N
N ;
S G,
= 866 |
| (P2:100°
o 2
ALA ?=300 x
- Z
/|
4 8.66
3947,86 ry ry
0,04 m ' 2 2
k,=————=0,002 M/  k, = S =39,47 LS5
' 20 mm A]m a

100 mm mm
Fig. 2.35. Poligonul acceleratiilor.

a; =K, -8cgeeen = 39,47-39,85=1578,8 M G2 (2.33)
a'cs =K, - a'caoesen = 39,47-87,05=3435,8 f%z . (2.34)
Conform cu ecuatia (2.27), valoarea lui €, va fi:
34358 M
atCB ' Az d
£, = = =17179 ra . 2.35
e g7, (2.35)

Sensul lui &, rezulta din poligonul de acceleratii (fig. 2.35), in acord cu

sensul lui ag, . Ca urmare, sensul lui &, va fi ( C ) adica sens orar sau (-).

Acceleratiile punctelor G; si G, se afla in mod asemanator cu cele
descrise pana acum.
Pentru punctul G; se poate scrie:

% = a_A +a"ia+a'eia (2.36)
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n care:
a'sin = xAG, =0 ,(g=0)sia, =0 (2.37)
si
I
2.1 m _
@, > 1973,9 A ) cunoscut,
a"e1n = —@) - AG, = sens G, —> A —cunoscut, (2.38)

I AG,  —cunoscut.

Conform cu ecuatiile (2.36), (2.37) si (2.38), rezulta ca a;, are aceeasi

directie si sens cu a, si marime jumatate din marimea lui a, :

a)f-%l:1973,9 r%z —cunoscut,

ag, = a"cia =—@f - AG, = sens G, > A —cunoscut,  (2.39)
| AG,  —cunoscut.

Pentru punctul G, se poate scrie:

@=£+ a"cze +a'c2s , (2.40)
n care: N
I

w3 52 =100,45 r%z —cunoscut,
a"c28 = —@’ -BG, = sens G, > B —cunoscut, (2.41)

I BG,  —cunoscut,

Iz _ - m
&7 =17179:0,1=1717,9 A ., —cunoscut,

a'e2s = ¢,xBG, = sens g, —cunoscut, (2.42)

1 BG, —cunoscut.

Construind poligonul de acceleratii corespunzator ecuatiei (2.40),
folosind scara de acceleratii din relatia (2.29), se poate afla a;, (fig. 2.36).
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aBdesen = 100 mm
Vom avea: < ag,pgesen = 2,5 MM (2.43)
atGZBdesen = 43' 5 mm

y
PN\
N
‘ C, D
3
N\
§ a,  =2,5mm
2 G, 2
3
< 8.66
o = ¢, =100’
o 2
N 1
B
A LA =30 x
v z
7
4 866

3947,86 M ry

0,04 m . ’ 2 :

k =——=0,002 M/ sik,= S -39,47 £

' 20 mm %nm ® 100 mm mm
Fig. 2.36. Acceleratia centrului de masa G..

Pe acest poligon de acceleratii se masoara segmentul corespunzator
vectorului a, .

Rezulta: agadesen = 62,67 mm . (2.44)
Marimea reala a lui a;, va fi:
Ag, =K, - 8ggeen = 39,47-62,67 = 2473,58 %2 : (2.45)

Prezentam 1in tabelul 2.2 rezultatele obtinute in urma analizei
cinematice prin metoda grafo-analitica.
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Tabelul 2.2
Parametrul Valoarea
02 100°
I3 216 mm
Xo1 17 mm
You 10 mm
Xg2 17 mm
Yoo 118 mm
®2 31,7 rad/s , sens ( C ) adica sens orar sau (-)
Ve 11,92 m/s
Va1 6,25 m/s
VG2 11,79 m/s
&2 17179 rad/s’ , sens ( C ) adica sens orar sau (-)
ac 1578,8 m/s” (negativ)
ac1 1973,9 m/s°
acy 2473,58 m/s”

2.3.2. Analiza cinematica prin metoda analitica a
mecanismului manivela-piston

Sa luam acelasi exemplu ca la paragraful 2.3.1 si anume mecanismul
manivela-piston prezentat in fig. 2.37, folosit Tn constructia unui compresor.
Datele de intrare si de iesire sunt aceleasi ca la paragraful 2.3.1.
Datele de intrare necesare analizei cinematice sunt:
- structura mecanismului (prezentata in fig. 2.37);
- legea de miscare a elementului conducator:
- turatia manivelei 1: n, =3000 rot/min,

zn

- viteza unghiulara a manivelei 1: @, = 0" 314,16 rad/s,

- acceleratia unghiulara a manivelei 1: & =0 rad/s?,

- pozitia manivelei 1 pentru care se efectueaza analiza cinematica:
¢ =30".
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Y

‘ C,D
3
N
N
32
= ) ?
1
B
AL (pl =30 L
: %
4

0,04 m
k, =———=0,002 M
' 20 mm %m

Fig. 2.37. Schema cinematica la scara a mecanismului unui compresor.

- lungimile elementelor mecanismului:
AB =1, =40mm =0,04m;
BC =1, =200mm =0, 2m;
- pozitiile centrelor de masa G; si G, pentru manivela, respectiv biela:

AG, = ! =20mm=0,02m,

vy
2
BG, = IEZ =100mm =0,1Im.

Datele de iesire ce urmeaza a fi determinate Tn urma analizei
cinematice:
- pozitia, viteza unghiulara si acceleratia unghiulara a bielei 2: ¢z, w2, €2,
- pozitia, viteza si acceleratia pistonului 3: 13=AC, vs=v¢, az=ac ,
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- pozitia, viteza si acceleratia punctelor G; si Go.

Problema pozitiilor

Se considera conturul ABCA ca un contur vectorial: AB, BC, AC .

Se poate scrie ecuatia vectoriala:
AB+BC=AC .

Proiectand ecuatia (2.46) pe axele x si y se obtine:

l,-cosg, +1,-cosg, =0,
{Il-sin @ +1,-sing, =1,.
Din sistemul de ecuatii (2.47) se obtine:
l, - cos (pl}

@, = arccos {—
2

si
I, =1 -sing, +1,-sing,.

Pozitiile centrelor de masa G; si G, se obtin astfel:

- vectorul de pozitie al punctului G;:
— (| = (. -
AGl=(El-005¢1j-|+(51-sm¢1j-J ,

n care:
Xe1 ZIEI'COS%'
y :I—l-singo
Gl 2 1
- vectorul de pozitie al punctului G:
AG, = AB +BG,
n care:
AB=(l,-cosg,)-i+(1,-sing,)- ],
BG, =(I§-cos%j-i+(%-sin¢2j- I
Deci:

Tn care:

AG, :(Il-c05¢1+%-c05¢2j-i+[ll-sin go1+|52-sin gozj-] :

(2.46)

(2.47)

(2.48)

(2.49)

(2.50)

(2.51)

(2.52)

(2.53)

(2.54)
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Xg2 =|1~COS¢1+I§'COS¢2,
: (2.55)
Yo, =1, -singy +Ez-sin ®,.

Problema vitezelor
Pentru a obtine ecuatiile de viteze, derivam in raport cu timpul ecuatiile
(2.47):

-, -1, -sing, —w, -1, -sing, =0, (2.56)
@, -1, -Cos@, +w,-1,-Cosp, =V, '
n care:
do, do, dl,
W =— 0, =—=; Vo =—= 2.57
Sodt T dt T dt (57)
Din ecuatiile (2.56) se obtine:
w, = _w (2.58)
1, -sin g,
si
Ve =@, -l -cosg, +w, -1, -cos g, (2.59)

Vitezele punctelor G; si G; se afla in felul urmator:
Viteza punctului G; se poate scrie:

Vo, =V +Vgia =Voia = @, X AG, :(— 6012' L sin (pl)h(wlT'll-coslei (2.60)

incare: v, =0

si
-l .
Voix =~ 5 -Sin g,
(2.61)
@, -,
Vgy, =—=—1-C0S .
2
Deci, ca marime, vectorul v, are valoarea:
_ 2 2 _ ol
Vo1 = Vo T Very = 5 =6,25 m/s (2.62)

Viteza punctului G, se poate scrie:
Voo =Vg +Ve2s (2.63)
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n care:
Vg =V4+Vgy =V =, X AB=(—a; -1, -sing, )i+ (e -1, -cosgp, ) j, (2.64)

unde: v, =0
si
Vo, =—o, -l -sing,,
{ Bx )ty (2] (2.65)
Vg, =@ -l -cosg,
si
Vg5 = @, X BG, =[— 0)22'|2 ~sin(p2)i+£w2 1, -cos%j-f . (2.66)
unde:
w1, .
Veoex = z z'sm%'
2 (2.67)
w, -1,
Voopy = -COS .

Ca urmare, din ecuatiile (2.63), (2.64), (2.65), (2.66) si (2.67) rezulta:
\/G_zz(—a)l-Il-singol—wZT'IZ-singozj-h[a)l-ll-c05¢)1+wzz'lz-cos%)i, (2.68)

unde:

: -1, .

Vg, =—@, -l -Sing, — -sing,,

(2.69)
| w, -1,
VGzyza)l-l-COS(pl+ > -COS @,
iar
2 2

Vo2 =Veax T Vo2y - (2-70)

Problema acceleratiilor

Pentru a obtine ecuatiile de acceleratii, derivam in raport cu timpul
ecuatiile (2.56):

{—gl-ll-singol—a)f-|1-COS¢71—82-|2-Sin§02—a)22-|2-COS(/)2 =0,

, ) ) ) (2.71)
gl -cosp - -l -sing +¢&,-1,-cosp, —w; -1, -singp, =a..

Din ecuatiile (2.71) se obtine:
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: 2 2
—& -l -sing, — @, -, -cosp, —w; -1, -cos g,

g - , (2.72)

l, -sing,
si
a. =& 1 -cosp —@ | -sing +e&,-1,-cosp, —@: -1, -sing, . (2.73)
Acceleratiile punctelor G; si Gy se pot afla fie scriind ecuatiile
vectoriale de acceleratii, fie derivand in raport cu timpul relatiile (2.61) si
(2.69) care descriu vitezele punctelor G; si Go.

Daca alegem sa derivam relatiile (2.61) in raport cu timpul, obtinem:

2
gl . @ -y

Agix = _T'Sm(/)l -

-COS @,
2 (2.74)
@,

&, A
85y == cosg ——_—sing,

ag, :\/aé1x+aé1ya 2.75)

ag, :acslx'i"'amy ) J
Prin derivarea in raport cu timpul a relatiilor (2.69), pentru acceleratia
punctului G, obtinem:

si

2
&, . @; -
= Z.5inp, ——22
2

— ; 2
gy =—& -l -sing -y -, -cos g, - "COS @,

(2.76)

2
g, - ; -
2 2.cosp, ———32

_ 2 . .
A,y =&l -cosg —ay -1, -sing, + -sin g, ,

2 2
ilez _\/aGZ_x +a62y’_ 2.77)
A, = Qg 'i+aezy ) J
In figurile si tabelele urmatoare sunt prezentate valorile si diagramele
de variatie ale parametrilor cinematici ai mecanismului pentru un ciclu complet
de functionare, atunci cind ¢, =0"..360". Aceste date numerice au fost

obtinute folosind relatiile (2.48), (2.49), (2.51), (2.52), (2.58), (2.59), (2.61),
(2.62), (2.69), (2.70), (2.72), (2.73), (2.74), (2.75), (2.76) 51 (2.77).

si
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Tabelul 2.3

fil fi2 I3(m) | xG1(m) | yei(m) | xG2(m) | yG2(m)
(grade) (grade)
0 101.537 | 0.195959 | 0.02 0 0.02 0.09798
30 99.97422 | 0.216977 | 0.017321 | 0.01 0.017321 0.118489
60 95.73917 | 0.233639 | 0.01 0.017321 0.01 0.13414
90 90 0.24 1.23E-18 | 0.02 8.58E-18 | 0.14
120 84.26083 | 0.233639 | -0.01 0.017321 -0.01 0.13414
150 80.02578 | 0.216977 | -0.01732 | 0.01 -0.01732 0.118489
180 78.46304 | 0.195959 | -0.02 2.45E-18 -0.02 0.09798
210 80.02578 | 0.176977 | -0.01732 | -0.01 -0.01732 | 0.078489
240 84.26083 | 0.164356 | -0.01 -0.01732 -0.01 0.064858
270 90 0.16 -3.7E-18 | -0.02 -1.2E-18 0.06
300 95.73917 | 0.164356 | 0.01 -0.01732 0.01 0.064858
330 99.97422 | 0.176977 | 0.017321 | -0.01 0.017321 0.078489
360 101.537 | 0.195959 | 0.02 -4.9E-18 0.02 0.09798

fi2 (grade)
120 +
o '\‘v\\ //’——‘
80 L —
5 6o

40

20

0

0 50 100 150 200 250 300 350 400
fil (grade)

Fig. 2.38. Diagrama de variatie a unghiului ¢, in functie de unghiul ;.
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13 (m)
0.3
0.25 Pum—
0.2 ,/ \\ o
< 0.15
[
0.1
0.05
0
0 50 100 150 200 250 300 350
fil (grade)

400

Fig. 2.39. Diagrama de variatie a lungimii I3 n functie de unghiul ¢;.

XxG1 (m)

0.025

0.02

\

0.015 //

0.01 \

0.005 \
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Fig. 2.40. Diagrama de variatie a coordonatei Xg; in functie de unghiul ;.
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Fig. 2.41. Diagrama de variatie a coordonatei yg; in functie de unghiul ;.
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Fig. 2.42. Diagrama de variatie a coordonatei Xg; in functie de unghiul ;.
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Fig. 2.43. Diagrama de variatie a coordonatei yg, in functie de unghiul ;.

Tabelul 2.4

(g:zli%ie) w2 (rad/s) vC (m/s) vG1 (m/s) vG2 (m/s)
0 0 12.56637 6.283185 12.56637
30 -31.898 11.98778 6.283185 11.85898
60 -54.6881 7.376947 6.283185 8.732618
90 -62.8319 0 6.283185 6.283185
120 -54.6881 -7.37695 6.283185 8.732618
150 -31.898 -11.9878 6.283185 11.85898
180 -7.9E-15 -12.5664 6.283185 12.56637
210 31.89804 -9.77782 6.283185 10.79745
240 54.68811 -5.18942 6.283185 7.906579
270 62.83185 -1.5E-15 6.283185 6.283185
300 54.68811 5.189423 6.283185 7.906579
330 31.89804 9.777816 6.283185 10.79745
360 1.57E-14 12.56637 6.283185 12.56637
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Fig. 2.44. Diagrama de variatie a vitezei w n functie de unghiul @;.
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Fig. 2.45. Diagrama de variatie a vitezei vc in functie de unghiul ¢;.
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Fig. 2.46. Diagrama de variatie a vitezei v, in functie de unghiul @;.
Tabelul 2.5
fil
(grade) eps2 (rad/s2) aC (m/s2) aGl (m/s2) aG2 (m/s2)
0 -20146.2456 | 805.8498 | 1973.92088 2014.6246
30 -17178.0556 | -1579.28 | 1973.92088 2465.4769
60 -9618.74002 | -3821.72 | 1973.92088 3752.4437
90 -1.451E-12 -4737.41 | 1973.92088 4342.6259
120 9618.74002 -3821.72 1973.92088 3752.4437
150 17178.0556 -1579.28 | 1973.92088 2465.4769
180 20146.2456 805.8498 | 1973.92088 2014.6246
210 17178.0556 2368.565 | 1973.92088 2763.4342
240 9618.74002 3016.147 1973.92088 3365.5085
270 3.3857E-12 3158.273 1973.92088 3553.0576
300 | -9618.74002 | 3016.147 | 1973.92088 3365.5085
330 | -17178.0556 | 2368.565 | 1973.92088 2763.4342
360 -20146.2456 805.8498 1973.92088 2014.6246
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Fig. 2.47. Diagrama de variatie a acceleratiei € in functie de unghiul ;.
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Fig. 2.48. Diagrama de variatie a acceleratiei ac in functie de unghiul @;.
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Fig. 2.49. Diagrama de variatie a acceleratiei |ag;| Tn functie de unghiul ;.
2.4. Analiza cinetostatica a mecanismelor cu bare

Analiza cinetostatica are drept scop determinarea reactiunilor din
cuplele cinematice.

Pentru a putea efectua analiza cinetostatica a unui mecanism, trebuie
cunoscute anumite date:
- structura mecanismului;
- legea de miscare a tuturor elementelor cinematice (pozitii, viteze, acceleratii);
- lungimile elementelor mecanismului;
- masele si distributia de masa pentru toate elementele cinematice (pozitia
centrelor de masa si momentele de inertie);
- forta tehnologica care actioneaza asupra elementului condus.

In functie de mijloacele de calcul si de timpul avut la dispozitie, analiza
cinetostatica se poate efectua prin urmatoarele metode:
- metoda analitica;
- metoda grafo-analitica.

Vom prezenta in continuare in scop ilustrativ, analiza cinetostatica
efectuata prin metoda grafo-analitica si prin metoda analitica pentru un
mecanism uzual.
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2.4.1. Analiza cinetostatica prin metoda grafo-analitica a
mecanismului manivela-piston

Sa luam ca exemplu un mecanism manivela-piston prezentat in fig.
2.29, folosit in constructia unui compresor (paragraful 2.3.1).
Determinarea reactiunilor din cuplele cinematice se va face in ipoteza

.....

Pentru acest mecanism se cunosc urmatoarele:
- structura mecanismului (fig. 2.29);
- legea de miscare a tuturor elementelor cinematice (pozitii, viteze, acceleratii);
acesti parametri cinematici au fost determinati prin analiza cinematica
efectuata in paragraful 2.3.1; de amintit urmatoarele acceleratii (tabelul 2.2)

pentru ¢, =30°":

ac1=1973,9 m/s® , ag,=2473,58 m/s® , ac=1578,8 m/s” (negativ) , & =0
rad/s? , £,=17179 rad/s*, sens ( C ) adica sens orar sau (-) , e3=0 rad/s .
- lungimile elementelor mecanismului:

AB =1, =40mm =0,04m;

BC =1, =200mm=0,2m;

- masele si distributia de masa pentru toate elementele cinematice (pozitia
centrelor de masa si momentele de inertie):
AG, = I§1 = 20mm = 0,02m ; m;=0,15 kg; J;=5-10"° kg-m?;

BG, = '52 =100mm = 0,1m ; m,=0,75 kg; J,=625-10° kg-m? ;

G3 =C ; ms=0,2 kg; Js=6-10° kg-m? ;
- forta tehnologica care actioneaza asupra elementului condus (pistonul):
F=1000 N.

Trebuie de aflat (fig. 2.49):

-fncupla A: Ry, ;

-incuplaB: R, =-R, ;

-incuplaC: R, =-R,,;

- 1n cupla D: R_43L AC si hys-distanta de la centrul cuplei de translatie D la
punctul de aplicatie al reactiunii Ras;



Mecanisme — Tndrumar pentru proiectare 73

- momentul de echilibrare M, ce actioneaza asupra elementului conducator 1.

Rezolvare:

Pentru a efectua analiza cinetostatica prin metoda grafo-analitica,
trebuie trasata schema cinematici a mecanismului la scard, Tn pozitia
specificata pentru care se efectueaza aceasta analiza (¢, =30"), asa cum este
aratat in fig. 2.50. In acest scop, stabilim scara de reprezentare astfel:

lungimea reala (m) AB  BC

:Iungimea reprezentativa (mm)_AB " BC

desen desen
Daca alegem sa reprezentam pe desen o lungime reala AB=Il; =0,04m
printr-un segment de ABgesen =20mm, atunci vom avea:
kI =2’004—m:0,002 %m §| BCdesen = BkC = 0,2 n:n
mm 0002 M/

=100 mm.

Alegerea scarii de reprezentare se face in functie de spatiul disponibil
pentru desen.

Cu ajutorul maselor, a momentelor de inertie si a acceleratiilor,
calculam fortele de greutate, fortele de inertie si momentele fortelor de inertie
pentru fiecare element cinematic:

- pentru elementul 1:

Eilz—ml-éel ; Fl:296 N ; fg]_:ml-

' F,=15 N, (2.78)

gl
Mjp=-J1-81; Mjz=0 N-m, (2.79)

- pentru elementul 2:
Fip=-my-agy ; F,=1855 N; Fpp=m,-§; F,=7,4 N, (2.80)

M, =-J,-85 ; Mj»=10,73 N-m , (2.81)

- pentru elementul 3:
Eig :—m3-§c ; Fi3:316 N ; Eg3:m3-§ ; F93:2 N, (282)
Mj3=-J3-83; Mj3=0 N-m. (2.83)
Daca alegem sa reprezentam pe desen o forta F, =1855 N printr-un

1
segment de F,.., =100 mm, atunci vom avea scara de reprezentare a
fortelor:

(=]
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1855 N F
= —=18,55 N 1 Fl esen:_ll:1519 mm )
"7100 mm Vo toeen =
Fi3desen =i=17 mm si Ftdesen 25253,9 mm .

F Ke
y
N\
N
‘ C,D
3
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N
¥
- @,
2
\ B
A P =30 X
—
i3
W I =
4 ]
Ny
3
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/Y-,

0,04 m
k =— =0,002 M
20 mm /nm

Fig. 2.50. Forte care actioneaza in mecanismul unui compresor.

Alegerea scarii de reprezentare se face in functie de spatiul disponibil
pentru desen.
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Se observa din relatiile (2.78)+( 2.83) ca valorile fortelor de greutate
Fg1, Fg2 si Fgz sunt mult mai mici decat valorile fortelor de inertie Fi1, Fiz si Fis
si valoarea fortei tehnologice F;. Ca urmare, fortele de greutate vor fi neglijate,
intrucat la scara de reprezentare grafica aleasa, vor rezulta segmente de
lungime sub 1 mm.

Pentru aflarea reactiunilor, vom incepe cu grupa structurala care contine
elementul condus, deoarece asupra lui actioneaza forta tehnologica F; care
trebuie invinsa (fig. 2.51).

Descompunem R_12 in componentele ﬁlnz ||BC si @J_ BC (fig. 2.51).

Stabilim un sens (+) pentru momente n sens ( D ) sau antiorar.

Scriem ecuatia de echilibru de momente pentru elementul 2, fata de
punctul C:

> M,(C)=0=-R},-l,+M;, +F,-b, =0, (2.84)
n care bj, este bratul fortei Fi, fata de punctul C, brat care se masoara pe desen
la scara (fig. 2.51):

Bpe, =40,41 MmM=b, =k -b,... =0,08 m , (2.85)
Din relatia (2.84) rezulta:
R M tFeBs 7956 N . (2.86)

2
Scriem ecuatia de echilibru de momente pentru elementul 3, fata de
punctul C:
> M;(C)=0=-R,;-h,=0=h,=0m . (2.87)
Scriem ecuatia de echilibru de forte pentru grupa formata din
elementele 2 si 3:
ZEz,azO:R{‘2+R12+F +F,+F +R,=0. (2.88)
In relatia (2.88) toti vectorii sunt cunoscuti complet, cu exceptia
vectorilor ﬁlnz IBC si R, L AC care sunt cunoscuti doar ca directie. Se
traseaza poligonul de forte la scara de reprezentare a fortelor
1855 N
7100 mm

2.52):
R e, =42,88 mm; F

i2desen

——=18,55 I\%n , Cu urmatoarele lungimi reprezentative (fig.

=100 mm;
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F i:17 mm si F

i3desen — k tdesen
F

Fa
| W
43

:5:53,9 mm.
k

0,04 m
k, =——=0,002 M
' 20 mm %nm

Fig. 2.51. Forte care actioneaza asupra grupei de clasa 2, ordin 2, aspect 2.
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1855 N
k.=—> ° _1855 N
F7100 mm Vo

Fig. 2.52. Cinetostatica grupei de clasa 2, ordin 2, aspect 2. Poligonul de forte.

Din poligonul de forte rezulta:

Ry =27,23 MM=R} =505 N, (2.89)
Riseen =35,92 MM=>R,, =666 N |, (2.90)
Ripgeey =50,83 MM=R,=943 N . (2.91)

In continuare scriem o ecuatie de echilibru de forte pentru elementul 3
(fig. 2.53):

S Fa=0=F,+F +R,+R,=0. (2.92)
In relatia (2.92) toti vectorii sunt cunoscuti complet, cu exceptia
vectorului R,, care va inchide poligonul de forte.
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Fa
| W
43

1855 N
ke =—— —=18,55 N
100 mm /nm

Fig. 2.53. Poligonul de forte pentru piston.

Din poligonul de forte din fig. 2.53 rezulta:
Rysgesen =49,26 mMM=R, =913 N . (2.93)

Tn continuare scriem ecuatia de echilibru de forte pentru elementul 1
(fig. 2.54):

S Fi=0=R, +F, +R, =0 . (2.94)
In relatia (2.94) toti vectorii sunt cunoscuti complet, cu exceptia
vectorului R, care va inchide poligonul de forte.
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Ra

0,04 m . 1855 N
k=——""-0002 M sik.=—- T_1855 N
' 20 mm /nm F7100 mm A‘m

Fig. 2.54. Poligonul de forte pentru manivela.

Din poligonul de forte din fig. 2.54 rezulta:

Rigesen = 63,78 mm=R,, =1183 N. (2.95)

Scriem ecuatia de echilibru de momente pentru elementul 1, fata de
punctul A:

> M (A)=0=M,+R, b, =0, (2.96)
in care by este bratul fortei Ry; fatd de punctul A, brat care se masoara pe
desenul la scara (fig. 2.53):

D)1 desen =12,96  mm=b,, =K, -b,, 4., =0,026 m. (2.97)
Din relatia (2.96) rezulta:
M,=-245 N-m. (2.98)

Prezentam 1in tabelul 2.6 rezultatele obtinute in urma analizei
cinetostatice prin metoda grafo-analitica.

Tabelul 2.6

Parametrul Valoarea
01 30°
R, 1183 N
E = _R_21 943 N
R, =-R,, 913 N
R, 666 N
h43 Om
Me -24,5 Nm
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2.4.2. Analiza cinetostatica prin metoda analitica a
mecanismului manivela-piston

Vom rezolva aceeasi problema ca la paragraful 2.4.1, insa prin metoda
analitica.
Determinarea reactiunilor din cuplele cinematice se va face in ipoteza

.....

Pentru acest mecanism se cunosc urmatoarele:
- structura mecanismului (fig. 2.29, 2.50);
- legea de miscare a tuturor elementelor cinematice (pozitii, viteze, acceleratii);
acesti parametri cinematici au fost determinati prin analiza cinematica
efectuata in paragraful 2.3.2; de amintit urmatoarele acceleratii (tabelul 2.5)
pentru ¢, =30°":

aci= 1973.92088 m/s® , ag,= 2465.4769 m/s’ , ac= -1579.28 m/s®
& =0 rad/s?, ;= -17178.0556 rad/s” , 5=0 rad/s’ .
- lungimile elementelor mecanismului:

AB =1, =40mm =0,04m;

BC =1, =200mm =0, 2m;
- masele si distributia de masa pentru toate elementele cinematice (pozitia
centrelor de masa si momentele de inertie):
AG, = |§1 =20mm = 0,02m ; m;=0,15 kg; J:=5-10° kg-m?;

BG, :IEZ=1OOmm =0,1m ; m,=0,75 kg; J,=625-10° kg-m? ;

G3 =C ; m3=0,2 kg; J3=6-10° kg-m? ;
- forta tehnologica care actioneaza asupra elementului condus (pistonul):
F=1000 N.

Se cere sa se determine (fig. 2.50):
-n cupla A: R,, definitd prin componentele sale dupa axele x siy (R,;, , Ry, );

- in cupla B: R, =-R,, definita prin componentele sale dupa axele x si y

(Rizy +Rugy );
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- in cupla C: R, =—R,, definita prin componentele sale dupa axele x si y

(R23x ! R23y )’
- in cupla D: R,, L AC si hgs-distanta de la centrul cuplei de translatie D la

punctul de aplicatie al reactiunii Rs3 ; R,, este definita prin componentele sale
dupa axele X siy (R, , Ry, =0);
- momentul de echilibrare M, ce actioneaza asupra elementului conducator 1.

Rezolvare:

Cu ajutorul maselor, a momentelor de inertie si a acceleratiilor,
calculam fortele de greutate, fortele de inertie si momentele fortelor de inertie
si scriem ecuatiile de echilibru de forte si momente pentru fiecare element
cinematic:

- pentru elementul 3 (fig. 2.49):

Mi3:—J3'§3 ;MBZO N-m, (299)

Eia :—m3~§C =—m3‘aC'] ; (2100)

ﬁgBZmB.g:_m3.g.] X (2101)

F=-F-j; (2.102)

ZE3:O:F_B+F_93+E+R_Z3+R_43:O : (2.103)
adica

Rysx + Rygx =0 (2.104)
Si

_m3.ac_m3.g_Ft+R23y =0 , (2.105)

D> M,(C)=0=-Ry,-h,=0=h, =0 . (2.106)
- pentru elementul 2:

Miy=-Jy-89=-Jy-89-k ; (2.107)

Fa=-mp-ag2=(-my-agax )i+ (-mz-agay)i; (2.108)

unde agax si agzy sunt date de relatiile (2.76)

Fga=mp-§=-mp-g-j F,=m,lg=-m,-g-] , (2.109)
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> F:=0=F,+F,+R,~Ry;=0, (2.110)
adica

—M, -8, + Rip =Ry, =0 (2.111)
si

—M,-8g,, —M,-g+Ry,, —Ry, =0, (2.112)

> M, (B)=0=>BCx(-Ry )+ M, +BG,xF,, +BG,xF, =0  (2.113)
unde

BC x(—Ryg ) =(~Ryay 1, -€08(9, ) + R, -1, -sin (2, ) ) -k, (2.114)
Bszaz(—m2~g l s(qoz))-i, (2.115)

— L, .
BszFiz:[—mz-aGzy 5 -cos(p, )+ mz-aGZX-EZ-mn(goz)J-k. (2.116)

Relatia (2.113) devine:
—Ryq, -1, -€0S(, )+ Ry, -1, -5iN

2°
,

) J, €, -

(¢
I I L, .
_mz.g.zz.cos((gz) m, aGZy Ez s(¢2)+m2-aG2X-Ez‘sm(goz):o, (2.117)

- pentru elementul 1:

Mj=-J;-8 =0; (2.118)

Fip=-mj-ag = (_ml'aGlx)'i"‘(_ml'aGly)']; (2.119)
unde agax si agzy sunt date de relatiile (2.74)

Fgi=my-G=-mq-g-j ; (2.120)

S Fi=0=F, +F,+R,~R, =0 (2.121)
adica

—M, -8y, + Ry =Ry, =0, (2.122)
si

-m-ag, -mM-g+R,, —R,, =0, (2.123)

> M, (A)=0=> ABx(-R,)+Mj + AG xF, + AG,x Fy; + M, =0 (2.124)
unde
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AB x(_R_lZ) = (_R12y . |1 -COS(ng)—i- R12x . |1 -Sin (gpl))R , (2125)

| .
AG, x il:(—ml-aely-zl-cos((p1)+m1-aGlX-El-sm(gol))k, (2.126)

AGle_gl:(—ml-g-IEl-cos(gol)J-E , (2.127)
Mg =M, -k ; (2.128)
Relatia (2.124) devine:

_R12y 'Il'COS((/’1)+ Rk 'Sin((ol)_

| | | .
-m,-g -El-co's((pl)—ml-aGly -El-cos((pl)erl-aG1X -El-sm((pl)+ M, =0 (2.129)

Din relatiile (2.104), (2.105), (2.111), (2.112), (2.117), (2.122), (2.123)
si (2.129) rezulta sistemul de ecuatii:

R23x + R43x =0,
—M;-a. —M,-g—F + Ry, =0,
_mz'aG2x+R12x_R23x =0,
—M, - 8g,, =M, g+ Ry, =Ry, =0,
—Ry, -1, -€0S(@, )+ Ry, -1, sin (0, )= J, - 6, —
I | I, .
—mz-g-Ez-cos(qoz)—mz-aszy-zz-cos(¢2)+m2-a62x-Ez-sm((pz)zo, (2.130)
- 1'a61x+R41x_R12x=0'
_ml'aely_ml’g+R41y_R12y =0,
_Rizy'|1'C05(§01)+R12x'I1'Sin((/)1)_
I | .
—ml-g-El-cos(gol)—ml-asly-El-cos(gol)+m1-aGlX-§1-sm(gol)+Me =0.

care, rezolvat, ne da expresiile reactiunilor:
Ry, =Mg-ac+my-g+F (2.131)
R12y = R23y +M,-85,, +M,-Q , (2.132)

I I l, .
Ry, -1, -008(¢,)+1, -,92+m2-g~52-cos(¢)2)+m2 ~aezy-§-cos(go2)—m2 Ay, 2-siN(9,)

2
R, = ,(2.133
23 |2 'Sin((Dz) ( )
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Ripx = Rog +M, -85, (2.134)
Risx = —Roay (2.135)
Rt = Ripy + My -8y, (2.136)
Riy = Ripy + M-8y, +m; -0, (2.137)

M, =Ry, -k -cos(@)—Ry,, -l -sin(¢ )+

| . I
+M, - gy, ~El~cos(go1)— m, - agy, 'El's'n(%)— m,-g -El-cos(gol), (2.138)

R ;= R TRy (2.139)
R o= R& +RE, (2.140)
R ;= \[RE, + R, (2.141)
R =R +Ryy, - (2.142)

Prezentam 1in tabelul 2.7 rezultatele obtinute in urma analizei
cinetostatice prin metoda analitica, comparativ cu rezultatele obtinute prin
metoda grafo-analitica (tabelul 2.6).

Tabelul 2.7
Parametrul Metoda grafo-analiti\égloareaMetOda analitica

1 30° 30°
R, 1183 N 1237,442 N
R.--R. 943 N 947,565 N
R_23 = _R_32 913N 899,962 N
Ra 666 N 582,4N
has om 0m
Me -24,5 Nm -22,16 Nm

Trebuie mentionat ca diferentele intre valorile obtinute prin cele doua
metode provin de la faptul ca in cazul metodei grafo-analitice, unele forte au
fost neglijate (vezi paragraful 2.4.1).
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2.5. Echilibrarea mecanismelor

Echilibrarea este operatia prin care componentele torsorului rezultant al
fortelor de inertie sunt micsorate sau chiar anulate, prin repartizarea mai
judicioasa a maselor.

Operatia prin care este anulata numai forta de inertie rezultanta se
numeste echilibrare statica.

Operatia prin care sunt anulate atat forta de inertie rezultanta cat si
momentul rezultant al fortelor de inertie se numeste echilibrare dinamica.

Vom arata cum se echilibreaza mecanismul manivela-piston. Pentru
aceasta vom folosi ca exemplu mecanismul manivela piston din fig. 2.29.

Vom proceda la o echilibrare partiala Tn scopul anularii componentei
fortei de inertie care actioneaza perpendicular pe ghidajul cuplei de translatie.
Tn acest caz, centrul de masa al mecanismului se va deplasa rectiliniu si paralel
cu ghidajul [2.5], [2.7].

Acest lucru se Tntdmpla daca (fig. 2.55):

m'- AG '1=—m2.(|2—B<32)~'—l . (2.143)

Fig. 2.55. Echilibrarea mecanismului manivela-piston.
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Daca G; este intre B si C (0<BGy<ly), rezulta ca AG';1<0, adica A
trebuie sa se afle intre G'; si B. Aceasta Tnseamna ca trebuie amplasata o
contragreutate in afara segmentului AB (in punctul E, fig. 2.55) pentru
deplasarea centrului de greutate G'; astfel incét A sa se afle intre G'; si B.

Exemplu numeric
Daca: L =004 m; 1, =02m; m;=0,75kg ; BG, = 1,/2=0,1 msi
daca se doreste ca AG'; =-0,02 m, atunci, din relatia (2.143) rezulta:
, m, I
=— (l,-BG,)-+=0,75 Kkg. 2.144
1 AG.l(z 2) ] g (2.144)
Daca tinem cont ca Tnainte de echilibrare masa manivelei era m; = 0,15
kg cu centrul de greutate in G; (AG; = I1/2 = 0,02 m), pentru deplasarea
centrului de greutate in G'; (AG'; = -0,02 m), trebuie amplasata in punctul E o
contragreutate cu masa (fig. 2.56):
me=m'y-m;=0,6Kg . (2.145)

Fig. 2.56. Amplasarea contragreutatii.

Distanta EA = I'; de amplasare a contragreutatii se determina astfel:

m.-EG',=m,-G' G, , (2.146)
n care:

EG',=1'-|AG"] , (2.147)

G,G, =004 m. (2.148)

Rezulta:

1'=0,03 m . (2.149)
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2.6. Modelare dinamica

Sa determinam parametrii care caracterizeaza modelul dinamic pentru
mecanismul manivela-piston din fig. 2.29.

Vom adopta un model dinamic element de reducere, cu miscare de
rotatie, luand ca element de reducere manivela 1 (fig. 2.57).

Fig. 2.57. Model dinamic element de reducere.

Modelul dinamic element de reducere este caracterizat de momentul de

inertie redus Jreq si de momentul redus Mg care va actiona asupra elementului
de reducere [2.6].

Momentul de inertie redus Jreq Se determina cu relatia:

s =Y mi-[hj +Ji-[ﬂj . (2.150)

i=1 @, @,

Momentul redus Mg Se determina cu relatia:
n
M., =Z{M+Mi'a’i} . (2.151)
i1 @ w,
Tn relatiile (2.150) si (2.151) notatiile reprezinta:
m; - masa elementului i;
Vi - Viteza centrului de greutate al elementului i;
Ji - momentul de inertie al elementului i;
o; - viteza unghiulara a elementului i;
o1 - viteza unghiulara a elementului de reducere (manivela 1);
F. - forta care actioneaza asupra elementului i;
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v, - viteza punctului de aplicatie a fortei F, ;
M. - momentul care actioneaza asupra elementului i.

Particularizand relatiile (2.150) si (2.151) pentru mecanismul manivela-
piston luat ca exemplu (fig. 2.29), rezulta:

2 2 2 2 2 2
Jog = 1[hj +J1-[&j +m2-(hj +J2-[&j +m3-[gj +J3-[&j ,(2.152)
@, , o, o, o, o,
: (2.153)

2] 2] 2] @y 2]
In relatiile (2.152) si (2.153) notatiile reprezinta:
my, My, M3 - masele elementelor 1, 2, 3 (vezi paragraful 2.4);
Ve1, Va2, Ves = Ve - Vitezele centrelor de greutate ale elementelor 1, 2, 3
(acestea se determina conform celor prezentate in paragraful 2.3.2);
o1, 02, ®3=0 - vitezele unghiulare ale elementelor 1, 2, 3 (vezi paragraful
2.3.2);
J1, J2, J3 - momentele de inertie ale elementelor 1, 2, 3 (vezi paragraful 2.4);

F.. F,,, F, -fortele de greutate ale elementelor 1, 2, 3 (vezi paragraful 2.4);

F, - forta tehnologica ce actioneaza asupra pistonului 3 (vezi paragraful 2.4);

Mn - momentul motor generat de motorul care actioneaza asupra manivelei 1.
Daca pentru actionarea manivelei se foloseste un motor electric
asincron trifazat de curent alternativ, momentul motor M, se poate scrie:
. M (ol -
M, (@) =i -— (@i-o) : (2.154)
W, — W

unde:

I; - raportul de transmitere al transmisiei dintre arborele motorului si arborele
manivelei;

M, - momentul nominal al motorului;

on - Viteza unghiulara nominala a motorului;

os - Viteza unghiulara de sincronism a motorului;

M. = 30-F (2.155)
-n,
w = (2.156)
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N
== 2.157
=30 (2.157)

In relatiile (2.155), (2.156) si (2.157) notatiile reprezinta:

Pn - puterea nominala a motorului exprimata in W,
Nn - turatia nominala a motorului exprimata in rot/min;
ns - turatia de sincronism a motorului exprimata in rot/min;

[2.1].

[2.2].

[2.3].

[2.4].

[2.5].
[2.6].
[2.7]

[2.8].
[2.9].

Pn, Nn Si Ng Se citesc de pe placuta de identificare a motorului.
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Capitolul 3

MECANISME CU CAME

3.1. Elemente generale

Mecanismele elementare cu came (mecanisme cama - tachet) sunt
mecanisme cu trei elemente cinematice, cuprinzand suportul, elementul
conducator profilat numit cama si elementul condus numit tachet, care primeste
miscarea de la cama prin intermediul unei cuple superioare.

Mecanismele cu came au o utilizare largd in constructia de masini, in
general ca mecanisme generatoare de functii (mai rar ca mecanisme
generatoare de traiectorii), cama fiind purtatoare de program, prin profilul sau.
Printre avantajele folosirii acestui gen de mecanisme enumeram simplitatea
constructivad, compactitate, posibilitatea generdrii unei mari varietdti de legi de
miscare la elementul condus.

In general cama are o miscare de rotatie continui uniforma iar tachetul
efectueazd o miscare neuniformad de translatie rectilinie sau oscilanta,
reversibila.

Proiectarea mecanismelor cu cama presupune parcurgerea urmatoarelor
etape: a) Alegerea tipului de mecanism;

b) Stabilirea legii de migcare a tachetului;

c) Determinarea parametrilor geometrici de baza ai mecanismului;

d) Proiectarea profilului camei;

¢) Determinarea dimensiunilor camei si tachetului.

3.2. Alegerea tipului de mecanism

Datorita faptului ca mecanismele cu came se utilizeaza in tehnica intr-o
largd varietate constructiv-functionald, este necesara adoptarea unei anume
terminologii distinctive.

Camele se clasifica in functie de forma lor in urmatoarele categorii:

a) - came plane, numite §i came disc sau came radiale,
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b) - came de translatie,
¢) - came tambur (cilindrice sau globoidale),
d) - came frontale.

Tachetii se clasifica in functie de forma in:

a) - tacheti cu varf,

b) - tacheti cu rola,

c) - tacheti cu talpa plana sau tacheti plani,
d) - tacheti cu talpa curba.

Principalele tipuri de mecanisme cu came sunt prezentate in Fig. 3.1.
Denumirea exactd a unui mecanism cu cama, precizeaza tipul si miscarea
camei si a tachetului, prezenta rolei si eventual modul de inchidere (asigurare)
a contactului cama-tachet. Astfel, in Fig. 3.1 (a-f), avem mecanisme cama disc
de rotatie si: a) tachet de translatie cu rold, b) tachet de translatie cu talpa plana,
c) tachet de translatie cu talpa curba, d) tachet oscilant cu rola, e) tachet
oscilant cu talpa plana, f) tachet oscilant cu talpa curba. In Fig. 3.1 g) si i) avem
came cilindrice de rotatie, in Fig. 3.1 h) cama hiperboloidala de rotatie iar in
Fig. 3.1 j) cama frontald de rotatie. In Fig. 3.1 g) avem tachet de translatie iar
in Fig. 3.1 h, 1, j) tacheti oscilanti cu rola.

3

Fig. 3.1 Tipuri principale de mecanisme cu cama [3.5], [3.7].
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Pentru alegerea tipului de mecanism se presupun cunoscufi parametrii
miscarii elementului condus, in functie de specificul operatiei tehnologice
deservite: tipul miscarii, deplasarea, detalii constructive ale masinii unde
mecanismul este situat, conditii dinamice si de precizie etc. In functie de
acestea se opteaza pentru tipul de cama, respectiv tachet, precum §i pentru
modul de inchidere al mecanismului. In Fig. 3.2 a) avem inchidere fortata cu
arc, in Fig. 3.2 b) - inchidere gravitationald iar in Fig. 3.2 c-h) - inchidere
geometrica.

=)

eqe vy

3.3. Stabilirea legii de miscare a tachetului

Ciclul de functionare al unui mecanism cu cama cuprinde o succesiune
de faze 1n care tachetul se deplaseaza intr-un sens, in sens opus sau stationeaza.
Cazul cel mai reprezentativ presupune existanta a patru faze [3.3], [3.4], [3.5]:

- Faza de ridicare (R) in care tachetul se deplaseaza din pozitia extrema

inferioard (cea mai apropiata de centrul camei) in pozitia extrema superioara
(cea mai departatd de centrul camei);
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- Faza de stationare superioara (S) in care tachetul este imobil 1n pozitia
extrema superioara;
- Faza de cobordre (C) in care tachetul se deplaseazd din pozitia
extrema superioard in pozifia extrema inferioara;
- Faza de stationare inferioara (S) in care tachetul este imobil in pozitia
extrema inferioara.
Ciclul cu patru faze (R, S, C, S) este ilustrat cu ajutorul diagramelor
s(p) sau y(9) - Fig. 3.3. Deplasarea tachetului intre cele doua pozitii extreme
este cursa (h, y, ), iar unghiurile de rotatie ale camei, pentru fiecare faza, se
numesc unghiuri de fazd si sunt notate, in ordinea fazelor, ¢,, o¢,, ¢., ©,.

Fazele de stationare pot lipsi, amandoud sau numai una dintre ele, obtinand
ciclurile functionare de tip RC, RSC sau RCS.

S,

h,y,

,e

(Pr (Ps (Pc (Pi

Fig. 3.3 Ciclul de functionare al unui mecanism cu cama (ridicare, stationare
superioara, coborare, stationare inferioard) [3.4], [3.5], [3.6].

Legea de miscare se adoptd utilizdnd urmadroarele criterii: criteriul
functional, criteriul dinamic, criteriul tehnologic [3.4], [3.5], [3.11].

Potrivit criteriului functional, legea de miscare trebuie sia asigure
anumite conditii cinematice impuse de operatia tehnologica realizatd de
masind. Acest criteriu nu presupune cel mai adesea, o lege de miscare anume,
ci doar anumite caracteristici ale acesteia, cum sunt unghiurile de faza, cursa
sau tipul ciclului de functionare.

Conform criteriului dinamic, legea de miscare trebuie sd asigure o
functionare fara socuri si vibratii i cu solicitari ale elementelor cat mai reduse.

Comportarea dinamicd este determinatd de variatia acceleratiei
tachetului. Cel mai nefavorabil fenomen dinamic este socul dur care apare
atunci cand existd discontinuitati In variatia vitezei, iar acceleratia tinde,
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teoretic, la infinit. Cand acceleratia are discontinuitati finite, iar pulsul tinde la
infinit, se produc socuri moi, care constituiec o sursd de vibratii. Pentru a
asigura continuitatea vitezei si acceleratiei acestea trebuie sd fie nule la
inceputul si la sfarsitul fazelor de ridicare (R) sau coborare (C) daca aceste faze
se Invecineaza cu faze de stationare (S).

Valoarea maxima a acceleratiei absolute (indeosebi a celei negative)
reprezinta, de asemenea, un element de apreciere a dinamicii mecanismului.

Fortele de inertie, ca si suprasolicitarile cauzate de socuri si vibratii sunt
proportionale cu patratul vitezei unghiulare a camei (viteza de functionare). De
aceea, alegerea unei legi de miscare se face in corelatie cu viteza de
functionare. Astfel legile de miscare cu discontinuitati la viteze (socuri dure)
desi nerecomandate in practica, pentru viteze de functionare suficient de mici
(sub 1 rad/s) pot fi acceptate, fari consecinte dinamice importante. in mod
similar, legile de miscare cu discontinuitati la acceleratii (socuri moi) pot fi
utilizate la viteze mici si medii.

Criteriul tehnologic caracterizeaza legile de miscare din punct de vedere
al posibilitatilor de prelucrare a profilului in conditii cat mai economice.
Relatia precizie de prelucrare - precizie cinematica este diferitd pentru diverse
legi de miscare, astfel incat, unele sunt mai tehnologice, iar altele mai putin.

In cele ce urmeazi se prezinti cele mai uzuale legi de miscare, se indica
proprietdtile lor dinamice (acceleratia maxima, existenta discontinuitdtilor la
viteze si la acceleratii) si tehnologice precum si recomandari de utilizare.

3.3.1. Legea de miscare cu viteza constanta (uniforma)

s:i-(p, s=h——-q,
¢ @,
La urcare: lzﬁzi, (3.1)| La coborare: Xzﬁz—l, (3.2)
o do o ® a¢ 3
2 2
ERIL L
do o de
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Fig. 3.4 Legea de miscare cu viteza constanta - functii de transmitere. v, i a,,

reprezintd derivatele deplasarii tachetului (3) in raport cu unghiul de rotatie al
camei (1).

3.3.2. Legea de miscare cu acceleratie constanta (uniform

acceleratd)
La urcare:

s=%'(p2, s=—%~(p2+g~(p—h,
(Pl (Pl (pl

v 4h v 4h 4h

O —==0 ==+ —, (3.3)

® O ® U 1

a _4h a_ 4h

o @ o
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La coborare:

(3.4)

—-¢” +h,

3

2h

4h

(wu)s 39yoe)
aresedap

360
360

300
I
300

240
240

180
180
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1
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unghi rotatie cama fi(grade)

2

1

unghi rotatie cama fi(grade)
unghi rotatie cama fi(grade)

60
I
60

(=)

(ww) 1 €A 19yoe) (ww) | ¢e 1oyoe)
BSNPAI BZIJIA  BSNPAI d1JBID[QI0B

Fig. 3.5 Legea de miscare cu acceleratie constanta - functii de transmitere.
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3.3.3. Legea de miscare cu acceleratie sinusoidala (miscare

cicloidala)
h h.(sz h.[2njh
S=—:@——-sin| — 7|, §=—-sin| — -7 |——-@+h,
o} 2n o} 2n ?s ®s
La urcare: Xzi—iocos(ﬁ-n} La coboriare le-cos[ﬂ'n]—L,
o ¢ ¢ ¢ O O () 05
a 2mh .[2n ) a 2nth .(2n ]
—2= 3 -S| —-71 |. —22— 2 -SIn| —- 1 |.
) (O} ? Y P; Py
(3.5 (3.6)
JE
=3
3%

viteza redusa
tachet v31(mm)

acceleratie redusa
tachet a3 1(mm)

unghi rotatie cama fi(grade)

Fig. 3.6 Legea de miscare cu acceleratie sinusoidala - functii de transmitere.
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3.3.4. Legea de miscare cu acceleratie cosinusoidala
(miscare armonica simpla)

h j h n
S=———-cos| —-7 |, S=—+—-cos| —-7 |,
2 2 (O} P;
La urcare: X:hl-sin i-nj, La coboriére: X:—ﬂ'sin o ,
o0 20, ¢, © 2¢, ®s
a h-n a h-n°
—=——>-Cos| —-T —=———Cos| —-T
® 20, 0, ® 29; ?s
(3.7) (3.8)
30 ‘
JE
1
2
38

viteza redusa
tachet v31(mm)

l
!
60 120 180 240 300 360

acceleratie redusa
tachet a3 1(mm)

unghi rotatie cama fi(grade)

Fig. 3.7 Legea de miscare cu acceleratie cosinusoidala - functii de transmitere.
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3.3.5. Legea de miscare polinomiala de gradul 2-3
2 3 2 3
s=h 3($j —2[3J , s=h 1—3[3J +2[3J ,
¢, ¢ ?; b,

2 2
v_h 63_6(3] , y_h _63%[3] ,
Laurcare: @ @ @ @ La coborare: @ @ ?; @;

tachet s(mm)

deplasare

viteza redusa
tachet v31(mm)

0 50 100 150 200 250 300 350
unghi rotatie cama fi(grade)
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I
I
I
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I
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S

acceleratie redusa
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Fig. 3.8 Legea de miscare cu acceleratie polinomiala de gradul 2-3
(functii de transmitere).
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3.3.6. Legea de miscare polinomiala de gradul 3-4-5

La urcare:

La coborare:

3 3 4 57]
=h 1o($j +6 3) s=h-h 10[3J —15(3J +6(3J :
¢, (Pl ¢ ¢ P ¢ |
h 2 h 2 3 47]
Y2 30[“’} ( j +30(3J A 30[3J —60(ﬂj +30(3
o ¢ U ® s ?; ?; ®s ) ]
a _h| oo @ a hi @ 9 o)
= =— 602180 = | +120] = | || = =-—| 60——180| = | +120| =
(R D D ® ?; P ?; ?;
h| h| ’
L 2 |60-360" +360 L__2 60—3603+360{3] .
o o ? S 5 P P
(3.12)
e 30— T =
gg 20F -t T e e e -
gg 10F-——--— 7 N ]
55 O | |
o s -10 | | |
0 50 100 150 200 250 300 350
unghi rotatie cama fi(grade)
E & 20
5 o
E 5 _20 | | | |
— ‘g | | | |
; g _40 | | L L | | L
S0 50 100 150 200 250 300 350
< unghi rotatie cama fi(grade)
5~
S
s £
o=
g3
O | |
T_) g L L L L L
§ g 0 50 100 150 200 250 300 350

unghi rotatie cama fi(grade)

Fig. 3.9 Legea de miscare cu acceleratie polinomiala de gradul 3-4-5

(functii de transmitere)
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3.3.7. Observatii asupra legilor de miscare

1. in afara de legile de miscare prezentate, in tehnici se mai utilizeaza
pentru miscarea tachetului si alte legi, precum:
- migcarea cu viteza constantd combinatd la capete cu arce de cerc (lege de
miscare linie dreapta - arc de cerc),
- legea de miscare cu curba formata din arce de cerc,
- legea de miscare cu curba eliptica,
- migcarea dublu armonica,
- legile de miscare cu acceleretie trapezoidala sau trapezoidala modificata.
De altfel, trebuie cunoscut ca in literatura de specialialitate [3.13], [3.10] exista
o tratare ampla a legilor de miscare utilizate in tehnica.

2. Legile de miscare prezentate pentru mecanismul cama disc de rotatie
- tachet de translatie, sunt valabile si pentru mecanismele cu cama disc si tachet

. A - - . - .. . A%
oscilant cu varf, rold sau talpa, cu mentiunea ca functiile de transmitere s, —,
()]

a . ®, & . . . .
— devin ¢@,, —, =, iar in loc de cursa % a tachetului de translatie avem
® R

cursa unghiulara w, a tachetului oscilant. De asemenea trebuie ca la efectuarea
calculelor, toate valorile unghiurilor sa fie exprimate in radiani si nu in grade.

3. In literatura de specialitate, pentru scrierea comodi a relatiilor

functiilor de transmitere, se utilizeaza variabilele adimensionale S =%, o= 3,
O

unde o, este unghiul de faza. Intre derivatele functiei s(¢) si derivatele functiei

2 3
S(¢) exista relatiile S'=%s', S":%s”, s =2 sm  Domeniul de variatie al

variabilelor S si ¢ pentru o faza este [0, 1]. Revenirea la variabilele s si ¢ se
face cu usurintd utilizdnd relatiile lor de legatura, exprimate anterior [3.5],
[3.6].

4. In general, ecuatiile legilor de miscare sunt scrise, de reguld pentru
faza de ridicare a tachetului (forma standard). Pentru faza de coborare,
considerand originea de masura a parametrului ¢ la inceputul fazei, ecuatiile se

modifica astfel:

S.(9)=1-S,(9), S.($)=-S,(9), S.($)=-8,(9), S.(9)=-S,($).  (3.13)
unde indicii ¢ §i 7 sugereaza faza de coborare respectiv de ridicare a tachetului.
Trebuie avut totodata in vedere ca pentru faza de coborare ¢, devine o,, iar
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pentru variabila

[0, +9,,0, +0,

+¢,].

unghiularda ¢

S€

considera

intervalul

de variatie

Tabelul. 3.1 Comparatie intre cateva legi de miscare uzuale [3.3], [3.13].

modificata, cu
unghiuri de ra-
cordare

(P;:(Pl/g

nua

nua

Legea de Migcarea tachetului Coef. |Domeniu de | Observatii
migcare viteza acceleratia laccel. utilizare
imax.
Uniforma (cu [Constanta cu Nula pe Neadecvata |Socuri dure la
viteza constantd) [salturi la parcursul fazelor in cazul apa- |capetele fazelor
capetele de cursalsi infinita la ca- ritiei active
etele de cursa stationarilor
Parabolicd (cu (Continud, creste | Constanta cu 4 |Viteze mici |Socuri moi la
acceleratie con- |[liniar pand la  [salturi la si medii capetele curselor.
stantd) mijlocul fazei |capetele de cursa Jocurile au efecte
apoi descreste [pronuntat nega-tive
liniar
Armonica Continua, creste | Salturi la 4,9 |Viteze me- |Socuri moi
simpla (cu ace- [de la zero pana [capete-le de dii
leratie cosinu-  [la mijlocul fazei |cursa si zero la
soidala apoi descreste la mijlocul fazei
zero
Cicloidala (cu [Continua, varia- | Variatie 6,28 | Viteze mari | Fara socuri. Cea
acceleratie sinu- [tie lind la capete-|continua (fara mai buna sub
soidala) le curselor salturi) aspect dinamic
dintre toate legile
simple. Necesita
finsa precizie mare
de prelucrare
Polinomiala de | Variatie conti- | Discontinuitati 6 | Viteze mici | Socuri moi la
gradul 2-3 nua la capetele curse- si medii capetele curselor.
lor
Polinomiala de | Variatie conti- | Variatie conti- | 5,77 | Viteze mari | Aseméanatoare
gradul 3-4-5 nua nud legii cicloidale.
Trapezoidala, cu| Variatie conti- | Variatie conti- 5,3 |Viteze mari | Asemanatoare legii
unghiuri de ra- [nua nua cicloidale, necesita
cordare precizie ridicatd de
¢, =0,/8 preluc-rare
Trapezoidala Variatie conti- | Variatie conti- 4,9 |Viteze mari |Superioara legii

cicloidale,
prelucrare usoara
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Functiile de transmitere trasate in Fig. 3.4 - 3.9 au fost calculate pentru
un mecanism cu cama disc de rotatie si tachet de translatie. Pentru mecanismul
cu tachet oscilant diagramele sunt asemdnitoare, cu mentiunea ca pozitia
unghiulara se exprimd in grade sexagesimale sau radiani iar vitezele si
acceleratiile unghiulare reduse sunt adimensionale.

3.4. Calculul geometric al camelor

Vom lua in consideratie mai multe tipuri de mecanisme cu cama, toate
avand ca element conducator cama disc de rotatie. Pentru fiecare caz se
prezintd parametrii geometrici de baza, unghiul de presiune, profilul teoretic si
cel real si raza de curburd — toate acestea constituind elemente geometrice
fundamentale in procesul de sintezd dimensionald a camelor.

3.4.1. Mecanismul cama disc — tachet de translatie cu rola

Un astfel de mecanism este prezentat in Fig. 3.10 [3.3], [3.4], [3.5],
[3.6] si are urmatorii parametri geometrici de baza:
- excentricitatea (e ), definitd ca distantd orientata, intre axa de rotatie a camei
si directia de translatie a tachetului. Semnul + sau —se adoptd in functie de
sensul pozitiv al axei Ax, a reperului fix Ax,y, .
- deplasarea initiala (s,) sau distanta minima dintre axa de rotatie a camei si
axa rolei, masurata pe directia de translatie a tachetului.
- raza rolei (r,).

Razele minimd si maxima ale profilului teoretic al camei se calculeaza
cu formulele:

- = /e’ +s§ sir =,/e’ Jr(s0 +h)2, (3.14)

unde h este cursa tachetului.

Unghiul de presiune (o ) se defineste in cazul acestui tip de mecanism,
ca unghiul ascutit format intre directia vitezei punctului de contact dintre cama
si tachet v_,, (apartinand tachetului si situat pe profilul teoretic al camei) si

normala la profil in punctul de contact (Fig. 3.10) [3.3], [3.4], [3.5], [3.6]. Se
calculeaza cu relatia (3.15).
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profil .real Ye
exterior

profil real

interior T

Fig. 3.10 Mecanismul cama disc de rotatie - tachet de translatie cu rola [3.4],
[3.6].

N

——¢
tgazm = .
So+s S,+s

_s'-e

(3.15)

Unghiul de presiune se masoara in acest caz de la axa de translatie a
tachetului la normala la profil. De asemenea, toate marimile care intrd in
formula de calcul (3.15) sunt marimi orientate.
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Ecuatiile parametrice ale profilului teoretic, in coordonate carteziene,
sunt:
X, =€cosQ+ (s, +s)sinQ,

(3.16)

y, =—esin@+ (s, +s)cos Q.

Pentru o serie de calcule, sunt de asemeni utile expresiile derivatelor de
ordinul 1 sau 2 ale acestor marimi in raport cu unghiul de rotatie ¢ al camei:

X' =(s'—e)sing+(s, +s)cosy,

: (3.17)
y'. =(s'-e)cos@—(s, +5s)sin@.
x" =(2s'-e)cosp—(s, +s—s")sin o,
(= (2s'-e) 5 (o )sin @ (3.18)
y" =—(2s'-e)sin@—(s, +s—s")cos .
In coordonate polare, ecuatiile parametrice (3.16) devin:
1, =qJe” +(s, +5)°,
0, — arctg —esin@+ (s, +s)c'oscp. (3.19)
ecosQ+ (s, +s)sin@
Ecuatiile parametrice ale profilului real interior ( D, ) sunt:
X, =ecosQ+ (s, +8)sin@+ 1, sin(a — @),
. 59 (8o +5)sin@+1, sin(a —¢) (3.20)
y,; =—esin@+(s, +s)cos@—r, cos(aL — ).
Pentru profilul real exterior (D, ) avem:
X,, =ecos@+ (s, +s)sing—r, sin(a — @),
(3.21)

Y, =—€SInQ@+(s, +s)cos@+r, cos(a — Q).
Raza de curbura a profilului teoretic se poate calcula cu formula

generala specificd curbelor plane definite parametric,

12 12N\3/2
R, =&Y oGN(xy - yx), (3.22)
vau_ y’X"

sau utilizand o formula particularizata pentru acest tip de mecanism:

[(sv_ e)2 + (s() + S)2]3/2

(s'—e)(2s'—e) + (s, +5)(s, +5—s") -SGN[(s, +s)* —e(s'-e)].  (3.23)

ct
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unde SGN este functia semn, care are valoarea -1, daca argumentul este
negativ, 0, dacd argumentul este nul si +1, daca argumentul este pozitiv.

Calculul razei de curbura este important pentru studiul §i evitarea
fenomenului de interferenta.

3.4.2. Mecanismul cama disc — tachet oscilant cu rola

Un astfel de mecanism, Tmpreuna cu notatiile si constructiile ajutatoare
calculului geometric este prezentat in Fig. 3.11, [3.1].

Tmax

n
profil real \\

exterior profil teoretic
Dot

ysil il ”f — 0N Voo
! TN NI /
t 27 h Vo
1\ L= Dy / AN
//.-‘ o // AY n \ \\ ?Cl
4 y1 / 3 LPh
// /KL N~ AR N
/ J Dy T e—— ] N 0
-‘---*-‘-- o
S ¥t T T AT i EAE 2
R W r
\ ] 3
profil real ,f’
: interior /
\ /
\\ /)‘
\ /
\\ /
N
~,

/
/

- /

H“*uhh__,ff/

Fig. 3.11 Mecanismul cama disc - tachet oscilant cu rola [3.4], [3.5], [3.6].

Parametrii geometrici de baza ai mecanismului sunt:
- distanta d=AB, dintre axul de rotatie al camei si axul de oscilatie al tachetului,
definita ca in Fig. 3.11.
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- lungimea tachetului /=BC.
- deplasarea unghiulard initialad sau unghiul minim format de tachetul BC cu
linia centrelor AB - v, .

- raza rolei t,.
Razele extreme ale profilului teoretic au expresiile:

L in =\/d2 +07 =20dcosy,, T, =\/d2 +07 =20dcos(y, +,) , (3.24)

unde v, este cursa unghiulara a tachetului.

Unghiul de presiune (o) se defineste in acest caz, ca unghiul ascutit
format intre perpendiculara pe tachet si normala la profilul teoretic al camei, in
punctul C - centrul rolei.

Expresia matematica a unghiului de presiune pentru mecanismul cama
disc si tachet oscilant este [3.1]:

f(l - (DZJ —dcos(y, +v)

O,

_td+yl)—deos(y, +v) (3.25)

tga = : .
dsin(y, +y) dsin(y, + )

Ecuatiile parametrice ale profilului teoretic sunt:
X, =dcos@—Lcos(p+Vy, + V),

. . (3.26)
y, =—dsin@+ /sin(@ + vy, + ).

Prin derivarea in raport cu¢ ale relatiilor (3.26) de ordinul unu si doi obtinem:

X', =—dsin@+ £(1+y")sin(Q +y, +y),

(3.27)
y', =—dcos@+ L(1+y")cos(¢+y, + ),
x", =—dcos@+£(1+y") cos(@+y, +y)+y"sin(@+y, +y), (3.28)
y" =dsin@—/£(1+y") sin(@+y, +y)+ Ay "cos(@+y, +y). '
Coordonatele profilului real al camelor din Fig. 3. 11, se exprima astfel:
- pentru profilul D;,
X; =dcoso—Leos(y, +y + @)+, sin(o— (Y, +y +9)), (3.29)

Vi =—dsin@+sin(y, +y +@) -1, cos(a = (y, +y +9)).
- pentru profilul De,
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X, =Xyp =dcos@—Lcos(y, +y + @) — 1, sin(o — (y, +y +¢)),
Ve = Yip = —dsin@+£sin(y, +y + @) +1, cos(a — (Y, + ¥ +¢)).
La fel ca in cazul mecanismului anterior (cama disc si tachet de

translatie cu rold), raza de curbura a profilului teroretic se poate calcula cu

formula (3.22) sau folosind o expresie particularizatd, dupd efectuarea
calculelor:

(3.30)

[+ 21+ —20d(1+y)cosy, +v) |
- doy"sin(y, +y) +dl(1+y )2 +y)cos(y, +y)—d* = (1+y') . (3.31)
:SGN[ =d” = 7 (1+y") + dl2 +y ) cos(y, + ) |.

ct

3.4.3. Mecanismul cama disc — tachet de translatie cu talpa

Acest tip de mecanism este prezentat in Fig. 3. 12 [3.1], [3.4], [3.5].

Fig. 3.12 Mecanismul cama disc - tachet de translatie cu talpa.
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Aici sunt de asemeni reprezentate cele doud sisteme de axe necesare
calculului geometric precum si singurul parametru geometric de baza: s, -
deplasarea initiald sau distanta minima dintre axul de rotatie al camei si talpa
tachetului. Razele minima si maxima ale profilului sunt:

Lo = S0 Lo =So + 1. (3.32)

Coordonatele parametrice carteziene ale profilului si derivatele de ordinul unu
si doi ale acestora in raport cu parametrul ¢, sunt:

X =8'cos@+ (s, +s)sin¢,

- (3.33)
y=-s'sin@+(s, +s)cos Q.

X'=(s, +s+s")cos ¢, (3.34)
y'=—(s, +s+s")sin@. |
X"Z—(SO +S+Sn)sin(p+(sv+sl")COS(p, (3 35)

y"=—(s, +s+s")cos@—(s'+s")sin .

In cazul acestui tip de mecanism se defineste si profilul tehnologic,
necesar pentru pozitionarea centrului sculei (frezd) cu care se prelucreaza
cama. Profilul tehnologic se obtine ca infasuratoare exterioara a cercurilor cu
centrul pe profilul camei si avand raza egala cu raza sculei r,.Coordonatele

parametrice ale profilului tehnologic sunt:

, .
Xp =S COSQ+ (s, +S+1,)sino,

o (3.36)
Yin =S SIN@+ (S, +S+1,)CcOs .
Raza de curbura a profilului are 1n acest caz expresia:
R, =s,+s+s". (3.37)

3.4.4. Mecanismul cama disc — tachet oscilant cu talpa

Mecanismul (prezentat in Fig. 3.13) [3.4] are parametrii geometrici de
baza definiti c