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PREFATA

Lucrarea de fatd este, in intentia autorilor, un manual de nivel universitar,
cuprinzind elementele fundamentale ale disciplinei de Mecanisme. Avéand in vedere
acest caracter, In procesul de elaborare, s-a pus un accent deosebit pe definirea
riguroasd a notiunilor specifice §i pe tratarea problematicii intr-o structura logica,
simplu de urmarit.Continutul si organizarea materialului sunt cele consacrate in
literatura de specialitate, dar apar si unele aspecte, formale sau de fond, cu caracter
original, care vor fi reliefate in continuare.

Manualul cuprinde sase capitole: 1.Structura mecanismelor, 2.Mecanisme cu
cuple inferioare (cu bare), 3.Mecanisme cu came, 4.Mecanisme cu roti dintate,
5.Dinamica mecanismelor §i a masinilor, 6.Proiectarea mecanismelor. In capitolul
1. se definesc notiunile de baza ale disciplinei si se prezintd clasificarea
mecanismelor dupa diverse criterii. O problema deosebit de importanta si dificila,
tratatd 1n acest capitol, este determinarea gradului de mobilitate si a numarului de
legdturi pasive. S-a incercat o rezolvare cat mai riguroasa a acestei probleme in
limitele unui spatiu destul de restrans. In acest scop s-au introdus si s-au utilizat
notiunile de clasa constructiva si de clasa functionala pentru cuplele cinematice. In
capitolele 2,3 si 4 sunt tratate, separat, cele trei categorii mari de mecanisme: cu
bare, cu came si cu roti dintate. Fiecare dintre aceste capitole cuprinde, in general,
urmdtoarea problemetica: analiza cinemaica, analiza cinetostatica si randamentul,
analiza preciziei si sinteza. In raport cu alte manuale, am considerat oportun si
tratdm analiza cinetostatici si randamentul la fiecare categorie de mecanisme
deoarece rezolvarile prezintd aspecte specifice. Subliniem, de asemenea, prezenta
unui subcapitol de analiza preciziei, asociat cu fiecare categorie de mecanisme.
Justificdm aceastd optiune prin importanta problemei preciziei in tehnica moderna.
Odata cu prezentarea metodelor de analizd cinematicd §i cinetostatica, se
formuleaza si conditiile de obtinere a solutiilor reale. Interpretarea acestor conditii
este legatd de existenta fenomenului de autoblocare si a pozitiilor critice care, in
felul aceste sunt puse intr-o lumina noud. In cadrul sintezei dimensionale a
mecanismelor cu bare se propune o sistematizare a problemeticii, prin delimitarea
unui domeniu de utilizare curentd, numit sinteza elementara, care este tratat in mod
exhaustiv. In capitolul 3 se prezinti o interpretare originald a fenomenului de
subtaiere la came, legatda de o formula inedita pentru calculul razei de curbura, care
permite determinarea caracterului convex sau concav al profilului. In legitura cu
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mecanismele cu came se indica §i o metodd noud pentru analiza preciziei de
functionare. Expresiile de calcul ale randamentului pentru mecanismele cu came si
pentru angrenajele paralele , in care se ia in considerare frecarea din toate cuplele
cinematice, au, de asemenea , un caracter original. Mentiondm ca, in capitolul 5, pe
langa problemele consacrate, privind analiza dinamica si echilibrarea fortelor de
inertie, am introdus un subcapitol de analizd elestodinamica in care se incearcd o
abordare mai aprofundatd, in raport cu alte manuale similare, a fenomenului
vibrator la mecanisme. In capitolul 6 al lucririi, autorii isi propun s arate modul in
care intervin operatiile de analizd si de sintezd, in conexiune cu proiectarea
organologica, in procesul de proiectare a mecanismelor. Scopul acestei incercari
este de a demonstra locul si utilitatea domeniului stiintific asociat disciplinei
didactice de Mecanisme in practica de proiectare.

O trasatura esntiald, pe care autorii au dorit sd o imprime lucrarii, este legata
de finalizarea numerica a metodelor si procedeelor prezentate. In acest sens se oferd
indicatii precise cu privire la aplicarea metodelor numerice sau a programelor
utilitare de rezolvare a modelelor matematice aferente fiecarei probleme. De altfel,
toate diagramele din manual sunt obtinute pe baza unor calcule, pornind de la
valori concrete ale parametrilor care intervin.

Ne exprimdm speranta cd lucrarea va fi utild, atdt pentru studentii din

invatdmintul tehnic, cat si pentru inginerii din indusrie si din proiectare.

Dr. ing. Cezar DUCA
Dr. ing. Florentin BUIUM
Ing. Gabriel PARAOARU
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Capitolul 1
STRUCTURA MECANISMELOR

1.1. NOTIUNI FUNDAMENTALE

1.1.1. Elemente si cuple cinematice

Prin element cinematic se intelege un corp solid constituit dintr-o piesa
mecanicd sau din mai multe piese imbinate rigid intre ele. Elementele
cinematice se considera rigide in majoritatea problemelor studiate in manualul
de fata. In unele cazuri (analiza cinetoelastodinamici) se renunti la aceasti
ipoteza, admitand deformatiile elastice. Sistemele care contin elemente flexibile
- curele, cabluri - nu fac obiectul lucrarii.

Cupla cinematica este legitura mobild dintre doud elemente
cinematice, formata prin contactul direct intre suprafetele lor.

Numarul de parametri independenti, care determind complet pozitia
relativd a unui element in raport cu celdlalt, reprezinta gradul de mobilitate al
cuplei - m (1<m<5).Gradul de mobilitate aratd, de asemenea, numarul de
migcari elementare posibile. Acestea sunt proiectiile, diferite de zero, ale vitezei
de translatie si ale vitezei unghiulare in miscarea relativa, pe axele unui sistem
de coordonate solidar cu unul dintre elemente.

Numarul de miscari elementare care nu se pot executa (restrictii sau
legaturi) se numeste grad de restrictivitate - k (1<k<5). Gradul de
restrictivitate poate fi interpretat ca fiind egal cu numarul de conditii (ecuatii
independente) care intervin intre parametrii de pozitie sau de viteza ai celor
doud elemente. Intre gradul de mobilitate si gradul de restrictivitate existd
relatia evidenta

m+k=6. (1.1
Conform axiomei eliberarii de legaturi, restrictiile cinematice se
inlocuiesc printr-un sistem de reactiuni ideale (normale la suprafetele in

contact). Mai precis, vitezele de translatie se inlocuiesc prin forte de reactiune,
iar vitezele unghiulare prin momente de reactiune. Se observa ca numarul de
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componente ale torsorului de reactiune este egal cu gradul de restrictivitate, iar
sistemul vitezelor si cel al reactiunilor sunt complementare.

Cuplele cinematice se clasificd dupa mai multe criterii. Astfel, ele se
impart in cinci clase - clasa fiind egala cu gradul de restrictivitate.

Dupd modul de realizare a contactului existd cuple inferioare sau
congruente, cand contactul are loc dupa o suprafata, si cuple superioare sau
necongruente, cand contactul este punctual sau liniar.

in functie de miscarea relativa dintre elemente exista cuple plane, cand
aceastd migcare este plan - paraleld, si spatiale, cand miscarea relativa este
spatiala.

Orice cupla cinematica se poate construi in doud variante: inchisa sau
deschisa. Cuplele cinematice sunt inchise, atunci cand legaturile Tmpiedica
deplasarile in ambele sensuri fiind caracterizate printr-un contact bilateral, si
deschise, atunci cand deplasarile sunt impiedicate numai intr-un sens datoritd
unui contact unilateral. In cazul cuplelor deschise, permanenta contactului se
asigura prin actiunea unor forte care, in general, sunt de natura elastica, generate
de arcuri.

In Tab.1.1 se prezinti cuplele cinematice uzuale, indicandu-se forma
suprafetelor in contact, reprezentarea constructiva si cea schematicd, tabelul cu
miscarile elementare si reactiunile, precum si clasificarea dupa criteriile aratate.

In general, legiturile unei cuple cinematice sunt determinate de forma
suprafetelor in contact (legaturi geometrice). Cuplele 1 - 12 din Tab.1.1 sunt de
acest fel. In aplicatiile tehnice se intalnesc, uneori, si cuple cu miscare relativa
de rostogolire, caracterizate prin legaturi cinematice. Pentru a defini migcarea de
rostogolire sa considerdm o cupla superioara cu contact punctual, formata intre
elementele 1 si 2 (Fig.1.1). In punctul de contact P se confundi punctele P,
apartinand elementului 1 si P, apartinand elementului 2. Intre vitezele lor se
poate scrie relatia

Vo, =Vp +Vp, . (1.2)




Vectorul v, este paralel cu planul tangent la cele doud suprafete in
contact §i se numeste viteza relativa de alunecare. Daca v, =Vj si, deci,
Vp, =0, miscarea relativa este de rostogolire pura. Cand unul dintre punctele

Py, P, este punct de contact permanent migcarea este de alunecare purd. Daca
Vp, #0, iar punctul de contact se deplaseaza pe ambele suprafete, migcarea

relativa este combinati — rostogolire cu alunecare. in cazul cuplelor inferioare
migcarea relativa este de alunecare purd. Cupla din pozitia 13 — Tab.1.1 - admite
numai o miscare de rostogolire purd intre suprafetele cilindrice. Miscarea de
alunecare este impiedicata datorita fortelor de frecare cauzate, la randul lor, de
proprietatile de aderenta ale suprafetelor.

Uneori, cuplele cinematice, care presupun contactul direct intre
elemente, se inlocuiesc prin subansamble cu elemente intermediare numite
policuple cinematice. Astfel, in locul cuplelor de rotatie, cu miscare relativa de
alunecare, se folosesc rulmenti avand avantajul utilizarii frecarii de rostogolire.
In acelasi mod, cuplele de translatie si cele elicoidale se pot inlocui prin ghidaje
cu role si suruburi cu bile.

Un alt exemplu de policupld este articulatia Hooke (Fig.1.2) care
permite doud miscari de rotatie intre elementele 1 si 2 ca si cupla sferica cu
deget pe care o poate inlocui. Precizam ca policuplele au aceleasi proprietati
cinematice (migcari relative) si statice (reactiuni) ca si cuplele pe care le
inlocuiesc.

Tabelul 1.1

1. Doua suprafete in contact punctual

- clasal
(m=5,k=1)
- superioara

- spatiala

- deschisa




Tabelul 1.1 (continuare)

2. Cilindru” - plan, Doi cilindri_ in contact dupd o generatoare

* _ cilindru oarecare

- clasa 2
(m =4,k =2)
- superioara
- spatiala

- deschisa

3. Sfera - cavitate cilindrica

- clasa 2
(m=4,k=2)
- superioara
- spatiala

a)- deschisa
b)- inchisa

=

=

<

&

-clasa 3

(m =3, k =3)
- inferioara

- spatiald

- inchisa

2 -clasa 4
ROT | m=2, k=4)
- inferioara —
A X | O X .
superioara
y | My v | - spatiald
1 z o, R, | - inchisa




Tabelul 1.1 (continuare)

6. Plan - plan

-clasa 3
(m =3,k =3)

~ | Vx | -inferioara

M
My | vy [-pland
®

, | R, | -deschisa

- clasa 4
(m =2, k =4)
o, vy | - inferioara

M, | Ry |- spatiald
M;, | R, | -1Inchisa

* _ cilindru circular

8. Cilindru” - cilindru” + plan - plan

z 1

y R T |- cl:isa 4 B
1 (m =2, k=4)
A oo
& x| o | R | sup.erlo?ra

2 inferioara

) y | My [ vy | -pland
X M,, | R, | - deschisa

* _ cilindru oarecare

E3 E3 ) N . o
9. Con - con + sferd - cavitate sferica

-clasa 4
ROT | n=2, k=4)
- superioara-
x | o, <. .
inferioara
y | My [ Ry | -spatiald
®, | R, | -deschisa

* - con oarecare




Tabelul 1.1 (continuare)
10. Cilindru” - cavitate cilindrica + plan - plan (Cupli de rotatie)

|l e
x | My | Ry | -inferioara
y | ® | Ry |-pland
z | M, | R, [ -inchisa

* _ cilindru circular

11. Prisma - cavitate prismatica (Cupla de translatie)

. - clasa 5
1(patin\) z R T ¢
/ ZAN /& (m =1, k =5)

N

A
1 2
A X | My | vy | -inferioara
|/ Y 1 %2 y | My | Ry | -plana
% 2(ghidaj, culis\) 2 | M

= | R, | -inchisa

<

12. Elicoid - cavitate elicoidala (Cupla elicoidala)

1([urub) R T ;r;lisla i -
4 S L i( i /% X | My | Ry [ -inferioard
| Viy 2 * * Lo
/[\\\\\] ! & y | ® | Vy |-spatiala
i) z | M, | R, | - inchisa
* Vy = f( my )
13. Cilindru” - cilindru” + plan - plan
z 1
7/ R T |- clasa 5
1 (m =1,k =5)
A < | o - superioari -
o) * * | inferioara
y | My | Ry | -pland
X 2 z | M,, | R, | -deschisa

* - Cilindru oarecare
Observatie: Cilindrul 1 se rostogoleste pe suprafata cilindrului 2.




v A ¢ Uneori legdtura mecanica dintre

a) Iml doua elemente se realizeaza prin dublarea
v A i A (sau suplimentarea) unor cuple, rezultand

b) Iml Iml mai multe zone de contact. Acest
A i A prqcedeu prméreste m.a?lr.irea r.igidi.tégii sia

0) IWf/II % rezistentei constructiei. Situatia  este
ilustratd Tn exemplul din Fig.1.3. Solutia

d) %§ A i gzg A din. lj"ig..ll.3.a este de.ﬁcita.ré sub aspectul
A solicitarii elementului 1, situat in consola.

Fig. 1.3 Prin adaugarea unei noi cuple de rotatie

(Fig.1.3.b) acest nejuns este inlaturat, dar
intervine o alta situatie nedoritd. Cele doud cuple introduc un numar de legaturi
reale k =k, +k, =5+5=10. Deoarece mobilitatea relativd este m = 1 (o
miscare de rotatie) inseamnd ca numarul de legaturi necesare este
k,.=6-m=5. Diferenta k, =k -k, =10-5=5 reprezinta numarul de

nec

legaturi pasive locale (din cuple). Existenta lor pretinde o executie foarte precisa
a suprafetelor pentru ca, altfel, intervin pretensionari si deformari la operatia de
montare. Acestea conduc la o functionare necorespunzitoare si reduc
durabilitatea. Situatia se poate imbunatati prin reducerea numarului de legaturi
pasive.  Astfel, daca se adoptd solutia din Fig.1.3.c, unde
k, =k, +k, =5+2=7, remltd k,=k -k, =7-5=2. In fine, pentru

cazul din Fig.1.3.d, k =k, +k, =3+2=5, iar k, =k -k, =5-5=0 si,

deci, nu intervin legaturi pasive. Trebuie mentionat ca prezenta legaturilor
pasive nu influenteazd comportarea cinematicd, astfel cd, in calculele
structurale, toate variantele din Fig.1.3 sunt interpretate ca o singura cupla de
rotatie.

1.1.2. Lanturi cinematice, mecanisme

Prin lant cinematic se Intelege un ansamblu (o insiruire) de elemente
legate prin cuple cinematice. Numarul de cuple in care intervine un element
atunci cand face parte dintr-un lant cinematic se numeste rang (r).

Lanturile cinematice pot fi deschise atunci cand contin si elemente de
rang r =1 (Fig.1.4.a si Fig.1.4.b) sau inchise, cand toate elementele au rangul
r>2(Fig.1.4.c).

Lanturile sunt simple, daca toate elementele au rangul r <2 (Fig.1.4.a si
Fig.1.4.c) sau complexe, cand contin i elemente cu rangul r> 2 (Fig.1.4.b).

Numarul de parametri care determind pozitia unui lant cinematic, in
raport cu un sistem de referintd situat in afara sa, se numeste grad de libertate

@L).



b) c)
Fig. 1.4

Mecanismul este un lant cinematic care are urmatoarele proprietati:

1) Contine un element de referintd, considerat fix, numit baza sau

batiu, in raport cu care se concepe migcarea celorlalte elemente;

2) Are un numar de cuple conducitoare, stabilit astfel incat miscarea

tuturor elementelor sa fie determinata.

Mecanismele provin, in general, din lanturi cinematice inchise. Fac
exceptie mecanismele robotilor industriali care sunt formate, de regula, din
lanturi cinematice deschise.

Cuplele conducitoare (de intrare) se caracterizeazd prin faptul ca
migcarea relativa dintre elemente este data, impusa, de existenta unor sisteme de
actionare. De obicei cuplele conducitoare sunt monomobile (clasa 5), iar
parametrii care determind pozitia relativa dintre elemente sunt parametrii
independenti (coordonatele generalizate) ai mecanismului. Numarul de
parametri independenti care determind univoc pozitia mecanismului, in raport
cu elementul de referintd, se numeste grad de mobilitate (M). Se intelege ca
pentru a obtine o miscare determinatd pentru toate elementele mobile, numarul
de cuple conducatoare (monomobile) trebuie si fie egal cu gradul de mobilitate.

In Fig.1.5 sunt reprezentate schematic doud mecanisme care provin din
lanturi cinematice inchise.

Mecanismul patrulater articulat plan (Fig.1.5.a) are ca baza
elementul 4 si o cupla conducitoare notatd cu A. Parametrul independent al
cuplei conducatoare este unghiul ¢, . Considerente geometrice elementare aratd

ca pozitia elementelor 1, 2 si 3 este determinata de valoarea unghiului ¢, . Deci

miscarea mecanismului este, astfel, determinatid. Cuplele conducatoare de
rotatie, asociate cu motoare rotative (electrice sau termice), se adopta astfel ca
unul dintre elemente si fie baza. In aceasti situatie elementul mobil al cuplei
conducatoare se numeste element conducator. Astfel, cupla conducatoare A
este formata din elementul conducator 1 si elementul fix 4.

Mecanismul cu cilindru oscilant (Fig.1.5.b) are ca baza elementul 4 si
o cupla conducatoare de translatie - B, formata dintr-un cilindru 1 si un piston 2
(motor hidraulic). Parametrul independent al cuplei conducatoare, constituita,
aici, din doud elemente mobile, este distanta ¢, = AC. Se observa cd pozitia



mecanismului depinde numai de marimea parametrului /,,, rezultdnd o miscare
determinata.

Fig. 1.5

Mecanismele sunt sisteme complexe si se clasifica dupa multiple
criterii. Un criteriu foarte important, cu consecinte deosebite pentru analiza
comportarii cinematice si statice, este dimensiunea spatiului cinematic activ
asociat mecanismului (s). Determinarea acestui parametru apeleaza la notiuni
de algebra liniard sau de teoria suruburilor cinematice [6]. O abordare mai
simpld, dar mai putin riguroasd, asimileaza acest spatiu ca fiind definit de
migcarile elementare ale elementelor mobile raportate la un sistem de referinta
fix, solidar cu batiul. Dimensiunea spatiului (s) este egala cu numarul de miscari
elementare luate o singurd datd. Diferenta f=6-s constituie numdrul de
miscari elementare care nu sunt executate de nici un element (legaturi comune)
si se numeste familia mecanismului (Dobrovolski). Existd 5 familii de
mecanisme: 0, 1, 2, 3 si 4. Caracterul miscarii elementelor si, deci, familia
mecanismului sunt determinate de felul cuplelor cinematice si de amplasarea
suprafetelor acestora in raport cu fiecare element. Astfel, mecanismul din
Fig.1.5.a are patru cuple de rotatie cu axele paralele. Aceastd particularitate
geometricd determina caracterul plan al mecanismului. Elementele mobile (1, 2
si 3) se deplaseazi paralel cu planul Axy, perpendicular pe axele cuplelor. In
felul acesta dimensiunea spatiului cinematic activ asociat este s =3(v,, Vy,0,),

iar familia este f =6—s =3, legaturile comune fiind o, Oy,V,.

O clasificare legatd de tipul cuplelor si de forma elementelor care
intervin in constructia mecanismelor este urmatoarea:
Mecanisme cu bare (cu cuple inferioare) (Fig.1.5.a, 1.5.b)
Mecanisme cu came (Fig.1.6)
Mecanisme cu roti dintate (Fig.1.7)
Mecanisme cu surub (Fig.1.8)
Mecanisme combinate (Fig.1.9)

AR S
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Mecanismele cu bare contin numai cuple inferioare - de rotatie, de
translatie, cilindrice, sferice, etc. Mecanismele cu came si cele cu roti dintate
contin atat cuple inferioare (de rotatie si de translatie) cat si, cel putin, o cupla
superioara, iar mecanismele cu surub au, cel putin, o cupla elicoidala (surub -
piulitd). Mecanismele combinate sunt o asociere a doud dintre celelalte
categorii. Astfel, in Fig.1.9 este reprezentat un mecanism combinat cu bare si
roti dintate. Aceasta clasificare este importanta pentru cd domeniile de utilizare
si metodele de studiu sunt specifice pentru fiecare dintre categoriile de

10

mecanisme mentionate.

In functie de ca-
racterul miscarii elementelor
mecanismele pot fi plane,
atunci cand toate elementele
mobile se deplaseaza paralel
cu un plan fix, sau spatiale
cand nu este 1indeplinita
aceastd conditie. Aceastd di-
ferentiere este utild deoarece
studiul mecanismelor spati-
ale implica dificultdti mai
mari si procedee de rezolvare
mai complexe decat cel al
mecanismelor plane.




1.2. DETERMINAREA GRADULUI DE MOBILITATE

1.2.1. Stabilirea formulelor de calcul

Se considerd un lant cinematic avand urmétoarele caracteristici
structurale: n - numarul de elemente, ¢, (k =1...5) - numarul cuplelor de clasi k.
Gradul de libertate (L) se determind ca diferenta dintre numarul de parametri
(necunoscute) si numarul de ecuatii care intervin in problema pozitiilor. Avand
in vedere ca un element cinematic liber are 6 parametri de pozitie, iar o cupla de
clasa k genereaza un numar de k ecuatii, se ajunge la relatia

5
L=6n-) k-c,. (1.3)
1

Daca lantul cinematic se transformd intr-un mecanism, prin adoptarea unui
element de referinta fix, numarul de elemente mobile este (n-1), iar formula de
calcul a gradului de mobilitate este urmatoarea

M=6-(n—1)—25:k~ck. (1.4)
1

Formulele (1.3) si (1.4) sunt valabile daca ecuatiile sunt independente. in
realitate numarul de ecuatii independente poate fi mai mic decét cel luat in
calcul datorita existentei unor legaturi pasive globale (pe contur). Dacd numaérul
acestora se noteaza k,,, formula (1.4) se modifica astfel

M:6~(n—1)—{ik~ck—kpg]. (1.5)

Pentru a Intelege modul in care intervin legéturile pasive globale sd consideram,
pentru exemplificare, mecanismul din Fig.1.10.a. Acesta este un mecanism
patrulater spatial de familie f =0 deoarece nu are legaturi comune - elementul 2
are o miscare generald spatiald cu componente de rotatie si de translatie dupa
cele trei axe de coordonate. Gradul de mobilitate se calculeaza cu formula (1.3)
in care n =4, cs =2(A, D), ¢4 =1(C), c; =1(B). Rezulta M =1, deci se poate
adopta o cupli conducitoare - de exemplu A. in Fig.1.10.b este reprezentat un
mecanism identic structural cu cel din Fig.1.10.a, dar care are unele
particularitati geometrice. Astfel, axele cuplelor C si D, invariabile 1n raport cu
elementul 3, se adoptd paralele, iar axele cuplelor A si D invariabile in
elementul 4, se iau tot paralele. Gradul de mobilitate se calculeaza in acelasi fel
si rezultd, evident, tot M =1. Se observa, insd, cad mecanismul este plan, de
familie f =3, deoarece toate elementele se deplaseaza paralel cu planul xOy, iar
migcarile din cuplele B si C sunt rotatii simple paralele cu axa Oz. Ca urmare,
aceste cuple se pot inlocui (ambele sau numai una) prin cuple de rotatie fara a
modifica starea cinematici a mecanismului. Se obtin, in felul acesta,
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Fig. 1.10

mecanismele din Fig.1.10.c si d. Cele trei mecanisme (Fig.1.10.b, c, d) au
migcari (absolute si relative) identice, dar structurda diferitd. Astfel, daca ne
raportdm la mecanismul din Fig.1.10.b, cupla cilindrica C (k =4) a fost Inlocuita
printr-o cupla de rotatie (k =5) obtindnd mecanismul din Fig.1.10.c. in felul
acesta s-a introdus o legaturd pasiva: k,, =5-4=1. Pentru a calcula gradul de
mobilitate se aplica formula (1.5) n care n =4, ¢s =3, c3 =1 si k,, =1. Rezulta
M =1. Mecanismul din Fig.1.10.d care este un patrulater articulat plan, s-a
obtinut 1nlocuind atat cupla cilindricd C (k =4) cat si cea sferica B (k =3) cu
doua cuple de rotatie (k =5). Prin aceasta s-au introdus o serie de legéturi pasive
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in numar de kpg =2-5-4-3=3. Mecanismul are n =4, cs =4, kp, =3, iar

gradul de mobilitate, calculat cu formula (1.5) este M =1.

Din cele aratate rezultd ca pentru a determina gradul de mobilitate cu
formula (1.5) trebuie sa se cunoasca numarul de legaturi pasive globale - k.
Aceasta cerinta creaza dificultati In aplicarea practica a formulei. O altd cale de
abordare a problemei face apel la clasificarea mecanismelor in familii.

Dupd cum s-a aratat, un mecanism (lant cinematic) de familia f se
deplaseazi intr-un spatiu cu s=6—f dimensiuni. In acest spatiu pozitia unui
element liber este determinatd de (6-f) parametri, iar o cupld de clasa k are
(6-f)-m=(6-f)-(6-k)=k-f legituri (ecuatii). In aceste ipoteze expresiile
de calcul pentru gradul de libertate L si pentru gradul de mobilitate M sunt

5

L=6-f)n- > (k-D-c, (1.6)
k=f+1
M=(6-0)-(n-1)- > (k-f)-c,. (1.7)
k=f+1

In legaturda cu aplicarea formulelor (1.6) si (1.7) trebuie ficute
urmatoarele observatii:

1) Determinarea clasei cuplelor se face in functie de deplasarile relative
efective (functionale) compatibile cu spatiul s=6-—f, chiar atunci cand
constructia cuplelor permite o mobilitate mai mare. Vom denumi clasa unei
cuple, determinati astfel, clasi functionald. In aceste conditii, pentru fiecare
cupla, m <s i k > faga cum se observa si din formulele (1.6) si (1.7).

2) In aceste formule nu apare numarul de legituri pasive globale
deoarece acestea nu intervin 1n spatiul cu (6-f) dimensiuni, in care se deplaseaza
mecanismul. Sa ne referim, pentru exemplificare, la mecanismele din Fig.1.10.b
si d, la care spatiul cinematic activ este definit de parametrii (v,,v,,0,), iar

restrictiile comune sunt (o,,®,,v,). Prin inlocuirea cuplei cilindrice C

(Fig.1.10.b) cu o cupla de rotatie C (Fig.1.10.d) s-a introdus restrictia pasiva
(v,), iar prin inlocuirea cuplei sferice B (Fig.1.10.b) cu o cupla de rotatic B
(Fig.1.10.d) s-au introdus restrictiile pasive (®,,®,). Dupd cum se observa

aceste restrictii nu intervin In spatiul cinematic activ. S& calculam gradul de
mobilitate al mecanismelor din Fig.1.10 utilizand formula (1.7). Mecanismul
din Fig.1.10.a este de familia f =0. Daca introducem aceasta valoare in formula
(1.7) se obtine formula (1.3) pe care am utilizat-o si inainte pentru a determina
gradul de mobilitate al mecanismului. Mecanismele din Fig.1.10.b, c, d sunt de
familie f =3, iar cuplele lor sunt, toate, de clasd functionala k =5 (cuple de
rotatie). Aplicand formula (1.7) cu parametrii structurali f =3, n =4, c¢s =5 se
obtine, ca si Tnainte, M =1.
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Daca gradul de mobilitate (M) se calculeaza cu formula (1.7), numarul
de legaturi pasive globale (k) se poate determina din formula (1.5)

kpg:M—(6-(n-1)—ik-ckJ. (1.8)

in formula (1.8) clasa cuplelor este cea reald (constructivi) stabilita
numai pe baza geometriei suprafetelor. Valoarea maxima a parametrului kp, se
obtine atunci cand clasa reala coincide cu clasa functionala pentru toate cuplele
mecanismului §i se poate calcula introducand in formula (1.8) expresia lui M

(1.7)
Ko =(6—1)-(n—1)— i (k-f)-ck—(&(n—l)— i k'ckj' (1.9)

k=f+ k=f+1

De aici rezulta

k=f+1

5
kpgmax:f[zck_n+1J:f(c_n+l)n (110)

in care ¢ este numarul total de cuple, indiferent de clasi. In cazul mecanismelor
inchise monocontur n =c, astfel cd kygmax =f. in cazul mecanismelor simple
deschise c=n-—1, iar kysmax =0. Prin urmare aceste mecanisme nu au legaturi
pasive globale, iar gradul de mobilitate se poate calcula cu oricare dintre
formulele (1.3) sau (1.7) obtinand acelasi rezultat.

Legaturile pasive globale prezintd aceleasi neajunsuri ca si legaturile
pasive locale - reclamd precizie de executie ridicatd pentru a evita
pretensiondrile si deformatiile elementelor. Ca urmare, este recomandabil sa fie
eliminate total sau partial, dar in corelatie cu aspectele tehnologice si economice
implicate de aceastd operatie. Reducerea legaturilor pasive se face prin
micsorarea numarului de legaturi (restrictii) la unele cuple ale mecanismului.
Trebuie mentionat ca restrictiile eliminate trebuie sa faca parte din legaturile
comune ale mecanismului.

*

Gradul de mobilitate poate rezulta, din calcul, pozitiv, negativ sau zero.
Fiecare dintre aceste cazuri are o interpretare cinematicd si una statica.
Interpretarea statica pleaca de la ideea cd, in problema determinarii reactiunilor
din cuplele cinematice, numarul de ecuatii de echilibru este egal cu numarul de
parametri cinematici ai elementelor libere, iar numarul de reactiuni necunoscute
este egal cu numarul de ecuatii de legaturd. Prin urmare, in analiza statica
numerele de ecuatii si de necunoscute se inverseaza in raport cu analiza
cinematicd. In felul acesta gradul de mobilitate rezultd ca diferenta dintre
numirul de ecuatii statice si numarul de necunoscute (reactiuni). in Tab.1.2 sunt
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prezentate cele trei cazuri posibile privind

interpretarile lor.

valoarea gradului de mobilitate si

Tabelul 1.2
M Problema cinematica Problema statica
Sistem cinematic nedeterminat. | Sistem incompatibil. Pentru a-1
Pentru evitarea nedeterminarii se | transforma intr-un sistem compa-
adopta un numir de cuple | tibil determinat se adopta M
M >0 conducatoare egal cu M prin care | cuple conducatoare care generea-
se impun valori pentru M para- | zZi M parametri necunoscuti:
metri independenti. Mentionam | fortele (momentele) de echili-
cd majoritatea mecanismelor au | brare.
M=1.
M=0 Sistem cinematic  determinat. | Sistem static determinat
Pozitie unicd - constructie fixa.
Sistem cinematic incompatibil. | Sistem static nedeterminat (daca
Nu se poate monta cu parametri | este construibil).
constructivi prestabiliti. Pentru a
M <0 | se putea monta este necesar ca
M| parametri constructivi sa fie
asimilati ca necunoscute, iar con-
structia rezultatd este fixa.

1.2.2. Familii de mecanisme, exemple

In cele ce urmeazia vom prezenta cele mai importante categorii de
mecanisme, grupate pe familii. Pentru fiecare categorie vom analiza unul sau
mai multe exemple de mecanisme urmarind determinarea gradului de mobilitate
si a numarului de legaturi pasive locale si globale. Vom analiza, de asemenea,
calculeaza cu formula (1.7) in care numerele de cuple c se stabilesc dupa clasa
functionala. Numarul de legaturi pasive globale se determina cu formula (1.8),
in care numerele de cuple se stabilesc dupa clasa constructiva (reald). Pentru a
face distinctie Intre cele doud situatii, vom nota cu c', numerele de cuple

determinate dupa clasa constructiva, astfel incat formula (1.8) devine
5
k,, :M—(6-(n-l)—zl‘,k-c'k).

Dificultatea principald care intervine in aceastd analizd constd in
stabilirea familiei mecanismului. Pentru majoriatea mecanismelor problema se
rezolvd prin raportarea miscarilor la un sistem de referintd fix si evaluarea
numarului de legaturi comune. Acest procedeu prezintd unele limite privind

(1.11)
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aplicabilitatea sa. O abordare riguroasa reclama utilizarea unor algoritmi care
implica notiuni de teoria spatiilor vectoriale sau de teoria suruburilor™. Cum
aceastd dezvoltare depaseste cadrul lucrarii de fatd, in astfel de cazuri vom
indica familia fard a face justificarea incadrarii respective.

1.2.2.1. Familia f =4

Formula de calcul a gradului de mobilitate se obtine prin
particularizarea formulei (1.7)

M=2(n-1)-cs, (1.12)
iar numarul maxim de legaturi pasive globale, pentru un mecanism monocontur,

este kpgmax = f = 4. In aceastd familie se incadreaza mai multe categorii de
mecanisme, cu largi aplicatii, pe care le vom mentiona in continuare.

m  Mecanismele plane cu cuple de translatie

In aceasta grupa intrd mecanismele care au numai cuple de translatie
amplasate cu axele in plane paralele. Este evident ca elementele mobile pot
executa numai miscari de translatie paralele cu un plan fix (de exemplu planul
xOy). In aceste conditii dimensiunea spatiului cinematic activ este s =2(vy, Vy),
iar familia =4(0,,0,,0,,v,). In Fig.1.11 este reprezentat cel mai simplu

mecanism de acest fel numit mecanism cu pand, in patru variante constructive.
Toate variantele au n =3, ¢s=3 si M =1. Varianta 1.11.a are toate cuplele de
translatie (k =5) pe cand celelalte variante contin si cuple cu mobilitati mai
mari, dar clasa functionald este pentru toate cuplele k =5 (migcarea relativa de
translatie). Mecanismul din Fig.1.11.a are un numar de legaturi pasive globale
kpe = Kpgmax =4. Pentru a reduce valoarea parametrului k,, se majoreaza
mobilitatea unor cuple, obtindndu-se mecanismele din Fig.1.11.b, c si d. Astfel,
in cazul mecanismului din Fig.1.11.b, cupla de translatie B se inlocuieeste cu o
cupla plan - plan (poz. 6, Tab.1.1) de clasd constructivda k =3. Introducénd in
formula (1.11) M =1, n =3, c\=2(A, C) si c';=1(B) se obtine: k,, =2. in
varianta din Fig.1.11.c, cupla B este de clasa k =1 (poz. 1, Tab.1.1). Aplicand,
din nou, formula (1.8) cu M =1, n =3, ¢, =2(A, C) si ¢, =1(B) se obtine: k,, =0.
In sfarsit, varianta din Fig.1.11.d are toate cuplele cilindrice (poz. 7 — Tab.1.1)
de clasd k =4. In acest caz M =1, n=3, ¢', =3 si k,, =1.

(*) Teorie matematica legatd de reducerea sistemelor de vectori alunecatori. A nu se
confunda cu elementul - avind aceeasi denumire - al cuplei elicoidale.
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s =2(vx, Vy), F=4( 0, , 0,,0,,v,),n=3,c5=3, M =1

Tl
O J——
zZ 2 1
B
A A
1
a) b)
¢, =cs=3 ¢, =2(A,0), ¢',=1(B)
kpg:kpgmax =4 kpg =2
C
(&
a
2
1
B p~
Z
___ A
3
d)
¢'s=2(A,0), ¢, =1(B) ¢, =3 (A,B,C)
Kpe =0 kpe =1

Fig. 1.11

m  Mecanismele cu surub

Aceste mecanisme contin cuple de rotatie si elicoidale cu axele
suprapuse si cuple de translatie cu axele paralele (sau suprapuse) cu primele.
Miscarile posibile sunt rotatia si translatia in raport cu o axa (Ox). Deci
s=2( 0, v, ) st =40y, v,,0,,v,). In Fig.1.12 este reprezentat un mecanism

17



cu surub in doud variante, care au n =3, ¢s =3 si M =1. In varianta din Fig.1.12.a
clasa functionald coincide cu cea constructiva, astfel cd kyy =Kpemax =4. Aceastd
variantd are cupla de translatie C - dublata ceea ce conduce la aparitia unor
legéturi pasive locale. Numarul acestora k,; este egal cu diferenta dintre clasa
reald a cuplelor C si C': k,c =kc + K¢ =5+5 =10 si clasa necesara: Kyecc =6-mc=
=6 -1 =5. Rezulta ky = ki - Kneec = 10-5=5. In varianta din Fig.1.12.b cupla de
rotatie A este Inlocuitd cu o cupld sfericd. Avand M =1, n =3, ¢'\=2(B, C) si
c¢',=1(A) rezulta din k,, =2. Cuplele de translatie C si C' se inlocuiesc cu cuple
cilindrice (k =4). In felul acesta k.c =k¢ + K¢ =4+4 =8, iar kot = K - Kneec = 8 =5
=3.

s=2(w,,v,), F4(o,, v, 0,,v,),n=3,cs =3, M=1

3 3
2 e C 2w C
I R ——
1 B A 1 B
i mwaaNT NN O Al 20
—C 3 N O
e e
3 3
a) b)
cs=cs=3 c's=2(B, C), ¢,=1(A)
Kpg =Kpgmax =4 kpg =2
kpl =kec - kneec =10-5=5 kpl =kic - kneec =8-5=13
Fig. 1.12

m Mecanismele cu roti de frictiune

Aceste mecanisme contin roti de frictiune cilindrice sau conice intre
care se formeaza cuple de rostogolire de clasa k =5 (poz. 13, Tab.1.1). in
Fig.1.13 este reprezentat un mecanism cu roti de frictiune in doud variante
constructive avand n= 3, ¢s =5, M =1. In varianta din Fig.1.13.a cupla B este
constructiv de clasd k =3, astfel cd c',=2(A, C), c',=1(B) si kp; =2. in varianta
din Fig.1.13.b, cupla B este de clasa k =2, ceea ce conduce la c',=2(A, C),

c',=1(B), kp; =1. Trebuie mentionat ca in structura acestor mecanisme cupla de
rostogolire dintre roti nu se construieste niciodatd in varianta constructiva
aratatd in Tab.1.1 la poz.13, ci numai in variantele din Fig.1.13.a si b avand
clasa constructiva mai micd decét cea functionald. In felul acesta numarul de
legdturi pasive globale este mai mic decét valoarea maxima kpg < Kpgmax=4-
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n=3,cs=3,M=1

3 3 N\
N2 y 1 A p 1
A el
HHB A
3 3
Cuu Cru
A A
2 2
a) b)
¢';=2(A,C), ¢',=1(B) ¢';=2(A,0), ¢, =1(B)
kpe =2 kpg =1
Fig. 1.13

1.2.2.2. Familia f =3

Gradul de mobilitate se calculeaza cu formula
M =3(n-1) - 2¢c5 - ¢4, (1.13)

iar numarul maxim de legaturi pasive globale, la mecanismele cu un singur
contur, este Kygmax = = 3.

m  Mecanismele plane (cu exceptia celor care au numai
cuple de translatie)
Elementele acestor mecanisme se deplaseazd paralel cu un plan fix
(xOy) astfel ca s =3(v,,v,,®,) si f =3(o,,0,,v,). Pentru a obtine aceasta
proprietate cinematica trebuie sd contind numai cuple plane de clasele k =4 si
k =5. Aceste conditii sunt indeplinite de urmatoarele cuple:

cupla de rotatie

e clasa k =5 {_ cupla de translatie

o clasa k =4 - cupla de la pozitia 8§ — Tab.1.1
Pe langa aceasta, amplasarea cuplelor trebuie si se facd astfel incat axele

migcarilor de rotatie sa fie paralele, iar axele miscarilor de translatie sa fie
continute in plane perpendiculare pe axele de rotatie.

19



In Fig.1.14 este reprezentat mecanismul patrulater articulat plan in trei
variante constructive care au n =4, cs =4, M =1. In varianta 1.14.a toate cuplele
au clasa constructiva egala cu cea functionala (k =5) si, deci, kyg = Kpgmax =3. In
varianta din Fig.1.14.b cupla B este sferica (k =3) iar C - sferica cu deget (k =4).
In aceste conditii c's=2 (A, D), ¢',=1 (C), ¢',=1 (B), iar kp, =0. in varianta din
Fig.1.14.c, cupla B este sferica (k =3), iar C este cilindricd ( k =4). Rezulta
aceleasi caracteristici ca si la varianta precedenta.

In Fig.1.15 este reprezentat mecanismul maniveli - piston plan care are
n =4, ¢s =4, M =1. In varianta din Fig.1.15.a toate cuplele au clasa constructiva
egald cu cea functionald (k =5) si kyy =kpgmax =3. Mecanismul se Intdlneste in
aplicatiile din constructia motoarelor si pompelor sub forma din Fig.1.13.b,
unde cupla de translatie este inlocuita printr-o cupla cilindrica piston - cilindru.
In acest caz cs=3 (A, B, O), c',=1 (D), iar ky, =2. O situatie asemnanatoare
intervine la mecanismul cu cilindru oscilant (Fig.1.16) unde cupla B este
functional de translatie (k =5), iar constructiv - cilindrica (k =4).

In Fig.1.17 este reprezentat un mecanism cu cami care are n =3, ¢s =2,
¢4 =1 (poz. 8, Tab.1.1) si M =1. in varianta din Fig.1.17.a cupla B are clasa
constructiva k=2 (poz. 2, Tab.1.1) rezultand c' =2, c', =1, ky, =1, iar in varianta
din Fig.1.17.b, cupla B este de clasd constructivd k =1, obtinandu-se c's=2,
c' =1, kp =0.

In Fig.1.18 este reprezentat un mecanism cu roti dintate cu axele de
rotatie paralele care are aceleasi caracteristici structurale cu mecanismul cu
cama din Fig.1.17.a.

S:3(Q)Z,VX,Vy), f:3((DX,(Dy,VZ )5n:4’ Cs :47M:1

¢,=2(A,D),¢',=1(C) ¢,=2(A.D),¢,=1(C)
Kpg =Kpgmax =3 ¢, =1(B), kg =0 ¢, =1(B), kg =0

Fig. 1.14

20



n=4,cs=4, M =1

a)
c's = cs = 4, Kpg “Kpgmax =3 c's=3(A,B,C),c', =1, kg =2
Fig. 1.15

n=4,cs=4, M =1

AL
4 4
c's=3(A,C,D),c',=1(B), kys =2

Fig. 1.16
n=3, ¢s =2(A, C), cs =1(B), M =1 n=3, ¢s=2(A,C), c=1(B), M=1
/ + \ T
LA
T % =t
2 3
% +B
/‘ \,
1 / | \
[ C €
i Téy M=
\ 3| / 3
\\L// 2 4
b)
¢;=2(A,C), ¢,=1(B) ¢, =2(A,C), ¢, =1(B) ¢';=2(A,C), ¢, =1(B)
kpe =1 kpg =0 Kpe =1
Fig. 1.17 Fig. 1.18
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m Mecanismele sferice

Aceste mecanisme se caracterizeazd prin faptul cd toate elementele
mobile au un punct fix comun. Deci, traiectoriile punctelor se Inscriu pe sfere
concentrice. Pentru a forma mecanisme sferice se folosesc numai cuple de
rotatie si de clasa k =4 (poz. 9, Tab.1.1) agezate in aga fel ca axele de rotatie sa
fie concurente. In aceste conditii elementele pot executa numai miscirile de
rotatie In raport cu cele trei axe: s =3 (0, 0, ®,), f=3 (Vv ,V,,V,).

Cel mai cunoscut mecanism sferic este mecanismul cardanic (Fig.1.19)
care, de fapt, este un patrulater articulat sferic (axele celor patru cuple de rotatie
sunt concurente), care are n =4, ¢s =4, si M =1. In varianta din Fig.1.19.a toate
cuplele au clasa constructiva si cea functionald identice. Prin urmare, k,, =
kpemax =3. Mecanismul are cuplele de rotatie (k =5) B si C dublate astfel ca
existd kp, =10 legaturi pasive locale. Mecanismul din Fig.1.19.b are cuplele B, C
si D - cilindrice (k =4), astfel ca c',=1, c',=3, ky, =0. Numarul legéturilor
pasive locale ky = 2(k; - Knec) = 2(8-4) = 8.

In categoria mecanismelor sferice intrd, de asemenea, mecanismele cu
roti dintate cu axe concurente (Fig.1.20). Caracteristicile lor structurale sunt
similare cu cele ale mecanismelor cu roti dintate cu axe paralele (Fig.1.18).

s=3(w,, 0,0, ), =3 (Vi, vy, V), n=3,c¢5=2(A,C),cs~=1(B),M=1
n=4, cs=4, M=1

'a

c's=cs=4, cs=1, c¢',=3, c's=2(A,0), ¢',=1(B)
Kpg = Kpgmax =3 Kpg =0 Kpg =1
kpl :(krB'knecB)+ (er' necC): kpl :(krB' necB)+ (er' necC):
~(10-5)+(10-5) =10 ~(8-4)+(8-4)=8
Fig. 1.19 Fig. 1.20
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1.2.2.3. Familia f =0

Pentru determinarea gradului de mobilitate se foloseste formula

M =6(n-1) - 5¢5-4c4-3¢c3-2¢5-c¢; . (1.14)

Aceste mecanisme nu prezintd legdturi pasive globale (Kpgmax = = 0).

In Fig.1.21 este reprezentat mecanismul patrulater articulat spatial care
are n =4, cs =2(A, D), ¢4 =1(B), ¢; =1(C) si M =1.

In Fig.1.22 este reprezentat un mecanism de robot care provine dintr-un
lant cinematic deschis. Mecanismele de acest fel contin numai cuple de clasa k
=5, iar ¢s = n-1. Introducand aceasta conditie in formula (1.14) rezulta M = ¢c5 =
n-1. Prin urmare, pentru a obtine o miscare determinata toate cuplele trebuie sa
fie conducatoare. In cazul nostru n =6, deci M =n-1 = ¢c5 = 5.

S:(COX,O)y,COZ,VX,Vy,VZ), f:o

n=4,c5=2(A,D),c,=1(B),c;=1(C),M=1 n=6,cs =5,M=n-1=cs=5

Fig. 1.21 Fig. 1.22

1.2.3. Situatii particulare privind determinarea
gradului de mobilitate

In unele cazuri calculul gradului de mobilitate conduce la rezultate
eronate sau contradictorii. Ele apar datoritd unor particularititi constructiv -
geometrice ale mecanismelor n cauza si pot fi grupate in doua categorii pe care
le vom prezenta in continuare.
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1.2.3.1. Mobilitati locale

Pentru Intelegerea fenomenului vom analiza doud mecanisme
reprezentative unde apare acesta. In Fig.1.23 este reprezentat un mecanism
patrulater articulat spatial de tip RSSR de familia f =0 si care are n =4, cs =2(A,
D), c; =2(B, C). Calculand gradul de mobilitate cu formula (1.14) rezulta M =2.
Cu toate acestea se adoptd o singurd cupld conducatoare, de exemplu cupla A.
In aceastd ipotezi intervine o mobilitate locald arbitrard (necontrolat) - rotatia
bielei 2 in jurul centrelor cuplelor sferice B si C. Aceastd miscare este reflectata
de valoarea gradului de mobilitate, dar poate ramane arbitrard pentru ca nu
influenteaza migcarea elementului
3 care interezeaza in mod obisnuit.

O situatie asemanatoare
intervine la mecanismele cu cama
cand legatura dintre cama si tachet
se face printr-o rold articulata.
Mecanismul cu cama din Fig.1.24
este plan si are n =4, ¢s =3(A, C,
D), ¢4 =1(B). Aplicand formula
(1.13) rezulta M=2, insd meca-
nismul are un singur element con-
ducator - cama 1. $i aici intervine
o mobilitate locala - rotatia arbitra-
ra a rolei care nu influenteaza, insa,
deplasarea tachetului - esentiald
pentru functionarea mecanismului.

1.2.3.2. Lanturi cinematice pasive

Un mecanism complex poate fi format dintr-un mecanism simplu la
care se adaugd un lant cinematic. Daca parametrii structurali ai lantului initial
(presupunand f=3) sunt: n;, cs;, ¢4y $1 M| = 3(n;-1) - 2¢s; - ¢4y iar cei ai lantului
cinematic sunt ny, Csp, ¢4 §1 Ly = 3n, - 2¢5, - c4p, atunci parametri structurali ai
mecanismului obtinut rezulta astfel n = n; + ny, ¢s = ¢s; + Csa, C4 = Ca1 + Cup, iar
M = 3(n-1) - 2¢5 - ¢4 = My + L,. Daca L, < 0 se obtine M < M;. Aceasta
inseamnd ca lantul cinematic introduce conditii suplimenatre care Ingradesc
migcarea mecanismului initial, reducand gradul de mobilitate. Uneori, datorita
unor particularitati constructive, conditiile suplimentare nu sunt independente in
raport cu cele ale mecanismului initial. In aceasta ipotezi M = M, desi, din
calcul, rezulta M < M,. Lantul cinematic addugat este, atunci, pasiv. Un
exemplu, in acest sens, este prezentat In Fig.1.25 unde se aratd modul de
formare a unui mecanism complex dintr-un patrulater (M; = 1) si un lant
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cinematic cu L, = -1. Mecanismul obtinut are M = M, + L, = 0, deci trebuie sd
fie o constructie rigida. Aceasta situatie se inregistreaza intradevar in cazul
mecanismului din Fig.1.25.a. In cazul din Fig.1.25.b, cand elementele formeazi
niste paralelograme, se obtine un mecanism cu M = 1 datorita faptului ca lantul
cinematic addugat este pasiv. Acest lucru se poate intelege daca analizam, in
ambele situatii, rolul acestui lant cinematic.




Sa presupunem cd desfacem articulatia E la mecanismul din Fig.1.25.a.
In aceasta ipoteza, punctul E apartinand bielei patrulaterului ABCD descrie o
curba de biela, iar daca apartine barei EF descrie un cerc cu centrul in F. Legand
elementele 2 si 5 prin articulatia E, acest punct este obligat sd ocupe o pozitie
fixd la intersectia dintre curba de biela si cerc si, deci, sistemul devine rigid. In
cazul mecanismului din Fig.1.25.b, datorita faptului ca patrulaterul ABCD este
paralelogram, curba de bield este tot un cerc care se suprapune peste cel descris
de punctul E cand apartine barei EF. Rezultd ca miscarea mecanismului initial
nu este influentatd de adaugarea lantului cinematic, iar gradul de mobilitate
ramane M = M, = 1. O situatie similard se inregistreaza la mecanismul din
Fig.1.26 format tot din paralelograme, care are gradul de mobilitate M = 1 desi
din calcul rezulta M = 0.
Un alt exemplu, din aceeasi categorie, este dat in Fig.1.27 unde este
reprezentat un mecanism plan cu roti dintate. Gradul de mobilitate calculat este
= -1 (n=6,¢cs =5(A, E, C, G, J), cs =6(B, D, F, H, I, K)), insa cel real este M
=1. Situatia se explica prin faptul cd miscarea de rotatie se transmite de la roata
1 la roata 3 pe trei cdi cu aportul unor roti intermediare identice 2, 5 si 6. Este
evident ca, cinematic, este suficientd o singura roata intermediara, obtinand, in
felul acesta, un mecanism cu gradul de mobilitate M =1, n =4(1, 2, 3, 4),
¢s=3(A, C, E), c,=2(B, D). Celelalte doua roti cu cuplele aferente formeazd
lanturi cinematice pasive care nu modificd starea cinematicd a mecanismului
initial.

1.3. CLASIFICAREA STRUCTURALA A
MECANISMELOR PLANE

1.3.1. inlocuirea cuplei superioare

Asa cum am aratat, mecanismele plane se incadreaza in familia f = 3
(cu exceptia celor formate numai din cuple de translatie care au f = 4) si contin
cuple de rotatie, de translatie (ambele de clasa 5 si inferioare) si cuple de clasa 4
obtinute prin contactul a doi cilindri dupa o generatoare si din contactul a doud
plane. in aplicatiile tehnice se renunti intotdeauna la contactul plan - plan din
motive care tin de simplificarea constructiva si de reducerea legaturilor pasive.
In felul acesta rezultd o cupla pur superioara dar care, in calculele structurale, isi
pastreaza clasa k =4. Cuplele superioare se pot transforma in lanturi cinematice
care contin numai cuple inferioare. Aceastd transformare trebuie si
indeplineasca doua conditii:
1) Conditia structurald: mentinerea gradului de mobilitate al
mecanismului;
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2) Conditia cinematica: pastrarea nemodificatd a miscarilor

elementelor.

Conditia structurald conduce la determinarea parametrilor structurali ai
lantului  cinematic inlocuitor. S& consideram un mecanism avand
caracteristicile: n, cs, ¢4, $i M. Sd presupunem ca o cupld de clasa 4 se
inlocuieste cu un lant cinematic avand n, - numarul de elemente i css - numarul
cuplelor inferioare (clasa 5). Pe baza conditiei structurale se poate scrie

M = 3(n-1) - 2¢5 - ¢4 = 3(ntng-1) - 2(cstcss) - (c4-1), (1.15)
de unde rezulta
3n,-2¢c5,+1=0. (1.16)

Solutiile intregi si pozitive ale ecuatiei (1.16) ne arata structura lantului
cinematic inlocuitor. Din punct de vedere practic intereseaza solutia cu cele mai
mici valori pentru necunoscute: ng =1, ¢s; =2. Din conditia cinematica rezulta
parametrii constructivi (geometrici) ai lantului inlocuitor. S& considerdm o cupla
formata din elementele 1 si 2 (Fig.1.28). Dacd avem in vedere o deplasare
infinit mica, miscarea relativa dintre elemente nu se modifica daca se inlocuiesc
curbele (C)) si (C,) cu doud cercuri avand razele de curbura ale curbelor (Cy) si
(Cy) in punctul A. Considerdnd acum cupla superioard definitd cu ajutorul
cercurilor, rezultd ca distanta BC dintre centrele lor raiméane constanta in timpul
migcarii. Aceastd proprietate trebuie sd existe si dupd transformare. Pentru
aceasta elementul unic (ns =1) al lantului cinematic inlocuitor trebuie si se lege
de elementele 1 si 2 prin doud cuple de rotatie (cs; =2) situate in centrele de
curbura B si C (Fig.1.28.a, 1.28.b). Astfel, lungimea elementului 3 este egala cu
suma razelor de curbura: /gc = p; + p,. Din cele aratate rezulta ca transformarea
cuplei superioare are un caracter instantaneu, deoarece odatd cu schimbarea
pozitiei mecanismului punctul de contact se deplaseaza si, deci, se modifica
razele de curburd. Mecanismul care se obtine dupa inlocuirea cuplei superioare
are dimensiuni invariabile numai cand curbele (C,) si (C,) au curburi constante:
sunt cercuri, drepte (p = o) sau degenereaza in puncte (p = 0). Cand una dintre

curbe este o dreapta, centrul

de curbura este aruncat la

infinit, iar cupla de rotatie se

transformd in cupld de
3 C translatie avand ca axa
dreapta respectiva.

in Tab.1.3 se pre-
zintd transformarea cuplei
superioare pentru toate cazu-
rile reprezentative.

[\

b)
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Tabelul 1.3

Lan]ul cinematic

Cupla superioar\ . . Exemplu
P P inlocuitor p
1 2 | D)
Bo oC BP%C Bo A oC
/ \\ E
|
‘ 1/ \2 D B 2 C
P finit " 3
p,- finit D =
1
foe)
2
C o
p-© p- 0

1.3.2. Notiunea de grupa structurala

Grupa structurald este un lant cinematic care face parte dintr-un

mecanism §i are urmatoarele proprietati:
1) Are un numar de cuple conducatoare egal cu gradul de libertate;
2) Are un numar de cuple exterioare cu care se leagd In mecanism;
3) Nu se poate descompune 1n grupe structurale mai simple.
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Grupele structurale cu L = 0 se numesc grupe Assur, iar cele cu L > 0 se
numesc grupe conducatoare (Duca, Simionescu). Utilizarea notiunii de grupa
structurald este utild, in special, pentru studiul mecanismelor cu cuple
inferioare. De aceea in compunerea lor vom considera numai astfel de cuple. Ne
propunem sa stabilim schemele structurale ale grupelor uzuale. Pentru aceasta
vom trata pe rand cazul grupelorcu L=0si L= 1.

m  Grupele structurale cu L =0 (Assur)

Din conditia de definitie se obtine

L=3n-2¢;=0. (1.17)

Din aceastd ecuatie rezultd n si cs. Cele mai mici solutii intregi si
pozitive sunt:

n|2]4]6]
s [316]09]

Fiecare solutie numericd conduce la una sau mai multe solutii
structurale distincte. In Tab.1.4 se indicd toate solutiile structurale pentru
primele doua solutii numerice. De fapt, acestea sunt grupele cu L = 0 care au
importanta practica.

Tabelul 1.4
n=2,cs=3
B
A
L=0
A C
L|cl|ord
0]2]2
n=1,cs=1
| 2 C
B 3
L=1
A W~
A D
L |cl|ord. L|cl|ord,
1)1]1 112] 2
Grupele structurale se clasifica in clase si ordine. Clasa se stabileste
astfel:
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e Daca grupa contine contururi inchise deformabile clasa este egala
cu numarul maxim de laturi ale acestora;

e Daca grupa nu contine astfel de contururi, clasa este egald cu
rangul maxim al elementelor.

Ordinul este egal cu numarul cuplelor exterioare.

In Tab.1.4 se precizeaza, la fiecare grupa, clasa si ordinul. In cadrul
schemelor din Tab.1.4 s-au folosit, pentru simplificare, numai cuple de rotatie.
Este evident ca fiecare grupa poate avea att cuple de rotatie cat si de translatie.
Prin combinarea lor se obtin, pentru fiecare solutie structurala, un numar de
variante, numite aspecte. In cazul grupei 0/2/2 (L / clasa / ordinul) existi 5
aspecte numerotate conventional asa cum se indicd in Tab.1.5. In acest tabel
sunt aratate si formele degenerate ale grupelor, caracterizate prin unele
dimensiuni egale cu zero. Aceste forme au importantd practica pentru cd sunt
favorabile din punct de vedere al solicitarilor elementelor.

Tabelul 1.5
Aspect 1 (RRR) | Aspect 2 (RRT) | Aspect 3 (RTR) | Aspect4 (TRT) | Aspect 5 (RTT)

m  Grupele conducatoare (Duca, Simionescu) cu L =1

Conditia
L=3n-2¢c5=1 (1.18)
conduce la urmatoarele solutii numerice:
n | 1]3]5]
es | 1[4]7]

Solutiile structurale pentru primele doua solutii numerice sunt aratate in
Tab.1.4 impreund cu clasificarea lor. Grupa 1/1/1 are o singura cupla care este
conducdtoare §i exterioara. In majoritatea cazurilor aceasta cupld este de rotatie,
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fiind asociata cu un motor rotativ. Grupa 1/2/2 are o cupla conducatoare (B)
formata intre doud elemente mobile (1 si 2). In aceasta situatie se utilizeazd un
motor hidraulic liniar format dintr-un cilindru si un piston.

1.3.3. Formarea mecanismelor si descompunerea
in grupe structurale

Am aratat ca grupa structurald trebuie interpretatd ca un lant cinematic
component al unui mecanism. Operatia de asamblare a grupelor structurale




pentru construirea mecanismelor se realizeaza pe baza urmatorului principiu de
formare:

Orice mecanism se poate forma prin legarea succesiva de grupe
structurale, pornind de la elementul fix.

intelegerea principiului de formare comporti cateva precizari
suplimenatre. Asa cum se aratd in enunt, in faza initiala a procesului de formare
se considerd elementul fix (baza). Apoi se leagd, in mod succesiv, grupe
structurale prin intermediul cuplelor exterioare. Dupd anexarea unei noi grupe
se obtine un nou mecanism, din ce in ce mai complex. Legarea unei grupe
trebuie sd se faca prin toate cuplele exterioare, la mecanismul format in etapa
precedenta. Deci, dupa legarea in mecanism, grupa nu trebuie sd ramand cu
cuple libere. Gradul de mobilitate al mecanismului obtinut este egal cu suma
gradelor de libertate ale grupelor componente. Trebuie remarcat cd modul de
formare al unui mecanism este unic. Deci, nu este posibil de a obtine acelasi
mecanism folosind grupe structurale diferite sau succesiuni diferite de legare a

Fig. 1.30
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acestora. Pentru exemplificare, in Fig.1.29 se prezinta formarea unui mecanism
din industria textild, iar in Fig.1.30 este aratatd formarea unui mecanism de
incarcator frontal.

Operatia inversd formarii este descompunerea in grupe structurale.
Prin aceastd operatiec se pun in evidentd grupele componente reconstituind
procesul de formare. Mecanismului i se atribuie o clasd, egala cu clasa maxima
intalnita la grupele componente.

Vom studia, in continuare, structura mecanismelor plane, cu gradul de
mobilitate M = 1, din punct de vedere al grupelor componente. Lanturile
cinematice inchise din care se pot forma mecanisme trebuie sa verifice ecuatia

M =3(n-1) — 2cs = 1.

Solutiile acestei ecuatii, care interezeaza practic, sunt n =4, cs =4 si n =6, cs =7.
Prima solutie numerica are un singur corespondent structural, iar din solutia a
doua rezultd doua lanturi cinematice numite: Watt si Stephenson (Tab.1.6).

Tabelul 1.6

n=4,c;=4

Patrulater Watt Stephenson

Lanturile cinematice inchise sunt formate din unul sau mai multe contururi
care sunt lanturi cinematice simple inchise. Astfel, lantul cinematic patrulater
(Tab.1.6) are, evident, un singur contur iar lanturile Watt si Stephenson au cate
trei contururi. Contururile lantului Watt sunt: ABCGA, DEFGD si ABCDEFA,
iar cele ale lantului Stephenson sunt: AFGEA, BCDGFB si ABCDEA. Dintre
cele trei contururi, oricare doud se considerd independente deoarece cel de-al
treilea contur contine numai elemente si cuple intdlnite la celelalte doua
contururi. Numarul de contururi independente N, se poate calcula cu formula:

N=cs—n+1,
care este verificata pentru lanturile cinematice din Tab.1.6.

Daci precizdm elementul de referinta si cupla conducatoare, din fiecare
lant cinematic se pot obtine mai multe mecanisme, iar dacd se combina cuplele
de rotatie cu cele de translatie numarul de mecanisme obtinut este foarte mare.
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In Fig.1.31 se prezintd mecanismele cu patru elemente care au cea mai
larga utilizare in constructia de masini §i se precizeaza grupele structurale
componente.

C
C 1
2 B RRR (0/2/2)
B . 3
3 I
R (1/1/1>Y
D
D A
4 4 2 WL
4 4
a) mecanismul patrulater articulat
I
B
R(1/1/1) = 1
% RRT (0/2/2)
p

7

I
R (1/1/1) 2
Aoﬁ( B
%ﬁ 1
RTR (0/2/2)

C) mecanismul cu culisa de rotatie
(varianta cu elementul 2 — patina si elementul 3 — culisa)
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I

d) mecanismul cu culisd de rotatie
(varianta cu elementul 2 — culisa si elementul 3 — patina)

2
I B IT

R (1/1/1) 4 ~ U7 rRrT0202)
C
A 3
Viy 4

4

e) mecanismul cu culisa de translatie

5 AC
RTRR (1/2/2)

3

-
s\

) mecanismul cu cilindru oscilant

Fig. 1.31
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In Tab.1.7 se prezinti mecanismele articulate care deriva din lantul
Watt (in numar de patru), iar in Tab.1.8 — mecanismele articulate care provin
din lantul Stephenson (in numar de cinci), indicadndu-se compozitia lor grupala.

Tabelul 1.7

1) Baza: 1, Cupla conducatoare: A

C 4 D A 2 m
3/ N \022
B/ 01212 N
% E
2 6
4 A 1 F
/11 2
4) Baza: 2, Cupla conducatoare: B
C D C D I
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Tabelul 1.8

1) Baza: 1, Cupla conducatoare: A

I

\/2

, A
24

»
nn
B 3 &
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Cunoasterea structurii mecanismelor, din punct de vedere al grupelor
componente, este importantd pentru analiza cinematica si cinetostatica. Grupele
structurale sunt sisteme determinate cinematic §i static. Ca urmare, ele pot fi
studiate independent de restul mecanismului, iar pentru fiecare grupa se poate
stabili un procedeu da analizi specific. In aceste conditii analiza unui mecanism
se desfasoara in doua etape:

1) Descompunerea in grupe structurale;

2) Aplicarea pentru fiecare grupd a procedeului specific, prestabilit.

Acest mod de abordare a problemei prezinta avantaje deosebite
deoarece numarul de grupe uzuale, deci de procedee de calcul necesare, este
redus, iar numarul de mecanisme care se pot forma cu ajutorul lor este foarte
mare. De asemenea, metoda se preteazd foarte bine la aplicarea calculului
automatizat.
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Capitolul 2

MECANISME CU CUPLE INFERIOARE
(CU BARE)

2.1. ANALIZA CINEMATICA

2.1.1. Consideratii generale

Analiza cinematicd urmareste determinarea starii cinematice a
mecanismului si implica rezolvarea a trei probleme: a pozitiilor, a vitezelor si a
acceleratiilor. Datele de intrare sunt constituite din parametrii constructivi ai
mecanismului si din parametrii care determind pozitia si miscarea din cuplele
conducatoare. De reguld, viteza unghiulard a elementului conducitor, in cazul
cuplei conducitoare de rotatie, se considerd constantd, iar valoarea ei este o
caracteristicd tehnica a motorului. Datele de iesire sunt parametrii care
determind complet pozitia, distributia de viteze si distributia de acceleratii
pentru fiecare element. Cele trei probleme se rezolva, obligatoriu, in ordinea
mentionatd pentru ca isi livreazd date in aceastd succesiune. Pentru a descrie
functionarea mecanismului 1n intervalul unui ciclu cinematic se pot trasa
traiectoriile unor puncte si diverse diagrame care aratd variatia unor parametri
de pozitie si cinematici in functie de parametrul pozitiei relative dintre
elementele cuplei conducétoare — variabila independenta a mecanismului.

Abordarea analizei cinematice se poate face in doud moduri: global sau
pe grupe structurale. Prima modalitate este recomandabila in cazul
mecanismelor simple, monocontur. Cea de-a doua prezinta avantaje importante
in cazul mecanismelor complexe. Grupa structurald este un lant cinematic
determinat, astfel incat poate fi analizatd separat, cu finalizarea numericd a
calculelor. Pentru fiecare grupa se poate elabora un procedeu specific de analiza
caracterizat printr-un algoritm si un program de calcul. Avand la dispozitie
programele specifice grupelor uzuale, analiza cinematica a unui mecanism se
reduce la asamblarea acestora in functie de strucura mecanismului. in felul
acesta, folosind un numar redus de procedee prestabilite, se poate face analiza

39



unui numar mare de mecanisme. Astfel, numarul de mecanisme plane cu M = 1
si n < 6, care contin grupe structurale 1/1/1 de tip R si 0/2/2 de aspectele RRR,
RRT si RTR, este de 94. Prin urmare, cu patru procedee, dintre care unul banal
(R), se pot analiza 94 de mecanisme care acoperd, in buna parte, aria
mecanismelor plane uzuale. Trebuie precizat ca analiza unei grupe presupune
cunoasterea starii cinematice a elementelor la care aceasta se atagseaza. Rezulta
ca ordinea in care se face analiza cinematicd a grupelor componente trebuie sa
coincida cu ordinea de formare a mecanismului.

In functie de modul de rezolvare a modelului matematic, metodele de
analiza cinematica sunt analitice, grafice sau grafo-analitice. Metodele analitice,
cu solutie directd sau obtinutd prin procedee numerice, sunt cele mai utilizate
datoritad avantajelor pe care le prezinta: precizie si rapiditate, Tn conditiile
aplicarii calculului automat. Metodele grafice si grafo-analitice isi géasesc,
totusi, utilitatea. Ele se constituie, uneori, ca modele initiale care se dezvolta
prin transpunere analiticd. Totodatd aceste metode pot furniza solutii initiale in
cadrul procedeelor numerice sau se folosesc pentru a verifica dacd solutiile
numerice sunt corecte. in afard de aceasta, metodele grafice pot fi aplicate direct
pe calculator in contextul utilizérii programelor utilitare cu caracter grafic (de
exemplu AutoCAD).

Problema pozitiilor este, in general, neliniara astfel ca admite mai multe
solutii pentru aceleasi date de intrare. Fiecare solutie este in corespondenta cu o
pozitie a grupei structurale (sau a mecanismului), care, la randul ei, este
determinatd prin operatia de montare. Identificarea solutiei (pozitiei) care
trebuie luatd in considerare intr-o problema de analiza cinematica, se face, de
obicei, pe baza schemei cinematice a mecanismului. Dirijarea calculului spre
solutia dorita depinde de procedeul de rezolvare. in cazul rezolvirilor analitice
directe, solutiile se diferentiazd fie prin semnele care intervin in fata unor
radicali, fie prin cele doud valori, cuprinse in intervalul [0, 2], al unor functii

trigonometrice inverse. In cazul utilizarii unor metode numerice, solutia spre
care converge procedeul depinde de solutia initiala aproximativa, care trebuie sa
fie cat mai apropiatd de cea urmaritd. Pentru a verifica dacé solutia obtinuta este
cea corecta, este util sa se faca o reprezentare a schemei cinematice cu datele
numerice furnizate de calculator.

Existda numeroase metode de analizd cinematica, fundamentate pe
diverse domenii din matematici. In cele ce urmeaza vom prezenta cele mai
importante metode, aratand categoriile de mecanisme pentru care se recomanda
fiecare. Vom trata, separat, mecanismele spatiale cu cea mai larga intrebuintare
practica.
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2.1.2. Metoda intersectiei locurilor geometrice

Aceastda metoda serveste numai pentru determinarea pozitiilor si are atat
caracter grafic, cat si analitic. in Tab.2.1 se prezintd procedeele de analizi a
pozitiilor pentru grupele structurale uzuale luand in considerare cele doua
modele. De fapt, procedeul analitic este o transpunere a procedeului grafic
folosind, ca instrument matematic, elemente de geometrie analitica. In Tab.2.1
se indicd, de asemenea, parametrii de intrare clasificati astfel: 1) parametrii
constructivi; 2) parametrii de pozitie transmisi prin cuplele exterioare de la
elementele la care se ataseaza grupa; 3) parametrul pozitiei relative din cupla
conducitoare. In acelasi tabel se formuleaza conditiile pentru care problema are
solutii reale, exprimate sub forma unor inegalitati. Cand aceste conditii sunt
indeplinite la limita se obtin pozitiile critice sau moarte ale grupei. in general
pozitiile critice trebuie evitate deoarece pot conduce la blocarea mecanismului
din care face parte grupa structurald. Interpretari mai detaliate in legatura cu
comportarea mecanismelor in pozitiile critice se prezinta in subcapitolul 2.4.2.
Pentru grupele 0/2/2 s-au luat in considerare numai formele reduse (degenerate)
deoarece acestea sunt utilizate exclusiv in constructia mecanismelor, iar
procedeele de analiza sunt mai simple decat in cazul formelor generale.

Metodele analitice, indicate in Tab.2.1, pentru grupele RRR, RRT si
RTRR sunt constituite din sisteme de ecuatii algebrice neliniare care reclama, in
general, rezolvari prin metode numerice. Pentru aceleasi grupe se pot elabora si
modele cu rezolvare analiticd directd, care prezintd avantajul unei dirijari
precise a procesului de calcul spre solutia (pozitia) doritd. Aceste procedee sunt
prezentate in continuarea Tab.2.1. Pentru fiecare grupa se considerd un sistem
de coordonate absolut, solidar cu baza mecanismului si cite un sistem solidar cu
fiecare element. Se adopta, de asemenea, un sistem ajutator (notat cu indicele 0
(zero)) definit in raport cu pozitia cuplelor exterioare. In final se urmareste
determinarea pozitiei fiecarui element, concretizata prin coordonatele originii si
unghiul de pozitie ale sistemului legat de acesta, In raport cu sistemul absolut.
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Tabelul 2.1

Schema grupei si
rezolvarea grafica

Parametrii de intrare

Modelul grafic

Modelul analitic

bl el B N

Conditiile de existenta ale solutiilor
reale

(9,

Configuratiile critice

RRR (0/2/2asp. 1)

l0 :\/(yC _YA)2 +(Xc _XA)Z

1) 12: AB, 13: BC
2) A (X4 ¥a), € (Xc, ¥o)

Se intersecteaza cercul (C,) cu
centrul in A, de raza [, cu cercul
(C3) cu centrul in C, de raza L.
Rezulta punctul B (B’).

(XB_XA)zJ'_(YB_YA)z:l; (C,)
(XB_XC)2+(YB_yC)2:1§ (€,)
= B (X8, yB)

|1, =1, <1, <1, +1,

I, =|1,-1] sau 1, =1, +1,
A, B, C — coliniare

RRT (0/2/2asp.2)

1) L=AB
2) A (Xa, yYa), D3 (P(Xp, yp), ©3)

Se intersecteaza cercul (C;) cu
centrul in A, de raza /, cu dreapta
(D;) — axa cuplei de translatie.
Rezulta punctul B (B’).

(XB _XA)2 +(yB _YA)Z :1§ (Cz)

Y ¥
M:tg‘% (D3)

Xp —Xp

=B (XB, yB)

1, =] 1]

| 1 |_ |(YA _YP)_(XA _XP)’tg(P3|
ol =

JI+teo;

L :| 10|
AB perpendiculara pe dreapta (D3)
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Tabelul 2.1 (continuare)

RTR (0/2/2asp. 3)

Iy = (V5 = ¥a)* + (X5 X, )’

D -
2) A (Xa, ya), B (X, yB)

Se unesc punctele A si B. Rezulta
axa de translatie a cuplei de
translatie (D,).

g, =22 2% = o,

B A

1,20

,=0,A=B

TRT (0/2/2 asp. 4)

<é/ \SD)
”3

20N NUA
y P o,
D

X 4\

O

1) -
2) (D) (P(xp, yp), ¢2),
(D3) (R(xw, Yr), 93)

Se intersecteaza dreptele (D;) si
(D;) — axele cuplelor de translatie.
Rezultd punctul A.

Ya— Yo =tg(p2
X

Xa—Xp

(D,)

Ya—Yr
= = =t
X, — %, g 0,

= A (Xa, ¥a)

D;)

P, # P

D,)=(D,)

RTT (0/2/2 asp.5)

1) ¢
2) A (XA& yA)ﬂ (D3)(P(XP» yP)» (P3)

Se traseazd axa de translatie(D,)
prin A si iInclinatd cu unghiul @y
fatd de axa de translatie (D).

P, =0, +Py

@y #0

(D,) =(D;)
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Tabelul 2.1 (continuare)

R(1/1/1)

1) -
2) A (Xa, ya)
3) on

Observatie: Parametrii de intrare de-
termind direct pozitia elementului 1.
Nu existd conditii pentru solutie
reald si nici pozitii critice.

10 :\/(yD _YA)Z +(XD _XA)Z

1) 14 =CD
2) A (Xa, ya), D (xp, yp)
3) 132 =AC

Se intersecteaza cercul (C3) cu
centrul In A, de raza 13, cu cercul
(C4) cu centrul in D, de raza l,.
Rezulta punctul C (C).

(Xc —Xa )2 +(Yc —Ya )2 = 1§2 (C5)
(Xc _XD)2 +(Yc _YD)2 :li )
=C (XC> YC)

|1, =1, <1, <1y, +1,

ly=|1y, —1,] sauly =1, +1,

A, C, D - coliniare

0/3 /3 cu cuple de rotatie
(Co) F

1) 12 = AB, 14 = CD, 16 = EF,
131 = BC, 132 = BE, 133 =CE
2) A (Xa,¥a), D (Xp, yp), F (Xr, y5)

Se intersecteaza cercul (Cg) cu
centrul in F, de razd ls, cu curba
(C;) descrisa de punctul E,

y A apartindnd  elementului 3, in
1 miscarea mecanismului patrulater
o D5 ABCD, cu articulatiile A si D fixe.
Rezulta punctul E.
3. 2

(Xc _XD)2 +(Yc _YD)Z :th
(XE _XF)2+(yE _YF)Z :12

=B (x5, ¥s), C (X, ¥e) E (Xg, ¥i)

2

(XC_XE)2+(YC_yE) =

4. |-

5. | AB, CD, EF concurente sauAB, CD, EF paralele.




Tabelul 2.1 (continuare)

0/4/2 cu cuple de rotatie 1.]1) L=AB,l,=AF,Il;=BF,

13 = BC, 15 = EF,

141 = CD, 142 = DE, 143 = CE,
2) A (X, ya), D (xp, yp)
2. | Se intersecteaza cercul (C4) cu
centrul in D, de raza 14 cu curba
(C45) descrisa de punctul E,
apartinand elementelor 4 si 5, in
migcarea mecanismului patrulater
ABCD, cu articulatiile A si D fixe,
amplificat cu grupa CEF. Rezulta
punctul E.

3N e M Y
(XA_XF)2+(yA_yF)2:1§2 (XC_XD)2+(YC_YD)2:142H
(XB_XF)2+(yB_YF)2:1§3 (XD_XE)2+(YD_YE)2:14212
(XB_XC)2+(yB_yC)2:1§ (XC_XE)2+(YC_YE)2:11213
=B (XB’ yB)’ C (XC’ yC)9 E (XED YE): F (Xpa yl:),

4. 1-

AD, BC, EF concurente sau AD, BC, EF paralele

®  Grupa structurala RRR (Fig.2.1)

Parametrii de intrare:
1) L,=AB,|l;=BC
2) A (XAa yA)a C (XC7 yC)




Se calculeaza parametrii ¢ §i lp = AC
)

, 10:\/(XC_XA)2+(YC_YA)2
c ~Xa

Se scriu ecuatiile cercurilor (C,) si (C;) in raport cu sistemul Axgyo

Yo=Y
tg g ==—+

Xo+yo =1
2
(Xo _10) +y§ :1§
Solutiile acestui sistem de ecuatii reprezintd coordonatele punctului
B(B’) in sistemul Axgyy
o412
Xop =
2-1,

Yos =i\/1§ _X(ZJB 2.1

Printr-o transformare de coordonate, din sistemul Axgy, 1n sistemul
Oxy, se obtin coordonatele absolute ale punctului B (B’)

Xp =X, + X COSPy — Y SINQ,
Yo = Ya +Xp SINQ, + Y5 COSP,
Se calculeaza unghiurile ¢, §i @3:

tgtpz _ Ys ~¥a ;tg(P3 — Ys Y

B A B~ X¢
Parametrii de iesire:
A (Xa, Ya)s 025 C (Xc, Yc)s @3

Obsevatii

1) Problema are doua solutii care se diferentiazd prin semnele din
formula (2.1). Semnul (+) conduce la pozitia ABC, iar semnul (-) la AB'C.

2) Pentru a obtine solutii reale, deci aplicabile practic, parametrii de
intrare trebuie sa respecte urmatoarele conditii, care rezulta atat din procedeul
grafic, cit si din analiza expresiei (2.1),

|1, -1, <1, <1, +1,. (2.2)
3) Cand conditiile (2.2) sunt indeplinite la limita, cu semnul egal,
L-L|=1
L=k =1, (2.3)
L, +1, =1,

(*) Determinarea unghiurilor de pozitie prin intermediul functiei arctg, care intervine
de multe ori in acest capitol, se face tindnd seama de indicatiile date in ANEXA 1.4.
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se obtin doud configuratii critice in care punctele A, B si C sunt coliniare. Prin
configuratie se intelge pozitia unui element in raport cu celalalt.

®  Grupa structurala RRT (Fig.2.2)

Parametrii de intrare:
1) |2=AB, |3=0
2) A (xa, Ya), (D3)(P(xp, Yp), 93)
Se determina pozitia punctului Q situat la intersectia dreptei (Ds) cu
perpendiculara dusi pe aceasta prin A
_ m(y, —yp) +m’X, +X,
1+m’

Q

_ m(XA _XP)+ mZYA + ¥

Q 1+ m?

in care m = tgQ,.

Se calculeaza |1,|= AQsi @p

Yo = Ya

|10|:\/(XQ _XA)2 +(yQ _yA)Z;tg(‘p() =




Se scriu ecuatiile cercului (C,) si a dreptei (D;) In raport cu sistemul
AXoyo

xg+y, =13

Xo = | 10|

Solutiile acestui sistem de ecuatii reprezintd coordonatele punctului
B(B') in raport cu sistemul Axgy,

XoB :| 10|

Yo =ty L =15 2.4)

Printr-o transformare de coordonate din sistemul Axgy, 1n sistemul Oxy,
se obtine pozitia punctului B(B')

Xp =X, + X3 COSQ, — Y5 SINQ,

yB = YA + XOB Sin(PO + YOB COS(PO

Unghiul @, se determina din relatia:

tg(p2 — Y~ ¥Ya
B X4
Parametrii de iesire:

A (Xa5 Ya)s @25 B (X8, ¥B), @3

Observatii
1) Problema are doua solutii care conduc la pozitiile AB — semnul (+) in

formula (2.4) si AB' —semnul (-).
2) Conditia pentru obtinerea unei solutii reale rezulta din expresia (2.4)

si este
1, =] 1] (2.5)
3) Configuratia critica, corespunzatoare egalitatii din (2.5)
L =[1|, (2.6)

se Inregistreaza cand dreapta AB este perpendiculara pe axa de translatie (Ds).

®  Grupa structurala RTR (Fig.2.3)
Parametrii de intrare:

1) |2 = 0, |3 =0

2) A (xa, yA)a C (xc¢» Yo)

Se determina unghiul ¢, = @;si distanta I, = AC
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tg @, =tg ¢, :Ma 10 :\/(XC_XA)2+(YC_YA)2

c X\

Parametrii de iesire:
A (Xa, Ya), 925 C (Xc, Yo), 93

Observatii
1) Problema are o singurd solutie, intotdeauna reald, indiferent de

pozitia punctelor A si C. Distanta 1y poate lua orice valoare, evident, pozitiva

1,20. 2.7)
2) Configuratia critica se obtine cand
ly=0, (2.8)

deci atunci cand punctele A si C coincid.

®  Grupa structurala RTRR (Fig.2.4)

Parametrii de intrare:

1) l,=DC
2) A (XAa YA)s D (XD9 yD)
3) |32=AC

Procedeul este aseméanator cu cel de la grupa structurald RRR, aga incét
vom indica relatiile de calcul fara explicatii suplimentare.
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X +y, =15,
2
(Xo _10) +y§ :1421
B -1 +1
Xoc =" ~,
2-1,
Yoc =14 liz _Xéc (2.9)
{Xc =X, X COSPy — Yo SINQ,
Ye =Ya T Xoc Sinq)o T Yoc COSQ,

Ye=Ya 2P, = Yc~¥p

c ~Xa Xe = Xp

tgo, =tg, =

Parametrii de iesire:
A (X4, Ya), 925 C (Xc5 Yo), @35 D (Xp, Yp), P4

Observatii

1) Problema are doud solutii determinate de semnele din formula (2.9).
Semnul (+) corespunde cu pozitia ABCD, iar (-) cu pozitia AB'C'D.
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2) Conditiile pentru solutiile reale, rezultate din analiza expresiei (2.9),

sunt
|1, = L[ <1, <1, +1,. (2.10)
3) Configuratiile critice sunt caracterizate de egalitatile
|132_14|:10 @.11)
L, +1, =1,

si se obtin cand punctele A, C si D sunt coliniare.

2.1.3. Metoda ecuatiilor vectoriale

2.1.3.1. Prezentare generala

Aceastd metodd este folositd pentru determinarea vitezelor si a
acceleratiilor, in special, in cazul mecanismelor plane. Ea se asociazi, de obicei,
cu metoda intersectiilor locurilor geometrice, pentru a efectua complet analiza
cinematica. Metoda presupune folosirea unor ecuatii vectoriale care exprima
relatia dintre vitezele sau acceleratiile unei perechi de puncte apartinand
mecanismului. Aceste ecuatii, grupate in sisteme, se rezolva grafic sau analitic.
Ecuatiile utilizate sunt de doua tipuri, functie de relatia dintre cele doud puncte.

® Ecuatiile de tipul |

Ecuatiile de acest tip intervin cand cele
doud puncte apartin aceluiagi element, cum sunt
punctele A si B care apartin elementului 1
(Fig.2.5). Ecuatia de viteze este

Ve =V, +V 2.12
B A BA

in care

| VBA|:| ('01|'1AB
_ & X AB: v 1 AB

Vpa = @ X > Vpa — .
se roteste AB cu 90"in

sensul o,

Expresia analitica a vectorului v, este
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i j k
VBA:(T)IXE: 0 0 ®, :T(_(DI(YB_yA))+j'(D1(XB_XA)
Xp=Xa Yp~Ya 0
iar proiectiile ecuatiei (2.12) pe axele sistemului de coordonate sunt
Ve = Va, — 0 (Y5 —Ya)
Vgy =V, 0 (X5 —X,).

Ecuatia de acceleratii are forma

= _ = Zn =t
a, =a, +a,, +a,, (2.13)
in care
n .2
|aBA _0‘)11AB
an, =-o AB; a;, 1/ AB
B—>A
t
|aBA|:| 81|'1AB
—t = L=t
ag, =¢ xAB; a;, 1L AB

se roteste AB cu 90° in sensul g,

Expresiile analitice ale vectorilor aj, si a,, sunt
a5, =0 - AB=1(-0] (x, ~x,))+ J (-0} (Y5 ~y,))
i ik
ag, =g xAB=| 0 0 g =T(—81(yB—yA))+381(XB—XA)
X=X, Yp—Ya O
iar proiectiile ecuatiei (2.13) pe axele de coordonate sunt
gy Ty _(DIZ(XB —X,) & (¥Yg —Y4)

2
Ag, =a,, — O (Vs —Ya)te (x5 —X,)

® Ecuatiile de tipul Il

Aceste ecuatii se utilizeaza cand cele
doud puncte coincid ca pozitie, dar apartin unor
elemente diferite, legate prin cupld de translatie,
cum sunt Ae1 si Be2 (Fig.2.6).

Ecuatia de viteze este
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Vy =V, + Vo, (2.14)
in care Vv, // tt este viteza relativa in miscarea de translatie a elementului 2 in
raport cu elementul 1. Proiectiile ecuatiei (2.14) pe axele de coordonate sunt

Vg, =V, +V,, COSOQ,

X

Vpy =V, T Vy -SINGQ,.

Ecuatia de acceleratii are forma

= —_— ~C ~r

g =a, ta, +a,, (2.15)
in care acceleratia relativd a// tt, iar acceleratia Coriolis (a3, ) are
caracteristicile

N
| ay _2| 031|'| V21|
=C _ "= = .5C
a, =20, X V,; a5 4L tt
se roteste V,, cu 90° in sensul o,

i
ay, =2m,xV, =2 0 0 o)=1(20,vy,)+ ] 2ov,,).

=~

Voix  Vauy 0

Proiectiile ecuatiei (2.15) pe axele de coordonate sunt
_ _ r

Ay T A, 20)1Vzly +a, cosQ,

—_ r 3
ag, =2, +2m,v,, +a,sing,.

Trebuie mentionat ca existenta cuplei de translatie intre elementele 1 si
2 impiedica rotatia relativa dintre aceste elemente, astfel ca,

0 =0,s 0 =0,
81

g =¢, slg =¢,

2.1.3.2. Analiza cinematica a grupelor structurale

Aplicarea metodei, In vederea determinarii vitezelor si a acceleratiilor
in cazul grupelor structurale uzuale, este aratatd in Tab.2.2, in care se indica
ecuatiile vectoriale utilizate. Pentru a demonstra modul de rezolvare a ecuatiilor
vectoriale, pe cale grafica si pe cale analitica, se prezintd, in detaliu, procedeele
de analiza ale grupelor structurale 0/2/2, RRT si 0/3/3 cu cuple de rotatie.
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Tabelul 2.2

Schema grupei Parametrii Sistemele de ecuatii Parametrii
structurale de intrare vectoriale de iesire
1 2 3 4
RRR (0/2/2, aspect 1) Vi Ve (D) Vy=V, +V, Elem. 2:
B (D) Vy = Ve + Ve ViV
2 3 Elem. 3:
A Vi, Ve
\ C | a,.ac () a, =a, +a,, +a,, [Elem. 2
1 / Da. =a —n —t a,,a,
\ /4 ( ) aB aC +aBC +aBC Elem 3:
EB’ 5C
RRT (0/2/2, aspect2) | v,,V,,0,| (1) V; =V, +Vg, Elem.2:
(I1) ¥y =V + Vs Var Ve
Elem.3:
Vg, 0, =0,
a,,ay,e, | (I)a, =a, +ay, +a,, [Elem.2:
an a, =a, +as, +a, |22
P Elem.3:
M€4 53 5 83 = 84
RTR (0/2/2, aspect 3) | v,,V, (ID)V,, =V, +V,, Elem. 2:
() Vy = Ve + Ve Vs Vy
Elem. 3:
(ID)V, =V, + 7, Ve Vi
@D Vy=V,+V
a,,a. (Iha, =a, +ay, +a;, [Elem.2:
() a, =a.+a’, +a.. |2as8n
e MY Blem, 3:
Me3, Ne2 3.3,
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Tabelul 2.2 (continuare)

1

3

4

TRT (0/2/2. aspect 4)

Mel, Ne4

D v, =v, +V,,
DV, =V +V,,

Elem.2:
Vi, 0, =0,
Elem.3:
VB’ 0; =0,

(IDa, =a, +a;, +a,,
(D) a, =ay +ay, +a;,

Elem.2:
ag,8, = ¢
Elem.3:
a,,8, =¢,

RTT (0/2/2, aspect 5)

Elem.2:

Vas

W, =03 =0,
Elem.3:

VM > 03 =y

Elem.2:
a,,
€,=€,=¢,
Elem.3:
a,,e,=¢

M > 4

R (1/1/1)

1
AQQT

Parametrii de intrare
determina direct
distributia de viteze si
de acceleratii ale
elementului 1.

Elem. 1:
VA > c01
Elem. 1:
EA’ 81

RTRR (1/2/2)

Me3, Ne2

Hvy, =v, +v,,
(D) Ve =y + 70y
M) Ve =Ty +Vep

(I vy = VetV

Elem.2:
VA > VN
Elem.3:
VM > VC
Elem.4:
VD’ VC

(IDay =a, +a;, +ay,

(I) @, =7, +ah, +34,

D 5c = 5D +52D +EED

Elem. 2:
a,.ay
Elem. 3:
EM > EC
Elem. 4:

a,.3,




®  Grupa structurala RRT (Fig.2.7)
Se defineste un punct M care coincide cu B, dar apartine elementului 4.

Parametrii de intrare:

VA (VAx 2 VAy )’ VM (VMx 2 VMy )3 0)4

a, (an by )y Ay (ay,ay,), &

Cyq

c)
Fig. 2.7

Pentru analiza vitezelor se scriu urmatoarele ecuatii
(D v = Va T Vea

_ (2.16)
(Vg =Vy + V3
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Se aplica, pentru inceput, varianta grafica de rezolvare. In sistemul
(2.16) vectorul v, este necunoscut, vectorii vV, §i V,, Se cunosc, iar pentru

vectorii v,, L AB si v,/ tt se cunosc directiile. Aceasta este structura

generald, in ce priveste vectorii cunoscuti §i necunoscuti, pentru sistemele de
ecuatii vectoriale utilizate in cadrul metodei. Ca urmare si modul de rezolvare
este unic. Se adoptd un punct p, — numit polul vitezelor (Fig.2.7.b) in care se

aplicd v, (ﬁ), iar prin punctul a se traseazd suportul vectorului v,, 1 AB.
Aceastd dreaptd este locul geometric al punctului b — extremitatea vectorului
Vi (ﬁ) . In mod analog, se aplica in p, vectorul Vu (Fn) , 1ar prin punctul m
se traseazd suportul vectorului V,,// tt care constituie, de asemenea, locul
geometric al punctului b. Evident, pozitia lui b se gaseste la intersectia celor
doua drepte, iar ﬂ reprezintd V,. Din aceeasi constructie rezultd si vitezele
relative v, (ab) si Vi, (mb) . Cunoscand v, , distributia de viteze, pentru cele
doud elemente, este determinata. Astfel, in cazul elementului 2 se cunosc Vv, si

V., 1ar in cazul elementului 3, v, si ®, =®,. Dacd dorim sd calculam viteza
unui punct oarecare D € 2, se scriu ecuatiile

MV, =V=A+Vﬂ

vy, = +V£

=
w

in care Vv, si V, se cunosc, iar v,, L AD si v, 1 BD. Rezolvarea se face la fel

ca in cazul sistemului (2.16) rezultand v, @) s Vi (E) sl Vo, (b_d). Pentru a

determina viteza unghiulard o, se aplica formula

_|VBA|
E

1

b
AB

iar sensul se stabileste dupa regula data la ecuatiile de tipul I - sensul vitezei
unghiulare ©, este acelasi cu sensul in care se roteste AB pentru a se
suprapune peste Vg, (E) .

Constructia grafica, numita poligonul vitezelor (Fig.2.7.b) presupune
aplicarea vitezelor absolute in polul vitezelor p,. Aceastd proprietate implica

existenta unei teoreme numita teorema similitudinii cinematice pentru viteze.
Se considera trei puncte care apartin unui element. Triunghiul
format de extremititile vitezelor absolute este asemenea si rotit cu 90° in
sensul vitezei unghiulare, in raport cu triunghiul format din cele trei
puncte.
Pentru demonstrarea teoremei sa consideram punctele A, B si D.
Triunghiul abd este, intr-adevir, asemenea si rotit cu 90° in sensul vitezei
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unghiulare fatd de triunghiul ABD, pentru cd laturile sale ab, ad, si bd
reprezinta vitezele relative v, ,V,, si V.

Teorema permite determinarea vitezei unui punct cind se cunosc
vitezele altor doud puncte ale aceluiasi element. Ea este foarte utila in cazul in
care punctele sunt coliniare. Se considerd, in acest sens, punctul E coliniar cu A
si B. Putem scrie sistemul

(D vg =V_A+Vﬂ

(I)VE :V_B-i_hn

care nu se poate rezolva grafic pentru ca suportul vitezei v, L AB se suprapune
peste suportul vitezei v, L AB, rezultdnd o nedeterminare. AplicAnd teorema
similitudinii ( Aabe ~ AABE) rezultd ca punctul e trebuie sa fie coliniar cu a si
b, iar pozitia lui se obtine din proportionalitatea laturilor
ac ab ab

—=——=a=AE—.

AE AB AB

Pentru rezolvarea analitica, sistemul (2.16) se proiecteaza pe axele
sistemului de coordonate fix, dupa modelul indicat la cele doua tipuri de ecuatii

Vi =V — 0, (Y —Y,)

Vg, =V, 10, (X5 —X,)

v

Bx = Vmx T V34 1 COSQ;y

Vgy = Vygy T Vi -SINQ;.

In felul acesta se obtine un sistem liniar 1n necunoscutele

Vier Viy» ®,, Vs, , Care se poate scrie sub forma
10 (YB - YA) 0 Vi Vax
0 1 —(xz—x,) 0 | Ve _ Vay 217
10 0 —coso, | | o, Vi '
0 1 0 —sinQ, \'M Vg

si care se poate rezolva fie prin metoda directa (regula lui Cramer), fie printr-un
procedeu numeric.

Observatie
Sistemul (2.17) este compatibil, determinat dacd determinantul sau
D=(x;—x,)cos¢, +(y; —y,)sing,

este D # 0. Daca D = 0, rezulta relatia
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Y~ Ya —_ 1
Xp — X, tg(P3

care arata ca dreapta AB este perpendiculari pe axa de translatie tt. Aceasta este
tocmai configuratia criticd a grupei structurale. in concluzie, cand grupa se
gaseste 1n configuratia criticid, problema vitezelor admite o singularitate
(incompatibilitate sau nedeterminare). Aceastd concluzie este valabild pentru
toate grupele structurale.

B

Pentru analiza acceleratiilor se scriu urméatoarele ecuatii vectoriale
= = =n =t
(I) aB - aA +aBA +aBA
= (2.18)

(3, =2y +35 +33

Vectorii a, si a,, se cunosc initial, vectorii a, si a;, se pot determina

n 2 c
|aBA =) 1,y |a34 =2|(”3|'|V34|
—n . =c
ap,1// AB ;o ag gLttt
B> A se roteste V., cu 90" in sensul o,

iar pentru vectorii a,, L AB si a}, // tt se cunosc directiile.

Rezolvarea grafica este similara cu cea utilizata la viteze. Se adoptd un punct
numit polul acceleratiilor - p, (Fig.2.7.c) in care se aplicd a, (;a'). in
extremitatea acestui vector se aplicd ag, (ﬁ), iar prin extremitatea sa se
traseaza suportul vectorului a,, L AB. Acesta este locul geometric al punctului
b' — extremitatea vectorului a, (@). Se procedeazd analog cu vectorii din
ecuatia a doua: se reprezintd succesiv a,, (?m'), a;, (m'_c34) si suportul
vectorului aj, //tt care este locul geometric al punctului b'. Desigur, b' se
gaseste la intersectia celor doud drepte suport, iar Kb' reprezinti a,. In
poligonul acceleratiilor apar, de asemenea, ay, (@) si a,, (;b'). In aceste
conditii distributia de acceleratii este determinata: pentru elementul 2 se cunosc
a, sl a,, iar pentru elementul 3: a, si €, =¢,.

Pentru a determina acceleratia unui punct oarecare D e 2, se scriu
ecuatiile

in care a, si a, se cunosc, a,, $i a,, se pot determina
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|alE>A =(D§'1AD |ar£)B =0)§'IBD
EBA // AD ; EBB // BD
D—>A D—>B

iar ap, L ADsi ap, L BD.

Aplicand procedeul de rezolvare descris in cazul sistemului (2.18) se
determind a, (p,d"). Modulul acceleratiei unghiulare &, se calculeaza cu
formula
[ab|

1

|82|:

s
AB

iar sensul se determina dupa regula data la ecuatiile de tipul I, ca fiind acelasi cu
sensul in care se roteste AB pentru a se suprapune peste ay,, .

Faptul ca acceleratiile absolute se aplicd intr-un punct (p,) determina
existenta teoremei similitudinii cinematice pentru acceleratii.

Se considera trei puncte care apartin unui element. Triunghiul
format de extremitatile acceleratiilor absolute este asemenea cu triunghiul
format de cele trei puncte si este rotit fati de acesta cu unghiul (n—) in

sensul acceleratiei unghiulare. Unghiul 3 are valoarea data de relatia

d
tgf="—

Pentru a demonstra teorema se considera punctele A, B si D. Din
poligonul acceleratiilor se observd cd laturile triunghiului a'b'd' sunt rotite
fata de cele ale triunghiului ABD cu acelasi unghi (t—f8) in sensul lui ¢, .

t t t
] o] _Jsi] |2
o] o] el ot

2
aDB

®,

Ca urmare, cele doua triunghiuri a'b'd' si ABD sunt asemenea. Teorema
similitudinii pentru acceleratii se utilizeaza pentru determinarea directd (fara a
scrie ecuatii vectoriale) a acceleratiei unui punct cdnd se cunosc acceleratiile
altor doud puncte apartindnd aceluiasi element. Ca si la viteze, aplicarea
teoremei este deosebit de utild cand punctele sunt coliniare i cand folosirea
ecuatiilor vectoriale conduce la o nedeterminare.

Rezolvarea analitica a sistemului (2.18) se face prin proiectarea sa pe
axele de coordonate dupa modelul ardtat la cele doua tipuri de ecuatii

ap, = A, _(Dg(XB _XA)_SZ(YB _YA)
Ag, =a,, _(Di(YB _YA)+82(XB _XA)
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—_ 7 r
p, = Ay, — 200;V5, SINQ; +a3, COSPy

— r ]
ap, =8y, +2M;V,, COSQ; +a;5, SInQ;.
Acest sistem liniar, in necunoscutele a, ,a, ,¢€,,a},, se poate scrie sub
forma
2
1o (YB _YA) 0 apy A _OJQ(XB_XA)
2
0 1 —(xg5-x,) 0 | 3y | _ aAy_o‘)Z(YB_yA) 2.19)
10 0 —Cos @, g, Ay, — 204V, SINQ,
s T
0 1 0 —sin @, ajy, ayy, +20,V;, COS P,

Deoarece sistemul (2.19) are acelasi determinant cu sistemul (2.17),
observatia legatd de conditia de compatibilitate si determinare mentionata la
viteze ramane valabila si in acest caz.

® Grupa structurala 0/3/3 cu cuple de rotatie (Fig.2.8)

Parametrii de intrare:

Va (VAx »Vag ) Ve(Vers Ve )s Ve(Viys Vi)

5A (an ’aAy )’ EC(aCx’aCy)’ 5E(alix’aEy)

Analiza grupei 0/3/3 reclama utilizarea metodei punctelor singulare.
Punctele singulare apartin elementului central 3 (Fig.2.8.a) si se gésesc la
intersectia dreptelor AB, CD si EF. In procesul de analiza este necesar numai
unul dintre aceste puncte. Sa consideram, in acest sens, punctul S situat la
intersectia dreptelor AB si CD.

Pentru analiza vitezelor se scriu ecuatiile de tipul I

din care, prin inlocuiri, se obtine sistemul

{Vs =V, +Vg + Vg,

_ (2.20)
Ve =V +Vg + Ve

Se fac notatiile
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Vsg T Vga = Vsa
Vsp + Vpe = Ve

care permit scrierea sistemului (2.20) sub forma

(2.21)

Fig. 2.8

Rezolvarea grafica a sistemului (2.21), in scopul determinarii vitezei
V,, se face dupd modelul aratat la sistemul (2.16) pentru cd v, si V. sunt

cunoscute, iar vy, LAB(Vy,LlAB, V4 LAB) si v,1CD(v,LCD,

VpeL CD). Dupid determinarea vitezei Vg se determinad v, folosind sistemul
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Apoi, se pot calcula, cu ajutorul unor sisteme similare v, (in functie de v, si
Vo) si v, (in functiede v, si v, ).

Pentru rezolvarea analitica se considera ecuatia

Vs =V + Vg
si proiectiile ei pe axele de coordonate

Vex = Vi —05(Ys — V)

Vg, = Vi, + 05 (Xg = Xp)

Intre aceste ecuatii se poate elimina o, rezultind

Vg

— Vg, Xg — X

X_VBX= YS_yB

VSy B

In mod similar, din ecuatia
Vg =V, + Vg,
rezulta
v Vax —_ Y~ Ya

Va

Bx

VBy_ y XB_XA

Deoarece punctele A, B si S sunt coliniare exista proportia
Ys~=¥s _Ys~Ya

Xs—Xp Xp X,y

care conduce la relatiile

VSX _VBX — VBx _VAx — VSx _VAX
VSy _VBy VBy —VAy VSy —VAy
si, in final, la ecuatia
VSX _VAx =_yB _YA (2 22)
Vsy T Vay Xpg =X\

Considerand punctele C, D si S se deduce, in acelasi fel, ecuatia

x VCx yD B YC
=— 2.23
. (223)

Xp = X¢

Vs

VSy y

Ecuatiile (2.22) si (2.23) formeaza un sistem liniar
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X=Xy Yp~Ya . Vx| VAx(XB_XA)+VAy(yB_yA)

c Yo~ Yec VSy_ Ve (Xg =X )+ Ve, (Y —Ye)

B

Xp —X
din care se calculeazd vy si vy, . Traseul de calcul care se parcurge, in

continuare, este similar cu cel aratat la procedeul grafic.

Problema acceleratiilor reclama folosirea ecuatiilor de tipul I:
- = —n —t
(Dag =a, +ag + aStB (2.24)
o
(I) ag =a, tag, tay,
(ay =2, +a., +a,
S D SD SlD (225)
- —n -
(I)aD =ac+ap. tap
Prin Inlocuiri se obtine sistemul
= _= —n —n —t —t
dg =a, tap, Tagg tap, +agy (2.26)
= _ = —n —n —t —t '
ag =ac tapc +agp tape +agp
Se fac notatiile
=n —-n _ -n
Ay tagg =agy
=t =t _ =t
apgp tagg =agy
-n —n _ —n
apc +agp =agc
=t ot _ =t
apc T agp =agc

In felul acesta sistemul (2.26) se poate scrie

— 2.27)

Acest sistem se rezolva grafic dupa modelul sistemului (2.18) deoarece a, si

— .
a. se cunosc initial, ag, si ag. se pot calcula pe baza componentelor lor

|a'l]3A :(")i'lAB |a;B :(Di.lBS
a,, 1// AB ; ag //BS

B—->A S—B

|ar[l>c =0)z21'1c13 |arle =(D§'1Ds
a,.4//CD ;  ag, </ DS

D-C S—D
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iar a., 1 AB(a,,LAB, a.,LAB) si a.,.lCD(a..LCD, a,,1CD). In
continuare se determind a, (in functie ag si a;; ), a, (in functie de a, si a.) si
a, (in functie de a, si a,).

in cadrul procedeului analitic ecuatiile (2.24) si (2.25) se prelucreazi
asemanator cu ecuatiile de viteze, rezultdnd, in final, sistemul liniar
(an _(’)i(xs _XB)_O‘)Z(XB _XA))(XB _XA)+

+(a,, —0;(Ys—Yp)— 0 (Ys =Y )5 —YA)

Xp —X

A Y Ya
c Yo~ Yc

an _

ag,

B

Xy —X

P (aCx_O‘)i(XS_XD)_wi(XD_XC))(XD_XC)J’_

+(aCy _wi(YS _yD)_O‘)i(YD _YC))(yD _YC)

din care se calculeazd ag (a,,a;,

2.1.4. Metoda contururilor vectoriale

2.1.4.1. Prezentare generala

Metoda are caracter analitic §i poate fi utilizatd pentru analiza
cinematicd a mecanismelor plane §i spatiale formate din lanturi cinematice
inchise. Aplicarea metodei presupune adoptarea unui set de contururi
independente asociate mecanismului. Pentru fiecare contur se formeaza un
circuit inchis de vectori atasati elementelor si se scrie o ecuatie de inchidere
care exprimd faptul cd suma
vectorilor este egald cu zero. Un

vector oarecare din contur li
(Fig.2.9.a) se poate exprima
astfel:

ik = (o)1,

in care [ este o lungime, iar

Fig.2.9 U, (p,) este un versor determinat
de unghiul ¢, , masurat In sens

direct (trigonometric) in raport cu semiaxa pozitiva Ox a unui sistem de
coordonate fix (solidar cu baza). Prin urmare, fiecare vector al conturului
contine doi parametri scalari, 1, si ¢, care pot fi constanti sau variabili.
Ecuatiile de inchidere se proiecteazd pe axele de coordonate, rezultind un
sistem de ecuatii scalare care are ca necunoscute parametrii de pozitie ai
mecanismului. In cazul mecanismelor de clasa a 2-a ecuatiile de inchidere se
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pot rezolva separat, intr-o ordine stabilitd rational si admit, in general, solutii
analitice (directe). Mecanismele de clase mai mari reclamd gruparea ecuatiilor
de inchidere, iar rezolvarea se poate face numai prin metode numerice. Pentru
exemplificare, sa consideram mecanismul din Fig.2.10.a (care provine dintr-un
lant cinematic Stephenson) cu circuitele vectoriale indicate in Fig.2.10.b.
Ecuatiile de inchidere sunt

ul, +u,l, +ul, +ul, =0

7 ! ' 37 37 ! v
ul, +u, 1+l +ul;+u' 1, =0

Fig. 2.10

Daca se adoptd cupla A - conducitoare, mecanismul este de clasa a 2-a
(descompunerea in grupe structurale este artatd in Tab.1.8). In aceasta ipoteza
prima ecuatie de inchidere are doua necunoscute: @, si @3 deoarece /y, b, f, I, si
(¢ sunt constante constructive, iar @, este parametrul cuplei conducatoare,
considerat cunoscut. Prin urmare aceasta ecuatie de inchidere se poate rezolva
separat fiind echivalentd cu doud ecuatii scalare. In ecuatia a doua intervin
necunoscutele ¢',, @4 si @s deoarece Iy, I',, s, Is, I' si @' sunt constante
constructive, iar ¢, se cunoaste. Dar, dupa rezolvarea primei ecuatii, putem
calcula @', =¢,+<XCBE, astfel cd raman numai doud necunoscute si

problema este determinati. In cazul in care cupla conducitoare este G,
mecanismul este de clasa a 3-a (Tab.1.8), iar cele patru necunoscute @y, ¢,, @3 si
(4 se pot determina numai prin rezolvarea sistemului format din ambele ecuatii.

Pentru determinarea vitezelor si a acceleratiilor se deriveaza ecuatiile de
inchidere in raport cu parametrul cuplei conducatoare ¢;. Vom analiza modul in
care se face derivarea unui versor oarecare U, .
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u, =icos@, + jsin@,

du,

= (~ising, + jcos@,) j(pk = (icos(¢, +90°) + jsin(p, +90° ))j&

1 1 1
Expresia din parantezi reprezinta un versor rotit cu 90° in sens direct fata de
U, , pe care il notdm ¢,_(Fig.2.9.b), astfel incat putem scrie

du, _ g do, (2.28)
do, do,

in mod analog, derivarea lui ¢,_in raport cu @; se face dupa formula
do _ 5 do (2.29)
do, do,

deoarece prin rotirea lui €, cu 90° in sens direct se obtine -, (Fig.2.9.b).
Functiile de forma ¢, (¢,), continute implicit In ecuatiile de inchidere

si exprimate explicit dupa rezolvarea acestora se numesc functii de transmitere

do,

1

de ordinul zero. Derivatele lor in raport cu ¢, (p,) se numesc functii de

d2
d(pzk (9,) - functii de

transmitere de ordinul unu, iar derivatele de ordin doi

transmitere de ordinul doi.

in cele ce urmeazi se aplica aceastd metodd pentru a efectua analiza
cinematica a mecanismelor plane uzuale cu 4 elemente, caracterizate printr-un
singur contur vectorial. La fiecare mecanism se precizeaza parametrii de intrare
clasificati astfel: 1) parametrii constructivi; 2) parametrii miscarii relative din
cupla conducatoare.

2.1.4.2. Mecanismul patrulater articulat plan (Fig.2.11)

Parametrii de intrare:
1) Ila |2’ |3a I4
2)¢,, 0, &

Ecuatia de inchidere a conturului vectorial (Fig.2.11.b) este
ul, +u,l, +u,l; +u,l, =0 (2.30)

Problema pozitiilor constd in determinarea unghiurilor ¢, §i @3 care
intervin in ecuatia de inchidere, ca singure necunoscute, prin intermediul
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versorilor u,(¢,) si u,(¢,). Se observa cd vectorii u,l, si u,l,sunt complet

cunoscuti, iar suma lor se noteaza u,l, ,

uly =ul, +u,l,

P2z € Qs3x €
ABCD | [=, 2n] [0, ]
ABC’D | [0, «] [mt, 2]

Fig. 2.11

Proiectand aceasta relatie pe axele de coordonate si avand in vedere cd ¢, =T,
se obtine
l; cospy =1, cosp, —1,
1, sing, =1,sing,
De aici rezulta
1, sing,

¢5 =arctg
l,coso, -1,

Iy =y 7 +12 =211, cos g,

Ecuatia de inchidere se poate scrie, acum, sub forma
wl, +u,l, +ugl; =0

Se separa termenul u,l, si se ridica ecuatia la patrat
(_ﬁ313 )2 = (ﬁzlz + ﬁzlz )2
=0 +1; +2L]; cosg,y

De aici rezultd unghiul ¢,, format Intre versorii U, si Uy
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12-12-12
21,1,

Cele doua solutii posibile pentru ¢,, €[0,2n] sunt in corespondenta cu
cele doud pozitii ale mecanismului ABCD si ABC'D, asa cum se indica in
tabelul din Fig.2.11. Cunoscand ¢, , se calculeaza

P, =05 +Q, .

Procedand in mod analog, prin separarea termenului u,l,, se obtine

L-1-1
@, = arccos| =——=
201,

si
Py, =05 + 055 .

Solutiile pentru @,; €[0,2n] sunt, de asemenea, In corespondenta cu pozitiile

mecanismului, asa cum se arata in tabelul din Fig.2.11.
In cadrul problemei vitezelor ne propunem sia determinam vitezele
unghiulare ®, si ®, care se pot exprima astfel

_do, _de, do, _de,

(D2 0‘)1
dt do, dt do,

do,

Deoarece o, se cunoaste, pentru a determina ®, si ®, trebuie sd determinam

d . d 5 .
i si &. In acest scop se deriveaza

do, ~ do,
ecuatia de inchidere (2.30) in raport cu parametrul o,

('03 1

functiile de transmitere de ordinul unu

el e, 9% 51 9% g L, (2.31)
do, do,

Ecuatia (2.31) se Tnmulteste scalar cu u,, obtinand
0o do, o\
1, cos(p, +90" —,)+1, d—cos((p2 +90° —¢,)=0
?,

din care rezulta
% _ 1, sin(p, —@,)
do, - 1, sin(ep, —@,)
Prin inmultirea scalard a ecuatiei (2.31) cu u, se obtine
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d(Pa —_ 11 Sin((Pl _(Pz)

do,  lysin(e; —¢,)

Problema acceleratiilor are ca obiectiv determinarea acceleratiilor
unghiulare €, si €, care se exprima astfel

2
o _do, _d(do, do J&(%) Jdo, do_dPe, o do,
Podt dt\de, dt ) de? | dt dop, dt>  de> ' de,
d’e do
gy = 1 o '0)12+d—3'81
1 Dy
d’o,

In aceste expresii intervin functiile de transmitere de ordinul doi e
1
2

si (P; care trebuie determinate. Ceilalti parametri sunt cunoscuti initial

¢,

. .. (do, d N L
(m,,€,) sau au fost determinati ( b2 , ®s j In mod obisnuit ¢, =0 deoarece
do, do,
rotatia elementului conducitor se considerda uniforma. Pentru determinarea
functiilor de transmitere de ordinul doi se deriveaza ecuatia (2.31) in raport cu

@:»

2 2 2 2
-l 90| g 90 gy [0 5 S0 g, @32
do, do; do, do;

si se inmulteste scalar cu u,, obtinand

2
d
-1, cos(p, —9;) -1, (d_(sz cos(p, —@;) +

1

2
d’e do
+1, (1—122005(([)2 +90° — ;) -1, (d_(P? =0

2 2
d d
llcos((p,—(p3)+12( (sz COS((pz_(p3)+13( @3j
do do

1 1

o,

d(Plz 12 Sin((Pz _(Ps)

Prin inmultire cu u, se obtine

2 2
do do
1, cos(o, —@,)+1.| — | cos(p, —0,)+1 2
Co, (@, -9,) {dq)]) (5 -9,) 2[d(P]j
2=

d@l 13 Sin((P3 - (Pz)
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Avand la dispozitie parametrii calculati putem determina pozitia, viteza
si acceleratia pentru orice punct al mecanismului. Sa consideram, in acest sens,
un punct P apartindnd bielei 2 (Fig.2.12). Pozitia punctului P, in raport cu
elementul 2, este data prin parametrii o, =<<CBP si 1, =BP. Vectorul de

pozitie al punctului P se
poate scrie
T =0l +u,l,, (2.33)
in care u,(¢,) este versorul
directiei BP. Unghiul ¢,
are expresia evidenta
Pp =0, +0,
Proiectand T, (2.33), pe

axele de coordonate, se
obtine pozitia punctului P

X, =1, cosp, +1, cos(p, +a,)

vy, =1, sing, +1, sin(, + o)

Derivand T, in raport cu timpul se obtine viteza punctului P

dr, dg
Vp =Gk Ok ,.
dt  deo,
Functia de transmitere ;1—1;’ se calculeaza prin derivarea expresiei (2.33) in
o
raport cu @,
d, _. _.d
S gl 46,1, 22 (2.34)
do, do,

Acceleratia punctului P are expresia

o, & . df

b ?:d(pf ml+a-al.
Functia de transmitere de ordinul doi ;1;?12’ se obtine derivand expresia (2.34) in
raport cu ¢, 1
d°F, =-ul, —u,l [%jz +%e,l dz& (2.35)
dor o) T g
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2.1.4.3. Mecanismul manivela - piston (biela - manivela)
(Fig.2.13)

Parametrii de intrare:
1) Ils |27 |4
2)e,, o, g

(RS
[3n/2, 2r]U [0, 7/2]

[r/2, 37/2]

Ecuatia de inchidere

ul, +u,l, +ul, +u,l, =0 (2.30)
contine parametrii de pozitie necunoscuti ¢, si l;. Pentru determinarea lor, se
proiecteaza ecuatia de inchidere pe axele de coordonate avand in vedere ci

@, =7 s1 @, zg (daca punctul A se gaseste sub axa de translatie ¢, = —g)

l,cos@, +1,cosp, -1, =0 (236)
l,sing, +1,sing, +1, =0 '
Din ecuatia a doua rezultd o,
I, sing, + 14]

¢, =arcsin| —
l2

Cunoscand ¢, , se determind 1, din prima ecuatie

I, =1, cosgp, +1, coso,.
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Cele doua solutii posibile pentru ¢, €[0,2n] sunt in corespondenta cu pozitiile
ABC si ABC' ale mecanismului conform cu tabelul din Fig.2.13.
In problema vitezelor se urmareste determinarea vitezei unghiulare o,

si a vitezei punctului C (v, ) care au expresiile

d
W, = 22 1
do,
di, dl
Ve=—lt=—t.g
dt  do,
. . do, . dl D . .
Functiile de transmitere 1 si do. se determind prin derivarea ecuatiei de
0, ¢,
inchidere (2.30) in raport cu @,
. ., d _ dl -
el +e,l, 24y, 2 0/¢ /1, (2.37)
do, do,
Ecuatia se inmulteste scalar, succesiv cu ¢, si u,, rezultdnd
% _ 1, cos o,
d(Pl 12 COS(PZ
& - _ 11 Sin((pl _(pz)
do, coso,
In problema acceleratiilor se determini ¢, si a_
2
€, = d (p22 (2)12 +d&'81
do; do,
d’1 dl
ac=—2-0] +—>g
doy do,
Se deriveaza ecuatia (2.37) In raport cu o,
do ’ 0) d’1
—ul, -u,l, (—zj +e,l, —+u,—=0/-¢,/-1, (2.38)
do, de; de;

si se Inmulteste scalar, succesiv cu €, si u,, obtinand functiile de transmitere
de ordinul doi

2
d
1, cos(p, —0,) +1, (d(\%]
®,

2
. do .
I;sing, +1,| —2 | sing
d’e, _ 1 1 Z(dq’l] 2. dzls__
2 2

de; 1, cos g, " do; cos p,
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®  Formule aproximative

In cazul acestui mecanism se folosesc, uneori, formule aproximative,
dar comode, pentru calculul deplasdrii pistonului. Eliminand unghiul ¢, intre

ecuatiile (2.36) se ajunge la urmatoarea expresie pentru X .

K 2
Xe =1 =11coscp1+12\/ 1—(@}
2

1 1
Notand A = 1—‘ si k=-%, formula devine
2 1

Xc =1, cosq, +12\/ 1-2(k +sing,)’

Radicalul din aceasta expresie se dezvolta in serie de puteri

\/l—Kz(k+sin(pl)2 :1—%7»2(k+sin(pl)2 —ék4(k+sin(pl)4—
1
—— A%k +sing,)’ —...
T ( ?)

Seria este convergentd dacd A’(k+sing,)’ <1; conditie satisficutd pentru

valorile practice ale lui A si k. O aproximare suficient de buna se obtine daca se
pastreaza numai primii doi termeni ai seriei. In acest caz, expresia lui x. devine

x. =1 (coso, +%—%7\,k2 —Aksin @, —%ksin2 0,).

Prin derivari succesive, In raport cu timpul, se obtin viteza si acceleratia
punctului C

v, =-1,(sing, + Ak cos @, +%sin2(pl)~0),

a. =-1,(cosp, —Aksin@, +Acos2¢,) ®;

2.1.4.4. Mecanismul cu culisa de rotatie (Fig. 2.14)
Parametrii de intrare:

1) Ila I4

2)@,, o, &

Ecuatia de inchidere a conturului vectorial este
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Ul +0l, +1,l, =0 (2.39)

si are parametrii de pozitie necunoscuti ¢, si 1, grupati intr-un singur termen,
care se separa astfel

Ol =—ul —1,l,.

b)

Fig. 2.14

De aici rezulta, prin proiectare pe axele de coordonate,

_(11 sin Dy + 14 ) J

¢, =arctg
-1, cos,

I, =+ 12+ 211, sing,.

In problema vitezelor intereseaza o, care are expresia

d
o, = s ‘O, .
do,
. d . . .
Pentru a determina d—(p3 se deriveaza ecuatia de Inchidere (2.39) in raport cu
¢,
parametrul o,
. _.d _dl =
el +eL B 4w S 20/ /1, (2.40)
do, do,

Inmultind scalar, succesiv cu €, si u, se obtin functiile de transmitere de
ordinul unu,
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% —_ 11 COS((PI — (P3)

do, 1

dl .
d_3 = 11 Sm((Pl — 0 )-

)

Acceleratia unghiulara ¢, are expresia

2
83 = d (p23 (Dlz +%'81
do; do,
Se deriveaza ecuatia (2.40) in raport cu o,
do, ) ._ do, d d, _ di
—ﬁlll—ﬁ3l3[—3] +2e,— —+el,—2+u,—=0/-¢ (2.41)
do, do, do, de; de;
si se inmulteste scalar cu ¢, . Rezulta
. dop, dl
L sin(p, —@,)—2—2. 2
dg, MO0 g,

do; - Ly

2.1.4.5. Mecanismul cu culisa de translatie (Fig. 2.15)

Parametrii de intrare:
DI
2)¢,, 0, &

Ecuatia de inchidere
ul, +u,l, +u,l, =0 (2.42)
contine necunoscutele 1, si 1,. Dintre acestea, intereseaza, in primul rand, I,

care este parametrul de pozitie al elementului 3. Proiectdnd ecuatia de

N A y 3n . .
inchidere pe axa Ox si tindnd seama ca ¢, = > si @, =7 se obtine

1, =1, cosq,.
Derivand, succesiv, in raport cu timpul se determina viteza si acceleratia culisei
de translatie 3
dl, .
v, =—==-0]sing,

dt
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dv .
a, =d—t3= —-0’1 cos, —¢ 1, sing,.

2.1.4.6. Mecanismul cu cilindru oscilant (Fig. 2.16)

Parametrii de intrare:
1) I3s |4

r
2) l21 2 VZl 2 aZl

Ecuatia de inchidere

ul, +u,l;+u,l, =0 (2.43)
contine parametrii de pozitie necunoscuti @, si ¢,. Unghiul ¢, se determina
separand termenul U,l; siridicand la patrat ambele parti ale ecuatiei

(—u;l; )2 =(uly, "'3414)2

=0, +1; +2L,1, cos(p, —¢,) =1, +1; —21,,1, cos p,

1§1+1§—1§j

= arccos
i ( o1,

In mod asemanétor se determind ¢, , prin separarea termenului u,1,,

1§+li—1§1J

= arccos|
® ( 21,1,
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Solutiile pentru ¢, €[0,2n] si ¢, €[0,2n] sunt in corespondenta cu cele doua
pozitii ABCD si AB'C'D ale mecanismului asa cum se aratd in tabelul din
Fig.2.16.
In problema vitezelor se determind ®, si ®, care au expresiile
_do _do dl, _de

W, = -V
bodtody, dtoody,

Fig. 2.16

Pentru a determina functiile de transmitere de ordinul unu % si % ,
21 21

se deriveazd ecuatia de inchidere (2.43) in raport cu parametrul cuplei
conducatoare 1,,

el, 31_(:+ﬁ1 +€3l321—q: =0/-u,/-u, (2.44)
Inmultind scalar, succesiv, cu U, si U, se obtine

do, 1

T21 B L tg(®, —¢3)
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do, 1

dL, Lsin(e; —o,)

Problema acceleratiilor urmareste determinarea parametrilor €, si €,
care se exprima astfel

2
g = d (2p] Vi + do, -aj
dL;, dlL,,
2
€ = d (2P3 Vo + do; ‘ay.
dL;, dl,,

Pentru calculul functiilor de transmitere de ordinul doi se deriveaza
ecuatia (2.44) in raport cu 1,

2 5 2 2
L[99 g 90 gy S0 Gy (90 ] 5 S0 g T, (245
dl,, dl,, d, dl,, de,

si se iInmulteste scalar, succesiv, cu u, si U,

2 2
d do, . d
) 1, ka1 cos(p, — ;) + 2 &P sin(@, — @,) +1, e
d o, dl

— d121 21 d121
dl;l 121 Sin((pl - (Ps)
2 2
do do
L[| =" |+ =2 | cos(o, —
&g, . 21[(1121] 3[(1121} (05— 9,)
dl;1 1, sin(@, —¢,)

2.1.5. Metoda transformarilor de coordonate
(matriceala)

2.1.5.1. Prezentare generala

Metoda, caracterizatd printr-un model
matematic cu exprimare matriceald, are un grad
mare de generalitate si poate fi aplicata atat
pentru mecanismele plane, cit si pentru cele
spatiale; pentru mecanismele simple si pentru
cele complexe. In acelasi timp, utilizarea
metodei este nsotitd de un formalism relativ
complicat si implica dificultiti de rezolvare a
ecuatiilor matriceale, care reclamd metode
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numerice specifice. In aceste conditii, metoda transformarilor de coordonate se
recomanda, cu precadere, acolo unde metodele mai simple nu dau satisfactie.
Un domeniu specific pentru aceastd metoda este cel al mecanismelor spatiale
formate din lanturi cinematice deschise utilizate in structura manipulatoarelor si
robotilor.

Transformarea coordonatelor unui punct P dintr-un sistem n in alt
sistem n-1 (Fig.2.17) este descrisa de relatiile

anl = X0 + Xn COS(anl’ Xn) + Yn COS(anl’ Yn)+ Zn COS(anl’ Zn)

Yn—] = YO + Xn cOS(},n—] 2 Xn ) + Yn COS(Yn—] > yn ) + Zn COS(Yn—] > Zn )
z, ,=2z,+Xx, co0s(z, ,x, )+y,cos(z, ,,y,)+z,cos(z, ,,Z,

in care X, ,, ¥, Z,, sunt coordonatele punctului P in raport cu sistemul n-1,

n-1
X,, Y¥,» Z, - coordonatele aceluiasi punct in sistemul n, iar x,, y,, z,

coordonatele originii On in raport cu sistemul n-1. Daca la aceste ecuatii se
adaugd relatia formala t _ =t =1, transformarea de coordonate se poate scrie

sub forma matriceala in felul urmator

Pn—l = An,n—lA Pn (246)
in care matricele P, j, P, 1 Ay, sunt
1 1 1 0 0 0
Pn_1: X n-1 ’ Pn — Xn ’ An,n_l — XO COS(X n-12 Xn ) COS(X n-1? Yn ) COS(X n—12% Zn )
Yn—l yn yO COS(Yn—l’Xn) cos(yn—lﬂyn) cos(Yn—l’Zn)
z, z, z, cos(z,,,x,) cos(z,,,y,) cos(z,,.z,)

Matricea de transformare A,,, contine 6 parametri independenti, avand in
vedere ca intre cosinusurile directoare exista 6 relatii de legatura.

Sa consideram un lant cinematic simplu deschis si sd atasam
elementelor sale un sir de sisteme de coordonate: 1, 2, ..., n. in acest caz se
poate scrie un sir de relatii de transformare de forma (2.46)

Pi=Ay P,

P, =Ayn P

Poi=Apnt Py
Prin inlocuiri succesive se ajunge la ecuatia

Pi=Ay Ay . Apn Py (2.47)
Deoarece transformarea din sistemul n in sistemul 1 este definitd prin relatia

P, = A, Py,

rezulta
A=Ay Az Ao,

80



In cazul unui lant cinematic Inchis, cadnd elementul 1 este identic cu elementul
n, se scrie

Pi=Ay A;zy ... Al,n—lA P,.

Transformarea unui sistem in el insusi se face prin intermediul matricei unitate

P, =E P,
unde E (matricea unitate) are forma
1 000
0100
E=
0010
00 01

In aceste conditii rezulta relatia
Ay A32' ..... A1,n_1: E (248)

care reprezinta ecuatia matriceala de inchidere a conturului.

In cazul mecanismelor formate din lanturi cinematice inchise, ecuatiile
matriceale scrise separat, pentru fiecare contur, reprezintd modelul matematic
pentru rezolvarea problemei pozitiilor. Matricele de transformare care intervin
in ecuatii contin atat parametri constructivi cunoscuti, cat si parametri care
indica pozitiile relative dintre elemente si care sunt necunoscutele problemei.
Amplasarea convenabild a sistemelor de coordonate este foarte importanta
pentru simplificarea rezolvarilor. In cazul mecanismelor care au cuple
caracterizate prin axe geometrice (de rotatie, de translatie, cilindrice) se
recomanda formalismul Denavit - Hartenberg [8, 18] care are reguli precise de
pozitionare a sistemelor, iar matricele de transformare contin numai 4 parametri
independenti. Ecuatiile de inchidere sunt neliniare in raport cu necunoscutele
unghiulare, iar rezolvarea lor se face numai prin metode numerice. Pentru
determinarea vitezelor si a acceleratiilor se deriveaza ecuatiile de Inchidere in
raport cu parametrul cuplei conducatoare rezultand ecuatii matriceale in care
necunoscutele sunt functii de transmitere.

2.1.5.2. Analiza cinematica a unui mecanism de robot

Mecanismele robotilor industriali sunt formate, de reguld, din lanturi
cinematice spatiale deschise care contin numai cuple de rotatie si de translatie
(k=5). Asa cum am aratat (par. 1.2.2.3) mecanismele de acest fel au M = cs,
deci toate cuplele sunt conducatoare. Robotii deplaseaza un punct (element)
caracteristic dupd un program prestabilit intr-un spatiu de lucru determinat.
Analiza cinematicd a mecanismelor pentru roboti este de doua tipuri:
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1) Analiza cinematica directa, care consta in determinarea miscarii
(pozitiei) punctului (elementului) caracteristic in functie de pozitiile (miscarile)
relative, cunoscute, din cuplele conducatoare;

2) Analiza cinematicid inversa, atunci cand se impune pozitia
(migcarea) punctului (elementului) caracteristic §i se determind legile de
miscare pentru fiecare motor.

Sa consideram, pentru exemplificare, mecanismul unui robot (Fig.2.18)
avand trei elemente mobile si trei cuple - doud de rotatie (A, B) si una de
translatie (C). Gradul de mobilitate este, evident, M = 3. Punctul caracteristic
apartine elementului final 4. Pentru a efectua analiza cinematicd, se asociaza
fiecarui element cate un sistem de axe de
coordonate ca in Fig.2.18. Matricele de
transformare pentru perechile de ele-
mente aldturate au urmatoarele expresii,
rezultate prin particularizarea matricei
An,n—l

1 0 0 0
0 cosp, -—sing, 0
Ay = . 5
0 sine, cosp, O
Z,, 0 0 1
0 0 0
0 1 0 0
Ay = . >
0 0 cosg,, —singQ,
z, 0 sing,, cos@,,
0 0 0
0 100
’)/il A43: .
Fig. 2.18 Yes 010
0 1 01

Pentru a efectua analiza cinematicd directd se foloseste ecuatia (2.47) cun =4
Pi=Ay Ay Ay Py

in care P, si P, sunt matricele de pozitie ale punctului P in raport cu sistemele 1
si4

1 1
X X
_| 2ef, P4
P= s Py=
Yei Yea
Zp, Zpy
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Matricea P, si matricele de transformare sunt cunoscute, astfel incat
determinarea matricei P, se face cu usurintd, printr-o simpld inmultire de
matrice. In matricele de transformare intervin parametrii zp;, 73, - constante
constructive si ¢,,, ¢,,, y,; - variabilele cuplelor A, B si C.

Analiza cinematica inversa utilizeaza aceeasi relatie matriceala (2.47).
in acest caz se cunosc matricele P, si P, , iar necunoscutele sunt variabilele
cuplelor ¢,,, @,,, y,;. Rezolvarea reclama utilizarea unei metode numerice.
Analiza cinematicd inversa este necesara pentru elaborarea programului de
comanda a robotului prin care se stabilesc legile de migcare pentru fiecare cupla
cinematica.

2.1.6. Metoda functiilor de transmitere

Notiunea de functie de transmitere se intdlneste si in prezentarile
anterioare dar, din motivele unei expuneri sistematice, vom relua definirea
acestor functii. S& consideram un mecanism cu M =1. Prin rezolvarea
problemei pozitiilor se stabileste o corespondentd intre diversi parametri de
pozitie ai elementelor si variabila independentd a cuplei conducétoare, ¢, .

Astfel, vectorul de pozitie al unui punct oarecare P, T,(X,,y,) sau unghiul de

pozitie al unui element oarecare k, ¢, se pot scrie

T =5(9)

Xp =X (@) (2.49)
Yo =Yo(®)

P =0, (¢).

Functiile T,(9,), X, (0,), ¥ (®,), ®,(9,) se numesc functii de transmitere de
ordinul zero. Aceste functii se pot defini si sub forma implicita

F(o1, ¢,)=0. (2.50)
Vitezele V,(v,,,v,,), o, si acceleratiile a,(a,,,a, ), ¢ rezulta prin

derivarea parametrilor de pozitie in raport cu timpul, prin intermediul
parametrului @,
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v dx,
Px dq)1 1
2.51)
_dy,
Py_d 1 1
_do.
k d(pl 1
27 —
a, d rg wlerdl;, 6,
do; do,
2
2, = d %e .o dX_P.SI (2.52)
do; do,
d’ d
a, :—yz"-cof + e g
do; do,
d? d
o = L0 2 G0
do; do,

Derivatele de ordinul unu ale functiilor de transmitere de ordin zero, in
dy dx, dy, do,

raport cu @, : R R R
do,” do, " dg, do,

se numesc functii de transmitere de
&’y d’x, dly, d'q,
do} " do! ~ dof * doy
numesc functii de transmitere de ordinul doi. Din formulele (2.51) si (2.52)
se observa ca vitezele si acceleratiile sunt egale cu functiile de transmitere daca
o, =1 si g =0. Daca functiile de transmitere de ordinul zero sunt implicite
(2.50), functiile de transmitere de ordinul unu si doi se calculeaza astfel

ordinul unu, iar derivatele de ordinul doi: se

OF
do, __ Jo,
do0 _ 2.53
dp,  OF 239

9,

2 2

MEGFJ , OF .aF‘aFﬁF(aFj
d’e, _ 09/\ 09, ) 0909, ¢ Op, Oy |9, (2,59
doi (61?]

op,
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Trebuie mentionat ca 1n structura functiilor de transmitere (indiferent de
ordin) intervin parametrii constructivi ai mecanismului si o singura variabila -
parametrul cuplei conducétoare o, .

Din cele ardtate rezultd ca pentru calculul vitezelor si al acceleratiilor
(2.51, 2.52) este necesar sa se determine functiile de transmitere de ordinul unu
si doi prin derivarea functiilor de transmitere de ordinul zero. Aceastd operatie
se poate efectua pe cale analitici numai atunci cand functiile de transmitere de
ordinul zero se cunosc sub forma analiticd §i sunt relativ simple. insd, in
majoritatea cazurilor, chiar la mecanismele cele mai simple (mecanismul
patrulater articulat plan (par. 2.1.4.2), mecanismul maniveld - piston (par.
2.1.4.3), functiile de transmitere de ordinul zero reprezintd rezultatul unui
procedeu de calcul format din mai multi pasi, avind uneori caracter iterativ. in
aceastd situatie functiile de transmitere de ordinul zero, fie se exprima prin
relatii extrem de complicate, fie nu se pot exprima sub formi analitica.
Utilizarea calculului automat permite, insd, determinarea acestor functii prin
valori discrete cu o densitate remarcabildi a punctelor. In aceste conditii,
determinarea functiilor de transmitere de ordinul unu si doi se poate efectua prin
derivare numerica, folosind programe utilitare specializate (MATHCAD,
MATLAB, etc.). Functiile obtinute se exprima, de asemenea, prin valori
discrete, calculabile pentru orice valoare a variabilei ¢,. Metoda este un

instrument util de calcul al vitezelor si al acceleratiilor si se poate asocia cu
orice metodd de determinare a pozitiilor. Functiile de transmitere de ordinul
zero se pot determina chiar prin masuratori pe desen, pe mecanismul real sau pe
un model al acestuia.

Mentiondm cd inaintea perioadei moderne de dezvoltare a tehnicii de
calcul s-a practicat derivarea grafica, avand dezavantajul unui nivel de precizie
foarte scizut, in special la a doua derivare. In varianta mentionati metoda
opereazd cu graficele celor trei functii §i este cunoscutd sub denumirea metoda
diagramelor cinematice.

2.1.7. Procedee indirecte de analiza cinematica

Din metodele prezentate anterior (par. 2.1.2, 2.1.3, 2.1.4) rezultd ci
operatia de analiza cinematica este cu atit mai complexa cu cat mecanismul este
de clasa mai mare (clasa mecanismului este egala cu clasa maxima a grupelor
componente). Astfel, mecanismele de clasa a 2-a se preteazd la rezolvari
analitice directe, pe cand mecanismele care contin grupe 0/3/3 sau 0/4/2 reclama
procedee mai complicate cu rezolvare numericd iterativd. Pe de altd parte,
structura mecanismelor care provin din acelasi lant cinematic inchis, depinde,
din punct de vedere al grupelor componente, de alegerea bazei si a cuplei
conducitoare. Prin urmare, odatd cu schimbarea bazei si a cuplei conducatoare,
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se poate ajunge la o simplificare a analizei cinematice, daca, prin aceasta, se
reduce clasa mecanismului. In general se urmireste obtinerea unor mecanisme
de clasa a 2-a. Pentru a exploata aceastd idee este necesar si se stabileasca
legdtura dintre starea cinematici a mecanismului obtinut prin aceste
transformari i cea a mecanismului initial.

2.1.7.1. Procedeul schimbarii cuplei conducatoare

Pentru concretizarea problemei se considerd mecanismul din Fig.2.19.a,
care provine dintr-un lant cinematic Stephenson, avand M=1. Cupla
conducitoare este A (elementul conducator 1), iar parametrul independent este
unghiul ¢, =¢,,. Sa presupunem cd ne intereseaza starea cinematicd a
elementului condus 5. Prin rezolvarea problemei pozitiilor trebuie si se
determine functia de transmitere de ordinul zero

05 =05(9,)

Fig. 2.19

Asa cum rezultd din Fig.2.19.b, mecanismul contine o grupd 0/3/3 care
complicd mult rezolvarea pozitiilor. Daca schimbam cupla conducatoare A cu E
(Fig.2.20), mecanismul devine de clasa a 2-a. In aceastd ipoteza parametrul
independent este unghiul ¢, = ¢,, . Aplicind, pentru mecanismul transformat, o
metodd cunoscutd (de exemplu metoda intersectiilor locurilor geometrice (par.
2.1.2) se determind functiile de transmitere

¢ =9,(p4)

Ps =05 (0,)- (2.55)

Din functia ¢, =@,(¢,) se poate determina functia inversd ¢, =@, (¢,) prin
rezolvarea ecuatiei
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I Co -
0/2/2] 2 I/)

B N1

1 - .
N S
6 6
6/,
a) b)

Fig. 2.20

P, _(Pl((P4):0

cu necunoscuta ¢,. Trebuie sd avem in vedere cd functia ¢,(p,) nu este
cunoscuta analitic (ca o formuld), ci este rezultatul unui proces, prin care, pentru
orice valoare a lui ¢, se obtine o valoare pentru ¢,. De aceea, rezolvarea
ecuatiei se face numeric, dar fard dificultati, utilizdnd programe utilitare de
matematicd (MATHCAD, MATLAB, etc.). Avand la dispozitie functia ¢,(¢,)

se obtine, cu usurintd, functia ¢, (¢,) inlocuind pe ¢, (¢,) in relatia (2.55)

?s =95 (9, (9,)) (2.56)

Pentru analiza vitezelor si a acceleratiilor, care implicd determinarea
functiilor de transmitere de ordinul unu si doi, se poate proceda in doud moduri:
1) Se aplica metoda functiilor de transmitere derivind numeric functia

d . d? . o
Ps si (P; care permit calculul vitezei
do, ~ do,

(2.51) si acceleratiei unghiulare €, (2.52).

©.(¢,). In felul acesta se obtin

2) Se determind functiile de transmitere specifice mecanismului
do, d’¢, do, d’o,
do, do; de, dg;
functiile de transmitere ale mecanismului initial se calculeaza astfel

transformat aplicaind o metoda cunoscutd, iar apoi

do; _de; do,
do, do, do,
, (2.57)
2 2 2
d@s:d@s(d&) L Go, do,
do;  do; \ do, do; do,
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dp, . d’o,

In final, derivatele —* si - care apar in aceste relatii, se
do, do,
determind avand in vedere ca functia ¢,(¢,) este inversa functiei ¢, (¢, ),

do, _ 1
dp, do

do,

d’e, (2.58)

d’e, _ do;

ol (dcplj
do,

2.1.7.2. Procedeul schimbarii bazei

Sa consideram mecanismul din Fig.2.21.a care provine dintr-un lant
cinematic Stephenson (M = 1) si contine o grupa structurala 0/4/2 (Fig.2.21.b).
Daca incercam sa simplificam analiza cinematicd prin schimbarea cuplei




conducatoare A cu G (Fig.2.21.c), mecanismul obtinut astfel contine o grupa
0/3/3 care implica dificultati similare cu 0/4/2. Pentru a obtine un mecanism de
clasa a 2-a, trebuie sa schimbam atat baza cat si cupla conducatoare, asa cum se
observid in Fig.2.22. In mecanismul initial (Fig.2.21.a) deplasirile elementelor
se raporteaza la sistemul AXxgye solitar cu baza 6, iar parametrul independent
este unghiul ¢, =¢,. In mecanismul transformat (Fig.2.22.a) sistemul de
referinta este Cx;y; solidar cu baza 3, iar parametrul independent este unghiul
¢,, din cupla C.

3 3

I é% %;
7[
2 S/

B/ N [0/2/2]
1 D F \
A o
6 11 G
[0/2/2]
a) b)

Fig. 2.22

Din analiza pozitiilor, aplicata mecanismului transformat, rezultd functia de
transmitere de ordinul zero @, =@,(Q,;) =0y, (P,;)=¢,(¢,). Folosind un
procedeu numeric, bazat pe rezolvarea ecuatiei

¢, —¢,(9)=0

in necunoscuta @,,, rezultd functia inversa

P =Py ((P1) (2.59)

Ne propunem sa determinam, in continuare, pozitia sistemului Cxsy; in raport
cu sisetmul Axgye. Din analiza mecanismului transformat se determina

Pz = Pe3(Pr3) 5 X5 =X, (P3), Y5 =YA(9y) . Prin inlocuirea variabilei ¢,; cu
¢, conform relatiei (2.59) se obtine

P35 = — 03 (93 (9)) = P34 (9))
X3p = X350 (953(0,)) = X5, (¢) (2.60)
Yia = Yaa (@25(0)) = y35 (@)

&9



Se aplica transformarea de coordonate, pentru punctul C, din sistemul Axgys in
sistemul Cx;y;

X3c = X34 T X COSPg3 — Y SIN Py
Yic = Ysa T Xgc SINQPgy + Y COS Py
Avand in vedere cad x,.=0, y,.=0 si @, =—@,, din acest sistem se

determind X . $i Y,

Xsc ((P1) = X3, COSPyp Y5, SINQy
Yoc (@) ==X, SINQ5 —Y;, COSQy4

Cu aceste date se determind, acum, pozitia unui punct oarecare P, apartinand
unui element al mecanismului, operdnd o transformare de coordonate din
sistemul Cx;y; in sistemul Axgys

Xp (@) =Xgp = Xge +X3p COSPyg — Y5 SINQPyg
Y ((pl) =Yep = Yoo T X3p SINQ3g + Y5, COSPy¢

Coordonatele x, si y, depind, intradevdr, de ¢, pentru cd X,., Y, $1 @y

(2.61)

(2.62)

sunt functii de @, (2.60, 2.61), iar x,, si y,, rezultd din analiza mecanismului

transformat in functie de ¢,, care, la rdndul sau, depinde de ¢, (2.59),

Xap = X3p (003 (0,)) = X35 (¢,)
Y =Y ((st ((Pl)) = Y3P((P1)

Daca intereseaza pozitia unghiulara a unui element oarecare k, se scrie

O (@) = Oy = Pi3(Po3(9))) + 936 (9,) (2.64)

Dupa rezolvarea problemei pozitiilor, dezvoltarea calculelor, pentru
determinarea vitezelor si a acceleratiilor, se poate efectua, ca si la procedeul
precedent, pe doud cdi. Una dintre cdi consta in aplicarea metodei functiilor de
transmitere plecdnd de la functiile de transmitere de ordinul zero date de
relatiile (2.62, 2.64). Cea de-a doua cale presupune derivarea analitica a

functiilor x,(9,),y,(¢,) si ¢, (9,) pentru a obtine vitezele v, (¢,), v, (9,) si
o, (¢,) si acceleratiile a, (9,),a, (9,) si &, (o). In expresiile rezultate

(2.63)

intervin  functiile de transmitere ale mecanismului transformat

2 2 2 2
dX}P , dy3P , d(pk , d X23P , d y23P , d (Ek , precum sl functiile d(p23 sl d (p223 .
do,, do,; do,, doy,  de;; do, do, do,

Acestea se calculeaza cu formulele de derivare ale functiilor inverse
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dz(Pm

doy, _ doy, _ L dz(p23 = dz(p23 = d(p; (2.65)
do, do, do, d(Plz d(Plzs ( % I

do,, do,,

2.1.8. Mecanismul cardanic

Mecanismul cardanic (Fig.2.23) este un patrulater articulat sferic (par.
1.2.2.2) avand urmadtoarele unghiuri intre axele de rotatie <xtAOB =<«BOC =

=<xCOD = g ,XAOD =m—f, in care B este unghiul ascutit dintre axele de

y rotatie ale elementelor 1 si 3.
Mecanismul, purtdnd si denumi-
rea de cuplaj cardanic, serveste
la transmiterea miscarii de rota-
tie intre doua elemente cu axe
concurente (1 si 3).

Pentru a efectua analiza
pozitiilor se considera un sistem
de coordonate fix cu planul Oxy
i amplasat in planul axelor de

Fig. 2.23 rotatie A si D (Fig.2.23). In

Fig.2.24.a este reprezentatda pro-

iectia mecanismului pe planul Oxy, in care apar urmele planelor Py si Pc
perpendiculare pe axele de rotatie. In Fig.2.24.b este reprezentati proiectia pe

y N/
i B p
B 5 _Pc Y 1
Uso u,

AltzzA, O,z
"7 B X 0,x z

< N
L B

b)

Fig. 2.24
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planul Pg in care se roteste bratul OB, iar in Fig.2.24.c proiectia pe planul Pc in
care se roteste bratul OC. Considerand cé pozitia initiald a mecanismului este
cea redata in Fig.2.23 (cu OB dupd axa Oy si OC dupa axa Oz), sa presupunem
cd elementul 1 se roteste cu unghiul @,, bratul OB ajungand in pozitia OB,

(Fig.2.24.b). In acelasi timp, elementul 3 se roteste cu unghiul ¢, , bratul OC
ajungand 1n pozitia OC,; (Fig.2.24.c). Considerdm versorii u, si U, asociafi
directiilor OB, si OC,, precum si versorul u,, asociat dreptei de intersectie

dintre planul Oxy si Pc.
Se exprima versorii U, si U, in functie de versorii axelor de coordonate

side uy,.
u, = jcoscp1 +ksin 0,
U, =—U,,sinQ, + kcos 0,
Versorul u,, are expresia
Uy, = isinB +3cos[3 ,
astfel cd versorul u, devine
U, = —isinBsin 0, —]cosBsin 0, + k cos Q.

Se scrie conditia de perpendicularitate dintre bratele crucii cardanice
OBi(1,) 51 OC; (u;)

U, -U; =—cos, sin@, cosP +sin@, cosp, =0,

de unde rezulta functia de transmitere de ordinul zero sub forma implicita

tgp, = tgp, cosp (2.66)
sau explicita
Q, = arctg(tg&J (2.67)
cosf
Pentru a determina viteza unghiulara
d
w; = 2 o,
do,

si acceleratia unghiulara

d’ d
€, :_(p23 o)+
de; de,

.81

se calculeaza functiile de transmitere de ordinul unu si doi prin derivarea
functiei @,(¢,) (2.67).
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do, cosf
dp, sin’@, +cos’ @, -cos’ B

d’e, sin(2¢,)-cosP-(cos’ B—1)
de;  (sin® @, +cos’ @, -cos’ B)’

(2.68)

(2.69)

Pentru a caracteriza transmiterea miscarii de la elementul 1 la elementul
3 se foloseste si notiunea de raport de transmitere i, , definit ca raportul dintre
viteza unghiulard a elementului conducator 1 si viteza unghiulara a elementului
condus 3.

1.2 + 2 . 2
i _o d1 _ Sin” @, +cos” @, -cos B (2.70)
©, d9; cosf
do,
Functia 1,,(¢,) este periodica si are valorile extreme cosf si ! B’
0s

asa cum rezultd din graficul reprezentat in Fig.2.25. Faptul cad raportul de
transmitere este variabil in raport cu ¢, constituie un neajuns al acestui

mecanism in legaturd cu utilizarea sa cu rol de cuplaj. Daca se leaga in serie
doud mecanisme cardanice

1 13 se obtine, in anumite
cosf3 conditii, un mecanism
1 homocinetic - cu raport de
transmitere constant, egal
cosp cu unitatea. In F1g.2.2§
¢ sunt reprezentate doud

1 . . .
mecanisme bicardanice

0 T e 3n 2n

T 22 care se bucurd de aceastd
proprietate. Conditiile de
homocinetism, respectate
Fig. 2.25 de  mecanismele  din

Fig.2.26 sunt:
1) Unghiurile dintre axele de rotatie fixe (similare cu P) trebuie sa fie

egale la ambele mecanisme componente;
2) Elementul intermediar 3 trebuie sa aiba articulatiile C si D paralele.
Scriind functiile de transmitere (2.66) pentru fiecare mecanism
component, se obtine

tgp, = tgo, -cosfP
tgp, = tgo, -cosP
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de unde rezultd o, =@ ,®, =®, si i,; =1. Se remarca faptul ca elementul 3 nu

are nevoie de o articulatie cu elementul fix, deoarece axa de rotatie 0,04 are
directia fixa pentru ca punctele O, si O4 sunt imobile.

&

—

>
R
D
}\

=
X |0, B

//\__| 3
o p

a)
p o, B

b)

Fig. 2.26

2.1.9. Mecanismul patrulater articulat spatial

Acest mecanism este de familia f = 0 si se poate construi in mai multe
variante 1n functie de tipul cuplelor bielei: cu doua cuple sferice (Fig.2.27.a), cu
o cupla sferica si o cupla sferica cu deget (Fig.2.27.b) si cu o cupla sferica si o
articulatie Hooke formata din doua cuple de rotatie cu axe perpendiculare (Fig.
2.27.c). Asa cum am aratat (par. 1.2.3.1) prima variantd are un grad de
mobilitate local concretizat prin rotatia nedeterminata a bielei in jurul axei care
uneste cuplele sferice. Toate variantele realizeaza, insd, aceeasi miscare pentru
elementul 3 care este, de reguld, elementul de executie al mecanismului.
Unghiul dintre axele de rotatie A si D poate avea orice valoare, insd in
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L L

a) b

aplicatiile practice ale mecanismului

@)

/2_713 SO B
)

T . -
este 5 (mecanism ortogonal). In

cele ce urmeaza se prezintd analiza
cinematica a mecanismului ortogonal
RSSR (Fig. 2.27.a).

Parametrii de intrare:
1) A(XA,ZA), D(Xpayn)s
1,=AB, 1,=BC, 1, =CD

2) ¢, 0, g,

" Problema pozitiilor

c)

Fi Se aplica metoda intersectiei
ig. 2.27 . . N
locurilor geometrice utilizdnd repre-
zentarea mecanismului prin proiec-
tiile pe doud plane H (Oxy) si V (Oyz) - Fig.2.28. Elementele 1 si 3 se rotesc in
aceste plane, iar biela 2 este reprezentatd prin proiectiile sale B,C si BC,. Pentru
a pune in evidentd lungimea reald a bielei se rabate triunghiul BB,C peste
planul V. in acest scop se intersecteaza cercul cu centrul in By, de raza B,C cu
linia de pamant (Oy) obtinand punctul Co. Segmentul BCo reprezintd lungimea
reald a bielei.
Rezolvarea grafica a problemei pozitiilor este redatd in Fig.2.29.a.
Cunoscand pozitia punctului A si unghiul ¢, se reprezintd elementul

95



Fig. 2.28

a)

Fig. 2.29

conducidtor AB. Se intersecteaza, apoi, cercul cu centrul in B, de razi l,, cu linia
de pamant obtinand punctul Co. Se pozitioneaza, in planul orizontal, punctul D.
In continuare, se intersecteaza cercul (C;) cu centrul in By, de raza B,Co cu
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cercul (Cs) cu centrul in D, de raza I;. Se obtin punctele de intersectie C si C'
care reprezinta cele doua solutii ale problemei si care conduc la pozitiile ABCD
si ABC'D. Adoptand una dintre solutii (de exemplu ABCD) se reprezintd
elementul 3 (DC) si biela BC prin proiectiile sale.

Rezolvarea analitica presupune adoptarea unui sistem de axe de
coordo-nate suplimentar BpXgy, pozitionat ca in Fig.2.29.a. Se determina
coordonatele punctului B

Y =Ya +1i-coso,

Zy =2z, +1,-sinQ,

Se calculeaza proiectia orizontald a bielei 1,,=B;C, distanta 1;=BnD si
unghiul ¢, format de axa Byx, cu axa Ox

L, =B,C=B,C, =+ 15 _ZZB
1y :BhD:VXZD +(YB_YD)2

Yp—Y
tgQ, = ° 2

Xp

Se scriu ecuatiile cercurilor (C,) si (C;) - definite la procedeul grafic, in
raport cu sistemul ByXoyo

X, +Yo =13,
(%, _10)2 +yg = 1§

Solutiile acestui sistem reprezintd coordonatele punctului C (C') in
raport cu sistemul Byxgyo
— lih — 132‘ + 13

oc 210

Yoc =1 Iy — X0 (2.71)

In final, se calculeaza pozitia punctului C in raport cu sistemul absolut,
aplicand transformarea de coordonate din sistemul Byxgy, 1n sistemul Oxy,

Xe = Xoc COSPy — ¥ SIN P,
Ye =Y + Xoc SN QP + Yoc COSQ,

si unghiul o,

X

tgp, = Yc = Yp

Xe = Xp
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Observatii

1) Problema are doud solutii care se diferentiaza prin semnele care
intervin in relatia (2.71). Semnul (+) este in corespondentd cu pozitia ABC'D,
iar (-) cu pozitia ABCD.

2) Conditiile de existenta a unei solutii reale sunt

|1, =1, [ <1, <1, +1,, (2.72)
3) Pozitiile critice corespund egalitatilor din relatiile (2.72)

L,-1,|=1
| 3 2h| 0 (2.73)
L, +1,, =1,

si se Inregistreaza cand punctele By, C, D sunt coliniare. Cu alte cuvinte, in
pozitiile critice proiectia bielei pe planul elementului condus este coliniara cu
acest element.

= Problema vitezelor i a acceleratiilor

Determinarea vitezelor §i a acceleratiilor se rezolvd prin metoda
ecuatiilor vectoriale adaptata pentru mecanismele spatiale. Ca si la mecanismele
plane existd un procedeu grafic si unul analitic.

Ecuatiile vectoriale de viteze sunt

Ve=Vg+V
_C _B _CB (27 4)
Ve =Vp +Vep
Pentru rezolvarea grafica se precizeaza caracteristicile cunoscute ale
vectorilor din acest sistem
V. € H si reprezintd necunoscuta problemei
| va|=[ @ 1,
V9L ABinplanul V
se roteste AB cu 90in sensul o,
Ve L BC, v, =0, Vo, L DC in planul H.
Cu aceste date se construieste un poligon de viteze spatial reprezentat
prin proiectiile sale (Fig.2.29.b).
In polul vitezelor py, situat pe linia de pamant, se aplicd vectorul

Vg (ﬁ) 1 AB, continut in planul vertical, avand proiectia orizontala p b, .
Prin punctul b se duce un plan perpendicular pe bield, care contine viteza V.

Urma verticala U, se traseaza prin b(b,) perpendiculard pe proiectia verticald a
bielei (BC,). Aceasta urma intersecteaza linia de pamant in punctul P. Prin acest
punct se traseaza urma orizontala a planului U, - perpendiculard pe proiectia
orizontald a bielei (B,C). Prin py se traseaza suportul vitezei v. avand directia
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perpendiculard pe DC. Aceasta dreapta intersecteaza urma Uy, in ¢(cy). Vectorul
p.c reprezintd V. si se afld in planul orizontal, proiectia verticala fiind p c, .

Viteza relativd V., este amplasatd In spatiu si are proiectiile b,c si bc, .
Cunoscand V.. se determind o, ca marime

iar sensul este acelasi cu sensul in care se roteste DC pentru a se suprapune
peste V.(p.c).

Pentru rezolvarea analitica se reia sistemul (2.74) din care rezultad
Vo + Vep = Vg + Ve

(2.75)

Vitezele care intervin in aceastd ecuatie se exprima In functie de
proiectiile lor pe axele sistemului Oxyz.

V=0
i ik
Vep =0, xDC= 0 0 ©; |=-10,(Ye —yp)+] 0;(Xc —Xp)
Xc=Xp Ye~Y¥p O
i j k
Vy =Vg, =0, XxAB=| @, 0 0 =

Yo ~Ya Zp—Z

B A
=—jo(zy —2,) +k 0, (Y5 —¥,)
Pentru a deduce expresia analiticd a vitezei V., viteza unghiulard ®,

se considerd formati din doua componente ®, | BC si @, / BC. In aceasti
ipoteza se scrie:
Vey =@, X BC = (®,, +®,,)x BC=,, x BC+®,, xBC.

Deoarece »,,// BC, ®,, x BC=0, Vg S€ exprima astfel

i j k
Vep =0 (™ (DZty Wy, [= i((DZty (_ZB) — 0y, (yc ~Ys )) -
Xe Y~ Y¥s 7Zg

(0 (<25) = 0, X ) + K@, (Yo — Yg) — Oy, - X)
99



Aceste expresii se introduc in ecuatia (2.75) care se proiecteaza pe axele
sistemului de coordonate rezultand trei ecuatii scalare. La acestea se adauga

conditia de perpendicularitate dintre ®,, si BC,
0, -BC=0,, "X+ O‘)Zty(YC —Yg)— 0y, 2z =0

In felul acesta se obtine un sistem liniar format din 4 ecuatii cu

necunoscutele ©,, ®,,, ®,,,0,,,
Ye=Yp 0 “zy (Yo —YB)| | O 0
—(Xc —Xp) Zy 0 Xc | ®a | _ o,(z5 —2,)
0 Ye— Vs —X¢ 0 Oy —0, (Y5 —Y4)
0 Xc Ye— Y8 —Zy Wy, 0

Se obserd cd ®,, se poate determina, pe cdnd ®,, este nedeterminat,
reflectdnd mobilitatea locald a elementului 2 care are caracter arbitrar.
Parametrul care intereseaza, in primul rand, este ,, dar si celelalte

necunoscute trebuie calculate pentru ca intervin in problema acceleratiilor.

In cadrul problemei acceleratiilor, pe care o vom trata numai analitic,
se deduce sub o forma convenabild, ecuatia vectoriald care exprimd relatia
dintre a. si a,. Pentru aceasta, se deriveaza In raport cu timpul prima ecuatie

(2.74) scrisa sub forma

Ve =V +0,, X BC
si se obtine

A =7, + 0, X (@, xBC)+w, xBC (2.76)
Dublul produs vectorial se dezvolta astfel

®,, % (®,, x BC) =0, (®,, -BC) ~,* -BC=~,,’ - BC

Pentru simplificare, se face notatia ®, =€, si se descompune acest
vector in doui componente €,, | BC si €, // BC. In aceste conditii se poate
scrie

®, xBC=8, xBC=(§, +¢,,)xBC=¢, xBC.

Introducand aceste rezultate in ecuatia (2.76) si addugand ecuatia care
exprima relatia dintre a. si a, se obtine sistemul

a.=a, -, -BC+e, xBC

_ = ,=n —t
aC - aD + aCD + aCD
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din care rezulta ecuatia unica

— ,=n =t _= =2 [/, = _pr

ap +acp +ac, =ag —0,, -BC+¢€, xBC (2.77)
Termenii care intervin in aceastd ecuatie au expresiile
a, =0

EED =—(TJ§ -DC=-i (Di(xc _XD)_j (Dg(YC _YD)

i j k
ac, =& xDC= 0 0 & |=-1g(ye—¥p)+]&(Xe—Xp)
Xc=Xp Ye~=Y¥p O

ay =ag, =_(T)12 'E=_3 0)12(YB _YA)_E (912(213 -z,)
(T)it %:i m;txc +3 (D;(YC _YB)_E C‘);tZB

_ [ 2 2 2
(th - 2tx + 0‘)2ty +0‘)212

i i k
e, xBC=| e,, €y € |7 i(eZLy (=zg) =€, (Y —¥p)) —
X

c Yo~V TZg

-J(€5 (=2) — €5, X) +K(€y (Y — ¥p) — €y - Xc)
Aceste expresii se introduc in ecuatia (2.77) care se proiecteazd pe axele de
coordonate. Se adaugd conditia de perpendicularitate dintre €,, si BC,

&, -BC=e¢,, "X, +ezty(YC —Yg) =€, 2z =0

si se obtine un sistem liniar format din 4 ecuatii cu necunoscutele
€35 €,5 €y, €y, CAare se scrie sub forma

Ye = Yo 0 “zg ~(Ye=Yo)| | & | [0 (xc —Xp) + 05X
—(Xc =Xp)  Zy 0 Xc € A
0 Ye—V¥s  —Xc 0 Cay _ ® (25 —2,) ~ @2y
0 Xe  Ye~Vs —Zy ey, 0

in care A =-;(yc —yp)+0; (Y5 —Ya) + 05, (Yc —¥p)-
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Prin rezolvarea sistemului se determind acceleratia unghiulara a
elementului condus ¢, .

2.1.10. Mecanismul manivela - piston spatial

Mecanismul maniveld - piston spatial (Fig.2.30) se aseamana cu
patrulaterul articulat spatial deosebindu-se de acesta prin faptul ca elementul
condus 3 este legat de baza printr-o cupld de translatie. Operatia de analizd
cinematica este similara cu cea de la mecanismul patrulater, astfel incat nu sunt
necesare explicatii detaliate.

Aj 54

Fig. 2.30
Parametrii de intrare:
DA(y,»z,), D)P(X;,Y5) 95), 1, =AB, 1, =BC
2) ¢,, ®, g,

= Problema pozitiilor

Rezolvarea grafica este aratata in Fig.2.31.a. Se reprezintd segmentul
AB (cunoscand A, ¢, si 1) si dreapta (D;) (cunoscand P si ¢,). Se traseaza,
apoi, un cerc cu centrul in B, de razi 1, care intersecteaza linia de pamant in C,.

Punctul C(C") se gaseste la intersectia cercurilor (C,) cu centrul in By, de raza
B:iCy cu dreapta (D).
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Pentru rezolvarea analiticaA se adoptd un sistem de coordonate
suplimentar Bpxoyo cu axa Bx, perpendiculara pe (D;) in punctul D. Pozitiile
punctelor B si D se calculeaza astfel
Ys =Ya +1 coso,
z, =2z, +1 sing,

— m(yB - yP) + msz
1+m’

Xp

2
_—mXP +m yB +yP
Yo =

1+m’
in care m = tgo, .

b) c(cy) U

Fig. 2.31

in continuare se calculeaza 1,, =B,C, 1,=B,D si ¢, cu formulele
utilizate la mecanismul patrulater spatial,

l,, =B,C=B,C, = N 15 -z;
1y :BhD:\/XZD +(yg _YD)2

tgqoo — Yo —V¥s )
X

D
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Se scriu ecuatiile cercului (C,) si a dreptei (D;) In raport cu sistemul
BiXoyo

Xg + yg = lih

X, =1

Solutiile acestui sistem de ecuatii reprezintd coordonatele punctului
C(C") in raport cu reperul Byxgyg

Xoc = 10

Yoc =%y 13y — 15 (2.78)

Pozitia punctului C in raport cu sistemul absolut rezultd printr-o
transformare de coordonate:

X =X COSQ; =Y SINQ,

Yo =Yg+ X SINQ, + Yo COSP,

Observatii

1) Problema are doud solutii care se diferentiazd prin semnele din
formula (2.78). Semnul (+) este in corespondentd cu pozitia ABC', iar semnul
(-) cu ABC.

2) Conditia de existenta a unei solutii reale, dedusa din (2.78) este

L, >1,. (2.79)
3) Pozitia criticd a mecanismului, determinata de relatia
L, =1, (2.80)

se Inregistreaza cand proiectia orizontala a bielei este perpendiculard pe axa de
translatie (D;).

" Problema vitezelor si a acceleratiilor

In ecuatia de viteze

Ve =Vg +Vep (2.81)
vectorii Vy §i V. au aceleasi caracteristici ca si la mecanismul patrulater, iar
V. // (Dy), astfel incat in poligonul de viteze, care se construieste n acelasi
mod, p_vc se traseaza paralel cu (Ds).

Pentru tratarea analiticd expresiile vitezelor vV, si V., sunt cele
aratate la mecanismul patrulater, iar v, este

Ve =1V, C08Q, +j v sing,.
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Proiectiile ecuatiei (2.81) pe axele de coordonate, impreund cu conditia
de perpendicularitate dintre ®,, si BC, formeazad urmatorul sistem liniar cu

necunoscutele v, 0, , 0, ,0,,,
— COSQ;, 0 —Zp _(YC _YB) Ve 0
—SInQ; Zy 0 Xc Oy _ (’OI(ZB_ZA)
0 Ye— Vs —Xc 0 Oy _031(}'13 _YA)
0 Xc Ye—¥s —Zy ®,, 0

Parametrul care intereseaza, in primul rand, este desigur V..
In ecuatia de acceleratii

a.=a, -0, -BC+&,xBC (2.82)

termenii din membrul drept au aceleasi expresii ca la mecanismul patrulater, iar
a. este

a. =1a.cos@, +ja.sing,.

Se ajunge la sistemul liniar

2
—COS P, 0 —Zy _(yC - YB) ac Wy X
—sin @, Zg 0 Xc €an B
’ | 2 2
0 Yo —Yg —Xc 0 €y 0 (Zy —2,)— ), " Zy
0 Xc Ye— Vs ~Zy € 0

in care B=w;(y, —y,)+®5 (Yo —yg) - Prin rezolvare se determind a.. .
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2.2. ANALIZA CINETOSTATICA
2.2.1. Fortele in mecanisme

2.2.1.1. Obiectul analizei cinetostatice

Analiza cinetostatici este operatia prin care se determina fortele de
legatura din cuplele cinematice utilizind metoda cinetostatica. Aceasta metoda
este o aplicatie a principiului lui d'Alembert care se enunta astfel:

in orice moment al miscirii fortelor aplicate, fortele de inertie si
fortele de legitura se afla in echilibru.

Fortele aplicate si cele de inertie se considera cunoscute, iar fortele de
legatura reprezintd necunoscutele problemei. Ele se determind pe baza unui
model matematic constituit din ecuatii de echilibru similare cu cele din statica.

Fortele de inertie se calculeaza intr-o faza premergatoare, pe baza
distributiei de acceleratii si in functie de caracteristicile masice ale elementelor
(masele, pozitiile centrelor de masa, momentele de inertie). Rezulta ca, nainte
de a aborda analiza cinetostatica, trebuie efectuatd analiza cinematica pentru a
determina parametrii de pozitie, care intervin in ecuatiile de echilibru si
acceleratiile, care intervin in calculul fortelor de inertie. Daca fortele de inertie
sunt mici in raport cu fortele aplicate ele pot fi neglijate, iar operatia de
determinare a fortelor de legatura se numeste, in acest caz, analiza statica.

Fortele de legaturi se grupeaza in doud categorii: reactiuni normale
(ideale) si forte de frecare. Fortele de frecare sunt mici in raport cu reactiunile
normale (sub 10%) si, dacd nu existd pretentii de precizie deosebite, pot fi
neglijate. Prin urmare, analiza cinetostaticd se poate efectua in prezenta
fortelor de frecare sau in absenta lor.

Trebuie mentionat cd rezultatele analizei cinetostatice sunt
aproximative deoarece miscarea nu este conceputid ca o consecintd a actiunii
fortelor aplicate, ci este determinatd prin operatia de analiza cinematicd. La
randul sdu, analiza cinematicd are ca punct de plecare miscarea din cuplele
conducatoare. Cu cat parametrii acestei miscari sunt mai apropiati de cei reali,
analiza cinetostatica reflectd mai precis comportarea dinamica a mecanismului.
In calculele tehnice, nivelul de precizie oferit de analiza cinetostatica este,
totusi, acceptabil. Mentiondm céd datele de iesire ale analizei cinetostatice -
fortele de legaturd din cuplele cinematice, servesc in procesul de proiectare
organologica intervenind in calculul de rezistenta al elementelor.

2.2.1.2. Fortele aplicate

Fortele aplicate actioneaza asupra fiecarui element ca forte exterioare si
pot fi motoare sau rezistente. Fortele motoare dezvolta un lucru mecanic
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elementar pozitiv, iar unghiul dintre o fortd motoare F si viteza punctului de
aplicatie V este ascutit (Fig.2.32.a). In cazul fortelor rezistente, care dezvolta
un lucru mecanic elementar negativ, acelasi unghi este obtuz (Fig.2.32.b).
Cuplurile de forte pot fi, de asemenea, motoare sau rezistente dupa cum
momentul lor este de acelasi sens, sau de sens opus in raport cu viteza
unghiulara a elementului asupra caruia actioneaza.
_ _ Cele mai importante forte
F F aplicate sunt fortele de actionare si
fortele tehnologice. Fortele de actionare
lucreaza in cuplele conducatoare, sunt
generate de motoarele asociate acestor
a) b) cuple si au, evident, caracter motor.
Fig. 2.32 Fortele tehnologice actioneazd asupra
elementelor conduse, de executie, sunt
generate ca rezultat al operatiei tehnologice efectuate de mecanisme si au
caracter rezistent. Ele se mai numesc forte de rezistenti utili. in analiza
cinetostaticd fortele tehnologice se considera cunscute, fiind determinate din
studiul procesului tehnologic, iar fortele de actionare intervin ca necunoscute
fiind denumite forte (momente) de echilibrare. Denumirea se explicd prin
faptul ca prezenta acestor forte, ca necunscute, realizeaza echilibrul cinetostatic.
in absenta lor problema devine incompatibild deoarece numirul de ecuatii este
mai mare decat cel al necunscutelor (vezi Tab.1.2). Fortele (momentele) de
echilibrare trebuie dezvoltate de motoarele de actionare, astfel incat valorile lor
sunt importante pentru adoptarea acestor motoare. In unele cazuri, cum este cel
al mecanismului maniveld-piston din constructia motoarelor termice, forta
motoare, generatd de presiunea gazelor, este cunoscutd, iar momentul de
rezistentd utild, devine moment de echilibrare si constituie necunoscuta
problemei.

O alta categorie de forte aplicate este reprezentata de fortele de
greutate care actioneaza intotdeauna asupra mecanismelor care functioneaza in
campul gravitational. Forta de greutate a unui element poate fi motoare, daca
centrul de masd coboard sau rezistentd - dacd se ridica. In orice caz, lucrul
mecanic dezvoltat de fortele de greutate intr-un ciclu cinematic este nul.

In categoria fortelor aplicate se includ si fortele elastice generate de
arcuri. De obicei arcurile au rolul de a mentine contactul dintre elementele
cuplelor deschise. Ele se pot monta intre un element mobil si baza sau intre
doud elemente mobile. Fortele elastice se determina in functie de pozitia relativa
dintre cele doua elemente, iar lucrul mecanic dezvoltat intr-un ciclu cinematic
este, de asemenea, nul. Uneori arcurile au rol de elemente de actionare
(motoare). In acest caz fortele generate de ele se asimileazi cu fortele de
echilibrare.

Fortele de interactiune cu mediul (aecrodinamice, hidrodinamice) sunt,
de asemenea, forte aplicate si au caracter rezistent. Ele sunt luate in considerare

<l
<l
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numai atunci cand sunt destul de importante pentru a influenta rezultatele
analizei cinetostatice.

2.2.1.3. Fortele de inertie

= Reducerea fortelor de inertie

Se considerd un element cinematic in migcare generald plan paralela si
un sistem de axe de coordonate solidar cu elementul, avand originea in centrul
de masa G si axa Gz perpendiculara pe planul migcarii. Torsorul rezultant al
fortelor de inertie, redus in punctul G are urmatoarele componente

ws|

.:—m~aG

N — (2.83)
Mi=i-(eJ, -0 -] )+]j-(e],+o" -] )+k-(—&-])

in care E este forta de inertie rezultantd, M; - momentul rezultant al fortelor de
inertie, m - masa elementului, J, - momentul de inertie al elementului in raport
cu axa Gz, J,, Jy, - momentele de inertie centrifugale, a; - acceleratia centrului

de masi, o si € - viteza si acceleratia unghiulara ale elementului. Daca axa Gz
este axd principald de inertie, J,= 0 si J,,= 0, iar formulele (2.83) devin

(2.84)

Din (2.84) rezultd ca forta de inertie E are
aceeasi directie cu acceleratia centrului de masa a; si

sens opus, iar momentul fortelor de inertie M, este

orientat perpendicular pe planul miscarii §i are sens
opus acceleratiei unghiulare ¢ (Fig. 2.33).

Se remarca faptul cd torsorul (2.83) este
spatial, pe cand torsorul (2.84) reprezintd un sistem de
forte amplasate in planul miscarii Gxy. Aceastd

Fig. 2.33 particularitate are consecinte favorabile in ce priveste

comportarea dinamica a mecanismului asa cum se
aratd in par. 5.2.2.1. De aceea, se recomanda proiectarea elementelor astfel incat
J= 01 J,,= 0, iar in cele ce urmeaza, vom lua in considerare numai acest caz.

Forta de inertie F =0 daca a; =0, ceea ce se intdmpld in cazul

miscarii de translatie uniforme sau in cazul miscarii de rotatie in jurul unei axe
fixe ce trece prin centrul de masa. Momentul fortelor de inertei M; = 0 daca
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e¢=0, ceea ce se iIntdmpla 1n cazul miscarii de translatie sau in cazul migcarii de
rotatie uniforme.

m  Metoda concentrarii maselor

In ecuatiile de echilibru cinetostatic intervin dou categorii de forte care
depind de caracteristicile masice ale elementelor - fortele de greutate si fortele
de inertie. Efectul acestor forte se poate evidentia prin concentrarea masei
elementului intr-un numdr finit de puncte. Fiecare masa concentratd m,
genereaza o forta de greutate ﬁgk si o forta de inertie Ek

=My - g

F,=-m, -a,

1

|l

(2.85)

in care g este acceleratia gravitationald, iar a, - acceleratia punctului de
concentrare. Sistemul fortelor de greutate si de inertie ale maselor concentrate
trebuie sd fie echivalent cu sistemul format din forta de greutate si torsorul
fortelor de inertie redus in centrul de masa. Pentru aceasta, dacad ne limitam la
cazul misgcarii plan paralele, trebuie indeplinite urmatoarele conditii

m +m,+..4+m =m

m,T, +m,T, +...+ m T, =mr, (2.86)

2 2 2
mri+mr; +..+mr, =J;
In formulele (2.87), T, (X,,y,) (k = 1, n) reprezinti vectorii de pozitie ai

maselor concentrate m, , in raport cu originea unui sistem de axe solidar cu
elementul, T;(Xg,y)- vectorul de pozitie al centrului de masa si J, - momentul

de inertie al elementului in raport cu axa Oz, perpendiculara pe planul miscarii.
Ecuatia a doua este echivalenta cu doua ecuatii scalare

{mlxl +Mm,X, +...+m, X, =mx, 287
my, +m,y, +..+m,y, =myg
iar ecuatia a treia se poate scrie
2 2 2 2 2 2
m, (X7 +y;)+my (X5 +y5) +.+m, (X, +y,) =T, (2.88)

Primele doud conditii (2.86) asigura echivalenta fortelor de greutate si
de inerte (nu si a momentelor fortelor de inertie). Daca sunt respectate numai
aceste conditii, concentrarea se numeste statica. Daca sunt respectate toate cele
trei conditii echivalenta este totald, iar concentrarea se numeste dinamica.
Concentrarea statica se foloseste numai dacd M; = 0 (miscare de translatie sau
de rotatie uniforma, cand € = 0) sau este neglijabil (Jo = 0).
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Parametrii care definesc concentrarea sunt valorile maselor si
coordonatele punctelor de concentrare. Deci, pentru pentru fiecare punct trebuie
cunoscuti trei parametri (my, X, yi). In cazul concentririi dinamice existi 4
ecuatii scalare si 3n necunoscute, astfel ca 3n - 4 parametri pot fi alesi arbitrar.
In cazul concentrarii statice numarul de ecuatii este 3, iar cel de necunoscute 3n,
asa incat 3n - 3 parametri pot fi adoptati arbitrar. In continuare se vor analiza
cateva cazuri particulare de concentrare.

m  Concentrarea statica in doua puncte

Considerand O = G, relatiile (2.86) si (2.87) devin
m, +m,=m

m,X, +m,Xx, =0

my, +m,y, =0

Din ultimele doua ecuatii rezulta

Yo Y

X _X

ceea ce aratd cd punctele de concentrare sunt
coliniare cu centrul de masa. In aceste conditii
y cele trei puncte pot fi considerate pe axa Ox

m, (Fig.2.34), iar y, =y, =0. Sistemul se reduce
/% OEG/%m2 la primele doud ecuatii care contin 4 parametri.

‘ X Dacid x; si X, se adopta, rezultd m; si mp,

Flg 2.34 m, =m X, ,m, =m X
X, — X, X, — X

1 2

Pentru a obtine solutii pozitive (masa negativa nu are sens fizic) este
necesar ca X; $i X, sa aiba semne diferite.

m  Concentrarea dinamica in doua puncte

In ipoteza O = G, conditiile de concentrare (2.86), (2.87) si (2.88) se
scriu astfel

m, +m, =m
m,X, +m,x, =0
my, +m,y, =0

m](X12 +yf)+m2(x§ +Y§) =J;
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Ca si in cazul precedent, punctele de concentrare si centrul de masa sunt
coliniare si se pot adopta pe axa Ox (y, =y, =0), iar sistemul de ecuatii devine

m,+m, =m

m,X, +m,Xx, =0

mx; +m,x; =J,
Dintre cei 4 parametri (X, Xp, m;, mp) se impune unul (de exemplu x;), iar
ceilalti trei rezulta

2.2
Jom m°x, I

m, = > , M, = X, ==
mx; +J;

= . ,
mx; +J, mx,

m Concentrarea dinamica in trei puncte coliniare, dintre
care unul este centrul de masa

Se considera O = G si punctele de concentrare pe axa Ox (Fig.2.35).
Sistemul de ecuatii este

m, +m,+m, =m

mXx, +m,x, =0

y
|
m m
@m] 3 @2 mx; +m,x; =J,
X R ..
0=G 4 Avand 3 ecuatii §i 5 necunoscute (X, Xz,

m;, m,, m;) trebuie adoptati doi parametri, de

Fig. 2.35 exemplu x; si x,. Rezulta cele trei mase
J J J
m=——->3—m=——"33—;m, =m+—2
XI(XI _Xz) Xz(xz _X1) XX,

Pentru a obtine solutii pozitive trebuie indeplinite conditiile

Jo
|X1X2|

XX, <0 si m>

2.2.1.4. Fortele de legatura

Fortele de legatura exprima interactiunea dinamica dintre elementele
cuplelor cinematice, actioneaza prin intermediul suprafetelor in contact si se
impart In doua categorii: reactiuni normale si forte de frecare.
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m  Reactiunile normale

Asa cum am aratat (par. 1.1.1), reactiunile normale inlocuiesc legaturile
cinematice (restrictiile la deplasare). Tipul (fortd de reactiune sau moment de
reactiune) si directia lor in raport cu geometria cuplei sunt indicate in Tab.1.1.
In cazul mecanismelor plane (de care ne ocupam in primul rand) se face ipoteza
ca incarcarile (fortele aplicate) si fortele de inertie actioneazd intr-un singur
plan, paralel cu planul miscarii.

In aceste conditii, componentele torsorului de reactiune care nu
actioneaza 1n acest plan devin nule din conditiile de echilibru. Componentele
diferite de zero pot fi asociate cu restrictiile raportate la miscarea plan paralela.
Astfel, in cazul cuplei de rotatie (Fig.2.36.a), torsorul de reactiune se reduce, in
centrul cuplei, la o reactiune unici R, (primul indice arati elementul din

partea caruia se exercitd reactiunea, iar al doilea - elementul asupra céruia se
exercitd), avand componentele necunoscute R si Riyy. in cazul cuplei de
translatie (Fig.2.36.b) torsorul de reactiune se reduce intr-un punct de pe axa de
translatie la o reactiune perpendiculard pe aceastd axa I_{lz 1 Ax si la un

moment de reactiune M,,. Parametri scalari necunoscuti sunt Rsy (Rjox = 0) si
M,1». De obicei punctul de reducere se adoptd in centrul zonei de contact a
cuplei (Fig.2.36.b), dar se poate adopta si intr-un punct determinat astfel incat

y % y{ -
12 A 2( a
A X | ﬁ . . 1 A
1 2 M.} — —
R, R;2
a) b) c)
Fig. 2.36

torsorul sa fie format dintr-o reactiune unica (Fig.2.36.c). In acest caz distanta a,
care determind pozitia punctului de reducere fatd de centrul zonei de contact,
este o necunoscutd a problemei de analizd cinetostaticd si este legatd de

parametrii | R12| si | Mr12| prin relatia

| Mr12

= | Rr12

‘a. (2.89)

m  Fortele de frecare

Fenomenul frecarii este deosebit de complex, fiind determinat de un
numar foarte mare de factori mecanici, fizici §i chimici. In contextul acestei
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expuneri ne intereseaza numai una dintre manifestarile frecarii - forta de frecare
de alunecare. Intre marimea fortei de frecare F,, si cea a reactiunii normale

R,, exista relatia
| Ff12| =H | R12|

unde p este coeficientul de frecare. Forta de frecare F,,, are directia si sensul

vitezei relative de alunecare Vv, (se opune vitezeiV,,) - Fig.2.37.

Rp» p R, Dacid se compulle reactiunea normald R,,
cu forta de frecare F,, se obtine reactiunea
1 rezultantd R[,. Unghiul ¢ dintre R, si R}, se
Vio  Fro numeste unghi de frecare, iar tangenta sa este egala
cu coeficientul de frecare
Fig. 2.37 | |
Ff12
ge=1——=H.
| Rp|

Valoarea coeficientului de frecare, esentiala pentru calculul fortelor de
frecare, depinde de regimul de frecare din cupla cinematici. in Tribologie
(stiinta frecarii) se considera ca exista trei regimuri de frecare: uscata, limita si
fluida. Frecarea uscata se produce in absenta lubrifiantului si, practic, nu se
admite in cuplele cinematice datoritd uzarii foarte rapide a suprafetelor.
Regimul limita apare cand intre suprafete exista un start de fluid foarte subtire
(molecular) de lubrifiant. Frecarea fluida presupune existenta unei pelicule de
lubrifiant care separd complet suprafetele, iar alunecarea se produce intre
straturile de fluid. Se admite si o stare de frecare intermediara, numita mixta in
care pelicula de lubrifiant se reface i se Intrerupe periodic. Valorile
coeficientului de frecare sunt date, 1n mod orientativ, in Tab.2.3.

Tabelul 2.3
Regimul de frecare | Valoarea aproximativa a coeficientului de frecare
Frecare uscata u>0,3
Frecare limita 0,1-0,3
Frecare mixta 0,005 - 0,1
Frecare fluida 0,001 - 0,005

Din Tab.2.3 rezultd ca, in cazul frecarii fluide, coeficientul de frecare
este foarte mic, iar fortele de frecare au valori neglijabile in raport cu reactiunile
normale. De aceea, 1n analiza cinetostatica, se iau in considerare, in primul rand,
fortele de frecare din cuplele cu frecare limitd sau mixta.

In cazul cuplei de rotatie forta de frecare F,,, actioneaza in punctul de
contact fus - lagar care apare datoritd jocului din cupla. Directia fortei de frecare
este orientatd dupa tangenta comuna la cele doud cercuri, iar sensul este acelasi
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cu al vitezei relative v, (Fig.2.38.a). Din motive care tin de simplificarea

analizei cinetostatice, reducerea fortelor de frecare se face in centrul fusului
(Fig.2.38.b). In aceasta ipoteza, pe langa forta de frecare intervine si un moment
de frecare My, avand sensul vitezei unghiulare relative ®;,. Forta si momentul
de frecare se calculeaza, in modul, cu relatiile

|Ff12| =H, | R12|
|Mf12| =Hy Ty | R12|

Fig. 2.38

in care p,este coeficientul de frecare din cupla A, iar rs este raza fusului.
Reactiunea normald R,, si forta de frecare F,,se compun obtinindu-se
reactiunea rezultanti R],. In felul acesta, torsorul rezultant al fortelor de
legitura din cupla se reduce, in centrul cuplei, la forta R},(R},,, R},) sila
momentul Mg, care se exprima in functie de R},,

M, =85 by Ty | R;2|COS(PA

Termenul sy, indica semnul (sensul) momentului si se determina astfel

{+ 1, dacd ©, este pozitiv
s
12

-1, daca ®, este negativ

Deoarece W, = tgo,, iar | R]r2| = J(R},,)* +(R},,)* formula devine
M, =s,, 1, v (Rizx)z + (R{Zy)z sing, , (2.90)

iar dacd @, este mic (< 10%), sin ¢, =tgp, =, , se poate folosi si formula:
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M, =8, 1, 1y (RIZX)z + (erzy)z (2.91)

In cazul lagarelor cu rulmenti se aplicd aceleasi relatii, cu observatia ca
rs este o razd de reducere conventionala - iTn mod obisnuit raza cercului care
trece prin centrele corpurilor de rulare.

Pentru a studia modul in care actioneaza fortele de frecare in cupla de
translatie, torsorul reactiunilor normale (R,,, M,,) se inlocuieste prin doui
forte, perpendiculare pe axa de translatie si amplasate la extremitatile zonei de
contact. Aceste forte, determinate din ecuatii de momente, de echivalenta, scrise
in raport cu punctele A' si A" (Fig.2.39.a), au valorile:

2 b
R", = | I;12| _| Nl[)rlz

in care b este lungimea zonei de contact a cuplei.
Pentru a calcula forta de frecare vom lua in considerare doua cazuri

2
1 A’ < > A"
3
r,0 Mo 1R, IRy,
b
a)
2 2 )
iﬂ
1 A A" 1 Al 12 -
) — 2 F
F Mr12 Y R 7 r12 /Au
E‘lz Rlzg’/ F E'l'z E‘lz F'flz/‘ R7
Viz Vi
b b
b) c)
Fig. 2.39
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Cazul (1) —| R;' >| M.

2-|M

rl2

b
Daca M,y; se inlocuieste cu expresia (2.89) se obtine conditia

sau |R12| >

b
a<—

care aratd cd acest caz se inregistreaza cand punctul de reducere al reactiunii
unice se afld 1n interiorul zonei de contact.

Deoarece R',, si R",au acelasi sens, pozitia relativa dintre cele doua
elemente, avand 1n vedere jocul din cupla, este cea din Fig.2.39.b, iar forta de
frecare are marimea

| Ff12| =Ha | R12| (2.92)

in care p,, este coeficientul de frecare din cupld, corespunzator acestui caz.
Componentele fortei de frecare, in raport cu un reper solidar cu un element al
cuplei, avand axa abscisei paralela cu axa de translatie sunt

Fop =F =8, 1y | R12|

f12
F.,. =0

f12y

(2.93)

in care sy, indica semnul (sensul) fortei de frecare si se determina astfel

{+ 1, dacd v,, este pozitiv (are sensul axei X)
S, =
12

-1,  daca v,, este negativ (are sens opus axei X)

M 2-|M
Cazul(Z)u<|T”2, 12|<%, a
Desigur, acest caz se inregistreazd cand punctul de reducere al
rezultantei unice se afla in afara zonei de contact.

R >E

Ry,
2

Deoarece R',, si R",, au sensuri opuse, pozitia relativa dintre elemente

este cea din Fig.2.39.c, cu doud puncte de contact la extremititile patinei. in
consecinta apar doua forte de frecare

| F'f12|:l’lA2| R'12|:qu [@_,_'NI_NZJ

2 b
M R
| F”f12| = “A2| R"12| = Ha [—| bﬂz __| ;'J )
iar forta de frecare rezultanta este
2-|M
| Bl =| va12|+| F"f12| = MAZ% (2.94)
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=F_ =g_-. ﬂ 2.95
- f12x_slz “’AZ b ( )

F

f12

F,, =0.

f12y

In aceste relatii p,, este coeficientul de frecare din cupld corespunzator acestui

caz, iar s, are aceeasi semnificatie ca in cazul (1).

Comparand relatia (2.94) cu (2.92) si avand in vedere conditiile de
definitie ale celor doua cazuri rezultd ca forta de frecare in cazul (2) este mai
mare decat in cazul (1), In ipoteza ca R, are aceeasi valoare. Trebuie remarcat
cd in sprijinul acestei afirmatii intervine si faptul cd p,, >p,,. Aceasta se

explica prin aceea ca In cazul (2) reactiunile R', si R",, sunt concentrate,

presiunile de contact sunt mari, iar regimul de ungere - defavorabil. Se observa,
de asemenea, ca forta de frecare in cazul (2) depinde si de parametrul b (2.94).
Cu cat aceasta lungime este mai micad, forta de frecare este mai mare.

Aceste observatii conduc la concluzia cé este recomandabil sa fie evitat
cazul (2). Aceastd cerintd se poate realiza printr-o proiectare rationald a
mecanismului prin care sd se obtind momente de reactiune cat mai mici in
cuplele de translatie (vezi par. 2.2.3.1). Reamintim ca, pentru a evita cazul (2),
punctul de aplicatie al rezultantei unice trebuie sa se afle in interiorul zonei de
contact a cuplei.

2.2.2. Analiza cinetostatica fara frecare

s Consideratii generale

Asa cum am aratat, modelul matematic al analizei cinetostatice se
constituie din ecuatiile de echilibru ale elementelor. In cazul mecanismelor
plane ecuatiile de forte sunt vectoriale, iar ecuatiile de momente pot fi
exprimate scalar. Prin proiectarea ecuatiilor de forte pe axele sistemului de
coordonate solidar cu baza, toate ecuatiile devin scalare si au caracter liniar.
Prin urmare, analiza cinetostatici fard frecare este o problema liniara cu
avantajele care decurg de aici In ce priveste rezolvarea numerica. Problema
poate fi tratatd pe ansamblul mecanismului sau pe grupe structurale. Cea de-a
doua modalitate prezintd avantajele semnalate si la analiza cinematici: cu
ajutorul unui numar redus de procedee se poate analiza un numar mare de
mecanisme. Pe langd aceasta, abordarea pe grupe structurale reduce mult
numarul de ecuatii care trebuie rezolvate simultan, simplificand procedeul de
rezolvare. Astfel, in cazul grupelor 0/2/2 numarul de ecuatii care trebuie
rezolvate simultan este de maximum patru. Trebuie precizat ca in cinetostatica
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ordinea in care se face analiza grupelor componente este inversa in raport cu
ordinea de formare a mecanismului.

Rezolvarea ecuatiilor de echilibru se poate face grafo - analitic sau
analitic. Procedeul grafo - analitic presupune rezolvarea analiticd a ecuatiilor
scalare, de momente si rezolvarea graficad (prin constructia unor poligoane) a
ecuatiilor vectoriale, de forte.

2.2.2.1. Analiza cinetostatica a grupelor structurale

Procedeele de analiza cinetostatica pentru grupele structurale uzuale
sunt prezentate in Tab.2.4. In acest tabel sunt indicate sistemele de ecuatii de
echilibru scrise sub formele specifice celor doud moduri de rezolvare.

Sunt reprezentate, de asemenea, poligoanele de forte care reprezintad
rezolvarea grafici a ecuatiilor de forte. in cadrul acestor procedee, fortele
cunoscute (aplicate si de inertie) care actioneaza asupra unui element k, se

reduc, intr-un punct de pozitie cunoscuta Oy, la un torsor (1_31(,1\_/1k ). In aplicatiile

concrete multe dintre aceste componente sunt nule sau neglijabile. Pentru a
inlesni intelegerea procedeelor prezentate sintetic in Tab.2.4, se trateaza,
detaliat, in continuare, doud grupe structurale. Se va efectua, de asemenea,
analiza cinetostaticdi a mecanismului patrulater articulat plan utilizadnd,
comparativ, abordarea globald si cea pe grupe structurale.

m  Grupa structurala RRT (Fig. 2.40)

Vom trata, la inceput, procedeul grafo - analitic.
Reactiunea R ,se considerd formatda din doud componente

R!, L ABsi R},// AB.
Se scrie ecuatia de momente, pentru elementul 2, in raport cu punctul B,
YM,(2)=0; M, (R},)+M,(E)+M,=0

Momentul M, (F,) care intervine in aceasti ecuatie se calculeazi astfel:
My ()= |F|-h,

unde h; este bratul momentului (Fig.2.40.a) care poate fi determinat grafic, prin
masurare pe desen. Semnul se determind in functie de sensul momentului,
observat pe desen, si conventia de semn adoptata.

Din ecuatia de momente se calculeaza

MB(I_{}Z) = _(MB(E) + Mz)

si apoi
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Sensul reactiunii R, se stabileste in functie de semnul momentului M (R},).

b)
Fig. 2.40

Se scrie, apoi, ecuatia vectoriald de forte pentru sistemul format din
elementele 2 si 3,

YF(2,3)=0; 1‘{;;+&+

sl

5+

[l

L +R,;=0.

Ecuatia se rezolva grafic, prin constructia unui poligon de forte. Se
reprezintd, la inceput, fortele cunoscute R),, F, si F, insiruite una dupa alta
(Fig.2.40.b). Apoi, prin punctul initial se traseazd suportul reactiunii
Rl, // AB, iar prin punctul final suportul reactiunii R,; L tt. Cele doud
drepte se intersecteaza inchizand poligonul. In felul acesta rezulta R}, si R,;,
iar sensul lor se stabileste astfel ca integ poligonul sa fie parcurs in acelasi sens.
Prin compunere grafica se determina R,, =R, +R!,.

Se scrie ecuatia de forte pentru un element al grupei, de exemplu
elementul 2,

>F(2)=0; R,+F+R,,=0.

Reactiunea R;, se determind grafic, prin constructia unui triunghi de vectori

(Fig.2.40.b) conform cu ecuatia de echilibru.

In final, se determind momentul de reactiune din cupla de translatie cu
ajutorul unei ecuatii de momente scrisd pentru elementul 3. De reguld, aceasta
ecuatie se scrie 1n raport cu punctul B. Aceasta inseamna ca reducerea torsorului
de reactiune se face in B sau in B' - piciorul perpendicularei dusa prin B pe axa
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tt. (Toate punctele de reducere situate pe suportul fortei rezultante au acelasi
moment rezultant).

YM;(3)=0; My(E)+M, +M[,; =0
ME&S = _(MB(E) +M;)
Daca torsorul de reactiune se reduce la o reactiune unicd, atunci pozitia

punctului de reducere P trebuie determinatd. Se scrie relatia de calcul a
momentului la schimbarea polului din B' in P,

Mf43 = M?43 +M, (§43) =0
M, (R43) = _MEB

De aici rezulta hgp,

_ | M, (K43)|

Ry

B'P ’
iar sensul de mdsurare se determind astfel incat momentul M,(R,;) sa aibd

sensul obtinut din calcul.
Daca punctul de reducere este centrul zonei de contact C, atunci

M,,, = M, se poate determina fie prin schimbarea polului, din B' in C sau din
P in C, fie scriind o ecuatie de momente pentru elementul 3 in raport cu C,
2M.(3)=0; MC(E) +M; + Mc(§23) +M,,;=0
M,,; =—(M(F)+M; + M.(R,,)) .
Procedeul analitic foloseste aceleasi ecuatii de

echilibru ca si procedeul grafic, cu observatia ca ecuatiile
de momente se scriu, mai intai, sub forma vectoriala si

apoi se transpun scalar. Astfel, momentul unei forte F
aplicata in A, 1n raport cu polul B (Fig.2.41) se scrie

M, (F)= BAxF=FxAB,

iar apoi se dezvolta, obtinand expresia scalara

i ik
1\_/IB:FXAB: E, Fy 0 :k(Fx(YB_YA)_Fy(XB_XA))
Xg=Xs Yp—VYa O

M, =M,, =F (y; _YA)_Fy(XB —X,)
In cazul grupei RRT se scriu urmitoarele ecuatii de echilibru:

YM(2)=0; R,xAB+F x0,B+M,=0
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YF(2,3)=0; R,+R,+E+FE=0

Ecuatia de momente se transpune scalar, iar ecuatiile de forte se
proiecteazd pe axele de coordonate. Pentru a scrie proiectiile reactiunii
R, L tt, se utilizeaza unghiul ¢, format de axa de translatie Cx; cu axa Ox.
In felul acesta se obtine urmatorul sistem liniar

Y = Ya _(XB_XA) 0 R43 _(M2+F2X(YB_yA)_

_F2y(XB _XA))
0 —sing, |-| R, |= —-(F,, +E,) (2.96)

12x
0 1 cosg, | |R -(F,, +E,)

12y

din care se calculeaza Ry3, Ryyy $1 Ryay.
Reactiunea Rj, rezulta din ecuatia de forte pentru elementul 2,

YF(2)=0; R,+F+R,, =0
R, +F,+R;, =0
R, +E,+R;, =0
Ry, = _(Rlzx + sz)
R32y = _(RIZy + F2y)

12y

Momentul M?, rezultd din ecuatia de momente pentru elementul 3 in
raport cu B,

YM,(3)=0; ExOB+M,+M", =0
Mis =—(F, (v _YO3)_F3y(XB - Xo3)+ M;)

Daca reducerea se face in C, se scrie ecuatia de momente in raport cu
acest punct

YM.(3)=0; ExO,C+M,+R,;xBC+M_, =0

M, =—(F, (yc - YO3) - F3y(xc - X03)+ M, + R, (Ve —¥5) - R23y(XC —Xy))

Observatie
Determinantul sistemului (2.96) are aceeasi expresie ca i determinantul
sistemelor care intervin la analiza vitezelor si a acceleratiilor (2.17),

D =(x; —x,)cos¢, +(y, —y,)sing,

Aceasta inseamna ca analiza cinetostatica fara frecare, ca si analiza cinematica,
este o problemd compatibila si determinatd dacd se evitd pozitia criticd
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(AB_Ltt) in care D = 0. Aceasta observatie este valabild pentru toate grupele
structurale.

m  Grupa structurala 0/3/3 cu cuple de rotatie

In cadrul procedeului grafo - analitic se folosesc punctele singulare
intalnite si la analiza cinematica. Sa consideram punctul S situat la intersectia
dreptelor AB si CD (Fig.2.42). Reactiunile din cuplele exterioare se considerd
formate din doui componente, astfel: R, (R, /AB, R, L AB),

R, (R}, /CD,R}, 1 CD), R, (R /EF,R), L EF). Se scriu
urmatoarele ecuatii de momente

YM(2)=0; My(R;)+My(E)+M, =0 = Rj,

SM;4)=0; M,(Ry,)+M,(E)+M,=0 = R,

M (5)=0; M (Ry)+M(F)+M,=0 = R,

din care rezultd, dupa modelul de rezolvare de la grupa RRT, componentele
tangentiale.

Fig. 2.42

Se scrie ecuatia de momente pentru toata grupa in raport cu punctul S
Y M (2,3,4,5)=0;  Mg(R},)+M(F,)+M, +
+M(RL,) + M (F,) + M, +
+M(RY) + M (R5) + M(F,) + M, +
+M(F,)+M, =0= R,
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Din aceastd ecuatie se obtine singura fortd necunoscuta R7,. In continuare, se

scrie o serie de ecuatii de forte, care se rezolva grafic si din care rezulta celelalte
reactiuni:

SF(5)=0; R, +FE+R,=0 = R
Y F(2,3,4,5=0;R: +R, +F, +R%, +R!, +

+F, +R,, +F, +F =0= R},, R},
YF(2)=0; R,+FE+R,=0 = R,
YF(4)=0; R,+F+R,=0 = §34

Procedeul analitic debuteazd cu scrierea urmatoarelor ecuatii de
echilibru

Y My(2)=0; R,xAB+Ex0,B+M, =0
Y M,(4)=0; R,xCD+F,x0,D+M,=0
YM,(5)=0; R, xEF+ExOF+M,=0
Y M, (2, 3, 4, 5=0; R,xAB+FEx0,B+M, +

+R, xEB+F, x OB +
+F;x0,B+M, =0
YF(2,3,4,5=0; R,+R,+R +E+FE+F,+E =0

Sistemul vectorial se transforma, dupa modelul cunoscut, in unul scalar
format din 6 ecuatii cu necunoscutele Riax, Rizy, Reax, Reay, R7sx, Rysy.

Din ecuatiile de forte scrise, separat, pentru elementele 2, 4 si 5 rezulta
celelalte reactiuni

2F(2)=0; ﬁ F2 I_{32 =0 = Ry (Ry,, R32y)
SF(4)=0; Ry, +F+R;, =0 = Ry (Ry,,Ry,)
2F(5)=0; R 1_: l135 =0 = I_{35 (Rysys R35y)
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2.2.2.2. Mecanismul patrulater articulat plan

Se aplica, pentru inceput, modul global de abordare a analizei
cinetostatice, prin procedeul analitic. Se scrie, pentru fiecare element mobil
(Fig.2.43), cate o ecuatie de forte si una de momente

YF(1)=0; R, +E+R, =0

YF(2)=0; R,+E+R,=0
YF(3)=0; R,+E +R,,=0

SM,(1)=0; R, xBA+ExOA+M, +M, =0
YM,(2)=0; R,,xCB+FE,x0,B+M,=0
YM,(3)=0; R,,xCD+ExO,D+M,=0

Sistemul vectorial se transformd intr-un sistem scalar format din 9
ecuatii care contin toate necunoscutele problemei - reactiunile din cele patru
cuple si momentul de echilibrare. Sistemul scalar are forma

1 0 0 0 0 01 0 0]]|R,,
0 1 0 0 0 0 0 1 0[|Ry,
1 0 -1 0 0 0 0 0 0f]|Ry,
0 1 0 -1 0 0 0 0 0]]|Ry,,
0 0 1 0 -1 0 0 0 0]Ry,|=
0 0 0 1 0 -1 0 0 0]]|Ry,
Y—Ya —(Xp=x,) 0 0 0 000 1[|R,
0 0 Ye-Vs —(Xc—=%x5) 0 0 0 0 O||R,,
0 0 Yop—Ye —Xp—%Xc) 0 0 0 0 O M,
F,
F,
-k,
-F,,
- F, (2.97)
E,
“F (ya— yO])+F1y(XA - Xo,)_Ml
B, (Y5 = ¥0,) + B, (X5 =%0,) —M,
-F, (yp - Yo, )+ E (xp — Xol)_Ms
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Fig. 2.43

Se efectueazd, in continuare, analiza cinetostaticd pentru acelasi
mecanism, utilizind procedeele grupelor structurale componente.
Mecanismul contine o grupa 1/1/1, R (formata din elementul 1 si cupla A) si o
grupa 0/2/2, RRR (elementele 2, 3 si cuplele B, C, D) care participa, in aceasta
ordine, la formarea sa. Asa cum am aratat, grupele se trateazd in ordine inversa
in raport cu ordinea de formare. Se aplica, prin urmare, procedeul indicat in
Tab.2.4 pentru grupa RRR. Se scriu urmatoarele ecuatii de echilibru

YF(2,3)=0; +E+F+R,, =0
> M.(2)=0; xBC+F,x0,C+M, =0
Y M.(3)=0; R,xDC+Fx0,C+M,=0

Prin transformare scalara se ajunge la un sistem format din 4 ecuatii,

R12
R12

1 0 1 0 R,
0 1 0 1 Rl
Yo=Y —(Xc—Xp) 0 0 R, -
0 0 Ye = ¥p _(XC - XD) R,
-k, - F;,
by -, (2.98)

- _sz (yC - YOZ ) + F2y(yC - yO2 ) - Mz
K. (yc - Yo, )+E (ye - Yo, )—M,
cea de a treia reactiune (§32 ) rezulta imediat din ecuatia
YF@)=0; R
R +E,+R;,, =0 = R,,
R, +E,+R,, =0 =R

30y
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Se trece, apoi, la grupa R, avand in vedere ca reactiunea determinata

R,, =-R,, este cunoscuta

ZI_:(I)ZO; E41"'1_:1"'1?21:0
R,,+E . +R, =0=R
=0 =R

41x 21x 41x
4ly

YM,(1)=0; R, xBA+FxOA+M,+M_ =0

M, = _(Rzlx(YA ~¥Yp)— Rzly(XA —Xp)+
+E, (v, _YO]) - Fly(XA —Xo, )+M,)

Comparand cele doud procedee si, in special, sistemele de ecuatii (2.97)
si (2.98), se observa avantajul tratirii pe grupe sub aspectul simplificarii
procesului de rezolvare numerica.

2.2.3. Analiza cinetostatica in prezenta frecarii

2.2.3.1. Consideratii generale

Modelul matematic al analizei cinetostatice cu frecare este constituit din
ecuatii de echilibru in care, pe langd celelalte forte, figurecazd si fortele de
frecare. Asa cum s-a aratat (par. 2.2.1.4), in cazul cuplelor de rotatie reactiunea
normala si forta de frecare se considera cumulate, astfel incat, torsorul fortelor

de legaturd, redus in centrul cuplei, este (R},, M;,,). Momentul de frecare My,
se calculeazi cu relatia (2.90) care este neliniara In raport cu reactiunile R, si
Rj,, - In consecintd, analiza cinetostaticd cu frecare este o problema neliniara.

In cazul cuplelor de translatie reactiunea normala si forta de frecare se

considerd separat, iar sistemul fortelor de legitura este (R,,, F,,, M,,,). Forta

2:|M,,

de frecare F,, se determini cu formula (2.92) daci |R12| >Z 5 (cazul

2-|M
(1)) sau cu formula (2.94)) daca |R12|<% (cazul (2)) (b - lungimea

zonei de contact). Pentru a stabili cazul in care se afld cupla, se efectueaza
analiza cinetostatica fard frecare si se determina valorile aproximative pentru
|R,[si [M
fortele de frecare sunt mai mari decat in primul caz. Vom arita cum se poate
realiza acest lucru printr-o proiectare rationala a schemei cinematice si de
incarcare a mecanismului.

1o|- Dupd cum am aratat, cazul al doilea trebuie evitat, deoarece
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Se considera grupa structurald RRT (Fig.2.44.a). Referindu-ne la cupla
de translatie C, cazul (1) se inregistreazd atunci cand punctul de aplicatie al

reactiunii unice R,; se afld In zona de contact a cuplei. Este usor de demonstrat

ca aceasta cerintd se obtine cand sunt indeplinite conditiile:

e Articulatia interioard (B) trebuie sa fie amplasatd pe axa de translatie
si in interiorul zonei de contact, formand un element (3) cu dimensiuni reduse
(Fig.2.44.b). Asa cum s-a precizat in par. 1.3.2 aceastda formd a grupei
structurale se numeste redusa sau degenerata.

e incircarea elementului redus (3) trebuie sa se faca printr-o fortd unica,
al carui suport sa treca prin articulatia interioara (B). Deoarece elementul redus
are, in general, dimensiuni $i masa mici, fortele de greutate si de inertie sunt
neglijabile, astfel cd respectarea acestei conditii depinde numai de sistemul
fortelor aplicate.

Fig. 2.44

Se scrie ecuatia de momente pentru elementul 3 in raport cu C (centrul
zonei de contact) In ipoteza cd torsorul de reactiune, din cupla de translatie, se

reduce la reactiunea unicd R,;,

SM.(3)=0; M.(R,)+M.(F)+M.(R,)+M,;=0

Daci sunt indeplinite conditiile anterioare (Fig.2.44.b), M.(R,,)=0,
M.(F,)=0, M, =0, ceea ce conduce la concluzia ci si M.(R,;)=0. Aceasta

inseamnd cd punctul de aplicatie al reactiunii R,, se afld in C, deci in interiorul

zonei de contact. Cel mai reprezentativ mecanism, care contine grupa
structurali RRT, este mecanismul maniveld - piston. In Fig.2.45 sunt
reprezentate mai multe scheme cinematice si de incarcare ale acestui mecanism
indicandu-se care sunt corecte si care sunt gresite din punctul de vedere al
respectarii conditiilor formulate anterior.
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Fig. 2.45

a), b) scheme cinematice si incarcari corecte;

C) schema cinematicd gresitd — articulatia C nu se afld pe axa de translatie;
d) schema cinematica gresita — articulatia C nu se afld in zona de contact a
cuplei de translatie;

e) incarcare gresita — forta ¥, nu trece prin C.
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Se considera, acum, grupa structurald RTR (Fig.2.46). Pentru a incadra
cupla B in cazul (1) trebuie indeplinite aceleasi conditii, mentionate la grupa
RRT, cu observatia ca elementul redus poate fi oricare dinte cele doud elemente
ale grupei. Cel mai reprezentativ mecanism care contine grupa RTR este
mecanismul cu culisi de rotatie. in Fig.2.47 sunt analizate mai multe variante
ale acestui mecanism si sunt indicate cele corecte si cele gresite.

Fig. 2.46

In concluzia celor aritate considerim ci in toate mecanismele
proiectate corect situatia fortelor de legatura din cuplele de translatie se
incadreaza in cazul (1) si, ca urmare, in ecuatiile de echilibru vom folosi numai
formula (2.93).

Cand coeficientii de frecare din cuplele de rotatie sunt foarte mici (de
ordinul 107), ceea ce se inregistreaza la articulatiile cu rulmenti, fortele de
frecare din aceste cuple se pot neglija, luand in considerare numai frecarea din
cuplele de translatie. Procedand in felul acesta, operatia de analiza cinetostatica
este mult simplificata i are caracter liniar.

136



Fig. 2.47

a), b) scheme cinematice si incarcari corecte;

C), d) scheme cinematice gregite — nici una dintre articulatii nu se afla in zona de
contact a cuplei de translatie;

e), ) incarcari gregite —este incarcat necorespunzator elementul redus.
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2.2.3.2. Modelul matematic

m  Grupa RRT

Pentru a exemplifica modul de lucru si pentru a oferi o privire
comparativa asupra celor doua tipuri de analiza cinetostatica (cu si fara frecare),
vom trata, din nou, grupa structurala 0/2/2, RRT. Tindnd seama de
recomandarile din paragraful precedent, se ia in considerare forma redusid a
grupei (Fig.2.44.b).

Se scriu urmatoarele ecuatii de echilibru

Y My(2)=0; R, xAB+M,, + M, +E x0,B+M, =0

SF@=0; R,+R;,+E=0

YF(3)=0; Ry, +R,+F,+E=0

Prin transformarea ecuatiilor vectoriale in ecuatii scalare, dupa modelul
de la anliza cinetostatica fara frecare, se ajunge la urmatorul sistem

Rsz(YB - YA) - RIZy(XB - XA) +8,1, \/ (Rizx)z + (R;2y)2 sin P, t

85,1, \/(Rgzx)z + (RZZy)z sin (O sz (YB - YO2 ) - F2y (XB - on ) + Mz =0

R, +R;, +FE_=0 (2.99)
Ry, +Ry, +F, =0

—-R5,, —R,;sing, +s43uc| R43|cosq)3 +F, =0

—R5,, +Rcosq, + s43uc| R43|sin(p3 +F, =0

Sistemul (2.99) este neliniar, datoritd ecuatiilor de momente, si se
rezolva printr-un procedeu numeric, rezultdnd necunoscutele Ry,,, Ry, ,R3,,,
T
R32y’ R43'

Momentul M,4; rezultd din ecuatia de momente pentru elementul 3 in

raport cu punctul B. Fortele R,,, F, si F,, trec prin B (Fig.2.44.b), deci
momentele lor sunt nule, astfel incat, ecuatia de momente are forma

M, ;s + My, =0
_ — R 3
My =-M;y = SZSrB| R32|Sln Py

Pozitia punctului P, de reducere a reactiunii unice Ry4;, este determinata
de distanta hgp,
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Deoarece momentul Mp; este foarte mic, distanta hgp rezultd, de asemenea,
foarte mica astfel incat punctul P se géseste, foarte probabil, in zona de contact.
Deci, cupla de translatie se incadreaza in cazul (1), iar formula utilizata pentru
forta de frecare (2.92) este cea corectd. Desigur, are importantd si lungimea
patinei (b), deoarece cu cit aceasta este mai mare, probabilitatea ca punctul P sa
fie In zona de contact este mai mare. Avand in vedere ca forta de frecare din
cupla de translatie este invers proportionald cu lungimea b, este recomandabil si
din acest punct de vedere, ca aceasta sa aiba o valoare cat mai mare.

m  Metoda aproximatiilor succesive

Am aratat ca pentru rezolvarea sistemelor de ecuatii care intervin in
analiza cinetostaticd, in prezenta frecarii, se utilizeazd metode numerice
iterative. O metoda traditionala, utilizatd chiar inainte de dezvoltarea moderna a
tehnicii de calcul, este metoda aproximatiilor succesive. Aceastd metoda
presupune parcurgerea mai multor trepte de aproximare conform schemei logice
din Fig.2.48. In prima treapta de aproximare (I = 1, blocul 1) fortele de frecare

se considera egale cu zero
|1| =1 | (blocul 2) si se efectueaza
analiza cinetostaticd fara
frecare (blocul 3) rezultand
| 2| F.()=0 | reactiunile normale. Dupa
fiecare treaptd, se testeaza
abaterile relative (blocul 4)
si se trece la treapta urma-
toare (blocul 5) sau se opres-
te procesul (blocul 7). De-
sigur, dupa prima treapta se
trece la treapta a 2-a. Se
calculeaza fortele de frecare
in functie de reactiunile nor-
male de la treapta precedentd
(blocul 6) si se aplica, din
nou, analiza cinetostatica
(blocul 3) considerand for-
tele de frecare cu valori cu-
noscute. Abaterile relative se
calculeaza cu formula:

EAFAF(D+RID=0

3 U
R(D)

[e[FRi)

Fig. 2.48
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IR (D-R,, (A1)
R

mn

b

in care Ry, este o reactiune oarecare, iar I treapta de aproximare. Este important
de observat céd in analiza cinetostaticd, aferentd fiecarei trepte de aproximatie,
necunoscutele sunt numai reactiunile normale, fortele de frecare fiind
considerate cunoscute. In felul acesta modelul matematic este liniar si nu se
deosebeste, formal, de cel folosit la cinetostatica fara frecare. Procedeul
converge cu atit mai rapid, cu cat raportul dintre marimea fortelor de frecare si
cea a reactiunilor este mai mic. Uzual acest raport este mai mic decat 1/10, ceea
ce determind aplicarea a 2 - 3 trepte de aproximatie in conditiile unei abateri
relative admisibile de 0,05.

2.2.3.3. Fenomenul de autoblocare

m Explicarea producerii fenomenului de autoblocare

Fenomenul de autoblocare se manifesta prin oprirea sau imposibilitatea
pornirii mecanismului, In anumite pozitii, oricit de mare ar fi momentul aplicat
elementului conducator. Aceasta situatie se explicd prin faptul cd transmiterea
fortelor n mecanism se face defectuos, astfel incét, pentru a invinge fortele de
frecare, momentul de echilibrare tebuie tinde, teoretic, la infinit.

Pentru a studia modul in care se produce acest fenomen, sa revenim la
analiza cinetostatici a grupei RRT (par. 2.2.3.2). Pentru simplificare, se
neglijeaza frecarea in cuplele de rotatie si se considera numai forta de frecare
din cupla de translatie. In aceasta ipoteza, sistemul de ecuatii initial este

SM,(2)=0 ; R,xAB+F,x0,B+M, =0
YF(2,3)=0; R,+R,+F, ,+E+E=0
R, (s —¥a) — Ry (g =%, ) ==(F, (¥ — Yo, )—E, (x5 — Xo, )+M,)

R, —Ryssing; +s,;uc | Ry;|cos@, =—Fy, .
R, +R,;cos; +s,1c | Ryslsing, =—F,

Deoarece necunoscuta Ry; intervine si sub forma | R 43|, ultimele doua

ecuatii se scriu in mod diferit, In functie de semnul ipotetic al reactiunii Ry;.
Daca Ry; > 0, sistemul (2.100) devine

Ry, (Y5 = ¥a) — Ry, (x5 =%, ) =—=(E,, (y5 — Yo, )—E, (x5 — Xo, )+M,)

R,,, —R;sing, +s,u.R,; coso, =-F,_ 2.101)
Ry, +R;c080; +8,50R 5 sing, =-F
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Daca Ry; <0, sistemul (2.100) devine
RIZX(YB - YA) - R12y(XB - XA) = _(sz(YB - YOZ) - F2y(XB - on) + Mz

Ry, —Rysing; —s,ucR,; cos o =-F;, (2.102)
R12y +R;cos9y —s, 1Ry sing, =—F

3y

Sistemele (2.101) si (2.102) liniare, in necunoscutele Rz, Rizy, R4z se
rezolva si se retine solutia care corespunde cu ipoteza initiala referitoare la Rus.
Sa presupunem, pentru inceput, cd sistemul (2.101) livreaza solutia corecta.
Determinantul acestui sistem, D, este

D, =(y5 =y )(SInQ; —s pe cos@,) + (X5 — X, )(COSQ; +8 14 SINOQ,)

Daca D, #0, sistemul este compatibil determinat, iar dacd D, =0,

mecanismul se autoblocheaza deoarece reactiunile Rjs, Rjzy si Rys care
constituie necunoscutele problemei, ca si fortele de frecare, tind la infinit.
Punand conditia D, =0 si avind in vedere ca p. = tgp,. rezultd

Yo = ¥a _ ! (2.103)
Xp ~ X\ tg(@s - S43(Pc)

Pentru cele doud cazuri posibile, s,; =+1 si s,; =—1, formula (2.103) devine

b N— (2.104)
Xp =X, tg((P3_(Pc)
Yo~ Ya __ 1 (2.105)
Xp =X, tg((P3+(Pc)

Formulele (2.104)
A, X, $i (2.105) aratda ca
tr grupa structurald se
blocheaza 1in doud
configuratii (configu-
ratia  este  pozitia
B - cupla de rotajie relativa a unui element
C - cupla de translalie al grupei fata de
celalalt) - cand dreapta
AB este perpendi-
culard pe o dreapta
inclinata fatd de Bx;
0 < b cu unghiul ¢. in cele

Fig. 2.49 doua sensuri. Cele
doud configuratii de
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blocare A|B si A;B (Fig.2.49) sunt simetrice fatd de configuratia criticd A,B,
cand AB este perpendiculara pe Bx;. La aceeasi concluzie se ajunge daca se ia
in considerare ipoteza ca sistemul (2.102) livreaza solutia corecta.

Pentru a caracteriza o configuratie oarecare se foloseste un parametru
care, pentru aceastd grupa, este unghiul o format intre elementul AB si axa de
translatie tt (Bx;). Unghiul de configuratie la care se produce blocarea se

. - T
numeste unghi de blocare, notat o,,. In cazul nostru o, =—— .. Intervalul,
bl bl 2 C

definit ca o vecinatate a configuratiei critice, care este limitat de configuratiile
de blocare, este domeniul de blocare, in care functionarea nu este posibila. in
interiorul domeniului de blocare, sistemul (2.100) nu are solutii. Pentru a evita
domeniul de blocare, unghiul de configuratie trebuie sd indeplineasca conditia
o < o, . Pentru a intelege mai bine iterpretarea fizicd a modelului matematic, sa

studiem functionarea unui mecanism manivela - piston (Fig.2.50) care contine
aceastd grupd structurala. Am neglijat fortele de inertie si de greutate si am
considerat o singurd fortd aplicata F;, cu caracter rezistent (se opune vitezei
punctului C). In aceste conditii am determinat, folosind procedeul descris
anterior, reactiunile
R]2(Rl2x’ R]2y)’ R43 si

momentul de echilibrare

= M, pentru un sir de pozitii
- =  succesive ale elemer}tulu1
4 conducator.  Reactiunea

R,, s-a determinat in cele

doud ipoteze precizate
anterior. Astfel,
consideraind R, >0 s-a

Oy, obtinut valoarea Rysp, iar
pentru R, <0, Ry,
Variatia lor, in functie de

,/:?\Me/jo\ unghiul @,, este redatd in
/, d \\\ ‘ /,/ 7 \\\ diagrama din Fig.2.51. Se
// \\ A 4 ,/ \\ observa cd, atat Rys, cat si

/4 N K n
0 >K R4, sunt negative 1in
~ intervalul ciclului

cinematic ¢, €[0,2n].

Aceasta  Inseamna cd
o o . =
0 0} 360 1poteza corecta este

Fig. 2.51 R, <0, iar Ry3 = Razn. In
aceastd  ipotezd  s-au
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determinat, apoi, celelalte reactiuni si momentul de echilibrare. In aceeasi
diagrama sunt trasate curba de variatie a unghiului de configuratie o(¢,) si a
momentului de echilibrare M_(¢,). Se observa cd este indeplinitd conditia
a < a., , astfel incat mecanismul nu inregistreaza fenomenul de autoblocare. in
diagrama din Fig.2.52 sunt trasate aceleasi curbe in situatia in care conditia
a <o, nu este indeplinitd pe intreg intervalul ciclului cinematic. Din aceasta
diagrama se observda ca In punctele a=a,,, reactiunea R,; =R, tinde la
infinit si isi schimba semnul.

17 10|
A = S S <
d (/‘/)- AN a Rd V//. AN
NS
~Trre e
\ [ Re NV
v | o
o Fra—H
VA | LA
0 o, 360°
Fig. 2.52

De aceea, in zonele cu a<a,, R, <0 si R, >0 si, deci, nici una dinte

ipotezele initiale nu se confirma. Aceasta inseamna ca sistemul de ecuatii nu are
solutii, in aceste intervale, iar functionarea mecanismului nu este posibila.
Curba M_(,) este trasatad separat, in Fig.2.53. Ca si reactiunea R4, momentul
de echilibrare tinde la infinit in punctele o = o, . In intervalele o < o, , aceasta
curba nu este trasata deoarece mecanismul nu functioneaza in aceste zone.

[ | Lo
Y 15| R = 11—
/ I/ /J \\ ‘ // I/ /J \
VAN

LU NNS ST
N\Ie N\Ie
0° ® 360°



Conditia o <a,, desi permite evitarea autoblocdrii nu asigurd o

functionare corespunzatoare deoarece in apropierea cinfiguratiilor de blocare,
reactiunile si fortele de frecare au valori foarte mari. Pentru a evita acest neajuns
unghiul de configuratie a trebuie sa indeplineasca urmatoarea conditie:

a<a, (o, <o) (2.106)

in care o, este valoarea admisibila a unghiului de configuratie.

m  Analiza comportarii grupelor structurale

Observatiile legate de producerea fenomenului de autoblocare la grupa
RRT sunt valabile, in general, pentru toate grupele structurale si se pot sintetiza
astfel.

Autoblocarea unei grupe structurale se produce intr-o vecinitate
simetricA a configuratiilor critice, delimitati de doua configuratii de
blocare. Valoarea parametrului de configuratie, corespunzitoare
configuratiilor de blocare, se determina in functie de parametri geometrici
si de frecare ai grupei. Evitarea autoblocarii si asigurarea unei functionari
favorabile din punct de vedere al transmiterii fortelor se realizeaza prin
respectarea unor conditii limitative pentru parametrul de configuratie.

In Tab.2.5 se prezintd o analizd a grupelor structurale uzuale din punct
de vedere al evitarii autoblocarii si al calitatii transmiterii fortelor. In acest tabel
se defineste parametrul de configuratie §i se precizeaza valoarea sa pentru
configuratia critica (rubrica 1.1). In cazul grupelor RRR, RRT si RTRR acesta

. R IV VRICR T -
este un unghi (o), adoptat in asa fel, incat si aiba valoarea 5 atunci cand

configuratia este criticd. In cazul grupei RTR parametrul de configuratie este o
lungime (1,), deoarece cupla interioara este de translatie, iar pozitia relativa

dintre elemente se determind numai in felul acesta. Se indica, de asemenea,
expresiile de calcul pentru parametrul de configuratie de blocare (rubrica 1.2)
firi a demonstra aceste relatii. In fine, se formuleazi conditia de evitare a
autoblocarii si cea de asigurare a calitatii transmiterii fortelor (rubrica 1.3). Cea
de-a doua conditie este suficientd deoarece respectarea sa determina si
respectarea primei conditii. Mentiondm cd in cazul grupei conducdtoare R
(1/1/1) nu se poate produce fenomenul de autoblocare.

Cunoagterea comportarii grupelor uzuale permite aprecierea comportarii
mecanismelor. Astfel, pentru evitarea autoblocarii §i pentru a asigura calitatea
transmiterii fortelor, in cazul unui mecanism, toate grupele componente trebuie
sa respecte conditiile mentionate. In Tab.2.5 se prezinti si analiza mecanismelor
reprezentative pentru fiecare grupa structurala.
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Tabelul 2.5

Schema grupei
structurale cu domeniul
de blocare

1.1

Definitia parametrului de configuratie

1.2

Expresia unghiului de blocare
Notatii: 1, =, T,

1.3

Conditia de evitare a autoblocdrii si de
transmitere a fortelor

Mecanismul
reprezentativ

2.1

Calculul parametrului de configuratie
curent la mecanismul reprezentativ

22

Valoarea extrema a parametrului de
configuratie

23

Valoarea recomandata pentru parametrul
de configuratie admisibil

RRR (0/2/2 aspect 1)
\

1.1

o - unghiul ascutit format intre un
element (BC) si perpendiculara pe celalalt
elemet (AB).

T
(X’cr_E

I+,
a,, = arc cos[%} +
2

1.2
+arccos| Bt | T
5 2
3 o< Oy,
a<a, (o, <o)
Mecanismul patrulater o - unghiul de presiune
articulat plan .
a=|——-<BCD
2
2.1 2, 2 q2
<BCD = arccos LAl -ty
211,
Iy =/ +12 =211, cos g,
o, =max(o,, o,)
L+ -, +1,)
a, = T arccos 203 it ) CRaY
22 2 2L1
2 2 2
2 2L1,
b) 2.3 | o, =45"-60"




Tabelul 2.5 (continuare)

RRT (0/2 /2 aspect 2) 1.1 | o -unghiul ascutit format intre
p elementul care are doua cuple de
rotatie (AB) si axa de translatie (tt).
T
0“cr =5
2
1.2 +
a,, =arc COS(MJ -
12
B — cupla de rotatie (2-3) | 1.3 | a<ay,
C — cupla de translatie a<a, (o, <o)
Mecanismul manivela — o - unghi de presiune
piston 2.1 i |l1 sing, +14|
o =arcsin————
2
L+
22| a,, =arcsin——=
2
a, =30 —45°
2.3
L1 1, =1, - distanta dintre centrele
articulatiilor
I, +T
1.2 10 bl = - =
cos @y
10 > 10 bl
10 = 10a (10a > 1Obl)
1.3
B — cupla de translatie
C — cupla de rotatie (3—4)
Mecanismul cu culisa de 2, 2 .
2.1 =
fotari o =l + 1 + 211, sing,
22 1Omin =|11 _14|
1,, =(0,1-0,2)-1,
2.3
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Tabelul 2.5 (continuare)

RTRR (1/2/2)

1.1

o - unghiul ascutit format intre
perpendiculara pe AC si elementul
CD sau intre perpendiculara pe CD si

dreapta AC.
T

acr ==
2

1.2

T, T,
o, = arccos| 22— |+
132

[ 4T, T
+arccos| —0 | =
| 2

4

1.3

o<y,
oa<a, (o, <o)

Mecanismul cu cilindru
oscilant

o - unghiul de presiune

o=

I_ <ACD‘
2

2 2 2
< ACD = arccos L+l
21,1,

o, . =max(a,, o,)

1;] min + 1; _ 1421
1

21 min "3

T
o, =|——arccos
2

lil max + 1§ _ lij

o, =
: 2L, 1,

21 max

T
— —arccos
2

a, =45° - 60"

Astfel, se indicd modul de calcul al parametrului de configuratie curent (rubrica
2.1) si a valorii extreme pentru acest parametru (rubrica 2.2), importantd pentru
verificarea celor doud conditii. In cazul mecanismelor patrulater, manivala -
piston si cu cilindru oscilant, unghiul de configuratie are denumirea consacrata
de unghi de presiune, care se va folosi in continuare. Se dau, de asemenea,
recomandari privind valoarea unghiului de presiune admisibil si, in cazul
mecanismului cu culisd de rotatie, a distantei de configuratie admisibild. Aceste

147



valori sunt mult departate de valorile de blocare, asa incat calculul acestora din
urma nu are importanta prea mare.

Criteriul descris, prin care se apreciazd comportarea mecanismului pe
baza grupelor structurale componente, este foarte util in cazul mecanismelor
complexe, formate din mai multe grupe structurale la care studiul global este
greoi si pretentios. Pentru exemplificare, in Fig.2.54 sunt reprezentate un
mecanism din structura unei masini de cusut (Fig.2.54.a) si un mecanism de
incarcator frontal (Fig.2.54.b). Pentru ambele mecanisme sunt puse in evidenta
grupele componente si parametrii de configuratie ai acestora care trebuie
verificati cu ajutorul conditiilor 1.3 - Tab.2.5 in vederea asigurarii unei
functionari corecte.

Fig. 2.54

2.2.4. Randamentul mecanic

Randamentul mecanic este un parametru care oglindeste eficienta
utilizarii energiei mecanice in procesul de functionare a mecanismelor.
Randamentul poate avea caracter instantaneu sau global (pentru o perioada de
timp). Randamentul instantaneu, n se defineste ca fiind raportul dintre puterea
utila, P, si puterea motoare P,,, considerate in valoare absoluta

n=—t (2.107)

Puterea utila este utilizatd pentru efectuarea unei operatii tehnologice la
nivelul unui element condus, de executie. Puterea motoare este primita de la
motorul de actionare si se dezvoltd in cuplele conducitoare. Intre puterea utila si
cea motoare exista relatia

P, =P +P, (2.108)
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in care P; este puterea pierdutd prin frecare in cuplele cinematice. Avand in
vedere formula (2.108), randamentul se poate exprima si in felul urmétor

P
- u 2.109
n P +P; ( )
P _—P,
—-m T Tr 2.110
n P ( )

m

Randamentul global se exprima prin formule analoge, dar in functie de
lucrul mecanic util, L, motor, L si de frecare L,.

LU
Ng = L (2.111)
L
= u 2.112
M, LaL (2.112)
L -L
L, =L, +L; (2.114)
Cunoscand relatia dintre lucrul mecanic si putere
p-db_dL do _dL
dt do, dt de,
se determina lucrul mecanic de fiecare tip
P12
L, :I iPud(p1 (2.115)
Py 0)]
2 ]
L, =I —P_do, (2.116)
P (01
Q2 ]
L, :J —P.do, (2.117)
P11 (Dl

Parametrul ¢, este unghiul de pozitie al elementului conducdtor
(variabila independentd a mecanismului), iar ¢,, si @,, - valorile parametrului
¢, care delimiteaza perioada pentru care se calculeaza lucrul mecanic.

In cazul actiondrii hidraulice, integrarea se face in functie de variabila
cuplei conducatoare cilindru - piston.

Daca randamentul instantaneu este constant, randamentul global este,
desigur, egal cu cel instantaneu.

Valoarea randamentului se inscrie in domeniul:

0<n<l.
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Limita superioara nu poate fi atinsa, asa cum rezultd din formulele
(2.109), (2.110), (2.112), (2.113), deoarece P, #0, L, #0. Randamentul este

n=0 atunci cand P, =0, L =0, adicd atunci cand mecanismul functioneaza

fara sarcind utild, in gol. Mentionam ca, din calcul, randamentul poate rezulta si
negativ. In acest caz mecanismul se giseste intr-o zond de autoblocare.
Rezultatul acesta se explica, avand in vedere formulele (2.110) si (2.113), prin
faptul ca P, >P_ si L, >L . Functionarea este cu atat mai eficientd, din punct

de vedere energetic, cu cit randamentul se apropie mai mult de unitate.
Majorarea randamentului se poate face numai prin reducerea energiei pierduta
prin frecare, deci prin reducerea fortelor de frecare. Acestea depind direct
proportional de coeficientii de frecare si de reactiunile normale. Reducerea
coeficientilor de frecare se realizeazd prin proiectarea corespunzatoare a
cuplelor in relatie cu lubrifierea si utilizarea frecérii de rostogolire (rulmenti,
ghidaje cu role, suruburi cu bile). Diminuarea reactiunilor normale este legata
de proiectarea rationala a mecanismului pentru a functiona cat mai departe de
pozitiile critice, cu respectarea conditiilor 1.3 - Tab.2.5.

Calculul randamentului instantaneu este posibil dacd se cunosc doud
dintre puterile P,, Py, si Py, utilizind una din formulele (2.107), (2.109), (2.110).

Daci elementul de executie se noteaza cu n, puterea utild se determina,
dupa cum miscarea este de rotatie sau de translatie, cu una dintre formulele:

P =-M, o, (2.118)
P =-F v (2.119)

n

in care M, si F, reprezintd momentul sau forta utila (tehnologicd), iar ®_, v, -

viteza unghiulard sau de translatie a elementului n (Fig. 2.55.a). Deoarece
fortele utile au caracter rezistent, sensul lor este contrar vitezei, iar semnul (-)
din formulele (2.118), (2.119) intervine pentru a obtine puterea in valoare
absolutd, in conditiile in care M,, o, , F, si v, sunt scalari cu semn.

Notand cu 1 elementul conducitor de rotatie (Fig.2.56.a), puterea
motoare este:

P.=M o (2.120)
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In cazul actionarii hidraulice, prin cupla conducitoare cilindru (1) -
piston (2) (Fig.2.56.b), puterea motoare se calculeaza cu formula:

P, =F,- v, =E, v, (2.121)

in formulele (2.120) si (2.121) M, este momentul motor, avand acelasi
sens cu viteza unghiulard o, iar F,(F,) este forta motoare avand sensul
vitezei relative v,,(v,,).

Puterea pierduta prin frecare in cupla de rotatie (Fig. 2.57.a) este

Py =-M;, o, =M, -0, (2.122)
iar in cupla de translatie (Fig. 2.57.b) este
==K, vy =F, vy, (2.122)

P

fA

Desigur, puterea pierduta
prin frecare in intregul mecanism se
obtine prin insumarea puterilor de
frecare ale tuturor cuplelor.

Fortele de rezistentd utila
(M,, F,) sunt, in general, cunoscute
(par. 2.2.1.1). Fortele motoare de

Fig. 2.57 actionare (M,;, F)) se determina

asimilandu-se cu fortele de echi-

librare. Pentru calculul lor se efectueaza analiza cinetostatica cu frecare, din
care rezultd, evident, si fortele de frecare din toate cuplele mecanismului.

(2.110), cea mai comoda este cea care utilizeaza relatia (2.107) pentru ca nu
reclamd calculul puterilor de frecare in fiecare cupld cinematica. Inlocuind in
(2.107) expresiile (2.118) si (2.120) se obtine

Mo, __ M, do,
M](’ol M] d(pl

(2.124)

Daci elementul condus are migcare de translatie (2.119), formula este
Ev, EF dx,

n'n

MIO)] M] d(p]

(2.125)

In formulele (2.124) si (2.125) % si 3)(“ sunt functii de transmitere
P, ¢

caracteristice elementului condus n, care se determina din analiza cinematica a
mecanismului.

(n=1), formulele (2.124) si (2.125) permit determinarea momentului motor (de
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echilibrare) in functie de fortele (momentele) utile numai din considerente
cinematice.

M, =M, 3% (2.126)
do,
M, = -F 3 (2.127)
do,

Desigur, pentru calculul randamentului se pot folosi si formule in care
vitezele si fortele (momentele) se introduc in valoare absoluta

Dol B
|M1|'|(”l| |Ml|'|°)l|

Randamentul global se determind introducand expresiile puterilor
(2.118) - (2.121), in formulele (2.115), (2.116) si, apoi, in (2.111). Pentru cazul
in care elementul condus are miscare de rotatie, rezulta

n,=——i— do, (2.128)

Ssau

(2.129)

- P12
J. an d(pn d(pl
wn o do

iar pentru cazul in care elementul condus are miscare de translatie se obtine

D12
J Fn dﬁ d(pl
Py d(pl

=T (2.130)
I M,do,
D1

N,

sau

P12
J‘ Fn jxn d(pl
Ny = ;‘: (2.131)
I —F —"do,
D1y n d(pl
Pentru exemplificare, se considerd, din nou, mecanismul manivelad -
piston din Fig.2.50. S-a calculat randamentul instantaneu (2.125) si randamentul
global (2.130) luand in considerare numai frecarea din cupla de translatie si din
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cupla conducitoare A. in Fig.2.58 se prezinti diagrama n(e,), ¢, €[0,2n] si
diagrama o(,). Deoarece o <o, mecanismul nu prezinta fenomenul de
autoblocare iar randamentul este pozitiv pe integ domeniul ¢, €[0,2n]. Se
observa cd randamentul are cele mai mici valori in zonele in care unghiul de
presiune este maxim, iar in punctele ¢, =0 si @, =7, in care viteza patinei 3
este zero, randamentul tinde, de asemenea, la zero. Valoarea randamentului
global, calculata prin integrare numericd, in intervalul ¢, €[0,2n] este marcata,

de asemenea, pe diagrama din Fig.2.58. In Fig.2.59 sunt reprezentate aceleasi
diagrame dar cu alte date numerice. In acest caz intervin zone de autoblocare
(<o, )incare n<0.

!
% T
| -
|~ Ng ﬂ—?
/A ‘\\__ ___,/' A
27T N \\ / 7T
pe N 7 MO\
il N 7 N
7 AN V 7 AN
0 / \'\Ir'/ N
0° 0, 360°
Fig. 2.58
n| | /J OL;bL I /J Ul
N AT A —AZ ]
\ v I/ \./ \/ I/ \\/
ANZZTAN WANZZ A
e N/ N NI/
N7 1T | [ XA
0° ® 360°
1
Fig. 2.59

2.2.5. Mecanismul cu surub

Mecanismul elementar cu surub (Fig.2.60.a) este format din doud
elemente mobile, legate printr-o cupla elicoidala - surub si piulitd, unul avand
miscare de rotatie, iar celdlalt de translatie. Mecanismul se poate construi in
doud variante: cand surubul are miscare de rotatie si piulita de translatie
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(Fig.2.60.a) sau invers (Fig.2.60.b). De obicei elementul conducétor este cel cu
miscare de rotatie. Filetul unui surub poate avea doua orientéri - pe dreapta si pe
stanga. Filetul pe dreapta (cel mai uzual) se recunoaste astfel: dacd asezam
surubul vertical, linia spirei urca de la stanga spre dreapta (Fig.2.61.a). Desigur,
in cazul filetului pe stanga, inclinarea spirei este inversa (Fig.2.61. c).

2|zt
AL <
ZAB 7"
3
B — cupla elicoidala 1 - 2 B — cupla elicoidala 1 -2
C — cupla de translatie 2 - 3 A — cupla de rotatie 2 — 3
a) b)
Fig. 2.60

Analiza cinematica a acestui
d d mecanism nu a fost tratatd 1in

o ! .
capitolul 2.1, deoarece este foarte
simpld si este pezentatd acum,
o o impreund cu analiza cinetostatica,
P p randamentul si problema autoblo-

carii.
filet pe dreapta filet pe stanga ~ Migcarea relativa surub (1) -
a) b) piulitd (2) este descrisd cu ajutorul
Fig. 2.61 unei functii de transmitere de ordinul

zero,
So_p P44y (2.132)

0, 2n 2

in care sj, si @,, sunt deplasarile relative de translatie si unghiulara, p - pasul
filetului, d - diametrul mediu al surubului, iar o - unghiul de inclinare a spirei
filetului pe cilindrul de diametrul mediu (Fig.2.61). Semnul (+) corespunde
filetului pe dreapta, iar (-) celui pe stanga. Prin derivare in raport cu ¢,, se
obtine functia de transmitere de ordinul unu:

ds, v p

—-—= igtga (2.133)
do, o, 21 2

Semnele parametrilor s;2, ¢,,, Vi2, ®,, se stabilesc prin raportare la o axa

orientatd, suprapusa peste axa surubului (Fig.2.62). Functiile de transmitere
(2.132) si (2.133) se folosesc pentru analiza cinematica a oricirui mecanism cu
surub. Astfel, in cazul mecanismului din Fig. 2.60.a, se scrie:
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S, =S, +8§,

2
¢, =0,+0,
1 g Deoarece s; = 0 si ¢, =0,
0)12 rezulta S]Z = _S2 $1 (\DIZ = (pl N

Introducind aceste valori in
Xy v, X// Vi formula (2.132) se obtine
functia de transmitere de

filet pe dreapta filet pe stanga )
a) b) ordinul zero, pentru acest
Fig. 2.62 mecanism,
S, _.p __d
o2 P 2%y 2.134
o, T2 2 g (2.134)
si, prin derivare in raport cu @, , functia de transmitere de ordinul unu,
9o Ve _oP__dig (2.135)

do, o 2n 2
cusemnul (-) pentru filetul pe dreapta si (+) pentru filetul pe stanga.

Pentru a efectua analiza cinetostaticd, mecanismul cu surub, care este
spatial, se transforma, prin desfasurarea cilindrului de diametru mediu, intr-un
mecanism plan. Se considera mecanismul din Fig.2.60 echipat cu un surub cu
filet dreptunghiular, orientat pe dreapta (Fig.2.63.a). Ne propunem sa
determindm momentul motor M, necesar pentru ridicarea piulitei, incarcatd cu
forta F,, care poate fi greutatea unei sarcini la o magina de ridicat. Prin operatia
mentionatd, cuplele elicoidald B si de rotatie A, se transormd in cuple de
translatie, obtindnd un mecanism de familia f = 4 (Fig.2.36.b) ca si mecanismul
cu surub initial. Intre viteze exista ecuatia

V,=V,+V,,,
in care

_ d
|V1|=|‘”1|3

V,<// axa cuplei A

sens de la dreapta spre stinga

v, // axa cuplei C, v,,// axa cuplei B.
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_ Ry,
R =r
~ 31N R}, oo
Va1
v,
v12 OH_(p =T —
= 21N F,
Vl Fl
c) d)
Fig. 2.63

Triunghiul vitezelor, corespunzitor ecuatiei, este reprezentat in
Fig.2.63.c.

Se scrie ecuatia de echilibru a fortelor pentru elementul 2, considerand
numai forta de frecare din cupla B,

YF(@2)=0; R,+R,+F=0

In aceastd ecuatie F, este forta utila, cunoscuti, R, | axa cuplei C, iar
R}, =R,, +F,, are orientarea indicata pe desen (Fig.2.63.b), avand in vedere
sensul fortei de frecare, acelasi cu al vitezei Vv,, (triunghiul vitezelor -

Fig.2.63.c). Rezolvarea grafica a ecuatiei de forte este redata prin poligonul din
Fig.2.63.d.
Se scrie apoi, ecuatia de forte pentru elementul 1,

YF(1)=0; R, +R,+F=0,
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in care R, =-R,,, R,, L axa cuplei A, iar F // axa cuplei A. Rezolvarea
graficd este aratati, de asemenea, In Fig.2.63.d. Din poligonul fortelor se
deduce, imediat,

Fl = thg((x,"l'([)),
in care ¢ este unghiul de frecare din cupla B. Semnele fortelor F; si F, se
stabilesc prin raportare la axele sistemului Oxy.

In cazul in care piulita coboard, fiind incircati de aceeasi forti F,
(Fig.2.64), se observa ca sensurile vitezelor se inverseaza (Fig.2.64.b). Acest
fapt modifica sensul fortei de frecare F,,, si directia reactiunii rezultante R}, ca

in Fig.2.64.a. Poligonul de forte, construit dupa aceleasi ecuatii de echilibru, se
prezintd ca in Fig.2.64.c.

Vi
Vi
Vol
Va1 b)
_ Ry,
SR,
(0-¢) (=)
R,
F,
a) c)

Fig. 2.64

Din acest poligon rezulta
F =Ftg(a-0)

. : L y d
Revenind la mecanismul initial, cu surub, se calculeazd M, =F —,

\]

pentru cele doud cazuri,
M, =F2%tg(oc+<p) (2.136)
d
M, =F25tg(a—<p) (2.137)
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Randamentul mecanismului, in cazul ridicarii piulitei, cdnd surubul este
elementul conducdtor §i piulita - element condus, se determind cu formula
(2.125) care, cu notatiile de aici, devine

_ By,

n B MI(D]

Inlocuind M, (2.136) si Y2 (2.135) cu expresiile lor se obtine
®

1

tga
n=—-—— (2.138)
tg(o+ o)
Autoblocarea mecanismului se produce cand n <0, deci
s
a+o=—
® 2
s

o= 5 ¢ =0y
1 H in mod obisnuit
0,05 unghiul o este mult mai
| _—_}L'L \\/> 0,1 " mic decat valoarea de
/ — : X 8%5 blocare. Din studiul
/ g - N 0’25 expresiei (2.138)
111777 NNV 0’3 rezulta ca valoarea
v —— N\ s 0’3 5 ~maxima (optimd) a
NNV 0.4 randamentului se obtine

AN 0.45 A T @
’ d =—-=. 1

0 N HH 0,5 can ¢ 2 2 !
0 o 90° Fig. 2.65 se prezintd
Fig. 2.65 diagrama m(a) pentru

cateva valori ale
coeficientului de frecare
din cupla elicoidala.
In cazul coborarii piulitei, aceasta este element conducitor, iar surubul
element condus, astfel ca randamentul este

Mo,

Tl - FZVZ

Introducand expresiile lui M; (2.137) si a raportului O (2.135) se

2
obtine
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n= tg(a—9)

(2.139)
tga

Daca a > ¢, n>0, iar M, orientat in sus opus lui ®,, are semnificatia

unui moment de franare care Impiedicd accelerarea necontrolatd a migcarii.
Daca a<¢, n<0, are loc autoblocarea. Pentru a realiza deplasarea

piulitei trebuie sd actioneze si momentul M, care, in acest caz, are caracter
motor - este orientat in acelasi sens cu ©,.

Suruburile cu o < ¢ se numesc cu autofranare deoarece impiedica
desurubarea sub actiunea fortelor elastice de strangere este impiedicata.

%k

R, Ez Dacd filetul este triunghiular sau trapezoidal
B2 (Fig.2.66), reactiunea normala la flancul elicoidal l_{’lz
genereazd o componentd axiald R,, care intervine in
B ecuatiile aferente analizei statice. Pe de alta parte, forta

de frecare se calculeaza astfel,

p— _ _' _ M j—
Fig. 2.66 | Ff12| - M| R12| - COS(B/2)| R12|

in care 3 este unghiul dinte flancurile filetului.
Se fac notatiile

' 1 u
p=tgp=—7o—-—-,
cos(B/2)
in care p' se numeste coeficient de frecare conventional, iar @' - unghi de
frecare conventional. Acesti paraemtri se folosesc 1n locul parametrilor p §i @ n
toate formulele precedente, atunci cand filetul este trapezoidal. Deoarece 1 > p

randamentul acestor mecanisme este inferior celor cu filet dreptunghiular, dar se
utilizeaza la suruburile de fixare, cand pericolul de autodesurubare se reduce.

2.3. ANALIZA PRECIZIEI

2.3.1. Introducere. Abateri elementare

Analiza preciziei presupune definirea notiunilor de mecanism ideal si
mecanism real. In cazul mecanismului ideal, parametrii constructivi au valori
strict egale cu cele proiectate, numite valori nominale. In cazul mecanismului
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real valorile acestor parametri sunt afectate de abateri (erori) in raport cu
valorile nominale, numite abateri elementare. Aceste abateri reprezintd o
consecinta a proceselor de fabricare, reglare si montare.

Precizia de functionare a mecanismului ideal este absolutd, pe cand
parametrii miscarii mecanismului real (deplasari, viteze, acceleratii) sunt
afectati de abateri functionale. Obiectivul analizei preciziei este de a face
legatura intre abaterile elementare si abaterile functionale ale mecanismului.
Abaterea de deplasare (pozitie) pentru un paraemtru de pozitie oarecare, @ este

A =0(qk +Aqy) —9p(qy) , (k=1...p) (2.140)

in care ¢ este deplasarea (pozitia) in mecanismul real, iar ¢ in cel ideal; qy -
valorile nominale ale parametrilor constructivi; Aq - abaterile elementare; p -

numarul parametrilor constructivi. Abaterile de viteza si de acceleratie se obtin
prin derivarea, in raport cu timpul, a abaterilor de deplasare.

Trebuie mentionat ca analiza preciziei este justificatd numai in situatiile
in care abaterile functionale influenteaza decisiv calitatea operatiilor deservite.
Pot fi mentionate, in acest sens, mecanismele echipamentelor de mecatronica si
mecanica find, mecanismele din industria militara, mecanismele de dozare din
industria farmaceutica si alimentara, etc. Precizam, de asemenea, ca abaterile de
deplasare sunt cele mai importante pentru aprecierea calitatii functionarii unui
element de executie. De aceea, in cele ce urmeaza, ne vom referi numai la
aceasta categorie de abateri.

Abaterile elementare reprezinta erori de pozitie ale suprafetelor active
care apartin aceluiasi element dar fac parte din cuple diferite. Astfel, un element
k, avand doud cuple de rotatie are doud suprafete active de forma cilindrica,
interioare sau exterioare (Fig.2.67.a). Distanta dintre axele geometrice ale
acestor suprafete 1, este afectati de abaterea Aly . In acest caz mai pot

interveni §i alte abateri cum ar fi eroarea unghiulara de la paralelismul axelor
sau eroarea de la paralelismul suprafetelor plane frontale. Acestea se neglijeaza
dacd sunt mici si nu influenteazad consistent abaterile functionale. Daca
elementul are o cupla de rotatie si una de translatie (Fig.2.67.b), parametrul care
pune in evidentd pozitia relativd dintre suprafetele active este lungimea Iy

dintre axele suprafetei cilindrice care intervine in cupla de rotatie si a suprafetei
prismatice care tine de cupla de translatie. Cele doua axe trebuie sa fie, teoretic,
perpendiculare, dar eroarea de la perpendicularitate, de obicei, se neglijeaza.

Pentru analiza preciziei se utilizeazd metoda determinista si metoda
probabilistica sau stocastica.

Metoda deterministd se aplicd unui mecanism singular, cu abateri
elementare cunoscute, iar rezultatul operatiei il constituie valorile abaterilor
functionale.
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L +AL ‘ L t+AL
|
a) b)
Fig. 2.67

in cadrul metodei probabilistice datele de intrare, pentru fiecare abatere
elementard, sunt cdmpul de tolerata si legea de distributie stabilitd in functie de
procesul tehnologic de fabricare. Rezultatul aplicarii acestei metode se
concretizeaza printr-o lege de distributie specifica fiecarei abateri functionale.
Desigur, metoda stocastica este superioara celei deterministe fiind asociata unui
proces normal de proiectare si fabricatie a mecanismului. Pe de altd parte,
metoda deterministd trebuie cunoscutd deoarece intervine ca o etapd in
desfasurarea metodei probabilistice.

2.3.2. Metoda determinista

Calculul abaterilor de deplasare se poate efectua cu ajutorul relatiei
(2.140), dar printr-o dezvoltare in serie Taylor a functiei @(q) +Aqy ), din care
se retin primii doi termeni, se ajunge la o relatie mai comoda

o
A = Z(G—QJ-Aqk . (2.141)
k \ %k

Deoarece expresia este liniard in raport cu abaterile elementare,

aplicarea ei in procesul de analizd a preciziei, poartd denumirea de metoda

o . . 0 . . .

liniara. Derivatele partiale 6_([) se numesc functii de transmitere ale abaterilor.
1%

Pentru exemplificare, vom aplica metoda liniard in scopul determinérii
abaterilor de deplasare a pistonului (patinei) unui mecanism manivela - piston
(Fig.2.68). Presupunem cunoscute abaterile elementare ale lungimilor 1;, 1,14
notate cu Alj, Al,, Aly. Abaterea de deplasare a punctului C, Alj, se exprima

in conformitate cu formula (2.141)
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g = 83,4 2y, 4 8

Al
ol al, ol

Fig. 2.68

ordonate sunt
l; cos@; +15 cospy —13 =0
l;singg +1, singy +14 =0

(2.142)

Pentru  determi-
narea functiior de tran-
smitere ale abaterilor se
apeleazd la relatiile intal-
nite la analiza cinematica a
aces-tui mecanism (par.
2.1.4.3)).

Proiectiile ecuatiei
de 1inchidere (2.36) pe
axele sistemului de co-

(2.143)
(2.144)

Avand in vedere cd unghiul ¢, este un parametru variabil care depinde

de 1j, 15 si 1y, din ecuatia (2.143) se deduce

613 . 8(p2
—= =cosQy — 1, sin p) —=
o, ¢ —Ixsme o
613 . 6(p2
—2 =08y — 1y sin @y, —=
ol ¢z —lrsmoey o,
61—3 = —12 Sil’l (pz _5(P2
14 Oly

Oy 00y G 00
ol * al, ly
succesiva a ecuatiei (2.144) in raport cu 1y, 15 si 14,

Derivatele partiale

O0p,  sing
o, o 1, cos ¢,
0py lysing +1y
al, B 1% cos P,
0py 1

Oly o 1, cos @y

se obtin prin derivarea

Facand substitutiile necesare se ajunge la expresiile finale ale functiilor

de transmitere a abaterilor,
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A3 _ cos(0y = 1)

o Cos Py

a1 (2.145)
ol, cospy

ols

=2 —t

o, g2P>

2 In Fig.2.69 se
Al
15 \ p } prezintd, pentru un caz
’ & L / AL, concret, diagrama aba-
I =N T 7 = terii Al; in functie de
0,5 AN \ /’__ 7 31 unghiul @;, calculatd cu
N formula (2.142). Sunt
05 \\-~..<.4 - » 7/ trasate, de asemenea,
' . N _ 1 AL, diagramele abaterilor
) . 1
15 partiale Aly| = a—3A11,
’ 60 120 180 240 300 360 ol
? Alzy Z%Alz si
Fig. 2.69 al,
= i = : = 1
1, =100 [mm]; 1, =300 [mm]; 1, =25 [mm] Alyy = 8—3A14 care
Al =Al, =Al, =1. oly

aratd influenta fiecarei
abateri elementare asupra abaterii totale Alj.

m Influenta jocurilor

Cuplele cinematice au suprafetele active, teoretic congruente, de forma
si dimensiuni identice, astfel incat, contactul se realizeaza dupa o zona din
aceste suprafete. De exemplu, 1n cazul cuplei de rotatie (Fig.2.70.a), raza fusului
este egald cu raza lagarului, iar centrele lor coincid. In mecanismul real
dimensiunile care definesc cele doua suprafete sunt afectate de abateri, iar intre
ele se creeaza un spatiu care permite deplasari relative in raport cu pozitia ideald
— numite jocuri. Acestd situatie este ilustratd in Fig.2.70.b pentru cupla de

rotatie. Jocul 312 este o marime vectoriald, caracterizatd prin modul, directie si
sens. Dacd modulul j,=A,—-A, (A,, A, - abaterile celor doud raze) este

constant, directia si sensul jocului sunt variabile in timpul functionarii. O
situatie similara se poate constata in cazul cuplei de translatie (Fig.2.71) unde
poate sa intervind o deplasare de translatie (Fig.2.71.b) sau una de rotatie
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a | || a+A, | \| _ ,,,:: 1,
J
/’\1 ( /Kl 12 /><<
atA,

a) b) c)
Fig. 2.71

(Fig.2.71.c) care da nastere unui joc unghiular (y,,). Existenta jocurilor

influenteaza, desigur, precizia de functionare. Ele pot fi interpretate ca niste
abateri elementare si introduse in procesul de analizd liniara a preciziei.
Dificultatea problemei constd in determinarea orientdrii jocului din fiecare
cupla. Exista, in acest sens, doua teorii care se sprijina pe anumite ipoteze legate
de functionarea mecanismului. Daca regimul de lucru permite o apreciere buna
a distributiei de forte si aceasta are un caracter pronuntat periodic, atunci
orientarea jocurilor este aceeasi cu orientarea reactiunilor din cuplele
cinematice. Se intelege ca, in acest caz, analiza preciziei trebuie asociata cu
analiza cinetostaticd. Daca regimul de functionare este aleator, orientarea
jocurilor are acelasi caracter si se impune o tratare probabilisticd a problemei.

2.3.3. Metoda probabilistica

Asa cum am aratat, fiecare abatere elementara este introdusa, in calcul,
sub forma unei multimi de valori, caracterizate printr-o lege de distributie si
care se incadreazd intr-un camp de tolerantd determinat. Caracterul legii de
distributie depinde de tipul abaterilor elementare, in conformitate cu
urmatoarele recomandari:
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e Pentru abaterile elementare dimensionale, legea de distributie normala
(Gauss):

%2

f(x)=——-e 2,

1
N2n
in care x este variabila functiei reprezentatd in cazul nostru de abaterile

elementare f(x) - probabilitatea aparitiei abaterii elementare X.
e Pentru jocuri, legea exponentiald

—AX
F(x) = A-e 7, pentrux >0
0 ,pentrux <0

in care A este un parametru al legii exponentiale, determinat pe baza

experimentala.
in faza urmitoare se executi o combinare aleatorie a valorilor care
reprezintd fiecare abatere elementara, obtindnd o multime de seturi de numere.
Fiecare set caracterizeaza precizia unui mecanism, care se analizeaza printr-o
metodd determinista, calculand abaterile functionale care intereseaza. Multimea
de valori obtinute pentru fiecare abatere functionala se prelucreaza statistic prin
trasarea unor curbe de distributie si prin determinarea unor parametri ca
valoarea medie, abaterea medie patratica, etc. Acest procedeu de calcul
simuleazd un proces de

180 ‘ ‘ — ‘ fabricatie In serie a unui
160} iy ] mecanism care apartine
ol 7Z \ | unei magini. Daca rezul-

tatele nu satisfac, din

-
IN]
o

punct de vedere a preci-
ziei de functionare, se
poate interveni asupra
abaterilor initiale, modi-
ficand campurile de tole-
ranta.

Frecventa absoluta
=
o] o
o o

@
=]

N
o

in Fig2.72 se

201 « e .
reprezintd curba de dis-

0 A .
-0.06 -0.04 -0.02 0 0.02 0.04 0.06 trlbu‘,ﬂe a abaterii de de-
Abaterea de pozitie [mm] plasare a pistonului pen-

Fig. 2.72 tru un mecanism mani-

1, =100 [mm]; 1, =200 [mm]; I, = 0; @, = 50° vela — piston, conside-
rand repartitia Gauss
pentru abaterile la lun-

gimile 1, si 1,.

Tolerantele la lungimile 1, si 1,: 0,07 si 0,09.
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2.4. SINTEZA DIMENSIONALA

2.4.1. Consideratii generale

Sinteza dimensionala consta in determinarea parametrilor constructivi ai
mecanismului pornind de la conditiile functionale pe care acesta trebuie sa le
realizeze. Problematica sintezei dimensionale este largd si variatad fiind
determinatd de rolul functional pe care trebuie sd-1 Indeplineascd diverse
mecanisme n masinile din care fac parte. Conditiile functionale pot fi de natura
cinematica (pozitii, viteze, acceleratii) sau dinamicd (transmiterea fortelor).
Modelul matematic se constitue din sisteme de ecuatii si/sau inecuatii, in
general, neliniare, rezolvabile prin metode numerice. Problemele de sinteza
sunt, de reguld, nedeterminate. Pentru a restrdnge domeniul solutiilor se
folosesc diverse procedee. Astfel, o parte dintre necunoscute se adopta arbitrar
sau din considerente independente de problema de sinteza, ajungand la o
problema determinata. De multe ori, in procesul de proiectare al unui mecanism,
se asociazd mai multe probleme de sinteza, reducand astfel domeniul solutiilor.
Un procedeu care conduce la o solutie unica este acela de a formula problema
de sinteza ca una de optimizare. Adoptarea functiei obiectiv depinde de criteriul
de optimizare ales. Acest criteriu poate fi legat, de exemplu, de precizia
solutiilor sau de calitatea transmiterii fortelor. Uneori criteriul de optimizare
este de naturd economica, dar atunci problema de sintezd dimensionala se
asociaza cu proiectarea organologica a mecanismului.

Un aspect interesant care intervine in sinteza dimensionald este cel al
mecanismelor asemenea. Daca dimensiunile constructive a doud mecanisme cu
aceeasi structura sunt proportionale, cele doud mecanisme formeaza figuri
asemenea. In aceasti situatie sunt mecanismele patrulatere ABCD si AB'C'D'
din Fig.2.73, avand lungimile elementelor proportionale,

L oL _L_ L (2.146)

o r, 15 1

1 2 by Iy

Functiile de transmitere adimensionale (ale unghiurilor, vitezelor
unghiulare si acceleratiilor unghiulare) sunt identice pentru cele doua
mecanisme, iar functiile de transmitere ale deplasdrilor, vitezelor si
acceleratiilor liniare sunt proportionale. Astfel, pozitille unghiulare ale
elementelor 2 si 3 sunt aceleasi pentru o valoare datd a unghiului .
Traiectoriile descrise de puncte asemenea, apartindnd bielei, sunt curbe
asemenea. Daca Intr-o problema de sintezad conditiile initiale sunt formulate in
functie de parametri unghiulari, ele sunt indeplinite de o infinitate de
mecanisme asemenea avand rapoartele lungimilor constante
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11_2=k215 1_3=k3p 11_4=k41
1 1 1

In aceast situatie necunoscutele problemei sunt k,,, kj, si k,; in loc
de 1, 1,, I;, 1,. Se observa ca, astfel, numarul de necunoscute se reduce cu o
unitate. Practic, se atribuie unuia dintre parametrii 1, 1,, 1;, 1, o valoare
arbitrard, iar ceilalti se determina prin rezolvarea problemei de sinteza. Implicit,
rezultd rapoartele k,;, ks, k4, care sunt caracteristici pentru intreaga clasi de

mecanisme asemenea.

Din multitudinea de probleme de sinteza dimensionala se pot grupa
cateva, de importanta practicd deosebitd, care intervin aproape intotdeauna in
procesul de proiectare al unui mecanism cu cuple inferioare si care formeaza
sinteza elementari. Celelalte probleme de sinteza intervin relativ rar in
practica de proiectare §i sunt mai dificile, din punct de vedere al rezolvarilor
numerice, in raport cu problemele de sinteza elementard. Pornind de la aceste
considerente, in cele ce urmeaza, sinteza elementara este prezentatd detaliat, iar
alte probleme de sinteza sunt tratate cu titlu introductiv.

167



2.4.2. Sinteza elementara
2.4.2.1. Problematica sintezei elementare

Sinteza elementara cuprinde patru probleme care vor fi definite si
caracterizate in continuare.

m Problema rotabilitatii. in cadrul acestei probleme se stabilesc
conditiile care trebuie satisfacute de parametri constructivi astfel incat, anumite
elemente sd poatd avea miscare de rotatie completd (manivele) sau de oscilatie
(balansiere). Aceastd problemd intervine, In special, la elementele
conducitoare, care, pentru a putea fi actionate cu motoare rotative, trebuie sa
aiba rol de manivele. Conditiile de rotabilitate, pentru un anumit element, se
deduc din conditiile de a obtine solutii reale in problema pozitiilor pentru toate
grupele mecanismului si pentru o rotatie completd a elementului respectiv,
considerat element conducatoar. Problema rotabilitatii este legatd de pozitiile
critice ale mecanismului care intervin cand conditiile de rotabilitate, care sunt
niste inegalitati, sunt indeplinite la limita.

m Sinteza pentru asigurarea calitatii transmiterii fortelor. Asa
cum am aratat (par. 2.2.3.3.) calitatea transmiterii fortelor este determinatd de
limitarea parametrilor de configuratie astfel incat sia se evite apropierea de
configuratiile critice la grupele structurale componente ale mecanismului. La
majoritatea mecanismelor plane cu patru elemente parametrul in cauza este
unghiul de presiune o (Tab.2.5) care trebuie sd satisfaca conditia o < a, . Face

exceptie mecanismul cu culisa oscilantd, la care intervine un parametru cu
dimensiune de lungime, 1, (Tab.2.5) limitat inferior, 1, =1, . Este important de
precizat urmatoarea observatie: conditiile care asigura transmiterea favorabila a
fortelor sunt mai restrictive decat conditiile de rotabilitate a elementului
conducdtor. Din aceastd cauza, prin rezolvarea problemei de sinteza in discutie
se rezolva, implicit, §i problema rotabilitatii.

m Sinteza in functie de pozitile extreme ale elementului
condus. Problema intervine la mecanismele care au un element condus cu
miscare de oscilatie (translatie sau rotatie) intre doud pozitii extreme.
Parametrul de intrare esential este cursa - distanta (h) sau unghiul (y) dintre cele
doua pozitii extreme. Modelul matematic este constituit, de reguld, din doua
ecuatii neliniare.

m Sinteza dupa coeficientul de productivitate. Problema apare,
ca si cea precedentd, la mecanismele cu elemente conduse in miscare de
oscilatie, caracterizate printr-o cursa activd si una pasiva. Raportul vitezelor
medii in cele doud curse ®p, $1 O, saU Vi, §i Vi, se numeste coeficient

de productivitate k,,,
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k =Pma _ Yma % (2.147)

p
mmp Vmp

Vitezele medii sunt diferite deoarece unghiurile parcurse de elementul
conducdtor, in timpul celor doud curse, @, si ¢, (Fig.2.74) pot fi diferite.

Astfel, viteza medie a cursei active se exprima cu

relatia
V_ V¥V _ VYo
Opg =7 == 4
i P 9,
®

in care y este cursa unghiulard, t, - timpul

cursei active, iar @, - viteza unghiulara constanta

a elementului conducator. In mod similar,

Introducand aceste expresii in formula coeficientului de productivitate
se obtine
(pp n—0

kp:(Ta:me’ (2.148)

in care O (Fig.2.74) este unghiul ascutit format intre directiile manivelei
conducédtoare, cand balansierul condus trece prin pozitiile extreme. Din relatia
(2.148) se calculeaza 6 in functie de k,,
1-k,
1+k,

0=r- (2.149)

Prin operatia de sinteza se urmareste obtinerea unui mecanism care si
aibd valoarea prestabilitdi cu ajutorul formulei (2.149), pentru unghiul 6.
Modelul matematic este format, in general, din doud ecuatii neliniare, care se
scriu in functie de tipul mecanismului in discutie.

In cele ce urmeazi se prezintd aplicarea sintezei elementare pentru
mecanismele plane uzuale cu 4 elemente: mecanismul patrulater articulat,
mecanismul manivela - piston, mecanismul cu culisa oscilanta i mecanismul cu
cilindru oscilant.

(Omp
(O]

ma

*) In unele carti coeficientul k, este definit k| =
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2.4.2.2. Mecanismul patrulater articulat plan

= Problema rotabilitatii.

Ne propunem sa stabilim conditiile de rotabilitate completa (maniveld)
pentru elementul 1 apartindnd mecanismului patrulater din Fig.2.75. Daca
presupunem cé acest element este conducitor, conditiile (2.2) corespunzitoare
grupei structurale RRR (2, 3 - BCD) sunt

|1, =15 <1y <1, +1; (2.150)

Conditiille  (2.150) trebuie
respectate pentru orice valoare a
lungimii variabile 1y, la o rotatie a
elementului 1. Aceastd cerintd este
satisfacuta, daca relatiile (2.150) sunt
verificate pentru valorile extreme:

1Omin :| 11 _l4| 51 1Om.alx :11 +14>
|1 —1,)=] 1, -1

L +1, <1, +15.

(2.151)

Fig. 2.75

Relatiile (2.151) reprezintd conditiile de rotabilitate completa
(manivela) pentru elementul 1. In mod similar se deduc conditiile de rotabilitate
completd pentru elementul 3,

|15 =1, 2] 1, -1

(2.152)
I;+1, <1, +1,.

Daca sunt verificate ambele seturi de conditii, (2.151) si (2.152),
mecanismul este de tip dubld - maniveld. Daca este respectat numai un set de
conditii, (2.151) sau (2.152), mecanismul este de tip maniveld - balansier, iar
daca nu se respectd nici (2.151), nici (2.152), mecanismul este de tip dublu -
balansier.

Dacd, dintre cele patru lungimi, se adopta doud (de exemplu 1; si 14 ) se
poate determina un domeniu, in sistemul de coordonate 1, 15, In care conditiile
(2.151) sunt respectate (Fig.2.76).

Conditiile de rotabilitate completd se pot exprima si 1n altd formulare,
mai sugestiva si mai practica, obtinuta prin analiza celor douda moduri in care se

pot scrie expresiile |11 =1y si |12 —13|. Din aceastd analiza, prezentatd In

Tab.2.6 rezultd urmaitoarea formulare a conditiilor de rotabilitate pentru
elementul 1

1) Elementul cel mai scurt trebuie sa fie elementul 1 sau baza 4
sau 1, =1, .

l1 = lmin

170



2) Conditia lui Grashof: suma formata din lungimea minima si
5 lungimea maxima trebuie sa
fie mai mica sau egala decit
suma formata din lungimile
celorlate doud elemente.
Aceasta conditie se mai poate
Iy 3 formula si astfel,

I+, ———4

[ — Lo+l <P

min max ==,
2

in care p este perimetrul pa-
trulaterului, p=1, +1, +1; +

+l, .

0 1 2 3 4 5 Desigur, pentru rota-
\
\
\

I bilitatea elementului 3, condi-

| L tia 1) se modifica astfel:

|- 14] I+, =1, sau l,=1,, iar

) conditia 2) (Grashof) rdmane

Fig. 2.76 nes-chimbatd.

L=11,=3 Din conditia 1) rezulta

ca, atunci cand se respecta

conditia lui Grashof, tipul mecanismului patrulater este determinat de pozitia
elementului cel mai scurt.

Astfel, dacd elementul cel mai scurt este alaturat bazei (1, =1,;,)
mecanismul este de tip manivela - balansier (Fig.2.77.a), deoarece conditia 1)
este respectatd numai de elementul 1. Dacad elementul cel mai scurt este baza
(14 =1, ), mecanismul este de tip dubld - maniveld (Fig.2.77.b), deoarece

conditia 1) este respectati de ambele elemente, 1 si 3. In fine, daci elementul

cel mai scurt este opus bazei (l, =1, ), mecanismul este de tip dublu -

balansier (Fig.2.77.c) pentru cd nu este respectata conditia 1), nici de elementul
1, nici de elementul 3.

l min

2

a) b) c)
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Problema rotabilitatii este legatd de problema pozitiilor critice. Acestea
intervin atunci cand grupa structurali RRR (2, 3 - BCD) inregistreaza
configuratii critice, adica atunci cand se verifica cel putin una dintre egalitatile

I =[15 - 13]
10 =12 +l3,

iar punctele B, C, D sunt coliniare. Pozitiile critice se pot grupa in doud
categorii in functie de comportarea functionald a mecanismului.

1) Pozitii critice care pot fi traversate fard ca elementul conducator sa-si
schimbe sensul de rotatie. Aceste pozitii se inregistreaza cand conditiile (2.151),
scrise pentru elementul conducitor, sunt respectate, iar cel putin una dintre ele
este verificatd la limitd, cu semnul egal. In acest caz conditia lui Grasohf se
verificd, de asemenea, cu semnul egal, iar punctele din diagrama
15(1,) (Fig.2.76) se gdsesc la limita domeniului admisibil. La trecerea printr-o

astfel de pozitie critica se produce o nedeterminare - grupa BCD poate ocupa
oricare dintre cele doud pozitii posibile. Pentru exemplificare, se considerda
mecanismul din Fig.2.78 avand urmatoarele relatii intre lungimile elementelor
|1 = 14| > |15 =13
11 +1 4= 12 + 13
Ca urmare se Inregistreaza
pozitia critich AByCyD.

Sa presupunem ca elemen-
tul conduciator 1 se roteste
in sens trigonometric,
astfel incat, mecanismul se
deplaseaza din pozitia
AB,C;D, trecand prin po-
zitia criticd AByCyD,
pand cand elementul 1
ajunge in pozitia AB,.

Fig. 2.78

Imediat ce depaseste pozi-
tia critica, grupa RRR poate ocupa fie pozitia B,C,D, fie B,C', D. In felul
acesta, odata cu trecerea prin pozitia critica, sensul de rotatie al elementului 3 se
poate pastra (solutiaB,C5D) sau se poate schimba (solutia B,C,D). in
aplicatiile practice intereseaza, de obicei, pastrarea sensului de rotatie pentru
elementul condus. Pentru a determina o astfel de functionare, se pot folosi mai
multe procedee. Astfel, dacd elementul 3 are un moment de inertie
corespunzator, el 1si pastreaza sensul de rotatie datoritd efectului inertial. Un alt
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procedeu consta in utilizarea unor limitatori de dirijare a miscarii (Fig.2.79). in
cazul mecanismului paralelogram, care are 1, =1; si 1, =1,, rezultand

|11 _14|:| 12_13|
L+, =1 +1;,

se foloseste cuplarea a doud mecanisme (Fig.2.80) astfel incat, acestea sa treaca
prin pozitii critice in momente diferite.

limitator C

Fig. 2.79

2) Pozitii critice care conduc la
blocarea mecanismului daca elementul
conducdtor tinde sa-si pastreze sensul de
rotatie cand ajunge in aceste pozitii. Ele se
inregistreaza cand conditiile (2.151), scrise
pentru elementul conducdtor, nu sunt
respectate (una sau ambele). In acest caz
elementul conducator este balansier, iar Co
pozitiile critice limiteazd miscarea sa de Fig. 2.81
rotatie, asa cum se observa la mecanismul
din Fig.2.81.

m Sinteza dupa unghiul de presiune

Unghiul de presiune al unui mecanism patrulater (Fig.2.82) cu
elementul 1 conducator se defineste (par. 2.2.3.3. - Tab.2.5) ca fiind unghiul
ascutit format intre elementul 2 (biela BC) si perpendiculara pe elementul 3
(CD) si se exprima prin formula

o= §—<):BCD . (2.153)
Unghiul <« BCD se calculeaza din triunghiul BCD,

2,12 12
<BCD = arccosm , (2.154)

iar 1y se determina din triunghiul ABC,
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lg =17 +15 = 2114 cos ¢y . (2.155)

Conditia care asigura calitatea transmiterii fortelor, o < a, , se exprima,
tinand seama de (2.153), sub forma

T a<<BCD<E+aq,. (2.156)
2 2

Fig. 2.82

Conditiile (2.156) sunt respectate pentru toate pozitiile mecanismului
atunci cand unghiul ¢ variaza intr-un interval dat, daca sunt verificate pentru

valorile extreme <BCD,;, si <BCD

max *

«BCD,., >L—q

min = a
2

max —

«BCD,, <X +a,.
2

In ipoteza cea mai uzuald, cand mecanismul este de tip maniveld -
balansier, pentru studiul problemei, intereseaza patru pozitii caracteristice ale
mecanismului (reprezentate in Fig.2.83), care conduc la patru valori ale
unghiului de presiune <BCD ,

(=1, +13 - 13

<B,C,D = arccos

2(1, = 1;) 15
2 2 g2
<IB2C2D=arccos(11 )+l -l
2(L +1;) 15
2,12 (1 _1)?
<«B;C;D =arccos Lh-(l-h)
2-1 14
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B+12—(1,+1,)
<IB4C4D=arccos2 3 (1 4).

21,1

Dacid intervalul in care trebuie respectatd conditia a < a, , este o rotatie
completd a elementului conducator, valorile extreme ale unghiului <BCD sunt
<BCD,;, =<«B;C;D si «BCD,,, =<«B,C,D, iar conditiile de sintezd sunt

«B,C;D>Z—q,
2 (2.157)
«B,C,D< g +a,

Dacd intereseazd respectarea conditiei o <o, numai pentru cursa
activd, sau daca, pentru cele doud curse se impun valori diferite pentru o,

(0lga 81 @), trebuie sd facem distinctie intre doud tipuri de patrulatere
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(Fig.2.83). In cazul mecanismului din Fig.2.83.a punctele fixe A si D sunt de
aceeasi parte a dreptei C,C,, iar cursa activd a balansierului (¢; €[@,]) se

executd in acelasi sens cu rotatia manivelei. La acest mecanism pozitia
AB,C,D este in cursa activa, iar AB;C;D in cursa pasiva. Ca urmare, valorile

exterme ale unghiului <tBCD, pentru cursa activa sunt «B,C,D si «B,C,D,
iar pentru cursa pasivdi «B,;C;D si <«B,C,D. Conditiile de sinteza, scrise
separat pentru cele doua curse, se formuleaza astfel:

T T
<B,C;D >~ <ByC;D >0,

T T
<B,CD<—+ o, SBOD< +a,

In cazul mecanismului din Fig.2.83.b dreapta C,C, trece printre
punctele fixe A si D, iar cursa activd (@) €[¢p,]) se executd in sens opus in
raport cu rotatia manivelei. La acest mecanism pozitia AB3;C3;D este in cursa
activd, iar AB4C4D 1n cursa pasivd. Conditiile de sinteza, pentru cele doud

curse sunt:
b b
<B3C3D25—(xaa <B2C2D25—aap
b b

Conditiile (2.157) se pot scrie, tinand seama de expresiile unghiurilor
<B;C;D si «B,C,D, in felul urmator:

Iy 14| =13 +12 21,15 sina
[ =1a] 213 +13 -2l sinar, s

L +1y <13 +12 +2L 5 sina,

Ca si la problema rotabilitétii, se poate determina un domeniu, in planul
de coordonate (l,1;), In care relatiile (2.158) sunt indeplinite (Fig.2.84),

admitdnd ca 1; si l; se cunosc. Punctele situate pe conturul domeniului
corespund unor mecanisme la care unghiul de presiune maxim este o, =0, -

Comparand conditiile (2.158) si (2.151) se observa ca primele (2.158) sunt mai
restrictive. Deci, dacd sunt respectate conditiile (2.158) sunt respectate si
conditiile (2.151). Aceastd concluzie reiese si din Fig.2.84 unde sunt trasate
domeniile pentru ambele seturi de conditii. Se observd cd domeniul
corespunzator conditiilor (2.158) este inclus in cel corespunzitor conditiilor
(2.151). Aceasta inseamna ca sinteza dupa unghiul de presiune rezolva, implicit,
si problema rotabilitatii elementului conducétor.
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N
1
0
0 1 2 3 4 5
[
Fig. 2.84

,=1,1,=3, a, =60°

= Sinteza in functie de pozitiile extreme ale balansierului

Pozitiile extreme ale balansierului 3, apartindnd unui mecanism de tip
manivela - balansier (Fig.2.75), se inregistreazad cand unghiul <ADC si
segmentul AC trec prin valori extreme. In Fig.2.85 sunt reprezentate pozitiile
mecanismului, AB|C;D si AB,C,D corespunzitoare pozitiilor extreme ale

balansierului, In care AC; =AC;, =lh -1} si AC, =AC,.x =1 +1.
Evident, in aceste pozitii manivela 1 si biela 2 sunt coliniare - suprapuse
(AB,C;) sau in prelungire ( AB,C,).




Aplicand teorma lui Pitagora generalizatd in triunghiurile AC{D si
AC,D, se obtin conditiile de sinteza

AC? = (1, -1,)" =2 + 12 =211, cos

1=(L 1)2 3Tl —2l3ly 1 (2.159)

AC; =(1, +1))" =15 +15 =211, cos (y; + ).

in aceste relatii y este cursa unghiulari a balansierului, care reprezinta
parametrul de intrare al problemei. in sistemul de ecuatii (2.159) intervin 5
parametri (1;, 1o, 13, 14 si y;), dintre care trei se adoptd, iar ceilalti doi se
calculeaza. Un caz intalnit frecvent este acela in care necunoscutele sunt 1; si
1, , parametrii 15, 14 si y; fiind cunoscuti. Din (2.159) rezulta imediat:
_AC, -AC
2

AC, +AC,
=2,

in care AC; si AC, au expresiile

Ly

AC, :\/lg +12 —231, cosy,

AC, =B +12 2131, cos (v, +v).

m Sinteza in functie de coeficientul de productivitate

Dupéd cum am aratat (par. 2.4.2.1.) coeficientul de productivitate k,
este in corespondenta cu unghiul ascutit format intre AB; si AB, (Fig.2.85)
notat 0,

1-k, .
1+k,

O0=m

Se observa cd, la mecanismul patrulater, 6=<«C,AC,. Aplicand
teorema lui Pitagora generalizata in triunghiurile AC;D si AC,D se obtin

conditiile de sinteza,
B=(1,-1) +12=2(1,-1,)-1,cos(0+6
5=(1 1)2 4=2(1, 1) 14c05(6+6,) (2.160)
1%:(11+12) +li—2(11+12)-14cos91.

Avand in vedere ca 0 este cunoscut, avem doud ecuatii in care intervin
5 parametri (lj, 1, I3, 14 si 0p), astfel incét, trei dintre acestia trebuie
adoptati, iar ceilalti doi se calculeazd. Aceastd problemd nu intervine, insa,
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niciodata separat ci impreuna cu celelalte probleme de sinteza elementara asa
cum se prezintd in continuare.

m  Sinteza elementara combinata

Sinteza combinatd reuneste cele trei probleme de sinteza prezentate
anterior: in functie de unghiul de presiune, in functie de pozitiile extreme ale
balansierului si in functie de coeficientul de productivitate. Asa cum am aratat,
problema rotabilitatii elementului conducator este rezolvata implicit prin sinteza
dupa unghiul de presiune.

Conditiile sintezei combinate sunt formate din 4 ecuatii, (2.159) si
(2.160), si doua inecuatii (2.158) in care figureaza 6 parametri necunoscuti: 1y,

Lo, 13, 1g, wy st 6y

Rezolvarea problemei se poate face strict numeric sau prin procedee
interactive, utilizdnd facilitatile grafice ale programelor utilitare. Pentru
aplicarea procedeului numeric inecuatiile (2.158) se ridica la patrat si, apoi,
toate relatiile (2.158), (2.159) si (2.160) se impart la patratul uneia dintre
lungimile 1;, 15, 13, 14, de exemplu 15. In felul acesta numarul de necunoscute
1 1 1 . .
se reduce la 5: 1T :1—1, 1; :1—2, 12 zli, yq si 0;. Se apeleaza, apoi, la o

3 3 3

strategie de cautare atribuind unui parametru un gir de valori, intr-un domeniu

determinat. Este preferabil sd se aleagd parametrul =[O,n—%] Pentru

fiecare valoare a lui y; se rezolvd numeric sistemul (2.159), (2.160),

determinadnd toti parametri necunoscuti §i se testeazd conditiile (2.158).
Procesul se opreste cand aceste conditii csunt verificate. Problema poate fi
interpretatd si ca una de optimizare. Restrictiile sunt egalitatile (2.159), (2.160)
iar functia obiectiv este valoarea maximd a unghiului de presiune

* ok Uk . e e - . .
O max (I1,15,14) , care trebuie minimizatd. Functia o, are expresia

T
——<«B,C,D
> 343

Y
, | ——<B,C,D
‘2 44

) (2.161)

Oy = max(
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In continuare se
prezintd un procedeu funda-
mentat pe transpunerea ana-
litica a unei constructii gra-
fice (Fig.2.86). Se reprezinta
pozitiille extreme ale ele-
mentului 3, DC; si DC,, cu

unghiul «CDC, =y, a-
doptand pentru 15 o valoare
arbitrara. Se construiesc,
apoi, triunghiurile isoscele
EC1C2 $1 E0C1C2, de o
parte si de cealalta a dreptei
C,C,, cu unghiurile din E si

din E( egale cu 20. Se tra-
seaza cercurile cu centrele in
E si Eg, trecand prin C; si
C,, notate (C) si (Cgp).
Daca centrul de rotatie al
Fig. 2.86 manivelei se adoptd pe

o cercul (C), intr-un punct

arbitrar A, unghiul «C,AC, rezulta egal cu 0. Prin adoptarea punctului A, se

determind, implicit, 14 = AD si y, =<«C,AD. Cunoscand, prin determinare
grafica, segmentele AC; si AC,, se calculeazd 1 si 1, in modul aratat la
sinteza dupa pozitiile extreme ale balansierului. Mecanismul patrulater este,
astfel, complet determinat si se poate calcula unghiul de presiune maxim, o,
(2.161). Dacd se verificd relatia o,x <0a,, mecanismul satisface toate
conditiile de sinteza, iar dacd nu se verificd, se testeazd altd pozitie pentru
punctul A. Trebuie remarcat cd punctul A se poate adopta numai pe arcul

C/A; , adicd in afara domeniului unghiular format de dreptele DC; si DC,,
intre care se masoard unghiul . Dacd nu se respectd acestad reguld se

inregistreazd situatia descrisda In Fig.2.87 unde se vede ca balansierul
mecanismului obtinut prin sintezd nu oscileazd cu unghiul prescris

y=<C,DC, ci cu unghiul y' =<«C/DC',. Se observd cd mecanismele
patrulatere obtinute cu punctul A pe cercul (C) au ambele puncte fixe situate in
aceeasi parte a dreptei C;C,. In mod similar, centrul de rotatie al manivelei se

poate adopta intr-un punct A, pe arcul C/A; apartinand cercului (C).
Sinteza mecanismului se efectueaza in acelasi fel ca in cazul punctului A.
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Mecanismul ~ obtinut  se
caracterizeaza prin aceea ca
punctele fixe Ay si D sunt
separate de dreapta C,C,.
Se poate demonstra cad me-
canismele cu A €(C) sunt

superioare, din punct de
vedere al valorii unghiului
de presiune in raport cu
mecanismele cu Ay € (Cy).

. Din aceastd cauza, varianta
Fig. 2.87 o ’
analiticA se va dezvolta
numai pentru mecanismele
cu centrul de rotatie al manivelei situat pe cercul (C). Considerdnd o valoare

arbitrard pentru 13 s§i un punct Ae(C/;A\f ), determinat de wunghiul
¢, =<xC,EA, se calculeaza lungimile 1;, 1,, 14 precum si unghiul de presiune
O max (11,12, 13,14) . Pentru aceasta se adoptd un sistem de coordonate Exy
(Fig.2.86) si se calculeaza, succesiv, urmatorii parametri:

15 sin -+
[ ] r:AE: - 2’
sin 0
* xc, =13 sin%;xc2 =13 sin%
sin ¥
*yc, =Yc, =13 20
v sin%
o =-l3cos—+1 1xp =0
YD 3 ) 3 te0 D

T (m
® Xu =rcos(5+9+(pAJ;yA :rs1n(5+9+(pAJ

o ly Z\/Xi +(ya - ¥p)*

.ACI:\/(XA_XCI)2+(YA_YCI)2; ACZZ\/(XA_XC2)2+(YA_YC2)2
AC, —AC, | AC| +AC,

o], = R =
! 2 2 2
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Aplicand repetat procedeul indicat se determind, prin valori discrete,
functiile 1;(@a), lLh(®a), 14(@a), Amax(Pa) care se prezinta ca in Fig.2.88,
in care sunt trasate si dreptele 15 =ct. si a, =ct..

110

100 /

7’

90
80 =
70 j(/, 7

g—<B3C3D

o, . =max( , ‘ g—<B4C4D

\

=N
o
'
RN
NGERAY

A b b
(0 )migzg%‘;:l'_':::; 7 % - /_///4

N7 |
0 N

A

00 A 20io 40 O60 80 100 120 140
(PAI (PA3 (pAZ R
Py
Fig. 2.88

I, =50, o, =50°, y=40", k, =0,85

Din analiza diagramei rezultd cd, pentru a avea Oy <O,
oA €[0 A PA, ]. Solutia optiméd, dupa criteriul unghiului de presiune minim,
se obtine pentru @A =¢a,, care conduce la Ol (¢a)—> min. Desigur,
Pys Pa, S @A, se pot calcula prin metode numerice. Adoptand @, se

calculeaza 1j, 1, si 14 care, impreund cu Iz, determind complet mecanismul.

Trebuie precizat ca toate mecanismele asemenea cu cel determinat au aceleasi
valori pentru v, K §i 0.y, deci satisfac conditiile de sinteza. Prin urmare

putem adopta orice mecanism avand lungimile proportionale cu cele
determinate, asa Incat lungimea arbitrard luata initial pentru 13 nu influenteaza

solutia constructiva finala.

183



Procedeul descris nu se poate aplica in cazul particular k =1, 6=0,
pentru ca intervin singularititi (mpartiri prin zero) in procesul de calcul.
Deoarece 0 =0, centrul de rotatic al manivelei se gaseste pe dreapta C,C,
(Fig.2.89). Din reprezentarea mecanismului in pozitiile AB;C;D si AB,C,D
(Fig.2.89) rezulta lungimile 1;, 1, si 14 in functie de 15 si yq,

o] = ACy ;Acl = C12Cz =13 sin%

ol :%:AM:h cos%tg(%erlj
13cosE

.14: 2

\
COoS| —+
(2 "’lj

Fig. 2.89

In Fig.2.90 sunt reprezentate diagramele 1;(y;), ly(y;), ls(y;),
Omax (W1) precum si dreptele a, =ct. si I3 =ct., din care se poate adopta
convenabil wq, care, larandul sdu, determina complet mecanismul.

Parametrii de intrare caracteristici unei probleme de sinteza elementara

complexd, v, k, si o,, nu sunt intotdeauna compatibili. Din diagrama

reprezentatd in Fig.2.88 rezulta ca pentru v si k (0) date, se obtine o multime
de mecanisme avand o .x = (Omax )Jmin - Pentru ca problema sa aiba solutii
trebuie respectatd conditia 0O, = (Olpax )min- Pentru a permite formularea
corectd a problemei de sinteza, in Fig.2.91 se indica valorile pentru (ctyax )min
in functie de v si k.
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2.4.2.3. Mecanismul manivela - piston

=  Problema rotabilitatii

Conditia de rotabilitate pentru elementul conducator 1 (Fig.2.92) se
stabileste aplicand conditia (2.5) in cazul grupei RRT (2, 3 - BC)

I, >1g.
La o rotatie completa a elementului 1, lp,.x =1 +14 ceea ce conduce la
conditia

L+l <1,. (2.162)

Dacd mecanismul are
l; +14 =1,, se inregistreazd o

pozitie critica (BCL tt ).
2 Mecanismul maniveld -
piston utilizat in constructia
3 motoarelor cu ardere interna,
¢ o t cand pistonul este element
an BREA conducdtor, are doud pozitii
4 C moarte (critice) cand manivela si
Fig. 2.92 biela sunt coliniare (grupa RRR -
1, 2 - ABC). Trecerea prin aceste
pozitii fard schimbarea sensului de rotatie al manivelei este determinatd de
efectul inertial si de faptul cd motorul are mai multe mecanisme paralele

(cilindri) care trec prin pozitile moarte In momente diferite.

m  Sinteza dupa unghiul de presiune

Unghiul de presiune al mecanismului maniveld - piston se defineste
(par. 2.2.3.3. - Tab.2.5) ca fiind unghiul format intre biela BC si axa de
translatie tt (Fig.2.92) si are expresia
. 1 i
sing =10 _ l;sing; +14 ’
I I
iar valoarea maxima, oL, , €ste
sino =1 1“4 . (2.163)
2

Conditia o < a.,, care se asigurd cand o,x < a, , se scrie

I +1y <lysinay . (2.164)

186



Conditia (2.164) este mai restrictiva decat conditia (2.162) ceea ce
inseamna ca sinteza in functie de unghiul de presiune asigura si rotabilitatea
elementului conducator, asa cum se intdmpla si la mecanismul patrulater.

m Sinteza in functie de pozitiile extreme ale patinei

Pozitiile extreme ale patinei se inregistreaza cand distanta AC trece prin
valori extreme AC; =AC;, =1, =1} si ACy =AC,x =1; +1,. Desigur, in
aceste pozitii manivela si biela sunt coliniare (Fig.2.93). Aplicand teorema lui
Pitagora in triunghiurile dreptunghice AC{D si AC,D se obtin conditiile de
sinteza

ACy=(1,-1))" =1; +h;
AC2=(l, +1,)> =12 +(h+h,)*,

(2.165)

Fig. 2.93

In aceste ecuatii h este cursa patinei si constituie parametrul de intrare al
problemei, iar 1;, 15, 14 si hy sunt necunoscute. Desigur, pentru rezolvare, doi

dintre cei 4 parametri se adopta, iar ceilalti doi se calculeaza. De obicei 14 si h;
se adopta, iar 1; si 1, se calculeaza cu usurinta din (2.165).

= Sinteza in functie de coeficientul de productivitate

Ca si la mecanismul patrulater, unghiul 6(k,)=<«C ,AC,. Conditiile de
sinteza rezulta din triunghiurile dreptunghice AC;D si AC,D,
l,=(,-1)cosH,

(2.166)
I, =(, +1,)cos(6+0,).
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In sistemul (2.166) O este parametrul de intrare, rezultind patru
parametri necunoscuti (l;, 1,, 14 si 6; ), astfel cd, pentru rezolvare, doi

parametri se adoptd. Aceastd problema intervine, practic, Intotdeauna in
combinatie cu celelalte probleme de sinteza elementara.

m  Sinteza elementara combinata

Ca si la mecanismul patrulater, sinteza combinatd reuneste cele trei
probleme precedente. Modelul matematic este constituit din ecuatiile (2.165) si
(2.166) si din inecuatia (2.164), in care intervin parametrii de intrare h, 0(k,) si

o, , 1ar parametrii care trebuie determinati sunt 1;, 15, I4, hy si 6;. Printr-o
strategie de cautare se atribuie unui parametru (de exemplu hy) un sir de valori
intr-un domeniu adoptat convenabil. Pentru fiecare valoare a lui h; se rezolvda

numeric sistemul (2.165), (2.166) si se verificd, apoi, conditia (2.164). Desigur,
problema poate fi formulatd ca una de optimizare in care functia obiectiv este
O max (11> 12, 14) (2.163), iar restrictiile sunt conditiile (2.165) si (2.166). Trebuie

mentionat ca la modificarea parametrului de intrare h (pastrand k(6) constant)

. . . . h ,
solutiile pentru 1;, 15, 14 si h; se modifica proportional cu raportul T in care

hsi h' reprezintd valoarea initiala si cea modificatd a cursei. Aceasta inseamna
ca solutiile obtinute
pentru un h arbitrar
pot fi adoptate cu
usurintd pentru orice
valoare a cursei.

in continuare
se prezintd un proce-
deu de rezolvare gra-
fic si transpunerea sa
analitica. Se traseaza
axa de translatie tt si
se pune in evidentd
segmentul C,C, =h

(Fig.2.94). Se
construieste, apoi, tri-
unghiul isoscel

ECiC, cu unghiul
<CEC,=20. Cu

centrul in E, se
traseaza un cerc care
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trece prin Cy si C,. Centrul de rotatie al manivelei, A, se adopta pe acest cerc,
deoarece, in acest caz, <C,AC, =0 . Lungimea 14 = AD rezultd implicit, iar 1;
si 1, se calculeaza in modul aratat la sinteza dupa pozitiile extreme ale patinei,
in functie de AC; si AC, evaluate grafic. Pentru determindrile analitice se

considerda sistemul de coordonate Exy si se adoptd variabila independenta
¢, =<xC,EA . Se calculeaza, succesiv, urmatorii parametri:

er=AFE= h

2sin 6

h h h
® Xq :_E5XC2 :E;YCl =Yc, :_Tgﬁ

3n . (3m
® X =T1COS 7—9—(pA ;YA =Tsin 7—9—([)A

e AC, =\/(XA—XC])2+(yA—yCI)2; AC, =\/(xA—xC2)2+(yA—yCZ)2

_ACZ_ACI.I _AC1+AC2'1
2 ot

* ] =YA Y

11+14
l,
Astfel, se obtin functiille Lj(ppa), l(@a), 14(0pa), OCmax(®a)

exprimate prin valori discrete. in Fig.2.95 sunt reprezentate aceste functii
impreund cu dreptele h=ct si o, =ct. Mecanismul se adoptd In domeniul

® Olpax = arcsin

oa €lo Ay PA, ], unde o, <0,, lar pentru optimizarea solutiei,
®A =Pas > cnd oy, — min . Valoarea initiald pentru h se poate lua arbitrar,
deoarece, asa cum am aratat, la schimbarea acestei valori rezultd mecanisme

asemenea, avand laturile proportionale cu cele determinate §i aceleasi valori
pentru 6 si o, .- De altfel curba o, (9 ) , precum si minimul acestei curbe

(O max)min sunt determinate numai de valoarea parametrului k. in Fig.2.96

este reprezentatd functia (0., )., (k,) necesard pentru formularea problemei

min

de sinteza care trebuie sa respecte conditia o, = (O nax )min -
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2.4.2.4. Mecanismul cu culisa de rotatie

=  Problema rotabilitatii

Considerand elementul 1 - conducator (Fig.2.97) se scrie conditia (2.7)
caracteristica grupei RTR (2, 3 - BC)

1,20. (2.167)

Deoarece 1; <0 nu are semnificatie
fizica, conditia (2.167) este satisfacutd pentru
toate pozitiile elementului 1 si pentru orice
valori ale parametrilor constructivi 1; si 14. Ca
urmare elementul 1 este intotdeauna manivela.
Daca 1, =0 (B=C) se inregistreazd o pozitie
critica la mecanismul cu I; =14.

Se considerd, In mod similar, elementul
3 - conducitor si se scrie conditia (2.5) pentru
grupa structurald RRT (1, 2 - AB)

1 =] 1)

La o rotatie completd a elementului 3,
Fig. 2.97 | 101|max =1,, astfel incat, conditia de rotabilitate

a elementului 3 este I} 2 14.

Prin urmare, dacd 1; =1, mecanismul este de tip dubld - manivela (cu
culisa rotitoare), iar dacd 1; <l mecanismul este de tip maniveld - balansier

(cu culisa oscilantd). In aplicatiile practice se foloseste, de regul, mecanismul
cu culisa oscilanta cu elementul 1 - conducator, avand

Iy > 1. (2.168)

m Sinteza in functie de calitatea transmiterii fortelor

Conditia pentru transmiterea fortelor (par. 2.2.3.3. - Tab.2.5) este
lp 2 1p,
iar lymin =14 —1; , de unde rezulta
Iy =1 21, . (2.169)

Daca se imparte relatia (2.169) la 1; se obtine
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SR P TR (2.170)

in care €, este o lungime relativa admisibila care se poate recomanda indiferent
de lungimea absoluta 1; .

m Sinteza elementara combinata

Pozitiile extreme ale culisei se obtin atunci cdnd unghiul <ACB are
valori maxime, simetrice fatd de dreapta AC. Aceste pozitii se Inregistreaza
cand manivela AB este perpendiculard pe culisa BC (Fig.2.98). Conditia de
sintezd 1n functie de pozitiile extreme ale culisei rezultd din triunghiul
dreptunghic AB;C (sau AB,C)

sm%:i. (2.171)

Din Fig.2.98 se observda ca
unghiurile y si O sunt egale. Aceasta

inseamna cd pentru parametrii k, si v nu

se pot impune valori independente atunci
cand se formuleaza problema de sinteza.
Din relatiile (2.170) si (2.171) se
obtine
sin Q = sinE < ,
2 2 l+g,

care aratd c¢d y si, implicit, k , au valori

limitate in functie de valoarea admisibila
€4 -

2.4.2.5. Mecanismul cu cilindru oscilant

In cazul acestui mecanism, care este actionat printr-o cupla de translatie,
problemele rotabilititii si a coeficientului de productivitate nu intervin. In
consecintd, intereseaza sinteza dupa unghiul de presiune si cea in functie de
pozitiile extreme ale elementului condus, care sunt, asa cum se va vedea, strins
legate.
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Unghiul de presiune se defineste (par. 2.2.3.3. - Tab.2.5) ca unghiul
ascutit format Intre dreapta AC si perpendiculara pe elementul CD (Fig.2.99) si
se calculeazd cu relatia

o= §—<ACD, (2.172)
in care unghiul <xACD rezulta din triunghiul ACD
2 212
ZACD = arccos| 2. =l | (2.173)
21,1,

O problema esentialda 1n
proiectarea acestui mecanism este
legatd de pozitionarea unghiului de
oscilatie a elementului 3 astfel Incat,
sd Inregistram unghiuri de presiune
cat mai mici. Pentru a rezolva aceasta
problemd se exprimd unghiul de
presiune in functie de unghiul de
Fig. 2.99 pozitie al elementului 3, ¢5. Din

triunghiul ACD se obtine

Loy =12 +13 2314 cos g3 , 2.174)
care se poate introduce in formula (2.173). In felul acesta se obtine functia
o =f(p3) avand graficul reprezentat in Fig.2.100. Punctul @5, in care a =0,

corespunde pozitiei in care ACLCD. Desigur, intervalul util al acestei
diagrame, avind marimea egald cu cursa unghiulard y, este definit de

unghiurile @3; si @3, care determind pozitiile extreme ale elementului 3.
Valoarea maxima a unghiului de presiune, in acest interval, este una dintre
valorile o sau o,

Olmax = mMax(oy, oy) .

Valoarea minimd a unghiului o, in intervalul ¢3; €[0,n—y],
(Cymax )min S€ obtine cand o =a, (Fig.2.101). Intr-adevar, pentru orice alti
pozitie a intervalului [¢31, 93], o) sau o, sunt mai mari decat (o pax)min -
Pozitille mecanismului pentru care oy =o,, notate AC;D si AC,D
(Fig.2.102), se caracterizeaza prin aceea ca punctele A, C; si C, sunt coliniare.
Din Fig.2.102 se observa imediat ca

\
o] =0y = (amax)min = 5 .

193



90° 90°

o o

0€1 4 (amax)min
=TI\ N
o0l o To o~ 18e Yoot e, o, = 1s0°
31 30 32 31l 30 1732 0
Y (‘[)3 \'Z 3
Fig. 2.100 Fig. 2.101

Din conditia o < a,, rezultd y < 2a, ceea ce aratd cd in cazul acestui

mecanism cursa unghiulard este limitatd de valoarea unghiului de presiune
admisibil. Cu aceste observatii, fazele procesului de sinteza se desfasoara in
modul urmator. Lungimea 13 se adoptd, de reguld, din considerente legate de

destinatia mecanismului. Se calculeaza, apoi, cursa pistonului
h,=C,Cy =1 sin%,

in functie de care se alege motorul hidraulic, care are o constructie tipizata.
Distantele AC| =1y min $1 ACy =lr;max S€ Inscriu Intre parametrii tehnici ai

acestui motor. In fine, se calculeazi 14 din triunghiul dreptunghic AMD,

1 _\/(ACI-FACZJZ 12
4= T +13.

Fig. 2.102
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2.4.3. Sinteza mecanismelor pentru generarea
curbelor

In cadrul acestei probleme se cere si se construiasci un mecanism, de
structurd cunoscutd, astfel incét, un punct al acestuia sa descrie o curbad data.
Problema are numeroase aplicatii tehnice legate, in special, de conducerea unei
scule sau a unui element de executie dupa o curba determinatd de conditiile
tehnologice. Curba impusa poate fi datd printr-o ecuatie (in plan) sau prin
puncte. In primul caz, problema admite o solutie exacti numai in cazuri
exceptionale, cand ecuatia traiectoriei se poate aduce, prin diverse
particularizari, la aceeasi formd cu ecuatia curbei date. Altfel, curba este
generatd aproximativ cu o abatere care trebuie mentinutd sub o valoare
admisibila, iar rezolvarea este fundamentatd pe notiuni de teoria aproximarii
functiilor. In cazul al doilea se indicd un numir finit de puncte, date prin
coordonatele lor, prin care trebuie sd treacd traiectoria unui punct al
mecanismului. In cele ce urmeaza se prezinti o aplicatie pentru un mecanism
patrulater articulat, unde curba este datd prin puncte, cu observatia cd abordarea
altor mecanisme se face In mod similar. Un aspect aparte al acestei probleme,
cu implicatii practice deosebite, este sinteza pentru generarea de traiectorii
rectilinii i circulare.

2.4.3.1. Aplicatie la mecanismul patrulater articulat plan

Curba data este definitd prin punctele P;(x;,y;)(i=1L7p), In raport cu
un sistem de referintd fix. Ne propunem s construim un mecanism patrulater
(Fig.2.103), astfel incat un punct al bielei sa descrie o traiectorie care s treacd
prin punctele date. Necunoscutele problemei, in numar de 9 sunt: lungimile
elementelor: (1j,15,13,14), parametrii de pozitie ai bazei (x,, y,, ¢,) si
Py parametrii de pozitie ai

punctului generator in
i raport cu biela
(IP = IBP, BP ) Modelul

153
Ip / ls matematic se obtine pri
tine prin
X P /— Pa

Y scrierea  ecuatiilor de

P

Tp

Wy

b

Fig. 2.103
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analizd a pozitiilor pen-

tru fiecare punct P,

(i=1,p). Pentru aceasta

se pot utiliza diverse
metode de analizd cine-
maticd. Aplicind meto-
da contururilor vectori-
ale inchise se obtin



ecuatiile vectoriale
ﬁlill +ﬁ2112 +ﬁ3i13 +ﬁ4l4 =0 .
- = (i=1p)
b =1, 0] Uyl
care se proiecteaza pe axele de coordonate,
1 cos@y; + 15 cospy; +13 cosps; +14 cospy =0
1y sin@y; + 15 sin@y; + 13 sin @35 + 14 singy =
XA +1jcos @y +1p cos(py; +Pp) = x;
YA +1isingy; +1p sin(ai +Pp) = v;
Odata cu scrierea sisetmului (2.175) se introduc inca 3p necunoscute -
unghiurile @i, @5;, ¢3; (i=1,p). Din conditia ca numarul de ecuatii (4p) sa

0 .
(i=1,p) (2.175)

fie egal cu cel al necunoscutelor (3p+9) se obtine numarul de puncte p=9,

rezultdnd un sistem neliniar cu 36 de ecuatii. Desigur, rezolvarea se face prin
metode numerice. Pentru o functionare corespunzatoare, mecanismul trebuie sa
indeplineasca si alte conditii cum ar fi cea referitoare la unghiul de presiune sau
cele de existentd a manivelei. In aceastd situatie numarul de puncte trebuie
redus. Astfel, daca p=8, numarul de ecuatii este 4p =32, numarul de

necunoscute este 3p+9 =33, iar problema are o infinitate simpla de solutii.

Dintre acestea se adoptd una care sa verifice conditiile suplimentare sau, printr-
un proces de optimizare, se cautd solutia pentru care unghiul de presiune este
minim. Trebuie mentionat cd, pentru a asigura convergenta procedeului de
calcul numeric, solutia initiala trebuie sa fie cAt mai apropiatd de cea cautati. in
acest scop se pot utiliza atlase care contin curbe de bield pentru un numar mare
de mecanisme.

In cazul mecanismelor cu 6 elemente se pot adopta 15 puncte realizand
o definire mai bund a curbei care trebuie generatd. Existd, insa, dezavantajul
unui mecanism mai complicat si a unei rezolvari numerice dificile fiind vorba
de un sistem neliniar format din 6p =90 de ecuatii.

m Teorema Roberts - Cebasev

Curbele de biela ale mecanismului patrulater, care in cazul general, sunt
de gradul 6, au facut obiectul unor studii foarte aprofundate si s-au pus in
evidentd o serie de proprietati utile pentru procesul de sinteza [8, 23]. Una
dintre aceste proprietdti este cunoscutd sub denumirea de teorema Roberts -
Cebasev si arata cd aceeasi curba de biela poate fi generata de trei
mecanisme patrulatere distincte.
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Se considera patrulaterul
ABCD (Fig.2.104) si punctul P
solidar cu biela BC, care se dezvoltd
prin legarea succesivd a grupelor
structurale AEP, DFP si GIH, toate
de tip RRR. Dimensiunile se adopta
in asa fel, incat patrulaterele ABPE,
DCPF si GIHP sa fie paralelograme,
iar triunghiurile EGP si FHP sa fie
asemenea cu triunghiul BCP. Se face
o constructie suplimentara trasand
prin A o paraleld la BC si prin C o
paraleld la AB. Rezultd parale-
logramul ABCB' . Pe baza asema-
narii celor trei triunghiuri, se pot
scrie proportiile

BP _EG _HP_
BC EP FP

Fig. 2.104

il

care conduc la urmatoarele relatii

AE=BP=BC-k=AB"k

EG=EP-k=AB-k=B'C-k

GI=HP=FP-k=CD-k.

Din figurd se observa ca segmentele AE, EG si GI sunt rotite fata de
segmentele AB', B'C si CD cu unghiul o . Aceasta inseamna ca patrulaterele
AEGI si AB'CD sunt asemenea si primul este rotit fatd de cel de-al doilea cu

unghiul o . Prin urmare, unghiul <«DAI are tot valoarea o . Printr-un
rationalment similar se demonstreaza cd <«ADI are valoarea B si, ca urmare,

triunghiul ADI este asemenea cu triunghiul BCP. Deoarece triunghiul BCP are
dimensiuni invariabile rezulta ca triunghiul ADI are aceeasi proprietate, iar cum
latura AD este fixa, inseamna cd si punctul I este fix, desi elementele
mecanismului sunt mobile. in aceste conditii in punctul I se poate amplasa o
articulatie fixa fara a modifica functionarea mecanismului. Se formeaza, in felul
acesta incd doua patrulatere AEGI si DFHI care se misca simultan cu
patrulaterul initial ABCD, iar punctul lor comun P descrie, evident, o curba de
bield unica.

Teorema arata ca solutia unei probleme de sinteza pentru generarea unei
curbe nu este unica si ca, pornind de la o solutie determinata, se pot construi cu
usurintd, alte doud mecanisme care descriu aceeasi traiectorie.
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2.4.3.2. Mecanisme generatoare de traiectorii rectilinii si

circulare

Aplicatiile practice reclama, uneori, utilizarea de mecanisme care sa
genereze traiectorii rectilinii sau circulare. De-a lungul timpului au fost
descoperite, prin metode stiintifice sau pe cale intuitiva, multe asemenea
mecanisme [3, 8]. Mecanismele care genereaza traiectorii rectilinii exacte se
numesc inversoare deoarece constructia lor se bazeazd pe transformarea
matematicd inversd a unui cerc intr-o dreaptd. Pentru exemplificare, in
Fig.2.105 este reprezentat inversorul lui Peaucellier. Aplicatiile practice ale
inversoarelor sunt reduse datoritd constructiei complexe, cu multe elemente.
Mecanismele care genereazd segmente de traiectorii aproximativ rectilinii se

Fig. 2.105
AB = AF;

BC=CD=DE=BE; FC=FE

Y

N

o

0 0.5 1 1.5 2 2.5

a) Mecanism patrulater
director Watt: AB =CD = a;
BC =0,62a; AD =2,15a,
BP = PC =0,31a.

numesc directoare. Din multitudinea de
mecanisme directoare cunoscute [3], in
Fig.2.106 se prezinta cateva, precizandu-se
dimensiunile relative ale elementelor.
Generarea traiectoriilor circulare se
poate face, de asemenea exact (cu ajutorul
inversoarelor) sau aproximativ. Ca si in
cazul precedent, intereseazd, In primul
rand, mecanismele care descriu, arce de
cerc, cu aproximatie. In Fig.2.107 se
prezinta doud dintre aceste mecanisme.

s

3 /
A
/\\

b

— o
_

1B A
A D
0 P2 N
-1
-1 0 1 2 3 4 5

b) Mecanism patrulater director Cebdgsev
AB =a; BC=CD=CP =2,5a; AD = 2a

Fig. 2.106
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2 4

113//'< 21c/
PN s

D
-1 -1
a0 I 2 3 4 s 0 | 2 3 4 5
¢) Mecanism patrulater director Cebdsev 9) Mecanism patrulater director Evans
AB=2;BC=CD=CP=2,17a; AB =a; BC =1,92a; CD = 2a;
AD = 2,833 CP= 2,92a; AD = 2,38.

e

2 P ,
1 / >>§ 1 -\
B

0 A / Eﬁ 0 ;S&M\ \

-1 -1 P \_/
-2 \\ \j 2 0 1 2 3 4 5 6
34 3 2 -1 0 1

e) Mecanism director f) Mecanism director
maniveld — piston maniveld — piston
AB =a, BC=1,37a, BP=2,27a AB =a, BC=1,96a, BP=2,76a

Fig. 2.106
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-1 0 1 2 3 4 5 6 7 8

g) Mecanism director cu culisd oscilanta
AB=a, AC=1,5a, BP=6a

Fig. 2.106
5 e
AN
| /
IS

EEIANS
VIS

R
[P

B P
1
-1 0 1 2 3 4 5
a) Mecanism patrulater Cebdgsev pentru generarea unei traiectorii partial
circulare

AB=a, BC=CD=CP=AD=3a, x, =3a, y, =1,867a, r=3,79a
Fig. 2.107
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| 1N
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/

35 -4 3 2 -1 0 1 2 3 4 5

b) Mecanism maniveld piston pentru generarea unei traiectorii partial circulare
AB=a, BC=3a, BP=2,5a, r=3,5a, x, =—5a

Fig. 2.107

2.4.4. Sinteza mecanismelor pentru ghidarea
elementelor

In cadrul acestei probleme de sintezi se impune ca un element al
mecanismului sa treaca, in timpul miscarii sale, printr-un sir de pozitii date. Cea
mai simpld formulare a acestei probleme se referd la sinteza unui mecanism
patrulater astfel incét biela sa treaca prin doud sau trei pozitii impuse. In primul
caz se dau pozitile B;C;, B,C, si, implicit, lungimea 1, (Fig.2.108).
Articulatiile fixe A si D se
gasesc, evident, pe
mediatoarele  segmentelor
BIBZ $1 CICZ, existﬁnd, in
acest sens, o infinitate de
solutii. Daca se dau trei
pOZlEll BlCl, B2C2 $1
B;C; (Fig.2.109), solutia
este unica - articulatiile A si
D sunt centrele cercurilor
Fig. 2.108 circumscrise  triunghiurilor

818283 51 C1C2C3.
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Fig. 2.109

Tratarea analiticA a problemei presupune cunoasterea pozitiilor
punctelor By, B,, B3, C;, C,, Cj3 prin coordonatele lor, in raport cu un
sistem fix. Aceste coordonate trebuie sa respecte, desigur, conditiile

L =J(xp, — e, + (s, ~¥e)* = (x5, ~¥e, )’ +(¥s, ~¥c,)’ =

= \/(XB3 — Y, ) + (yB, =¥, ).

Se scrie ecuatia mediatoarei segmentului B{B,,

y=mp, -X+ng, (2.176)
in care,

e XBy ~XBy

B _ ’

sz YBl
_ XBy “XBy
0B, =XBy, T YBj»
By, 7By

iar XBy, si YB,, sunt coordonatele punctului By, (Fig.2.109),

X, tXB, o YB; T¥YB,
b
2 12 2

In mod similar se scrie ecuatia mediatoarei segmentului B,B3,

XBjy =

y=m323 'X+HB23 . (2177)

Prin rezolvarea sistemului format din ecuatiile (2.176) si (2.177) se
determina coordonatele punctului A,
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X "B, ~"By;
Y- —
MBy, ~MBy;

> YA T _mB12

mp,, —

+nBlz .

Proceddnd in mod asemandtor se determind pozitia punctului D in
functie de punctele C;, C, si Cj. In final, se calculeaza lungimile 1, 15 si 14,

I} =AB, = \/(XB1 —xa)> +(yp, —¥a)

I3 =DC, :\/(Xcl ~xp)* +(y¢, - ¥yp)*

Iy =AD=\/(XD ~xp)* +(yp-ya)’ -

Pentru o formulare mai generala, se ataseazd elementului care trebuie
ghidat un punct P si o dreaptd orientatd A. In timpul miscarii, punctul P si
dreapta A trebuie sad treacd printr-un sir de pozitii succesive P;(x;,y;),

Ai(9;), (i=1,p). Sa consideram, pentru exemplificare, cazul meacnismului

patrulater (Fig. 2.110). Necunoscutele problemei, in numir de 10, sunt
lungimile elementelor (1;, 1,, 13, l4), parametrii de pozitie ai bazei (X5, ya >

¢©4) si parametrii de pozitie ai punctului P si a dreptei A in raport cu biela

(Ip =BP,Bp si Bp). Ecuatiile de sinteza sunt la fel cu cele utilizate la sinteza

pentru generarea curbelor (2.175), cu observatia cd unghiul @,; se exprima in

functie de ¢;,

P2i =¢; —Ba, (i=1Lp).

A;
(pi (P3i C
BA (p _
2 Us;
P L
[p
ﬁPi BP Uy;
rPl B 2i
y a
Uy 14//
(Pll ////
A —
T
0) X
Fig. 2.110
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In  aceste
ecuatii intervin ne-
cunoscutele  supli-
mentare @p; $i @3
(i=1,p). Egaland
numarul de ecuatii
(4p) cu cel de ne-
cunoscute (2p+

+10), rezultd nu-
marul de pozitii im-
puse, p=5.

Numarul de ecuatii
si de necunoscute
este, In acest caz,
4p =20. Aceste re-

zultate nu sunt 1n
contradictie cu ce



am constatat la formularea initiald a problemei cand am obtinut o solutie
determinatd pentru p=3. Atunci am considerat P=B, si A=BC, ceea ce
conduce la lgp =0, Bp =0, By =0 iar 1, a fost adoptat implicit. In felul
acesta numarul de necunoscute este 2p + 6, rezultdnd p=3.

In aplicatiile practice
intervine, uneori, problema
ghidarii unui element 1in
miscare de translatie rectilinie
sau curbilinie. Cea mai simpla
solutie, pentru rezolvarea
acestei probleme, constd 1in
utilizarea a doud mecanisme
identice care se cupleaza prin
articulatii. cu un element
comun. Deoarece punctele de
articulatie au traiectorii iden-
tice elementul de cuplare are
miscare de translatie. In
Fig.2.111 se prezintd doud me-
canisme de acest fel. Meca-
nismul de ridicat  din
Fig.2.111.a  contine  doud
patrulatere directoare ABCD si
A'B'C'D' care conduc pun-

Fig. 2.111 ctele E si E' dupa traiectorii

rectilinii. In felul acesta ele-

mentul EE' are o miscare de translatie rectilinie pe verticala fiind actionat de

un cilindru hidraulic. In Fig.2.111.b este reprezentat un mecanism de transportor

format, de asemenea, din doud patrulatere cuplate. Elementul de cuplare EE'

are o migcare de translatie curbilinie dupd o traiectorie corespunzitoare cu
operatia pe care o executa.

2.4.5. Sinteza mecanismelor generatoare de functii

Se considera un mecanism care transmite miscarea de la un element
conducdtor 1 la un element condus n. Se cere si se determine parametrii
constructivi ai mecanismului, astfel ca dependenta dintre parametrii de pozitie
p; si p, sa se realizeze printr-o functie datd p, =f(p;) . Functia f(p;) poate
fi datd analitic sau prin valori discrete. Chiar atunci cand este cunoscuta analitic,
poate fi discretizata, astfel incat, vom prezenta modul de rezolvare a problemei
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avand in vedere numai aceastd forma. Perechile de valori corespondente
(P1i>Pni) (i=1,p), definesc un sir de pozitii asociate.

Pentru exemplificare, se considerda mecanismul patrulater (Fig.2.112) la
care se impun pozitiile relative (¢;,¢3;) (i=1,p). Modelul matematic

reprezintd ecuatia de inchidere a conturului vectorial proiectatd pe axele de
coordonate,

{ll cos(@yj +Py) + 1z cos @ + 13 cos(@z; +P3) —1g =
ll sin((pli + Bl) + 12 sin (OLX + 13 Sil’l((p3i + B3) =0

Daca unghiurile B; si

0 .
(i=1p).(2.178)

B3 sunt date, pozitiile cores-
pondente ale elementelor 1 si 3
se numesc absolut asociate, iar
dacd B; si B3 sunt necunoscute,
se numesc relativ asociate. Se
observa ca sistemul (2.178) este
omogen 1n raport cu lungimile
li, 15, 13, 14 si admite o solutie

Fig. 2.112

banala 11 :12 :13 214 =0.
Pentru determinarea unor solutii diferite de cea banald, se impart
. I . .
ambele ecuatii cu valoarea 1;. Notand 1; = 11—2, 1; = 1—3 i lz :11—4 se obtine
1 1 1
sistemul:
* * *
cos(@y; +B1) + 15 cos @y + 13 cos(pz; +P3) 14 =0
(@15 +B1) 2 P2 s (@31 +B3) — 14 (i=Lp). (2.179)
sin(@yj +B1) + 1z sin @y +13sin(@3; +P3) =0
In cazul pozitiilor absolut asociate necunoscutele sunt parametrii 1; ,

1;, lz si unghiurile @,; (i=1,p). Egaland numéarul de ecuatii (2p) cu numarul
de necunoscute (p+3), rezultd p=3.

In cazul pozitiilor relativ asociate numarul de necunoscute se majoreaza
cu doud (PBy si B3), rezultdnd p=5. Cunoscand, prin rezolvarea sistemului

(2.179), l;, 1§ si lz, una dintre lungimile 1;, 1,, 13, 14 se poate adopta
arbitrar, iar celelalte trei rezulti. In felul acesta se obtin o infinitate de
mecanisme asemenea care respecta conditiile impuse.
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2.4.6. Sinteza mecanismelor cu migcare
intermitenta (cu opriri)

Miscarea intermitenta se caracterizeaza prin stationdri (opriri) periodice.
Mecanismele care contin elemente cu miscare intermitentd se utilizeaza, de
reguld, 1n structura sistemelor automate. Miscarea intermitenta este de doud
tipuri - cu pastrarea sensului de miscare Intre opriri si cu schimbarea sensului.
Cele doud cazuri reclama solutii constructive diferite si, de aceea, vor fi tratate

separat.

2.4.6.1. Mecanisme cu miscare intermitenta in acelasi
sens

m  Mecanisme cu clichet

Diagramele deplasarii unghiulare in functie de timp ¢(t) si a vitezei

unghiulare ®(t), caracteristice pentru o miscare intermitentd in acelasi sens,

sunt reprezentate in Fig.2.113. Parametrii specifici ai acestei miscari sunt cursa
v siraportul k; dintre timpul de miscare si timpul de stationare,

t

kK, =-1
tS
®
y
U
(O]
[t | & | tm | &
Fig. 2.113

Mecanismele care se utilizeaza in acest scop

se grupeaza 1n doua categorii - cu clichet si
cu cruce (disc) de Malta.

In Fig.2.114 este reprezentat un
mecanism cu clichet care contine un
mecanism patrulater ABCD de tip maniveld
- balansier. Balansierul 3 este prevazut cu
clichetul articulat 5 care actioneaza roata de
clichet 6 numai cand se roteste n sens orar.
Cand balansierul executa cursa in sens
invers (antiorar) roata 6 stationeaza deoarece
clichetul 5 se deplaseaza peste dantura rotii.
In acelasi timp, roata este blocati de
clichetul 7 articulat la bazd. Parametrii
prestabiliti ai miscarii intermitente y si ky
se obtin prin sinteza mecanismului
patrulater. Astfel, cursa rotii de clichet, v,

este chiar cursa balansierului. Daca raportul k; este supraunitar (k; >1), roata

de clichet trebuie montatd ca in Fig. 2.114, astfel incat, inclinarea danturii sa
permitd antrenarea atunci cand balansierul se roteste in acelasi sens cu
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manivela. In acest caz coeficientul de productivitate k, al mecanismului

. . 1 . .
patrulater este inversul raportului ki : k, :k—. Daca raportul k; este subunitar
t

(k¢ <1), montarea rotii se face invers fata de cazul precedent iar k, =k, .

Rezultd ca, pentru
determinarea constructiva
a mecanismului patrulater,
trebuie aplicatd operatia de
sintezd elementard com-
binata.

Cursa unghiulara a
balansierului este,de regu-
14, reglabild, intre anumite
limite, prin variatia lun-
gimii manivelei. Pentru o
functionare precisd a me-
canismului, unghiul v
trebuie sd cuprinda un nu-
) mar intreg de dinti ai rotii
Fig. 2.114 de clichet.

m  Mecanisme cu cruce de Malta

Mecanismele cu cruce de Malta (cu disc maltez, mecanisme de Geneva)
se construiesc in diverse variante avand caracteristici functionale diferite. in
Fig.2.115 sunt reprezentate doud mecanisme cu cruce de Malta cu 4 canale,
unul numit exterior (Fig.2.115.a), iar celalat interior (Fig.2.115.b). Elementul
conducdtor al acestor mecanisme este un brat 1, prevdzut cu o rold 2, iar
elementul condus este discul 3 care are patru canale perpendiculare (crucea de
Malta). Bratul 1 se roteste continuu $i antreneazd, periodic, discul 3 numai
atunci cand rola 2 se afla in interiorul unui canal. Cand rola nu este in contact cu
un canal, discul stationeaza gi este blocat, pentru a evita o rotatie Intdmplatoare,
de sectorul circular a, solidar cu bratul 1, care patrunde in cavitatile circulare b,
ale discului 3. In faza de miscare, mecanismul este echivalent cu un mecanism
cu culisd oscilantd la care patina 2 (Fig.2.116.a) este inlocuitd prin rola 2
(Fig.2.116.b) cu mobilitate locala. Culisa 3 (Fig.2.116.b) este materializatd de
canalele crucii de Malta (Fig.2.115). In Fig.2.116.b este reprezentat mecanismul
cu culisd oscilanta in pozitiile n care bratul AB este perpendicular pe culisa BC.
In constructia mecanismului exterior (Fig.2.115.a) se utilizeaza segmentul de
culisa BE (Fig.2.116.b) care determina rotatia crucii in sens opus in raport cu
rotatia bratului, iar In constructia mecanismului interior (Fig.2.115.b) se
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foloseste segmentul BF (Fig.2.116.b) care determina acelasi sens de rotatie
pentru brat si cruce. Pentru ambele mecanisme intrarea si iesirea rolei din canal
se face in pozitii similare cu cele din Fig.2.116.b - cand bratul 1 este
perpendicular pe directia canalului. Acest lucru este avantajos din punct de
vedere dinamic deoarece se asigurd continuitatea vitezei crucii in pozitiile care
delimiteaza cele doua faze.

Cursa mecanismului cu cruce de Malta, care este si cursa mecanismului
cu culisa oscilanta, este determinata de numarul de canale z,

2 360°
\Ij = —_—=

Fig. 2.116
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In cazul nostru z=4, deci v =§=900. Raportul k, este, in cazul

mecanismului exterior, egal cu coeficientul de productivitate al mecanismului
cu culisd oscilanta (k, =k,) iar in cazul mecanismului interior este inversul

. 1
acestuia (k, = © ). Avand in vedere ca

1 . . o
rezultd k, = 3 la mecanismul exterior si k, =3 la cel interior.

Lungimile 1; = AB si 14 = AC (Fig.2.115) satisfac relatia intalnitd la
sinteza mecanismului cu culisd oscilanta,

iar pentru cazul z=4 si y = 90°,

L _2

Iy 2

2.4.6.2. Mecanisme cu migcare intermitenta insotita de
schimbarea sensului

Acest tip de migcare se produce dacd intr-un ciclu de deplasare
alternativa, de rotatie sau translatie, se intercaleaza una sau mai multe stationari.
In aplicatiile practice intereseazi, in special, cazul cu o singura stationare care
coincide cu o pozitie extremd. Diagramele acestei migcari sunt redate in
Fig.2.117.

Procedeul de sinteza pentru mecanismele capabile sa reproduca o astfel
de miscare porneste de la un mecanism initial care genereaza o traiectorie
partial circularad sau partial rectilinie. Sa consideram, in acest sens, mecanismul
patrulater ABCD (Fig.2.118.a). Punctul E descrie o traiectorie de forma

circulard pe segmentul EE, , avand centrul in K. Mecanismul se dezvoltd cu
grupa structurala EFG (RRR), avand urmaétoarele lungimi ale elementelor:

EF =r - raza arcului de cerc E|E, , GF - distanta dintre articulatia fixd G si

centrul K al arcului de cerc E,E, . Determinand pozitia articulatiei F prin
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metoda intersectiilor, rezulta cd pentru E e EE , punctul F coincide cu centrul
K, deci este fix. Ca urmare, elementul FG este, de asemenea, imobil.

Mecanismul din Fig.2.118.b se obtine

: pornind de la acelasi mecanism patrulater, prin

anexarea unei grupe structurale de tip RRT.

t  Lungimea EF se adopta egald cu raza r, iar axa

0 de translatie fixa tt, astfel incat sa treacd prin

t K. Daca E€E,E, articulatia F coincide cu

centrul K i este fixd ca si patina mecanis-
Fig. 2.117 mului.

In Fig.118.c este reprezentat un mecanism cu opriri avand aceeasi
structura cu cel din Fig.118.a, dar cu dimensiuni relative diferite. Rezultate
similare se obtin considerdnd, initial, un mecanism maniveld - piston
(Fig.118.d) care genereaza o traiectorie partial circulara.

Sinteza mecanismelor cu opriri se poate realiza si pe baza unor
mecanisme directoare. in acest caz, la mecanismul initial, se ataseaza o grupa
RTR (Fig.2.118.e) obtindnd o miscare intermitenta pentru un element in miscare
de rotatie. Daca se atageaza o grupd RTT (Fig.2.118.f) se obtine o miscare de
translatie intermitenta.

6
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ll 0 1 2 3 4 5 6 -1-1 0 1 2 3 4 5
a) b)
AB=a, BC=CD=AD=CE=3a, x, =3a AB =a, BC=CD=AD=CE=3a,
y, =1,867a, EF=3,79a, FG=2,138a, X, =3a, y, =1,867a, EF=3,79a

Xg =53, y;=a

Fig. 2.118
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c)

1

AB=a, BC=4,3a, CD=2,12a,
AD=AG=4,45a, CE=5,85a,

1 F,K(

DG=8a, FE=r=2,12a,

GF=2,46a,

X, =—2,455a,y, =-1,064a

&
5
P —

d)

AB=a, BC=3a,

BD=2,5a, ED=r=3,5a

k—\

N

/L

A

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
e)
AB=a, BC=4,28a, CD=2,14a, AD=4,55a,

CE=4,86a, BE=8,44a, AF=7,1a, DF=3,32a

Fig. 2.118

211



1 N
B -
Of’? c AB=a, BC=2,3a,
\tﬁ / \\DE] BD=5a, b=4a
-1
b E
2] 0 1 2 3 4 5 6 7 Fig. 2.118

2.4.7. Sinteza mecanismelor pentru reproducerea
curbelor asemenea (pantografe)

Mecanismele pantografe se utilizeaza pentru gravarea desenelor sau a
textelor prin copiere, la scard, dupa un sablon. Obtinerea unei curbe asemenea
cu o curba datd se numeste transformare omotetici. Se considera curba (C;)
si un punct P pe aceastd curba (Fig.2.119). Se uneste P cu un punct fix O -
centrul de omotetie, iar pe raza OA se adoptd un al doilea punct Q. Cand
punctul P se deplaseaza pe curba (C;), punctul Q descrie o curbd asemenea

(C5y), daca se respecta conditia

o _
0Q
_— Q
./// P
O
(o)) (<)
Fig. 2.119 Fig. 2.120

unde k reprezintd raportul de asemanare. Sinteza mecanismelor pantografe se
face pe baza unui lant cinematic articulat, paralelogram ABCD (Fig.2.120). Se
traseazd o dreapta care intersecteaza laturile paralelogramului (sau prelungirile
lor) in punctele E, F, G, H. Daca, in unul dintre aceste puncte, se amplaseaza o
articulatie fixa, se obtine un mecanism pantograf, in care celelalte trei puncte,
considerate invariabile in raport cu elementele pe care se gasesc, descriu curbe
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asemenea intre ele. Pentru a demonstra acest lucru, sa consideram pantograful
care are articulatia fixa E (Fig.2.121). Din asemanarea triunghiurilor EAF, EDG
si EIH rezulta proportiile

EA_ED _EI

2= (2.180)
AF DG HI

Fig. 1.121

Daca paralelogramul ABCD se deformeaza, dar punctele E, F, G ramén
invariabile in raport cu elementele AB, CD si BC, cele trei triunghiuri se mentin
asemenea, deoarece proportiile (2.180), in care intervin numai lungimi
constante se pastreaza, iar laturile AF, DG si HI sunt permanent paralele. Ca
urmare, punctele E, F, G, H raman coliniare. In acelasi timp, din asemanarea
triunghiurilor mentionate, rezulta

EF_EA_
EG ED |

E:L:kz (2.181)
EH ED+CH

EG ED

=2 k.

EH ED+CH

Astfel, sunt indeplinite conditiile transformarii prin omotetie pentru
curbele descrise de punctele E, F si G. Prin reglarea corespunzitoare a
lungimilor care intervin in relatiile (2.181) se pot obtine valori convenabile
pentru scarile ky, ko si kj.
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Capitolul 3
MECANISME CU CAME

3.1. CLASIFICARE, TRANSFORMARI

3.1.1. Clasificare

Un mecanism cu cama este constituit dintr-un element conducitor
profilat, numit camai, care transmite miscarea, prin intermediul unei cuple
superioare, unui element condus, numit tachet.

€)
Fig. 3.1

In majoritatea cazurilor cama are o miscare de rotatie continui, iar
tachetul - o miscare de translatie (Fig.3.1.a,b,c) sau de rotatie (Fig.3.1.d,e,f).
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Contactul cama - tachet se poate face prin intermediul unei role articulate
(Fig.3.1.a, d, Fig.3.2., Fig.3.3.a) sau in mod direct. In cazul contactului direct
suprafata activa a tachetului poate fi plana (tachet plat sau cu talpa plana -
Fig.3.1.b, e, Fig.3.3.b) sau sferica (tachet bombat - Fig.3.1.c, f).

Fig. 3.2

D=

b)

Fig. 3.3

Din punct de vedere teoretic intereseaza si cazul in care suprafata activa
a tachetului se reduce la un punct (tachet cu varf). Mecanismele cu came pot fi
plane (Fig.3.1) sau spatiale (Fig.3.2). In primul caz cama are forma unui disc
plan previzut cu o suprafatd activa cilindrica (in acceptiunea generald).
Intersectia suprafetei active cu un plan frontal (perpendicular pe axa de rotatie)
constituie profilul camei. La mecanismele spatiale cama are forma unei
suprafete de revolutie: cilindru (Fig.3.2.a, c), globeid (Fig.3.2.b), con,
hiperboloid de rotatie, sfera, iar profilul este o curba pe aceastd suprafata.
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Cupla superioara cama - rola sau cama - tachet se poate concepe sub forma
deschisa (unilaterald) (Fig.3.1) sau inchisa (bilaterald) (Fig.3.2, Fig.3.3).
Inchiderea cuplei superioare se poate face in doud moduri: prin practicarea unui
canal 1n corpul camei, In care patrunde rola (Fig.3.2, Fig.3.3.a) sau prin
utilizarea unui tachet cu doud suprafete active (role) antrenat de doud came
cuplate rigid (Fig.3.3.b, c). In cazul cuplei deschise, mentinerea contactului se
realizeaza cu ajutorul unei forte generatd de un arc (Fig.3.1.a, d). Uneori acest
rol este preluat de forta de greutate sau de forta tehnologica.

Mecanismele cu came au o raspandire foarte larga in aproape toate
domeniile constructiei de masini, cum ar fi: maginile textile, masinile unelte,
mecanica find §i constructia de aparate, motoarele termice, industria alimentara,
masinile si sistemele automate. Avantajul principal al utilizarii lor consta in
faptul ca permit obtinerea, cu mare precizie, a unei miscari prestabilite pentru
tachet.

Dintre tipurile de mecanisme prezentate, cea mai largd utilizare o au
cele prevazute cu rold datoritd avantajelor oferite de contactul de rostogolire.
Tachetul cu talpa si cel bombat se folosesc in regimuri de functionare ugoara si
reclamad o lubrifiere foarte buna.

3.1.2. Transformari

Studiul mecanismelor cu came apeleaza, uneori, la transformari fictive
utilizate ca metode de lucru. Prin aceste transformari se urmareste obtinerea
unor mecanisme echivalente cu cele initiale, dar care permit rezolvari mai
simple ale unor probleme de analiza si de sinteza. Echivalenta mecanismului
transformat cu cel initial este conceputa dupa criteriul cinematic - mentinerea
miscdrilor relative dintre elemente.

3.1.2.1. Transformarea prin schimbarea bazei
(procedeul inversarii migcarilor)

Aceasta transformare constd in schimbarea bazei mecanismului, acest
rol fiind preluat de cama. La randul sau, elementul care, initial, este baza devine
mobil, avand functia de element conducator. Pentru a mentine miscarile relative
dintre elemente, este necesar ca miscarea relativa dintre cama si baza sa ramana
neschimbatd. Astfel, dupa transformare, viteza unghiulard a elementului 3,
initial baza (Fig.3.4) este

O3 =03 =—0; =—0,
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in care o, este viteza unghiulard a camei In mecanismul real. Cum se vede, cele

doua viteze sunt egale si de sensuri contrare, ceea ce justificd denumirea
procedeului. Transformarea permite reprezentarea comoda a mecanismului in
mai multe pozitii succesive folosind un desen unic pentru profilul camei, asa
cum rezulta din Fig.3.4.

Fig. 3.4

3.1.2.2. Transformarea prin eliminarea rolei

Se considera un mecanism prevazut cu tachet cu rola (Fig.3.5.a).
Centrul rolei descrie, in raport cu planul camei, o traiectorie numitad profil
teoretic (C,) spre deosebire de profilul real interior ( C,) si de cel exterior

(Cre)'




Este evident cd, adoptand un tachet cu varf si inlocuind profilele reale

cu cel teoretic, se obtine un mecanism echivalent cu cel initial (Fig. 3.5.b).
Profilul teoretic se obtine ca infagurdtoarea unor familii de cercuri cu centrele pe
profilul real interior sau pe cel exterior si de raza egala cu raza rolei r,. Cele
trei profile sunt curbe echidistante si au urmatoarele proprietati:

1) Normala la un profil este §i normala la celelalte doua.

2) Distanta dintre profilul teoretic si profilele reale, masurata pe o normala
comund, este constantd in orice punct si egald cu raza rolei r,.

3) Punctele aflate pe o normala comuna au acelasi centru de curbura, astfel

incat, intre razele de curburd ale profilelor teoretic R, real exterior R si real

interior R exista relatiile

Rct = Rcre Iy = Rcri Ty
Dacad se cunoaste profilul teoretic, profilele reale se obtin prin

infagurarea unor familii de cercuri cu centrele pe profilul teoretic, avand razele
egale cu raza rolei.

3.1.2.3. Transformarea mecanismelor spatiale in
mecanisme plane

Aceasta transformare se practica in cazul mecanismelor spatiale care au
came cilindrice sau conice. Prin desfagurarea pland a suprafetei camei, insotita
de transformarea miscdrii de rotatie in una de translatie, mecanismul spatial se
transforma in unul plan fird a modifica miscarea tachetului. In Fig.3.6 se
exemplificd procedeul in cazul unui mecanism cu cama cilindrica si tachet de
rotatie. Se observa ca cilindrul desfasurat are raza r, care corespunde cu

adancimea medie a canalului profilat, iar viteza de translatie a camei plane este

VvV, = -1,




in care o, este viteza unghiulard a camei in mecanismul spatial.

3.1.2.4. Transformarea mecanismelor cu came in
mecanisme cu cuple inferioare

Aceasta transformare se efectueaza prin inlocuirea cuplei superioare
cama - tachet (rold) printr-un lant cinematic cu cupe inferioare. Asa cum am
aratat (par. 1.3.1.) lantul cinematic inlocuitor este format dintr-un element si

Tabelul 3.1
Mecanismul Mecanismul Mecanismul Mecanismul
cu cam\ inlocuitor cu cam\ inlocuitor

O4C
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doua articulatii amplasate in centrele de curburd apartinand profilului camei si
curbei active a tachetului.

In cazul tachetului cu rola se obtine acelasi rezultat daci se considera
mecanismul transformat prin eliminarea rolei, cdnd curba activa se reduce la un
punct (varful tachetului) care este si centrul de curburi. In cazul tachetului plat,
articulatia corespunzatoare se transforma intr-o cupld de translatie cu axa pe
linia talpii. O situatie asemandtoare apare cand profilul contine un segment de
dreapta. In Tab.3.1 se prezinti mecanismele inlocuitoare pentru principalele
tipuri de mecanisme cu came, ludnd in considerare si cazurile in care profilul
contine segmente de dreapti. In cazul mecanismelor cu tachet cu rold s-au tratat
mecanismele echivalente cu tachet cu varf, iar mecanismele spatiale cu cama
cilindrica s-au transformat in mecanisme plane. Pentru a urmari cu usurintd
corespondenta dintre cele doud mecanisme, elementele si cuplele sunt notate la
fel, centrul de curbura al profilului este notat cu O, iar elementul suplimentar,
care rezultd prin operatia de inlocuire, cu 4. Trebuie mentionat cd echivalenta
dintre cele doud mecanisme are caracter instantaneu, deoarece odatd cu
schimbarea pozitiei, se deplaseazd punctul de contact pe profil, iar raza de
curbura si, deci, lungimea elementului suplimentar se modifica de asemenea.

3.2. ANALIZA CINEMATICA

Operatia de analiza cinematica urmareste determinarea legii de miscare
a tachetului cunoscand constructia mecanismului, inclusiv forma profilului
camei. Aceastd operatie are o insemndtate redusd in procesul de proiectare a
mecanismului deoarece miscarea tachetului este complet prestabilitd in cazul
operatiei de sintezad. Intervin, totusi, unele situatii in care mecanismul este
cunoscut fizic si este necesara analiza functiondrii sale. In aceste cazuri se
recomanda aplicare metodei functiilor de transmitere (par. 2.1.6.). Functia de
transmitere de ordinul zero se stabileste prin masuratori efectuate pe mecanism
sau pe desen. Primul procedeu presupune utilizarea unor instrumente, de
precizie corespunzatoare, pentru masurarea deplasarilor unghiulare si/sau liniare
ale camei si tachetului. In felul acesta se obtin functiile s(¢) sau (), in care
¢ este unghiul de pozitie al cameli, s - parametrul liniar de pozitie al tachetului
de translatie, y - unghiul de pozitie al tachetului oscilant de rotatie. Cel de-al
doilea procedeu constd in reprezentarea mecanismului intr-un sir de pozitii
succesive §i masurarea, pe desen, a parametrilor de pozitie. Pentru aceasta se
foloseste inversarea misgcarilor care permite reprezentarea profilului o singurd
data. In Fig.3.7 se prezinta acest procedeu pentru un mecanism plan cu tachet de
translatie si rold. Intr-o prima fazi se aplici operatia de transformare prin
eliminarea rolei. In Fig.3.7 este reprezentat direct mecanismul transformat.
Pornind de la o pozitie arbitrard ABC, se reprezintd mecanismul intr-o pozitie
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obtinutd prin rotatia camei cu unghiul ¢. Pentru aceasta se traseaza un cerc
oarecare (C) care intersecteazd axa tachetului B,C, in punctul E,. De la raza
AE, se masoard unghiul ¢ in sens opus vitezei unghiulare a camei, conform cu
procedeul inversarii miscarilor. In felul acesta se obtine punctul E
(«E,AE =¢) prin care se traseaza axa tachetului tangenta la un cerc de razd e
(excentricitatea) si se obtine noua pozitie a mecanismului ABC. Parametrul de
pozitie al tachetului s se mésoara de la punctul C la un punct fix situat pe axa de
translatie.

De obicei se considerda, in acest scop, punctul situat la extremitatea
inferioard a cursei C,. Acest punct este situat pe cercul de razd minima a

profilului teoretic (C, .. ). Atribuind unghiului ¢ un sir de valori si repetand

tmin
acesta constructie, se determina functia de transmitere s(¢), prin valori discrete.
in mod aseminitor se procedeazi in cazul mecanismului cu tachet de rotatie
oscilant si rola (Fig.3.8), determinand functia de transmitere y(¢) .

(Canid (€

Fig. 3.7 Fig.3.8

Daci profilul este constituit din arce de cerc si segmente de dreaptd se
recomanda aplicarea transformarii mecanismului cu cama intr-un mecanism cu
cuple inferioare. Acest mod de a proceda este avantajos deoarece pozitia
centrelor de curburd, pentru fiecare segment de profil, este cunoscutd si
invariabild. Procedeul este ilustrat in Fig.3.9 pentru un mecanism cu tachet de
translatie si rold. Profilul real (C,) este format din doud arce de cerc si doua

segmente de dreaptd. Aplicand transformarea prin eliminarea rolei se obtine un
profil teoretic (C,) format in acelasi fel. Pentru fiecare segment de profil se

obtine cate un mecanism cu cuple inferioare diferit, asa cum se aratd in
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Fig.3.9.b, c, d, care se analizeaza folosind metode specifice acestor mecanisme
(par. 2.1.).

oelo, 0, +9,] oelo, + 9,0, +0, + 5]

Fig. 3.9
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3.3. LEGILE DE MISCARE

3.3.1. Ciclul de functionare

Ciclul de functionare al unui mecanism cu cama cuprinde o succesiune
de faze in care tachetul se deplaseaza intr-un sens, In sens opus sau stationeaza.
Cazul cel mai reprezentativ presupune existanta a patru faze, dupd cum
urmeaza.

e Faza de ridicare sau cursa ascendenta (R) in care tachetul se
deplaseaza din pozitia extrema inferioara (cea mai apropiata de centrul
camei) In pozitia extrema superioara (cea mai departata de centrul camei);

e Faza de stationare superioara (S) In care tachetul este imobil in
pozitia extrema superioara;

e Faza de coborire sau cursa descendenta (C) in care tachetul se
deplaseaza din pozitia extrema superioara in pozitia extrema inferioara;

e 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(o) - Fig.3.10. Deplasarea tachetului intre cele doud pozitii extreme

este cursa (h, y, ), iar unghiurile de rotatie ale camei, pentru fiecare faza, se
numesc unghiuri de faza si sunt notate, in ordinea fazelor, ¢,, ¢,, ¢., ¢,.

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

S,y
hy,
¢
?, A @, ?;
Fig. 3.10
Cinematica mecanismului cu cama este descrisd analitic de functiile de
2 3
transmitere s(¢), s'(p)= ds , s"(p)= d_sz , s"(p)= d—s; pentru tachetul de
do do do
2 3
translatic i w(9). vi(©) =L, () =L, y"(g)= L - pentru tachetul
do do do

de rotatie. Miscarea camei se considera uniforma, avand viteza unghiulara
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®, =p=ct. Aceastd ipoteza este valabild (sau poate fi admisa aproximativ) in

marea majoritate a aplicatiilor practice. Ca urmare, intre functiile de transmitere

. . . d d’
ale mecanismului cu tachet de translatie s(@), s'((p)=—s, s”((p):—i,
do de
ey 4’ : L L o
s ((p):F , pe de o parte, si parametrii cinematici ai tachetului v(viteza),
¢

a(acceleratia), p(pulsul - acceleratia de ordinul doi), pe de altd parte, exista
relatiile

s'(cp)=ml, s"(cp)=§, s'"(cp)=% 3.1)

1 1
In cazul tachetului de rotatie, parametrul de pozitie natural este unghiul
¢, masurat in sens antiorar de la semiaxa pozitivd Ax, (Fig.3.11), dar, In mod
obisnuit, se foloseste unghiul y masurat in sens invers. Intre cele doua unghiuri
exista relatia y,+y+¢, =m, In care y, este un unghi constant (Fig.3.11).
Aceasta situatie conduce la urmdtoarele relatii intre functiile de transmitere
w(®), yv'(0), y"(®), y"(¢) siparametrii miscdrii tachetului o,, ¢,, &,,

Y 2 Y(©)=n—y, —0,(9)
\7 () . , o)
A 2 v'(@)=-¢,(9)=—=
v, B\ 1
2 3
3 3.2)

e
v'"(@)=-0",(p) = _@_22

Fig.3.11 !
€
3
1

(@) =-¢",(¢) =~
()

3.3.2. Adoptarea legii de migcare

Pentru adoptarea legii de miscare a tachetului se utilizeaza mai multe
criterii:

- criteriul functional;

- criteriul dinamic;

- criteriul tehnologic.

m  Criteriul functional
Legea de miscare trebuie sd indeplineascd anumite conditii cinematice
specifice operatiei tehnologice executate fie direct de tachet, fie prin intermediul
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unui mecanism de transmitere. In majoritatea cazurilor acest criteriu nu reclama
o lege de miscare bine definitd, ci numai anumite caracteristici ale acesteia, cum
sunt unghiurile de faza, cursa sau tipul ciclului de functionare.

m  Criteriul dinamic

Conform acestui criteriu, legea de miscare trebuie sia asigure o
functionare "linistita" - fara socuri si vibratii si cu solicitari ale elementelor cat
mai reduse. Comportarea dinamicd este determinatd, desigur, de variatia
acceleratiei tachetului.

Cel mai nefavorabil fenomen dinamic este socul dur care se
inregistreazd cand existd discontinuititi in variatia vitezei, iar acceleratia
tinde, teoretic, la infinit. Acest fenomen este similar cu o ciocnire si este insotit
de o suprasolicitare foarte mare a mecanismului.

Cand acceleratia are discontinuititi finite, iar pulsul
(supraacceleratia) tinde la infinit, se produc socuri moi, care constituie o sursa
de vibratii. Pentru a asigura continuitatea vitezei si acceleratiei acestea trebuie
sd fie egale cu zero la Inceputul si la sfarsitul fazelor R sau C daca acestea se
invecineaza cu faze de stationare (S).

Valoarea maxima a acceleratiei absolute constituie, de asemenea, un
element de apreciere a dinamicii mecanismului.

Trebuie remarcat ca fortele de inertie, ca si suprasolicitarile cauzate de
socuri si vibratii sunt proportionale cu patratul vitezei unghiulare a camei
(viteza de functionare). De aceea cand se discutd oportunitatea alegerii unei legi
de miscare trebuie avuta in vedere si viteza de functionare. De exemplu, legile
de migcare cu discontinuitati la viteze (socuri dure) nu se recomandd a fi
utilizate. Totusi, la viteze de functionare foarte lente (sub 1 rad/s) pot fi
acceptate fara consecinte dinamice majore. In mod similar, legile de miscare cu
discontinuitati la acceleratii (socuri moi) pot fi utilizate la viteze mici i medii.

m Criteriul tehnologic

Acest criteriu caracterizeaza legile de migcare 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
migcare, astfel incat, unele sunt mai tehnologice, iar altele mai putin.

sk

in cele ce urmeazi se prezinti cele mai uzuale legi de miscare, se indica
proprietatile lor dinamice (acceleratia maxima, existenta discontinuitatilor la
vietze si la acceleratii) si tehnologice precum si recomandari de utilizare.

Pentru scrierea comoda si generald a ecuatiilor, se utilizeaza variabilele
adimensionale

o=

S
S=— , (3.3)
h P
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in care @, unghiul de faza. intre derivatele functiei s(¢) si derivatele functiei
S(¢) exista relatiile

2 3
S':&S’, S”:&S", Sm:&sm (34)
h h h
Domeniul de variatie al variabilelor S si ¢ pentru o faza este, asa cum
rezulta din (3.3), [0, 1]. Revenirea la variabilele s si ¢ se face cu usurinta
utilizand relatiile (3.3) si (3.4).
Ecuatiile legilor de miscare sunt scrise pentru faza de ridicare a
tachetului (forma standard). Pentru faza de coborare, considerand originea de
masurd a parametrului ¢ la inceputul fazei, ecuatiile se modifica astfel

S.(¢)=1-S,(¢)
S.(9)=-S,(¢)

) ; (3.5
S.(¢9)=-5,(¢)
S.(9)=-S,(9)
3.3.3. Legi de migcare uzuale
3.3.3.1. Legi de migcare elementare
m Legea de miscare cu viteza constanta
SY
S=¢
S'=1
SH — S"l — 0
S
| S” max 0
+00 Se inregistreaza discontinu-
itati la viteze (socuri dure). Se poate
S" folosi numai in conditiile unui regim
0 o 1 de functionare foarte lent.
-0
Fig. 3.12
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m  Legea de miscare cu acceleratie constanta (miscarea
uniform accelerata)

Domeniul ¢ €[0,1] se imparte in doua subdomenii ¢ €[0,q] si ¢ €[q,1]
in care q (0, 1). Ecuatiile au forme diferite pentru fiecare subdomeniu.

| ¢ <[0,q] ¢<lq.1]
S
e /\ yd s=L¢ S=——1 (4> ~20+q)
N \>< q 1-q
AN S )
S! // NS q I-q
/// \ g2 sn:_li
q -q
0 / 1 S"l_o Sll’:O
| s" |Sn . :max[g’ IL]
4 q 1-q

Se inregistreazd discontinuitdti la
Fig. 3.13 acceleratii (socuri moi) fapt care recomandi
utilizarea acestei legi de miscare numai la

. L . Lo o 1
viteze mici i medii. Valoarea optima, din punct de vedere dinamic, este q = 5

care conduce la cea mai mica acceleratie | S"|max =4,

m Legea de miscare cu acceleratie cosinusoidala

N S// S=%—%cos(nd))
7 '\\ L
755 N =2 sin(t)
2
0 L 1 S"=%cos(7t(|))

3
/ S = —% sin(m)

/

m
3

| S

max

2
=L 403
_ 2
¢ Fig. 3.14
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Se Inregistreaza discontinuitati la acceleratii (socuri moi). Se recomanda
utilizarea la viteze mici si medii. Aceasta lege de miscare are calitati dinamice
foarte bune (continuitate la acceleratii) in cazul particular ¢ =¢_ =7,

(ps:(pi:()'

m Legea de miscare cu acceleratie sinusoidala

N4 S= - sin(2nh)
2n

S'=1-cos(2nd)

0 S~ | S" = 2nsin(27d)
\Sm \ in S" =21 cos(2n)
\ /
NP X | $"|=2m =628
¢
Fig. 3.15

Viteza §i acceleratia sunt continue ceea ce conferd acestei legi de
migcare calitati dinamice foarte bune. Prelucrarea profilului reclama o precizie
ridicata.

3.3.3.2. Legi de migcare polinomiale

Functia S(¢) se exprima prin polinoame de forma

S(p)=C,+Cio+...+C_ ¢"

Datoritd numarului nelimitat de constante se pot impune conditii
numeroase §i variate pentru functiile de transmitere. Astfel, este posibil sd se
obtina continuitate pentru functiile de transmitere de orice ordin (k).
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m Legea de miscare polinomiala 2 -3 (k=1)

P
NN S=3¢"-2¢
)g>< AN S'=60—64
—ANC T T S"=6-12¢
0 -~ 1 S"M=-12
\\ Sn
\‘\ | S8 =
S""
|

¢

Fig. 3.16

Este o lege de miscare cu discontinuitati la acceleratii care se poate
utiliza la viteze mici si medii.

m Legea de miscare polinomiala 3 -4 - 5 (k=2)

—‘S" ST~
//“ S //
X \ P / S=10¢’ —15¢* + 6¢°
/) pd AN S'=304* - 60¢° +30¢*
0 3 4 I S"=60¢—180¢" +120¢’
7 S" =60 —360¢ + 3604
oA SN /
N/
10
S| =——=577
d) | max \/g
Fig. 3.17

Aceasta lege de migcare are calitati dinamice foarte bune (continuitate
la viteze si acceleratii), fiind comparabila cu legea de miscare cu acceleratie
sinusoidald, dar este mai tehnologica decat aceasta.
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m Legea de miscare polinomiala 4 -5-6 -7 (k=3)

S=235¢" —84¢° +704° — 204
S'=1404° — 420¢* + 420¢° —140¢°
S"=420¢° —16804° +21004* —840¢°
S™ = 8400 — 504097 + 8400¢° — 42004

NS S e

ASNC ~(

L A
AN

/

/
/
S™ \
s N
+

<L~

AN
L~

Fig. 3.18

m Legea de miscare polinomiala 3 -4 -5-6 (k=2)

S=8¢" —12¢" +6¢° —¢° Aceastd lege de miscare se foloseste
S'= 244> — 489" + 300" — 6¢° pentru un ciclu de functionare de tip RCS cu

5 5 , ©,=¢.. In aceste conditii are calitati
S"=48p—144¢" +120¢" —30¢ ; . . A ..

, X dinamice foarte bune asigurdnd continuitatea

S"=48-288¢+360¢" —120¢"  1a viteze si la acceleratii. Ecuatiile sunt unice

pentru ambele faze - de ridicare si de

| S"| -6 coborare: ¢ €0, 2].

max
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™

T X

/\

S
AN
N X
//
/

3.3.3.3. Legi de migcare combinate

Unghiul de faza este Tmpartit in mai multe sectoare (intervale), iar
pentru fiecare interval functiile de transmitere au expresii diferite. Scopul
utilizarii lor este de a pune de acord criteriul dinamic cu cel determinat de rolul
functional sau pentru a obtine calitati dinamice foarte bune.

m  Legea de miscare cu viteza trapezoidala

Fig. 3.20

|
S' _A
Sn /| S !\
x/ ~ I \\
01l |
i "
| S
I
| |
! |
a ¢ Iq

Se prevad trei sectoare: unul
central, ¢ €[q, 1-q] si cu v =ct si doua
laterale, ¢ €[0, q] s1 ¢ €[1-q, 1] cu a =ct.
Se utilizeaza pentru a elimina socurile
dure cand criteriul rolului functional
pretinde o miscare uniforma. Problema
esentiald este alegerea parametrului q,
care determind marimea sectoarelor
laterale, de racordare. O valoare prea
mare pentru q are consecinte defavorabile
in ceea ce priveste rolul functional, iar o
valoare prea micd inrdutdteste conditiile
dinamice §i tehnologice. De mare
importanta, pentru adoptarea unei solutii,
este testarea sau utilizarea experientei 1n
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exploatarea unor mecanisme similare. O valoare cu caracter de recomandare

este —l
=g
(I)E[O,q] d)e[qal_q] ¢€[1_Qa1]
S=;¢2 S=L¢— q S=—;(¢2—2¢+1)+1
2q(1-q) l-q  2(1-q) 2q(1-q)
S'— 1 b seL g 1 -1
ql-q) -q qd-q)
W1 S"=0 oo 1
q1-q) qd-q)
S'":O Sm:O
1 1 o )
|S"|max= . Pentruq=—, |S"|max29,142. Se  inregistreaza
q1-q) 8

discontinuitati la acceleratii (socuri moi).

m Legea de miscare cu viteza trapezoidald modificata
sinusoidal

Aceastd lege de miscare este conceputd similar cu cea precedenta cu
deosebirea ca in sectoarele de racordare acceleratia este sinusoidala. In felul
acesta se elimind discontinuitdtile de la acceleratii, ceea ce permite o viteza de
functionare mai mare, dar trebuie acordatd o atentie sporitd tehnologiei de
prelucrare a camei.

5 S
SN
AN \/

I

4
N /\ /

NLL
I S
|

|
|
|
q b l-q

Fig. 3.21
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¢<[0.q] ¢elg.1-q]
S=2(11—q>¢_2n<1q—q)sm(§¢) Szﬁ""z(iq)
S':z(ll—q)(l_cos(gd’)j e
¢ell-q.1]
S:2(11—q)¢+:m(lq—q>Sin(g(d”q_l))_2(11—q)+1
S'=—2(11_q)(1+cos(§(¢+q—l))j
S"=—ﬁsm§(¢+q—l»
S"'=2q+2_q)cos<§<¢+q—1»
s =ﬁ . Pentru q:%, | S =14,361.

m Legea de miscare cu acceleratie trapezoidala

Pentru a obtine o functie de transmitere de ordinul doi de forma
trapezoidala (Fig.3.22) sunt necesare cinci sectoare.
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1
d<[0,q] ¢€la,5—al

s=Ia? | s Lag-0r B G-0 B
6 q _2 q 1 q 2
2 S'=A(¢0—q)+B
N (0-a)+B,
2 q
S":A
sr=a®
q
SY":é S =0
q
belz—a.+al
5 q’2 q

1 1 1 1 1
S=——A@+q—=) +=A@+q—-=) +C,(¢+q-=)+C
61 (0+q 2) 5 (0+q 2) 1(0+q 2) 2

1 1 1
S':—2—qA(¢+q—§)2+A(¢+q—5)+C1
S":—é(¢+q—l)+A

q 2
S"l _é

q

Sm | S” IS',— ls//hm
N N
/ pZ LN
// — 1

\

]

TN

SHI

|
|

|

|

| | |
q 12-q li24q
¢

Fig. 3.22

p—
1
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1 1 . .
Pentru sectoarele 4 cu ¢e[5+q, E—q] siScu ¢pe[l—q, 1], functiile

de transmitere se calculeaza, prin simetrie, pe baza relatiilor

S(¢) =1-S(1-¢)

S'(¢)=S'(1-9)
$"(¢) =-S"(1-9)
$"(¢)=S"1~-9)
Constantele care intervin In ecuatii au urmatoarele valori
A= i, B, =lAq, B, = lqu
1-2q 2 6

1-3q 1(1 11 1,

C,=A——,C,=A|—|=-2q| +=q| ——2q |+—
1 5 2 [2(2 q) 2‘1(2 qj 6‘1]

=5,33.

max

4 1
| "| =—— Pentru q=—, | S

e 1-2q 8
Aceastd lege de migcare asigurd continuitatea la viteze si la acceleratii
avand calitati dinamice foarte bune in orice regim de viteze. Are, de asemenea,
caracteristici tehnologice mai bune decat legea de miscare cu acceleratie

. — < < 1
sinusoidald cu care poate fi comparata. Pentru valoarearea recomandatd q = 3’

acceleratia maxima este mai redusd decat la legile de miscare similare - cu
acceleratie sinusoidala si polinomiald 3 - 4 - 5.

3.4. ELEMENTE DE GEOMETRIE SI CINEMATICA

3.4.1. Problematica generala

In cadrul acestui capitol se prezinta procedeele de calcul pentru o serie
de parametri geometrici si cinematici. Aceste procedee intervin in operatia de
sinteza dimensionald care va fi tratatd Intr-un capitol urmator. Ca date initiale se
considerd legea de miscare a tachetului si parametrii geometrici de bazd -
constante care definesc mecanismul din punct de vedere constructiv. Se
trateaza, din acest punct de vedere, patru tipuri de mecanisme cu came - trei
plane si unul spatial. Pentru fiecare tip se abordeazd aceleasi probleme
prezentate pe scurt in continuare.
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m Caracterizarea constructiva a mecanismului

Se adopta, convenabil, un sistem de axe de coordonate fix (3) - solidar
cu batiul si un sistem (1) solidar cu cama (Fig.3.29, 3.30, 3.31, 3.32).
Unghiul sistemului (1) fata de sistemul (3) este unghiul de pozitie al camei, ¢.

Se definesc parametrii geometrici de bazd ai mecanismului i se
calculeaza dimensiunile da gabarit ale camei (razele extreme ale profilului).

m Sinteza profilului teoretic

Se stabilesc ecuatiile parametrice, in coordonate -carteziene ale
profilului teoretic. Pentru aceasta se determind coordonatele punctului C
(centrul rolei) in sistemul fix (3) si, apoi, se opereazd o transformare de
coordonate in sistemul (1) utilizand relatiile [A.5]. Parametrul care intervine in
ecuatiile profilului teoretic este unghiul de pozitie al camei, .

m Cinematica cuplei superioare

Se scrie ecuatia de viteze la nivelul cuplei superioare,

Ve = Ve +Vey (3.6)
in care C este centrul rolei sau punctul geometric de contact in cazul tachetului
plat. Punctele C, si C, coincid cu C si apartin elementului 1 (cama), respectiv
2 (tachetul). Din aceastd ecuatie se calculeaza viteza relativd de alunecare v,

care are directia tangentei la profilul teoretic sau la profilul real in cazul
tachetului plat.

= Unghiul de presiune

Unghiul de presiune este unghiul ascutit format intre viteza punctului de
contact apartinand tachetului (V.,) si normala la profil. In cazul mecanismelor
cu rold, unghiul de presiune se defineste pe mecanismul echivalent, aplicand
transformarea prin eliminarea rolei. Determinarea unghiului de presiune se face
pornind de la expresia vectoriald a vitezei relative de alunecare, v, .

m Sinteza profilelor reale

Pentru determinarea profilelor reale, interior si exterior, se stabileste
pozitia punctelor de contact rola - profile reale, in raport cu sistemul fix (3),
utilizdnd notiunea de unghi de presiune. Apoi, se aplica transformarea de
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coordonate din sistemul (3) in sistemul (1) obtinand ecuatiile parametrice ale
profilelor reale.
Observatie. In ecuatiile profilelor intervine parametrul ¢ care se

considerad scalar cu semn s§i se introduce in calcul cu semnul (+) cand viteza
unghiulard a camei este pozitivd si cu (-) in caz contrar. Functiile
s(@), s'(p), s"(p) care intervin, de asemenea, in ecuatii se calculeazad cu

formulele standard (prezentate in subcap. 3.3.), dar in cazul in care viteza
unghiulard a camei este negativa, derivatele de ordin impar (s'(¢), s"'(¢)) 1si

schimba semnul.

m Raza de curbura, subtaierea

Raza de curburd, R, a profilului unei came disc se calculeazd cu
formula [A.12],

12 127\3/2
R =) g6NGxy - yx), (3.7)
vau_yvxn

in care x si y sunt coordonatele punctului pentru care se calculeazad raza de
curbura, iar x', X", y', y" sunt derivatele in raport cu parametrul ¢, calculate in

acelasi punct. Functia SGN(xy'-yx'") este egala cu +1 dupa cum expresia din

paranteza este pozitiva sau negativa.

Formula (3.7) indica si caracterul profilului cu conditia ca originea
sistemului de coordonate sa coincida cu centrul camei (Fig.3.23). Astfel, daca
raza de curbura rezultd pozitiva, profilul este convex, iar daca rezultd negativa
este concav. Precizim ca un profil se considerda convex in P dacd are
concavitatea orientata spre centrul camei (Fig.3.23.a) si concav in caz contrar
(Fig.3.23.b).

In cazul camelor cu miscare de translatie paraleld cu axa Ox (Fig.3.24)
raza de curbura se calculeaza cu formula [A.13],

(w21 1232
R, =Y s6oNx). (3.8)
len_yvxn
1~% T\ y% YW
A’ x A X o —"% o —=7¢X
a) b) a) b)
Fig. 3.23 Fig. 3.24
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care arata si caracterul profilului. Prin conventie, se considera ca profilul este
convex in P dacid are convexitatea orientatd spre sensul pozitiv al axei Oy
(Fig.3.24.a) si concav in caz contrar (Fig.3.24.b).

In cazul mecanismelor cu rold formulele (3.7) si (3.8) servesc pentru
calculul razei de curburd a profilului teoretic (R, ). Razele de curburd ale

profilelor reale, interior (R ) si exterior (R, ), se determind cu formulele

Rei=Re -1y (3.9)
Ree =R +1y (3.10)

in care 1, este raza rolei.

Fenomenul de subtiiere este legat de generarea profilelor reale ca
infaguratoare ale familiei de cercuri de raza egala cu raza rolei si avand centrele
pe profilul teoretic. El se produce in zonele in care caracterul (convex sau
concav) al profilului real este diferit de cel al profilului teoretic - adica razele de
curburd au semne diferite. Analizdnd formulele (3.9) si (3.10) din acest punct de
vedere se constata urmatoarele concluzii:

e Subtaierea profilului real interior se produce cand R, €[0, 1,]. deci,

conditiile de evitare a subtaierii sunt
R >1, sau R, <0 (3.11)

e Subtaierea profilului real exterior se produce cand R €[-r,, 0], iar
conditiile de evitare a subtaierii sunt
R <-1, sau R, >0 (3.12).

Pentru a exemplifica producerea fenomenului de subtaiere, in Fig. 3.25
sunt reprezentate profilele teoretic (C, ), real interior (C,) si real exterior (C,,)

ale unei came, iar 1n Fig.3.26 este reprezentata diagrama R (9), ¢ €[0, 2x].

Se observa ca in zona AB nu sunt indeplinite conditiile (3.12) si, deci,
se produce subtiierea pe profilul real exterior, iar in zona DC nu sunt indeplinite
conditiile (3.11) si, prin urmare, are loc fenomenul de subtaiere pe profilul real
interior. Punctele A, B, C si D, in care razele de curbura reale sunt egale cu zero
reprezinta puncte singulare pentru curbele respective. Este evident ca subtaierea
nu este compatibila cu realizarea practica a profilelor astfel incat, in procesul de
proiectare, este necesara verificarea conditiilor (3.11) si (3.12).

Denumirea de subtiiere indicad faptul ca, in ipoteza prelucrarii camei,
segmentele de profil SABS, respectiv TBCT (Fig. 3.25) se elimina rezultand un
profil cu varfuri ascutite in S §i T.

In cazul mecanismelor care au tachet plat raza de curburi se calculeazi
cu formula (3.7). Pentru o functionare corectd profilul trebuie s fie integral
convex, deci trebuie indeplinitd conditia

R, >0 (3.13)
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Daca aceasta conditie nu este respectatd, se produce si la aceste
mecanisme fenomenul de subtdiere. Pentru exemplificare, in Fig.3.27 este
reprezentat profilul unei came, iar in Fig.3.28 - diagrama R ().

Acest profil are patru puncte singulare A, B, C, D, in care R, =0. in

aceste puncte se schimba caracterul profilului (convex — concav sau concav —
convex), rezultand imaginea din Fig.3.28.b.

0.05
0.6

/ \
0 \ 7} %

= >4_<%;,\

0.7 0.9
a)
Fig. 3.27
RCl‘ \ /\
Me |
B ¢
Fig. 3.28
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3.4.2. Mecanismul plan cu tachet de translatie si
rola

m Caracterizarea constructiva

Se adoptd un sistem de axe fix Ax,y,z, (Fig.3.29) cu originea in centrul
de rotatie al camei, axa Ay, paraleld cu axa de translatie a tachetului, in sensul
de ridicare, si axa Az, perpendiculard pe planul miscarii, orientatd spre
observator. Se adoptd, de asemenea, un sistem Ax,y,z, solidar cu cama, rotit
fatd de Ax,y,z, cu unghiul de pozitie al camei, ¢.

Parametrii geometrici de bazd ai mecanismului, definiti cu ajutorul
schemei din Fig.3.29, sunt:
e ¢ - excentricitatea (scalar cu semn), distanta de la centrul de rotatie al
camei la axa tachetului;

e s,- distanta minima, masuratd paralel cu axa tachetului, de la centrul
rolei (C) la centrul camei (A);

e 1,-razarolei.

Razele extreme ale profilului teoretic rezultd, de asemeni, din Fig. 3.29
si au expresiile

in care h este cursa tachetului.

m Sinteza profilului teoretic

Vectorul de pozitie al punctului C (centrul rolei) (Fig.3.29) 1. = AC se
proiecteaza pe axele sistemului fix (3)

Xye =€

Ysc =So 5

Printr-o transformare de coordonate, din sistemul (3) in sistemul (1)

[A.5] se obtin expresiile coordonatelor punctului C in raport cu sistemul (1) care
reprezintd, in acelasi timp, ecuatiile parametrice ale profilului teoretic,

(3.15)

X, =X,c =€cosQ+ (s, +8)sin@
Y, =Y, =—€sin@+(s, +s)cos

Prin derivare in raport cu parametrul ¢ rezulta:

(3.16)
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X' =X, =(s'—e)sin@+(s, +s)cos¢

Do : . (3.17)
Y\ =Y'ic =(s'—e)cosp—(s, +8)sin@

x" =x"=(2s'-e)cos@— (s, +s—s")sin@
. (3.18)
Yy =y"c =—(28'-¢e)sinp—(s, +s—s")cos @

Ve
Ve
3 g] B Vei
profil real Yl 2 profil teoretic
exterior -
N £
profil real JCOXDMQ
interior is , ( h

Fig. 3.29

Ecuatiile profilului teoretic, in coordonate polare, se obtin pe baza
relatiilor de transformare [A.7],

r =,/e’ +(s, +8)’

—esin@+ (s, +s)cos¢ (3.19)

0, =arctg -
ecosp+(s,+s)sin@
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m Cinematica cuplei superioare

Din ecuatiile de viteze (3.6) se determina viteza realiva v,, ,
Vear = Vea™ Va
Vitezele V., si V., au expresiile analitice
Vea =J5V
Vo =0xAC=k;0x (158 + j;(5, +8)) =—1;0(5, +3) + j;0€
care conduce la
Vear = 1;,0(8, +38) + J; (v —we) (3.20)

In aceste relatii v=v., este viteza tachetului, iar o=, - viteza
unghiulard a camei.

= Unghiul de presiune

Particularizand definitia generala (par. 3.4.1.), la acest mecanism
unghiul de presiune, o, se formeaza iIntre axa tachetului (Ay,) si normala la

profile trasatd prin centrul rolei (C). Evident, acelasi unghi se formeaza intre
tangenta la profil si perpendiculara pe tachet (Ax,). Deoarece viteza relativa

V¢, are directia tangentei la profil, se poate scrie
(Vear)

tg(x, — _C21 y3 )
(VC21 )x3

Avand in vedere expresia (3.20) a vectorului Vv, , rezulta

\4
——e ,
Q) _S_e

tg(x = (321)

Sp+S S,+S

Mentionam ca unghiul de presiune calculat cu formula (3.21) este un
unghi orientat, masurat de la axa tachetului la normala profilului teoretic si se
exprima printr-un scalar cu semn.

m Sinteza profilului real

Razele vectoare ale punctelor de contact rola - profil real: D, si D,
(Fig.3.29) sunt:
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T, —AC+CD,
- (3.22)

T, = AC+CDe

Proiectand T, si T, pe axele sistemului (3) se obtin coordonatele

punctelor D, si D,

T .
Xypi = X3¢ 1, COSEQ_EJ =X, +1,sin0
. T
Yipi = ¥3¢ T1, 810 OL_E =Y3c —L,COo8Q
_ T _ .
Xspe =Xso +1,€08| O+ =X, —1,sinaL

. I
Yipe = Yic T 1 s1n(oc +5j =Y;c T co8Q

Inlocuind x,.. si y,. cu expresiile lor (3.15) se poate scrie

X;p =€x1,sina
(3.23)
Vip =(8, +S)F 1, cosa
in care semnul de sus corespunde profilului interior, iar cel de jos - profilului
exterior.
Aplicand transformarea de coordonate din sistemul (3) in sistemul (1)
[A.5], se obtin ecuatiile parametrice ale profilului real,
X, =X,, =(exr,sina)cos@+ (s, +sFr,cosa)sing (3.24)
Y, =Y, =—(exrsina)sing@+(s, +sFr, cosa)cos@ ’

sau

X, =X, =€cos@+ (s, +s)sin@tr, sin(a— @) (3.25)
Y, =Y, =—esin@+(s, +s)cos @ F 1, cos(o — ) '

m Raza de curbura

Pentru calculul razei de curburd a profilului teoretic R . Se aplicd

formula (3.7), in care se introduc coordonatele si derivatele lor date de
formulele (3.16), (3.17) si (3.18).

((s '—e)’ +(s, +5)° )3/2

(s e)(2s'0) + (5, +5)(s, +5—8") SGN((sy +5)" ~e(s'-0) (3:26)

ct
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3.4.3. Mecanismul plan cu tachet de rotatie si rola

m Caracterizarea constructiva

Se adoptd un sistem de axe fix Ax,y,z, (Fig.3.30) cu originea in centrul

de rotatie al camei, axa Ax, orientatd dupd vectorul E, iar axa Ay, orientata

astfel incat y,. sa fie pozitiv.

I‘tmax

n
profil real \/\ a t,
exterior \ ,4/

S AN
N
BEAS 2 SIIRN /
- 0 Vez
-~ </ : 1\ 2
// p Di\'\n \ T
y p - c1
/ yl X - v AN
I/ “)1 /2 \V}\\\\ \\\ @,
|’ L. d Ty ) T (B
\ S '
\ A Il 3

’ profil real
interior /IM

Fig. 3.30

Se recomanda reprezentarea mecanismului astfel incat centrul de rotatie
al tachetului, B, sd fie In dreapta punctului A. In aceastd ipotezd axa Az,

rezultd orientatd spre observator. Se adopta, de asemenea, sistemul Ax,y,z,

solidar cu cama si rotit cu unghiul @ in raport cu sistemul Ax,y.z,.
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Parametrii geometrici de baza ai mecanismului sunt:

d=AB - distanta dintre centrul camei (A) si centrul de rotatie al
tachetului (B);

e (=BC - lungimea tachetului;
e Y, - unghiul minim format de tachetul BC cu linia centrelor AB;
e 1,-razarolei.

Razele extreme ale profilului teoretic rezulta, de asemeni, din Fig.3.29
si au expresiile

T =\/d2 +/0* =2¢dcosy,, T, =\/d2 +07 =24dcos(y, +v,), (3.14)

in care y, este cursa unghiulara a tachetului.

m Sinteza profilului teoretic

Vectorul de pozitie al punctului C,
. —AC-AB+BC
se proiecteaza pe axele triedrului fix (3),
X, =d+lcoso,
Yic ={sing,
Avand in vedere ca @, =n—(y, + V), se obtine
Xs3c defcos(\uo +V) (3.28)
Y =£sin(y, +y)
Se aplicd transformarea de coordonate din sistemul (3) in sistemul (1),
obtinand ecuatiile parametrice ale profilului teoretic
X, =X,c =(d—="Lcos(y, +y))cos@+ £sin(y, + y)sin@
Y, =¥ =—(d=Lcos(y, +y))sine+ /sin(y, + y)coso

Sau

X, =X, =dcos@—Lcos(¢p+ Wy, + V)

. . (3.29)
Yo =Yic =—dsin@+/sin(¢+y, + )

Prin derivare, in raport cu parametrul ¢, se obtine

X', =X"|c ==dsin@+ {(1+y")sin(p+y, +y) (3.30)

V' =y c =—dcoso+{(1+y")cos(p+y, +y)
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X", =x" . =—dcos@+ (1+y") cos(@+\y, +y)+Ly"sin(@+y, +y)

. . (3.31)
y' =y" o =dsine—L(1+y") sin(@+y, +y)+ Ay "cos(@+y, +y)

» Cinematica cuplei superioare

Se determind expresiile analitice ale vitezelor v, si V,,

Ve = O X AC= ko x (13X + stac) =
=~ 1,0,sin(y, + W)+ j,0,(d = £cos(y, + )

Ve, =0, X BC= Eamz X (—iﬁcos(\uo +y)+ ]J sin(y, +y)) =
=— T3m2£ sin(y, +y) - Lmzﬁ cos(y, +v)

Introducand aceste expresii in ecuatiile de viteze (3.6) se obtine viteza
relativd v, ,

VCZI = T3“6)1 - a)z)Sin(Wo + \V) + 33 (f(a)l - (T)z)COS(Wo + \V) - (Dld) (3-32)

= Unghiul de presiune

Prin particularizarea definitiei generale (par. 3.4.1.), la acest mecanism,
unghiul de presiune, o, se formeaza intre perpendiculara pe tachet si normala la
profile trasata prin centrul rolei (C) sau intre tachetul (BC) si tangenta in (C) la
profilul teoretic. Pentru a determina unghiul de presiune se calculeaza mai intai,
unghiul & format de tangenta la profilul teoretic in (C) si linia centrelor
(AB= AX3 )-

e e
(chl)x3
o
) 1——2 |cos(y, +y)—d
tgs_( mlj oWy costy, )~

g[l _wzjsin(% vy 0w sin(v W)
(O]

1

Unghiul de presiune este suma formata din unghiurile & si (y, +y)
(Fig.3.30),
a=38+y,+Vy,

iar
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__tgd+tg(y, +v)
1-1tg6-tg(y, +v)
Efectuand transformarile corespunzitoare, se obtine formula

f(l—mz)—d-cos(\po +y)

1

_d+y)—d-cos(y, +v)

tgo = ; :
d-sin(y, +v) d-sin(y, +v)

(3.33)

m Sinteza profilului real

Razele vectoare ale punctelor D, si D,, avand aceleasi expresii (3.22)
ca la mecanismul cu tachet de translatie, conduc la

T .
X3p = X3¢ T1 cos((x 5 (v, + \y)j =X, +1,sin(a—(y, +vy))
. o
Yapi = Yac T sm(oc 5 (v, + \V)j =Y, — 1 cos(a—(y, +y))
Tc .
X3pe = X3¢ T, cos[a +3 —(y,+ \u)) =X;c — I, sin(a—(y, +y))

. T
Y3pe = ¥Y3c T 1,810 (OL + 57 Wy + \V)j =Y;c + 1, cos(a— (v, +y))
Inlocuind expresiile coordonatelor X,yc $1 Yie (3.28) se obtine

X, =d —Lcos(y, +y) L1, sin(a— (y, +y))
Yip = £sin(y, +y) F 1, cos(a— (v, +))

Operand schimbarea de coordonate din sistemul (3) in sistemul (1) se
ajunge la ecuatiile parametrice ale celor doua profile reale,

X, =X,p, =dcos@—Lcos(y, +y + @) tr,sin(a —(y, +y + 0))

. . (3.34)
Y. =Yip =—dsin@+£sin(y, +y + @) Fr,cos(a — (W, + ¥ +¢))

= Raza de curbura
Se aplicd formula (3.7) cu expresiile coordonatelor si ale derivatelor

acestora date de formulele (3.29), (3.30) si (3.31). Se ajunge la urméitoarea
formula pentru raza de curbura a profilului teoretic R,
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. (& + 2y —20d(1+y ) cos(y, +v))
“ doy"sin(y, +y) +d0(1+y )2 +y)cos(y, +w)—d’ = (1+y')y (3.35)
:SGN(=d” = 2 (1+y ) + A2 +y ) cos(y, + ) )

3.4.4. Mecanismul plan cu tachet de translatie si
talpa

m Caracterizarea constructiva

Se adoptd un sistem de axe fix Ax,y,z, cu originea n centrul de rotatie
al camei, axa Ay, orientatd paralel cu axa de translatie, in sensul de ridicare, si
axa Az, orientatd spre observator (Fig.3.31). Se adoptd, de asemenea, sistemul

Ax,y,z,, solidar cu cama, formand cu sistemul Ax,y,z, unghiul ¢.

Fig. 3.31
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Mecanismul are un parametru de baza unic,
e s, - distanta minimd dintre centrul camei (A) si talpa tachetului.

Razele extreme ale profilului sunt
I.tmin = SO’ rtmax = S0 +h 4 (336)

m Cinematica cuplei superioare

Vectorii din ecuatia de viteze (3.6) au expresiile

Vo =0X AC= E3m X (T3e + 33 (sy+9)) = —1(»(50 +s)+ Lcoe
Ve = 33"

Voo = T3VC21

in care e reprezintd excentricitatea variabila - distanta de la centrul camei la
punctul de contact (C) masurata paralel cu talpa tachetului.
Introducand aceste expresii n ecuatia (3.6) se obtine

Ve = 0(8, +5) (3.41)
e=s' (3.42)

m Sinteza profilului

Se proiecteaza vectorul T = AC pe axele sistemului fix (3),

— — ]
X,c =€=$
Yic =8, +8

Prin transformarea de coordonate din sistemul (3) in sistemul (1), se
obtin ecuatiile parametrice ale profilului

(3.37)

X, =X,c =8'cos @+ (s, +s)sin@

] (3.38)
Y, =Yic =-s'sin@+(s, +5)cos@
Se deriveazd x, si y, in raport cu paarmetrul ¢
X' =x"\c=(s, +s+s")cosp (3.39)
V. =¥\ c =—(5, +s+s")sin@
x" =x".=—(s,+s+s")sin@+(s'+s")cos@ (3.40)

y" =y"c=—(s, +s+s")cos@—(s'+s")sin@
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m Raza de curbura

Aplicand formula (3.7) in care se introduc expresiile (3.38), (3.39) si
(3.40) se ajunge la urmatoarea expresie simpld pentru raza de curburd a
profilului

R, =s,+s+s" (3.43)

Mentionam ca formula (3.43) indica si semnul pentru raza de curburi cu
semnificatia cunoscuta (par. 3.4.1.).

3.4.5. Mecanismul spatial cu cama cilindrica si
tachet de translatie

m Caracterizarea constructiva

Mecanismul spatial se transforma intr-un mecanism plan (par. 3.1.2.3.)
prin desfasurarea cilindrului de razd medie r, (valoarea medie dintre raza

exterioard a cilindrului si raza fundului canalului) (Fig.3.32). In mecanismul
transformat miscarea camei este una de translatie, perpendiculara pe directia
miscarii tachetului.

Se adoptd un sistem de axe fix O,x,y, cu axa O,y, dupa directia
tachetului 1n sensul conventional de ridicare.

Se adoptd, de asemenea, un sistem O,x,y,, solidar cu cama, paralel cu
sistemul O,x,y, si deplasat fata de acesta, pe directia O,x;,cu s, =@ 1, (¢ -
unghiul de pozitie al camei cilindrice).

Parametrii geometrici de bazd ai mecanismului sunt:

e r,-raza medie a camei cilindrice;
e r,-razarolei

Dimensiunile de gabarit ale camei sunt raza medie r, si cursa h.

m Sinteza profilului teoretic

Vectorul de pozitie al punctului C, T, =0,C se proiecteazd pe axele
sistemului fix,

X5 =0

Ysc =8

si se aplica transformarea de coordonate [A.6] din sistemul (3) in sistemul (1),

(3.44)
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X =Xy ==, =10

(3.45)
Ye=Yic =S8
Se deriveaza x, si y, in raport cu parametrul ¢,
X't=X'1C=_r1 (3 46)
Y\ =Y'c=5s'
X"t — XVIIC — 0 (3 47)
y"t — y"lc — S"

profilul real
2 superior

Fig. 3.32

» Cinematica cuplei superioare

Vectorii vV, i V., au expresiile,
Vo = T3V1 = Lmrl
Ver =J3Ver = 1,08,
in care v, = -1, este viteza de translatie a camei plane.
Introducéand aceste expresii 1n ecuatia (3.6), rezultd
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Vey, = —1,001, +j ,0s' (3.48)

= Unghiul de presiune

Unghiul de presiune, o, se formeazd intre axa tachetului (O,y,) si

normala la profile trasatd prin centrul rolei (C) sau intre perpendiculara pe
tachet (O,x, ) si tangenta la profilul teoretic in (C). Deoarece vectorul v,, este

paralel cu tangenta, se poate scrie

v,
tga = (_C21)y3
(Ve )x3
too = —> (3.49)
rl

m Sinteza profilului real

Punctele de tangenta ale rolei cu profilul real inferior, D,, si cu profilul

real superior, D_, au urmatorii vectori de pozitie

T, = 0,C+CD;
T,, =0,C+CD,

Proiectand pe axele sistemului fix (3) se obtine

T .
Xyp =1 cos(oc +5j =4r,sina

. T
Yip =S+1, mn(ocigj:sig coso

Prin transformarea de coordonate [A.6] din sistemul (3) in sistemul (1)
rezulta ecuatiile parametrice ale profilelor reale
X =X,,=—@r, tr,sina
r = Xip or, rr, (3.50)
Y. =Yip =SFI,C050

cu semnul de sus pentru profilul real inferior si cu cel de jos pentru profilul real
superior.
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m Raza de curbura

Se aplica formula (3.8) in care se introduc parametrii determinati cu
formulele (3.45), (3.46) si (3.47). Rezultd raza de curbura a profilului teoretic,

R - —(I‘? +s|2)3/2

ct

(3.51)
rls"

3.5. ANALIZA CINETOSTATICA

3.5.1. Fortele de legatura din cupla superioara

Consideratiile generale privind obiectul analizei cinetostatice si fortele
care intervin in aceasta operatie, prezentate la mecanismele cu cuple inferioare
(par. 2.2.), raman valabile i pentru mecanismele cu came. Un aspect deosebit il
reprezintd prezenta cuplei superioare cama - tachet, pentru care se prezintd, in
continuare, modul in care actioneaza fortele de legatura.

3.5.1.1. Cupla superioara simpla

Se considera cupla superioara formatd din cama 1 si tachetul 2, avand
suprafetele active constituite din doi cilindri in contact dupa o generatoare
(Fig.3.33.a). In ipoteza ca sistemul de forte care incarci mecanismul este
amplasat intr-un plan paralel cu planul miscarii, torsorul reactiunilor normale

din cupla superioara se reduce la o reactiune unica ﬁlz avand ca suport normala
comuna nn in punctul de contact C. Daca suprafata activa aferenta tachetului se
reduce la un punct (tachet cu varf) (Fig.3.33.b), reactiunea R,, are ca suport

normala la profilul camei in punctul de contact C.
Sistemul fortelor de frecare se compune dintr-o fortd de frecare de

alunecare F,,, si un moment de frecare de rostogolire M, , care au urmdtoarele
caracteristici:

|Ff12|:“C| R12|
F, 1/ tt

F,,, are acelasi sens cu viteza relativa de alunecare v,

M |Mf12|:fc|R12|
f12 . . . .
M;,, are acelasi sens cu viteza unghiulara relativa o, = o, —o,
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Fig. 3.33

Parametrul f. este coeficientul de frecare de rostogolire cu dimensiune

de lungime.
In cazul tachetului cu varf miscarea relativa este de alunecare purd
astfel incat momentul de frecare de rostogolire nu intervine.

Reactiunea normald R, si forta de frecare de alunecare F;, se pot
compune, obtindnd reactiunea rezultantd Rj, =R, + F,,,. Reactiunea R, este

deviata de la normala, in sensul vitezei relative V,,,, cu unghiul ¢, = arctg p..

3.5.1.2. Cupla superioara cu rola

Se considera lantul cinematic format din cama 1, rola 4 si tachetul 2
(Fig.3.34.a). In cupla superioard cama - rold actioneaza reactiunea normald R,
avand ca suport normala comuna nn care, evident, trece prin centrul rolei, C. Se

fortelor de greutate si de inertie care sunt mici datorita dimensiunilor reduse ale
rolei,

2 F@4); R, +R,, =0

Din aceasta ecuatie se poate deduce

R14 = _R24 = R42 >
ceea ce Tnseamna ca reactiunea din cupla superioara se transmite nemodificata
asupra tachetului in centrul rolei C.

In felul acesta lantul cinematic 1 - 4 - 2 se poate inlocui printr-o cupla
superioara formata intre profilul teoretic al camei 1 si tachetul 2 prevazut cu

varf (Fig.3.34.b) in care actioneaza reactiunea Ri» =Ry =Ru4.
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a) b)
Fig. 3.34

Daci se iau in considerare fortele de frecare si se admite ca rola executa
o miscare de rostogolire purd pe suprafata activa a camei, asupra rolei
actioneazd momentul de frecare de rostogolire M;,, in cupla superioard D si

momentul de frecare M,,, 1n cupla de rotatie C.
Aceste momente au urmatoarele marimi
| M| =1, Ry (3.52)
| Mf24| = Hcrc| R24| = rc| R;4|Sin Pc (3.53)
La nivelul cuplei superioare D actioneaza, de asemenea, o forta

tangentiala E, , avand ca suport tangenta comuna la profilul camei si la cercul

rolei. Aceastd fortd intervine in echilibrul momentelor, asa cum rezulta din
urmatoarea ecuatie

dM.(4)=0; M.(F,,)+M;, +M,,, =0, (3.54)

din care rezulta

1

| Fual :r_<| M| +| Mgy ) (3.55)
4

Conditia de rostogolire a rolei pe profilul camei este

| Ft14| <| Fial (3.56)

in care F,, este forta de frecare de alunecare din cupla superioard, avand
valoarea:
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| Ff14|:”'D| R14| (3.57)

in care n, =tg ¢, este coeficientul de frecare de alunecare.

Forta tangentiala F,, se poate transfera in punctul C, dacd asupra
elementului 4 se aplicdi momentul suplimentar M (F,,). In aceste conditii
momentul rezultant care actioneaza asupra elementului 4 este

M, =My, + Mgy, + M (Fy,)

Avand in vedere ecuatia (3.54), rezulta M, =0, astfel incat, prin

transferul fortei F,, din punctul D in punctul C, se compenseazi efectul

momentelor de frecare. Reactiunea normala R, si forta tangentiald F,, se

compun rezultind R}, =R, + F,, . Din ecuatia de forte
SF(4)=0; R}, +R}, =0

rezultd R, =-Rj, =R}, care aratd ca reactiunea R, din cupla cama - rola se

frecarii, lantul cinematic 1 - 4 - 2 se poate asimila cu o cupla superioara formata
din profilul teoretic al camei si un tachet cu varful in C (Fig.3.34.b) in care

actioneaza reactiunea R;, =R|, =R/, . Reactiunea R|, este deviatd, in raport cu
normala nn, in sensul vitezei unghiulare ©,, cu unghiul @ care se exprima

astfel,

Forta tangentiald F,, se exprima, la randul ei, in modul urmator

1 1 .
| Ft14| =r_<| Mf14|+| Mf24|)=_(fD| R14|+rc| R;4|Sln(PC)=
4

T,
X ! (3.58)
:_(fD | R12| TIc | R:2| Sin(Pc)
r4
astfel Incat se obtine ecuatia
. 1 .
sin Qg = r_(fD COS P, +1SIN Q)
4
sau
,sing. —f,cos¢. —1.sing. =0 (3.59)

257



Aceasta ecuatie se rezolva, analitic sau numeric, obtinand unghiul @ .
Deoarece ¢. §i @, au valori mici (sub 5%), sinusurile se pot aproxima cu
unghiurile, rezultdnd urmatoarea formula

o | Te®c

I I

P, = (3.60)

Avand in vedere relatia (3.58) conditia de rostogolire (3.56) se poate

scrie
%(fD| R12|+rc| R,|sin@.) < tg (pD| R12|

sau
l[fn 1, Sin Q. ]<tg o (3.61)
I, coS @,

Prin aproximarea functiilor sinus §i tangenta cu unghiurile se obtine o
relatie mai simpla

f

T,
L4 <0, (3.62)
L 1

Se observd ca membrul din stinga este egal cu @ (3.60) ceea ce

conduce la conditia

Oc, <Pp - (3.63)

3.5.2. Mecanismul plan cu tachet de translatie si
rola

3.5.2.1. Analiza cinetostatica

Se considerd un mecanism cu cuplad superioara unilaterald (Fig.3.35)
pentru care se efectueaza analiza cinetostaticd, in prezenta frecarii, pentru faza
de ridicare, in care tachetul este incdrcat cu forta rezistentd F,. In procesul de

calcul se utilizeaza un sistem de coordonate fix, Axyz, identic cu sistemul
Ax,y,z, folosit In par. 3.4.

Reactiunea din cupla superioara I_{{z este deviatd de la normala nn cu
unghiul ¢ (3.60) in sensul vitezei unghiulare ®, iar proiectiile acesteia pe

axele de coordonate au expresiile:
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RL,,. =R}, cos[a ¢, +§j =-R},sin(at ¢ )
(3.64)

R}, =R}, sin(oc toc, + gj =R}, cos(at @)

Fig. 3.35

Se scriu ecuatiile de echilibru pentru elementul 2,
M, (2)=0; BCxR,, +M_,, =0
SF(2)=0; E+R,+R,, +F, =0,

in care B este centrul zonei de contact a cuplei de translatie.
Ecuatia de momente se transpune scalar, iar ecuatia de forte se
proiecteaza pe axele de coordonate

—j(yB —(s, +s)) xR, (—isin(a £, )+ jcos(oc Q. )+ EMm =0
—ER{Z (ys — (s, +8))sin(a £ P, )+ EMm =0
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R}, (yp —(8p +8))sin(at ¢ ) +M,;, =0
-Rj, sin(a@ £ Q. )+ Ry, =0 (3.65)
—| F2|+Rf2 cos(oH_r(pCO)+Ff32 =0

Forta de frecare F,,, are expresii diferite in functie de cazul in care se
incadreaza cupla de translatie B (par. 2.2.1.4.). Aceastd incadrare depinde de

M
raportul k, :||—r32| care se poate calcula din ecuatiile sistemului (3.65),
32
rezultand
M
kB:| =] yp = (s +9)
| R

b .
e Daca k; < 5 forta de frecare F,,, are expresia
Fy = _”'B| R32| (3.66)
iar R}, se determina din (3.65),

R}, = | F2|
cos(oci(pco)(l—HBtg| O‘i%oD

(3.67)

. b . . <
e Dacd k; > > forta de frecare F,,, sireactiunea rezultantd R, sunt

2
Fy, = _%| M,;, (3.68)
r B
R, = 2 (3.69)
cos(ai(pco)(l— EB | ve — (8, +s)|~tg| oci(pCOU
Necunoscutele R,, si M,,, se calculeaza, de asemenea, din sistemul
(3.65):
Ry, =R}, sin(a o ) (3.70)
M,;, =R}, (yg — (s, +8))sin(a £ @, ) (3.71)

Se scriu ecuatiile de echilibru pentru elementul 1,
>M,(1)=0; ACxR}, + M, +M,, =0
SFE(1)=0; R}, +R5 =0
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Din ecuatia de forte rezulta

R}, =-R}, =R}, (3.72)

Ecuatia de momente se transpune scalar
(ie + j(so +s))xR, (isin(oc Qo) — jcos(oc o))+ EME F ERﬂrA sing, =0
—ER{Z (ecos(at g )+ (s, +s)sin(at e )+ EMe I ER;ZrA sing, =0
—R},(ecos(a £ Qc, )+ (s, +s)sin(a ¢ )+ M, F RLr, sing, =0

Din aceasta ecuatie se determind momentul de echilibrare M_,

M, =Rj,(ecos(at @ )+ (s, +s)sin(at o, )Er, sing,) (3.73)

Relatiile de calcul ale reactiunilor se pot particulariza pentru cazul in
care se nglijeaza fortele de frecare facand ¢, =0, uy =0 si ¢, =0,

roo__ roo_ | F2|
R, =Ry =— (3.74)
cosa
R, =| E|tga (3.75)
M, =| B|(y5 = (s, +3))- tga (3.76)
M, =| E,|(e+(s, +5)-tga) (3.77)

Uneori, analiza cinetostatica se efectueaza luand in considerare numai
freacarea din cupla de translatie B. Desigur, in acest caz, relatiile se
particularizeaza numai cu @ =0 si ¢, =0.

In toate relatiile semnul (+) intervine cind viteza unghiulard a camei
este pozitiva, iar semnul (-) cand este negativa.

3.5.2.2. Randamentul, autoblocarea

Pentru calculul randamentului mecanic instantaneu se utilizeaza relatia

P —|F2|s‘
—_Ju . _ - 3.78
1 P M, (3.78)
Momentul de echilibrare M, se inlocuieste cu expresia sa (3.73)
obtinand
|F2|s’
n= . (3.79)

R, (ecos(at . )+ (s, +s)sin(at @ ), sing,)
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In aceasta formula R}, se inlocuieste cu expresia (3.67) sau (3.69) in

. N N < g b .
functie de cazul in care se incadreaza cupla B. Astfel, daca k, <E se obtine

urmatoarea formula pentru m

(l_lJ-Btg|0~i(Pc|)S'

n= (3.80)

sing,

e+ (s, +o)tglat ) tr, —2—
cos(a @)

Conditia de evitare a autoblocarii (1 >0) aplicatd expresiei (3.80)
conduce la

1-pytglotec]>0, (3.81)
deoarece semnul randamentului este determinat numai de factorul
1- uBtg|oc + (pc| . Solutia practica a inegalitatii (3.81), in raport cu necunoscuta
o este

1
|a| <arctg— — Q. =0, (3.82)
Hg

in care o, este valoarea de blocare a unghiului de presiune.
Daca k; >1,

2
(1— :B |yB — (s, +s)|-tg|(xir(pc|)s'

n= p (3.83)
e+ (s, +s)tglat @) tr, L VN
cos(a @)

Conditia de evitare a autoblocarii este

2
1-

:B |yB —(s, +s)|-tg|ai(pc| >0

sau

1
|a| < arctg 5 — P =0y, (3.84)

};B |YB _(So + S)|

Randamentul global, pentru faza de ridicare, se determina cu formula
o e,
_ JO P do _ jo Es'de

. P -Es'de
[T [F

1, (3.85)
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In ipoteza F, = —|F2| =ct. relatia devine

J.:r s'do
IO n
Observatii

e Autoblocarea este determinatd de valoarea absolutd a unghiului de
presiune, asa cum rezultd din conditiile (3.82) si (3.84). Chiar daca se respecta
aceste conditii, dar unghiul de presiune este apropiat de a.,,, functionarea este

defavorabild, cu valori mari ale reactiunilor si cu randament redus. De aceea, in
locul conditiilor (3.82) si (3.84) se utilizeaza conditia

|| <a, <o, (3.87)

in care o, este unghiul de presiune admisibil, avind urmatoarele valori
recomandate: o, =12°~15" pentru un regim de functionare greu si
a, =25"-30° pentru un regim usor. Pentru faza de coborare, la mecanismele
cu cupld superioard unilaterald, o, =75’ —80°.

e Asa cum am aratat si in par. 2.2.1.4., dintre cele doud cazuri care pot
interveni in legatura cu calculul fortei de frecare din cupla de translatie, cazul
(1) este favorabil. Intradevar, formulele anterioare aratd cd, in acest caz,
reactiunile sunt mai reduse, iar randamentul i unghiul de presiune de blocare
sunt mai mari. Conditia pentru cazul (1)

b
Ky =y —(5, +9) <2

extinsa pentru toata faza de ridicare se exprima astfel
b>h

b b
so+h—5£yB SSO+E

Conditiile (3.88) aratd ca punctul C
trebuie sd se deplaseze numai in interiorul
zonei de contact a cuplei de translatic B
(Fig.3.36).
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3.5.3. Mecanismul plan cu tachet de rotatie si rola

3.5.3.1. Analiza cinetostatica

Se considerd mecanismul cu cupla superioard unilaterald din Fig.3.37.
Se efectueaza analiza cinetostatica, in prezenta frecarii, pentru faza de ridicare
in ipoteza ca asupra tachetului actioneazd momentul rezistent M, .

Fig. 3.37

Reactiunea din cupla superioara R;, se proiecteaza pe axele sistemului
de coordonate Axyz,

r r s r .
R}, =R}, cos [(x 1@, — (W, +y)+ Ej =-R|,sin(a £ Pc, — (v, +v))
(3.89)

T ol T r
R, =Rj, s1n((x 1o, —(y,+vy) +Ej =R}, cos(at ¢, — (v, +V))
Se scriu ecuatiile de echilibru pentru elementul 2,
S F(2)=0; R}, +R}, =0
> M,(2)=0; BCxR:, +M, + M, =0.
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Din ecuatia fortelor rezulta

R}, =-R}, =R}, (3.90)
iar din ecuatia de momente, dupa dezvoltéri corespunzatoare, se obtine
r |M2 |

(3.91)

12— .
Leos(at @, ) — 1 sin@y

Se scriu ecuatiile de echilibru pentru elementul 1,

S F(1)=0; R%, +R%, =0

M, (1)=0; ACxR,, +M_+M,, =0

Din ecuatia de forte se obtine

R} =-R}, =R/, (3.92)
iar din ecuatia de momente rezulta

M, =R}, (dcos(aat @, —(y,+y))—Llcos(at@. )tr,sing,) (3.93)

In toate formulele semnul (+) se aplica daca viteza unghiulard a camei
este pozitiva (sens antiorar), iar (-) in caz contrar.

obtin relatiile:

R:. = |M2|
2= (3.94)

lcosa
M, = |M2|(dcos(oc—(\|10 +y))—/lcosa) (3.95)

lcosa

3.5.3.2. Randamentul, autoblocarea
Randamentul se determina aplicand formula
n= _& __ —|M2|(02

Pm Meo‘)l
Avand in vedere ca y'= _ 0 (3.2), se obtine

0‘)1
|M2|‘V’
= . 3.96

=y (3.96)

€
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Cunoscéand expresiile pentru M, (3.93) si R}, (3.91) se ajunge la
urmatoarea relatie de calcul pentru randamentul instantaneu
(f COS((X * Pc, ) — I sin Pp )\V ’
n= deos(at e, — (Y, +y))—Lcos(at@.)tr,sing, ’

(3.97)

Randamentul global se calculeazd cu o formuld similard cu o formula
similara cu (3.86),

J, v'do

n, = @ . (3.98)
om

Conditia de evitare a autoblocarii (1> 0) se formuleaza astfel

Leos(ot @) —1singg >0,

care conduce la
|oc| < arccos [%sin (ij - Q¢ (3.99)

Discutia privitoare la unghiul de presiune, dezvoltatd la mecanismul
precedent, impreund cu conditia (3.87) sunt aplicabile si pentru acest mecanism.
Pentru unghiul de presiune admisibil se recomandd urmatoarele valori:

a, =30°—45° pentru un regim de functionare greu si o, =45’ —60" pentru un
regim usor.

3.5.4. Mecanismul plan cu tachet de translatie si
talpa

3.5.4.1. Analiza cinetostatica

La fel ca la mecanismele studiate anterior, se efectueaza analiza
cinetostaticd, in prezenta frecarii, pentru o cursd de ridicare, ludnd 1in

considerare forta rezistenta 1_32 (Fig.3.38).
Reactiunea R}, este deviati de la normala nn cu unghiul ¢. in sensul

indicat de viteza unghiulard a camei, ®, avand proiectiile pe axele de
coordonate,
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T T Tc — T :
R},, =R}, cos [E + (pcj =FR|,sing,
(3.100)
Rl’

12y

Fig. 3.38

Se scriu ecuatiile de echilibru pentru elementul 2,
SF(2)=0; E+R,+R,, +R,, =0
{zMB(z) =0; BCxR}, +M,, +M,,, =0
care se prelucreaza in modul cunoscut de la mecanismele anterioare
FR{,sinp. +R,, =0
—|F2|+Rf2c05(pC+Fm:0 (3.101)
R (e + ) c0s0 F (yy — (5, +8)singc) + M, =0

Pentru a determina expresia fortei de frecare F,,, din cupla B, se
calculeaza raportul k, din sistemul (3.101)
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K :|Mr32 _ s’+fC¢

’ |R32| t20,

(y5 = (80 +9))| - (3.102)

< b .
Daca k; < 5 forta de frecare are expresia

Fon=—Hp |R32|
care se introduce in sistemul (3.101) si rezulta
R' = |F2|
L= - . (3.103)
COSPc — g SIN P
b .
Daca k, > > forta de frecare se scrie
2p
Fo = _TB|Mr32 >
iar din sistemul (3.101) se obtine
r |F2|
R}, = (3.104)

2
COS Q. —

LLB |(s '+f.)cos@. F (yg — (s, +8))sin (pc|

Reactiunile R;, si M, ,, rezultd, de asemenea, din sistemul (3.101)

R;, =R}, singc (3.105)
M., =R ((s"+f.)cos Q. F(yg(s, +8))sin@.). (3.106)
Se scriu ecuatiile de echilibru pentru elementul 1

SE(1)=0; R +R} =0

{ZMA(D =0; ACxR, +M_+M,, +M,,, =0.

Din ecuatia de forte se obtine

R} =-Rj =R}, (3.107)
iar din ecuatia de momente se calculeazd momentul de echilibrare
M, =R}, ((s+f.)cosp. (s, +s)sin@. £, sing,). (3.108)

in toate formulele semnul de sus se utilizeazi cand viteza unghiulara a
camei este pozitiva, iar cel de jos cand este negativa.

Uneori, analiza cinetostatica se efectueazd tindnd seama numai de
frecarea din cupla de translatie. In aceastd ipotezi ¢.=f.=¢, =0, iar
k, — o0 ceea ce inseamnd ca R, se calculeaza numai cu formula (3.104) care
se particularizeaza astfel
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1

R =——""+. (3.109)
- 2, |s |
b
In functie de R}, se obtin si celelalte reactiuni
R, =0 (3.110)
M, =-R}, s’ (3.111)
M, =R}, -s". (3.112)

3.5.4.2. Randamentul, autoblocarea

Calculul randamentului se face cu formula (3.78). Dacd k, < g ,

(s"+f.) £ (s, +8)tgo. £ 1, SN Py
COS Q.

iar dacad k; > % ,

2 .
(1_ l;B |(S'+ fo)cos o F(yg — (s, +S))smq’c|j
n= . (3.114)

(s+ )t (s, +8)tgp. 1, S Py
COS Q.

. b .. . o
In cazul k; < 5 conditia de evitare a autoblocarii (1 <0) este

1-pptge. >0
Hptge. <1. (3.115)

< b . . . <
Daca k; > 3 conditia de evitare a autoblocdrii se formuleaza astfel

2
1—%|(s'+fc)—(y3—(so +9)tgoe| >0

2
%|(S'+fc)—(y3—(so+s))tg<pc|<1- (3.116)

Pentru cazul in care se considera numai frecarea din cupla de translatie,
conditia (3.116) devine
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2“TBS<1. (3.117)

Observatii

: . y y b
e Mecanismul functioneaza, de reguld, cu k, >E deoarece pentru a

b . . . :
avea k; < 5 in toate fazele de functionare, ar trebui s se adopte valori foarte
mari §i nepractice pentru parametrul b. In cazul in care se considerad numai

. . . . b
frecarea din cupla de translatie, k, — oo si, deci, intotdeauna k; > E .

¢ Conditia de evitare a autoblocarii (3.115) este indeplinita Intotdeauna
deoarece p, <1 si tge. <1. Expresiile care intervin in conditiile (3.116) si

(3.117) sunt foarte apropiate avand in vedere valorile practice ale coeficientilor
de frecare. Ca urmare conditia (3.116) se poate aproxima foarte bine prin
conditia (3.117) din care rezulta domeniul in care se poate adopta parametrul b,

b>2p,-s'.
Aceasta conditie, extinsa pentru Intreaga faza de functionare, are forma

b>2p, s’ (3.118)

max ?

in care s'__ este valoarea maxima a functiei de transmitere s' corespunzatoare
ma: 5

X
legii de migcare utilizate. Trebuie mentionat cd parametrul b nu trebuie adoptat
in apropierea valorii limitd (3.118) deoareace aceasta conduce la
suprasolicitarea mecanismului.

3.6. ANALIZA PRECIZIEI

Evaluarea preciziei de functionare a unui mecanism cu cama consta in
determinarea abaterii de pozitie a tachetului In functie de abaterile elementare
ale mecanismului. O abatere elementara specifica mecanismelor cu came este
abaterea de profil Ar, care afecteazd razele profilului real. Celelalte abateri
elementare se referd la parametri constructivi constanti.

Pentru exemplificare se trateaza cazul mecanismului plan cu tachet de
translatie si rold (Fig.3.29). Abaterea de pozitie a tachetului As, asociatd
parametrului s, se calculeazd cu formula (2.41) adoptatdi mecanismului
considerat,

As:ﬁArr + Os

T

—AC+§AI‘4 (3.119)
Oe or,
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in care Ar, reprezintd abaterea razei profilului real, Ae - abaterea
0s . Os

e . . . . 0s
excentricitdtii, iar Ar, - abaterea razei rolei. Derivatele partiale —, 2
e I,

sunt functiile de transmitere ale abaterilor pentru aceiasi parametri, esentiale
pentru calculul abaterii functionale As. Vom prezenta modul de determinare a
acestor functii. Folosind notatiile din par. 3.4.2. si din Fig.3.29, raza reald r. se

poate scrie
_ _ 2 2
. =AD, = Xip, T ¥ip, »

in care X,, $i y;, sunt coordonatele punctului D, in raport cu sistemul fix
Ax.y,. Pentru simplificarea relatiilor se noteazd x,, =x si y,, =y astfel

incat formula devine
r =X’ +y’ (3.120)

. . 0s .
iar derivata — se calculeaza astfel

T

Os_0s o9 _ 1 _sWxity® (3.121)

= S
o og or

or, Coxx'+ yy'
o

Coordonatele x si y se determina cu relatiile (3.23), care,pentru un
mecanism cu cupld superioara unilaterala, au forma

x=e+r,sina

(3.122)
y=(s,+s)—1,cos0
iar unghiul de presiune a , care intervine in aceste relatii are expresia
a=arctg(s_e]. (3.21)
Sy +S
Prin derivarea expresiilor (3.122) in raport cu ¢ se obtin x' si y',
x'=ra'cosa
. (3.123)
y'=s'+ro'sina
in care o' este derivata unghiului o in raport cu @
1 's”(so+s)—s'(s'—e) (3.124)

T 1+tgla (s, +8)°
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. 0 .
In felul acesta rezulta gs((p) ca o functie de parametrul ¢, care

intervine in formule prin intermediul legii de miscare caracterizatd prin functiile
3(9), s(@) si s"(@)

. . 0Os . . .. Os
Functia de transmitere = se calculeazd cu ajutorul functiei —
e

T

determinata anterior

@:ﬁ.%’ (3.125)
Oe Or Oe
iar — se obtine prin derivarea expresiei (3.120),
x Xy
o, Oe Y oe
e (3.126)

de /x2+y2 ’

R ox .0y . ..
in care — si — se introduc cu expresiile

de = Oe
ox oo
—=1+r1,—cosa
oe ; e (3.127)
¥ =T, X sino.
Oe Oe

. L . ool
Derivata unghiului de presiune N este

e

oo __ 1 —| = ! . (3.128)
Oe l+tg'al s,+s

5 o . 0s .. . .
In mod similar, functia — se determind cu ajutorul relatiei
4

O _0 o (3.129)
or, or o,

T

in care se introduce

calculat prin derivarea expresiei (3.120)

L0
o, __ o o (3.130)
8r4 Xz-i-y2
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La randul lor, functiile x si & rezulta prin derivarea expresiilor (3.122)

T, 4
2 é —=sina
s iy
1,5 ar} ] 8; (3.131)
l =— /-‘/—- —— —- ——=-cosa
05—~ 0s *
~ ae ) )
0 Pentru exemplificare, in Fig.3.39
0.5 T Os. sunt  reprezentate  diagramele
B I 0s 0s RGN
Y I L = L =@, —(@ si —(9), deter-
~~ or, oe or,
-1,5 minate prin procedeul aratat, pen-
2 tru un caz concret.
0 20 40 60 80 100 Pentru alte tipuri de
. mecanisme cu came tratarea este
Fig. 3.39 asemanatoare. Astfel, in cazul
s, =20 [mm]; h=30 [mm]; mecanismului plan cu tachet de
e=+5 [mm]; r, =10 [mm]; rotatie si rold, analiza preciziei

urmdreste determinarea abaterii de
pozitie a tachetului Ay, care

conform formulei (2.41) are expresia

A\u:a—WArr+a—wAd+a—wAl+a—wAr4, (3.132)
or, od ol or,

r

. . . .0
in care y, d, | si r, au semnificatiile cunoscute (par. 3.4.3.). Functia N se

T

N . 0s . . .
determind similar cu functia — de la mecanismul tratat anterior, pornind de la

r

expresiile coordonatelor X, , y;;, i a unghiului de presiune a (3.33) specifice

. . .. Oy oy .0 . .
acestui mecanism. Functiile —W, N s N se calculeaza cu ajutorul functiei
od ol or,
0 ... Os . 0O .
i 4 asa cum s-a procedat pentru functiile al si B 1a mecanismul precedent.
T c 4
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3.7. SINTEZA DIMENSIONALA

3.7.1. Formularea generala a problemei

Obiectivul sintezei dimensionale este determinarea parametrilor
geometrici de bazd ai mecanismului. Valorile acestor parametri au consecinte
atat asupra functiondrii mecanismului, cat si asupra formei si dimensiunilor
profilului. Adoptarea lor reprezintd rezultatul rezolvérii unei probleme de
optimizare. Daca parametrii geometrici de bazd se noteazd p,, p, ... Py »

formularea problemei este urmatoarea
E,(p,, p, --- py) = min (3.133)
f.(p, py . P)<0 (=1,n). (3.134)
Functia obiectiv F; se poate alege in diverse moduri, dupa criteriul de
optimizare adoptat: gabaritul camei legat de consumul de material, randamentul
mecanismului, momentul de echilibrare maxim, etc. Dacd se ia in considerare
criteriul minimizarii gabaritului, functia obiectiv se poate adopta, la

mecanismele plane, ca fiind egald cu raza maximd a profilului real
E, =r ..(p;» P, ...Py). In cazul mecanismelor spatiale, functia obiectiv este
raza medie a cilindrului camei, 1, care constituic unul dintre parametrii
geometrici de baza.

Conditiile (3.134) constituie restrictiile problemei de optimizare si pot
avea caracter functional, constructiv sau tehnologic. In cele ce urmeaza se
prezintd cele mai importante restrictii care pot interveni intr-o astfel de
problema.

1) Conditia unghiului de presiune

Asa cum am aratat in Cap. 3.5., unghiul de presiune trebuie sa satisfaca
conditia
|Ot(p1, Pa - Py (P)| <a,.

Formulele de calcul, pentru fiecare tip de mecanism, sunt prezentate in
subcap. 3.4. Deoarece o depinde, pe langd parametrii geometrici de baza, de
unghiul de pozitie al camei ¢, aceasta conditie se poate scrie

|0L(p1, Py - Py) <a,

max
¢

sau

o, <0. (3.135)

max a
¢

fl =|Ot(p1, Py - Py)
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Uneori, se impun valori diferite pentru o, in faza de ridicare - o, siIn
faza de cobordre - o, . In acest caz, conditia (3.135) se scrie separat, pentru
cele doua faze

flr = ar(pl’ p2 pk)| max_(xar SO
)

3.136
£ (3.136)

ac(plﬂ pZ pk)| max_a’ac < 0
¢

2) Conditia de evitare a subtaierii

In cazul mecanismelor cu rold si cupld superioara bilaterald, pentru
evitarea subtaierii trebuie indeplinite conditiile (3.11) si (3.12)

Rcl(pl’ Py - Py o) >1,

Rct(pH P, - Py (P) <-I,
care se pot scrie comasat

|Ra(P1’ Py - P> (P)| > 1,

sau sub forma

f2=|Rct(p19 p2 "'pk)|min_r4 >O. (3137)
¢
In cazul mecanismelor cu cupli superioara unilaterala intervin conditiile
(3.11),
R,y Py P @) > 1y (3.138)
R, (P> Py - P> 9)<0. (3.139)

Asa cum rezultd din formulele de calcul ale razei de curbura a profilului
teoretic (3.26, 3.35) aceasta nu trece niciodatd prin zero, dar isi poate schimba
semnul trecand prin infinit, asa cum se observd in Fig.3.26. In consecinta,
profilul teoretic, corespunzitor unei faze, poate fi integral convex (R, >0) sau
poate avea un segment concav (R <0) si unul convex (R, >0). Avand in
vedere aceste observatii conditia (3.138) poate fi scrisa sub forma

f2 :Rct(plﬂ p2 "'pk)min_r4 >0 (3140)

¢

in care R este valoarea minima a razei de curbura pentru intervalul cu

ct min
R, >0. Conditia (3.139) se aplicd intervalului cu R, <0 si este, evident, de
prisos. Conditia (3.140) poate fi inlocuita cu

f2 :Rct(plﬂ p2 "‘pk)min_r42Rca (3141)

¢
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unde R_, este o valoare admisibild pentru raza de curburi a profilului real. In

felul acesta se evita o forma prea ascutita a profilului.
In cazul mecanismelor cu tachet plat, conditia de evitare a subtdierii
(3.13) este

R, (P> Py - P> ©)>0
si poate fi reformulatd astfel

£, =R (i Py - Pi) uin >0 (3.142)

®

Dacd raza de curburd R este apropiatd de zero, profilul prezintd o
forma aproape ascutitd care are consecinte nefavorabile in ce priveste uzura
suprafetelor active. De aceea raza de curburd poate fi limitatd la o valoare
admisibild R, >0, iar restrictia (3.142) devine

f,=R_.(P,, Py - Pv) mn—Re >0. (3.143)

P
3) Conditia de portanta a cuplei superioare

Aceasta conditie este legatd de rezistenta la solicitarea de contact a celor
doua elemente care formeaza cupla superioara. Desi problemele de rezistenta si
durabilitate nu fac obiectul lucrarii de fata, aceastd conditie nu poate fi neglijata
deoarece este strans legatd de geometria camei - in formula de calcul a tensiunii
de contact, o [4], intervine raza de curbura a profilului real.

o(p;> P, P> P <0,
f,=0(P;, Py - Pi) wax— 0. <0 (3.144)

¢
4) Conditia de prelucrare cu o scula de raza data

In cazul prelucrarii profilului interior, raza de curbura reald, in
intervalul concav, trebuie sa fie mai mare, in valoare absoluta, decat raza sculei
I

s 2

|Rct(p17 Py - Py (P)—I'4|ZI'S
£, =R (P> Py - Pi) = (1, 1) <0 (3.145)

¢

in care R este valoarea maxima a razei de curbura in intervalul concav

(R, <0).
La prelucrarea profilului exterior, raza de curburd reald, in intervalul
convex, trebuie sa fie mai mare decat raza sculei

ct max
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R (P> Py - P> @)1, 21,
£, =R, (P1s Py Pi) e + (1, —1,) 20, (3.146)

?

in care R este minima razei de curburd in intervalul convex (R >0).

ct min

5) Conditii de montare

Aceste conditii se referd la relatiile dintre dimensiunile camei si rolei,
pe de o parte, si diametrele arborilor pe care se monteaza, pe de alta parte. Ca
urmare, raza rolei si raza minima a profilului real trebuie limitate inferior,

fi=1,21, (3.147)

f6 = rr min 2 rra . (3148)

*

Rezolvarea problemei de optimizare se efectueaza utilizand algoritmi si
programe specifice acestui domeniu. Pentru alegerea adecvata a acestora, este
util sa se tind seama de cateva observatii legate de caracterul matematic al
problemei, care se prezintd in continuare.

1) Problema este neliniara deoarece functia obiectiv si majoritatea
restrictiilor sunt neliniare.

2) Functia obiectiv, desi neliniari, are o expresie simpla, usor de calculat pe
cale analitica.

3) Majoritatea functiilor care intervin in formularea restrictiilor reprezinta
valori extreme, in raport cu parametrul ¢, ale altor functii. Calculul lor se

face, cu unele exceptii, prin procedee numerice iterative. Este preferabil sa
se evite algoritmii de optimizare care utilizeazid derivatele restrictiilor in
raport cu parametrii p, p, .. p,, deoarece acestd operatie reclama

aplicarea succesiva a doua procedee iterative.

In lucrarea [4] se propune un algoritm de optimizare elaborat in asa fel
incat sd exploateze specificul problemei in vederea simplificarii rezolvarii si a
reducerii timpului de calcul.

Problema de optimizare prezintd unele particularititi §i rezolvari
specifice in functie de tipul mecanismului care se proiecteazi. in cazul
mecanismelor prevazute cu tachet cu rold restrictia legata de unghiul de
presiune are o mare insemnitate pentru a asigura o buni functionare. in cele ce
urmeaza se prezintd procedeele de rezolvare a problemei de optimizare, luand in
considerare aceastd restrictie, pentru citeva mecanisme uzuale. Aceste
procedee, care au preponderent caracter grafic, sunt cunoscute in teoria
mecanismelor Tnainte de dezvoltarea domeniului matematic al optimizarii.
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3.7.2. Mecanismul plan cu tachet de translatie si
rola

Parametrii geometrici de bazd sunt e, s, si 1, (par. 3.4.2.), iar functia
obiectiv este

F (e, 8y, I,) =T =+/€ +(s, +h)’ —1,. (3.149)

Se considerda mecanismul echivalent obtinut prin eliminarea rolei
reprezentat intr-o pozitie oarecare (Fig.3.40).
Se aplica, in punctul C, vectorul

v 9 o .
Cc =— corespunzitor pozitiei considerate
®

si apoi se rabate acest vector, cu 90°, in
sensul vietzei unghiulare ®, ajungand in

pozitia C_c, Se poate ardta cd unghiul
<«c,Aa, format intre dreapta care uneste

. R .V
centrul camei A cu varful vectorului —
0}

rabdtut, c,, si axa tachetului este unghiul

de presiune o . Din triunghiul Aac, rezulta

\%
——¢
ac, Cc, —Ca
tg <cAa=—t=—1—"=0 —t5q.
Aa Aa Sy +8

Pornind de la acest procedeu grafic,
de determinare a unghiului de presiune, se
prezintd o metoda de rezolvare a problemei
de optimizare.

Se considera un sir de pozitii succesive ale tachetului in faza de ridicare

Fig. 3.40

- A . . e v
si in faza de coborare (Fig.3.41). Pentru fiecare pozitie se reprezinta vectorul —
®

rabatut. Extremitatile acestor vectori se unesc printr-o linie continud obtinand o
curba Inchisd. Aceastd curba are doud ramuri separate de axa tachetului. Daca
® are sens antiorar ca in Fig.3.41, ramura din stinga corespunde fazei de
ridicare, iar cea din dreapta, fazei de coborare. Se traseaza, in continuare dreapta
(R,) tangentd la ramura de ridicare si inclinatd cu unghiul o, fatd de axa

tachetului si dreapta (R, ) prin punctul C,, inclinatd cu acelasi unghi (o, ) in
sens opus. Daca centrul camei se adoptd in domeniul unghiular format sub

dreptele (R,) si (R, ), unghiul de presiune respecta conditia |oc| <a,,In faza de

ar 2

278
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(€)

o,
&
Olar _ (9]
A
(Rz) &
Fig. 3.41
G
(Cy
G
R/
SO Ay
. / AO \J{IZ)
Olyr /éxar
R)| e
Fig. 3.42
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ridicare. Aceasta afirmatie se
poate verifica pe baza
procedeului grafic de
determinare a unghiului de
presiune descris anterior.
Astfel, daca centrul camei se
adopta in punctul A, unghiul
de presiune maxim este

|ot

iar

~Jou] sau [oy].

max

|0L1|Soc

oc2|Socar.

ar?

in mod similar se
traseazd dreptele (C,) si

(C,) pentru faza de cobo-

rare. Desigur, in domeniul
unghiular situat sub aceste
drepte se respectd conditia

|a| <a, pentru faza de co-

borére. Pentru a asigura res-
pectarea ambelor conditii, se
defineste un domeniu admi-
sibil, situat sub cele patru
drepte, pus in evidentd in
Fig.3.41.

Deoarece in aceasta
restrictie nu este implicat
parametrul r,, functia obiec-

tiv se poate reduce la forma

E (e,80) =T, ux =

max

=Je? +(s, +h)’

care reprezinta, evident, raza
maxima a profilului teoretic.
Aceasta raza este distanta
AC,, de la centrul camei la

extremitatea superioara a
cursei. Pentru situatia din
Fig.3.41, valoarea minima
(optimd) a acestui segment



se obtine cand A se adoptd in A, punctul de intersectie dintre dreptele (R,) si

(C,). Domeniul admisibil poate avea, in functie de valorile a,, o, si de

parametrii care intervin in legea de miscare si o altd configuratie (Fig.3.42). In
acest caz pozitia optima a centrului camei A este la intersectia dreptelor (R,)

si (R,). Prin adoptarea punctului A, rezultd, implicit, parametrii e si s,
(Fig.3.41, 3.42). Trebuie mentionat cd In aceastd constructie grafica scirile

o v L
pentru lungimi si pentru — trebuie sa fie egale.
®
Pentru determinarea razei rolei r, se recomanda relatia empirica
r,=(0,3-0,4)r, (3.151)

Cunoscand e, s, si 1, se verifica si celelalte restrictii. Daca se ajunge la

min *

o restrictie nerespectatd se modifica e, s, si r, in sensul necesar, avand grija ca
centrul de rotatie al camei sa ramana in domeniul admisibil.

3.7.3. Mecanismul plan cu tachet de rotatie si rola

Parametrii geometrici de baza sunt ¢, d, y, si r, (par. 3.4.3.), iar
functia obiectiv are forma

E, d, v, 1,)=1 :\/fz +d*> =20dcos(y, +y,) -1, . (3.152)

Ca si in cazul mecanismului precedent, se prezintd un procedeu grafic
de opitmizare luand in considerare numai restrictia unghiului de presiune.
Se considerd mecanismul echivalent obtinut prin eliminarea rolei, Intr-o

pozitie oarecare (Fig.3.43). In punctul C se aplicd vectorul Ce=-~ in care v
(’01

este viteza punctului C pentru pozitia consideratd. Acest vector se rabate cu 90°
in sensul lui o, ajungind in pozitia Cc, coliniard cu tachetul BC. Se poate
ardta cd unghiul <tc,Aa, format intre dreapta Ac,, care uneste punctul ¢, cu
centrul camei, si perpendiculara pe tachet Aa este unghiul de presiune o . Din
triunghiul dreptunghic c,Aa rezulta
{+Cc,—Ba

Aa '

Avand 1n vedere cd o, si ®, au sensuri contrare, in pozitia considerata,

tg <c,Aa = (3.153)

segmentul Cc, se poate exprima astfel
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— €|0)2| =y
|‘”1| @,

v ®,

Ce, =

0‘)1

In aceste conditii formula (3.153) devine

Z(l - 0)2] —dcos(y, +v)
®

tg ¥c,Aa = '

dsin(y, +v)

Fig. 3. 43

=tga.

(3.154)

Pe baza acestui procedeu de determinare a unghiului de presiune se

®,
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executd o constructie grafica pentru rezolvarea problemei de optimizare. Se
reprezintd tachetul intr-un gir de pozitii succesive (Fig.3.44) in faza de ridicare
si in faza de coborare, cu lungimea ¢ adoptata arbitrar. Pentru fiecare pozitie se

. v . . . . . i
reprezintd vectorul — rabatut. Acesti vectori sunt orientati iIn mod diferit

pentru cele doud faze. Cand , are sens antiorar, ca in Fig.3.44, orientarea este

in sensul BC pentru faza de ridicare si in sensul CB pentru faza de coborare. In
extremitatea fiecarui vector se traseaza doud drepte care formeaza cu tachetul

T [+ . . . . R
unghiurile 5 a,, , pentru pozitiile fazei de ridicare si 3 o, pentru coborare.

Astfel, pentru pozitia BC (Fig.3.44) cele doud drepte sunt (R,) si (R, ). Dacd



centrul camei se adoptd in domeniul unghiular format de aceste drepte, |oc| <a,

pentru pozitia considerata.

Fig. 3.44

Se defineste un domeniu admisibil format prin intersectia domeniilor
unghiulare specifice fiecarei pozitii. Dacd centrul camei se adoptd in acest
domeniu, |0L| <o, pentru toatd faza de ridicare si |oc| <o, pentru intreaga faza
de coborare. Pentru a obtine pozitia optima se considera functia obiectiv redusa
la expresia

Ey (4, d, W) =0 =+ 0% +d = 20dcos(y, + ) - (3.155)

Raza teoreticd maxima r.

t max

punctul C_ corespunzitor pozitiei extreme superioare. Valoarea minimd a

este distanta AC, de la centrul camei A la

acestui segment se obtine cdnd A este in varful A, rezultdnd astfel

v, =<A,BC, si d=A B. Dacd lungimea adoptata initial pentru ¢ se schimba,
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d se modifica proportional, iar y, rdmane nemodificat. Pentru adoptarea razei
r, se utilizeaza relatia empiricd (3.151).

3.7.4. Mecanismul spatial cu cama cilindrica si
tachet de translatie

In cazul acestui mecanism parametrul care trebuie optimizat este raza
medie a camei cilindrice r,, care este legatd de unghiul de presiune o, prin
relatia

SV
tga=——1:. (3.49)
I']
Impunénd conditia |0c| <a,, se obtine
s1
L

tg |oc| <tga,

sau

51
i .
tg o,

Aceastd conditie este satisfacutd pentru orice valoare s'(¢p) daca este

indeplinita pentru |s'| )

max

S

max

L2
tg o,

B

iar valoarea optima (minima) pentru r, este evident

|s
I‘l:

mex (3.156)
tg o,
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Capitolul 4

MECANISME CU ROTI DINTATE

4.1. MECANISME ELEMENTARE CU ROTI DINTATE

(ANGRENAJE)

Un mecanism elementar cu roti dintate (angrenaj) este format din doud
roti dintate cu miscare de rotatie in jurul a doua axe cu pozitie relativa
invariabild, una antrenand-o pe cealaltd prin actiunea dintilor aflati succesiv si
continuu in contact (STAS 915/2-81).

4.1.1. Suprafetele si liniile caracteristice ale rotilor

dintate

Sa consideram un angrenaj, reprezentat simplificat in Fig.4.1, constituit
din elementele dintate 1 si 2 care se rotesc cu vitezele unghiulare ®,si ®, in

jurul unur axe fixe (A1) si (Az).

Transmiterea miscarii intre cele doua
roti dintate conjugate (care angreneaza una
cu cealaltd) se face prin intermediul unei
cuple superioare formata 1Intre doua
suprafete F, si F, tangente dupa o curba
(C), numite flancuri. Flancul F,
apartinand rotii 1, ocupa 1n timpul miscarii,
un sir de pozitii succesive in raport cu
elementul 2. Flancul F, ramane tangent la
toate aceste pozitii, deci este infasuratoarea
lor. Analog, flancul F, este infaguratoarea
pozitiilor succesive ale flancului F, in
raport cu roata 1. De aceea flancurile sunt
denumite  suprafete de infisurare
reciproci. In acelasi timp transmiterea
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miscarii se poate face prin intermediul axoidelor miscarii relative A; si A,.
Acestea sunt generate de axa instantanee a miscarii relative (A21)a in

deplasarea sa 1n raport cu fiecare roatd. Pozitia axei instantanee (A21)este

determinata de raportul de transmitere i, §i de pozitia relativi a axelor de
rotatie, definitd prin distanta dintre axe, a si prin unghiul dintre axe X . Acesti
parametri se definesc la randul lor, conform (STAS 915/2-81).
e Raportul de transmitere, i;; — raportul dintre viteza unghiulara a rotii
conducatoare 1 si viteza unghiulra a rotii conduse 2.
)
i, =2 4.1)

o Distanta dintre axe, a — lungimea perpendicularei comune (Fig.4.2.a).
e Unghiul dintre axe, X — cel -

mai mic unghi cu care trebuie rotita B ®,
una dintre axe pentru a fi adusd in >
pozitie de paralelism sau de . =
suprapunere cu cealaltd axa, in asa ! el
fel incat sensurile de rotatie ale celor a C
doua roti sa fie opuse (Fig.4.2.b) \@/)
~
Axa instantanee (Azl)trece r,
printr-un punct C situat pe perpen- /@A) A 617
diculara comund AB si constituie
suportul vitezei unghiulare relative
®,, (Fig.4.2 a,b), a)
621=U)2—(T)1=(T)2+(—c_01). el _
W (O]
Parametrii care definesc pozitia .@ ?
acestei axe sunt unghiurile o, si o : =
o= = I |
0, formate cu vectorii —m,si ©,, b)
astfel incat Fig. 4.2

$=5+5,, (4.2)

si razele orientate r, = ACsi r, = CB. Valorile acestor parametri se calculeazd
cu relatiile (ANEXA 3),

(*) In cadrul acestui capitol convenim sd folosim notatiile 15, @, ©, atunci cdnd

parametrii respectivi sunt scalari fard semn §i 15, ®;, 0,, cdnd sunt scalari cu semn.
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sinX>

tgd, =—— 4.3

£ i, +cosX *3)
i,sinX

tgd, = —*+—— 4.4

£%2 1+1,,cosX “4)
1+i z

r = a('2+112.cos ) 4.5)

1+1, +2i, cosZ
r2=_a-ilz(cosZ+i12) (4.6)

1+i;, +2i,, cos

Razele r, si 1, rezultd pozitive dacd au sensul AB si negative In caz
contrar.

Mentiondm de asemenea doua relatii, utile pentru calculul raportului de
transmitere, deduse din formulele (4.3) - (4.6),

i, =n%, 4.7)
sin g,
i __5 cosJ, 38)
1, cos d,

Axoidele migcarii relative se numesc, In terminologia angrenajelor,
suprafete de rostogolire si prezintd o importantd deosebitd pentru studiul
geometric §i cinematic al rotilor dintate. Daca se cunoaste forma flancului unei
roti §i miscarea relativa, reprodusa cu ajutorul suprafetelor de rostogolire, se
poate determina, prin infasurare, flancul rotii conjugate. Pe aceastd proprietate
se bazeaza definirea geometricd a sistemelor de roti dintate cu ajutorul unui
element dintat de referintd. Acesta are o formd particulard, caracterizatd
printr-o geometrie simpla — de obicei flancurile sunt plane. Definirea unei roti
dintate apartinand sistemului se face din conditia de angrenare fictivd cu
elementul de referinti. in procesul de definire se cunosc suprafetele de
rostogolire si forma flancului elementului de referinta, rezultand prin infasurare,
flancul rotii care se defineste. Suprafata de rostogolire a rotii dintate in
angrenarea ei cu elementul dintat de referintd se numeste suprafatd de
divizare. Aceastd suprafatd este caracteristica si invariabild pentru o anumita
roatd consideratd izolat si serveste la definirea geometricd a elementelor
danturii. Spre deosebire de suprafata de divizare, suprafata de rostogolire a unei
roti dintate depinde de parametrii geometrici ai rotii conjugate si se poate
modifica In ce priveste dimensiunile si chiar forma, odatd cu schimbarea rotii
conjugate. Suprafata de rostogolire poate sa coincida cu cea de divizare numai
in situatii particulare.

Flancurile sunt delimitate de suprafata de cap — spre varful dintilor si
de suprafata de picior - spre fundul golurilor (Fig.4.3). Daca suprafata de cap
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este 1n exteriorul celei de picior, roata dintatd are dantura exterioara
(Fig.4.3a), iar daca suprafata de cap este in interiorul celei de picior, roata are
dantura interioara (Fig.4.3b).

suprafata de cap suprafata de picior

suprafata de picior suprafata de cap

a) b)
Fig. 4.3

Intersectiile flancurilor cu diverse suprafete formeaza liniile
caracteristice ale rotii dintate, dupd cum urmeaza.

Liniile de divizare ale flancurilor — intersectiile flancurilor cu
suprafata de divizare (Fig.4.4). In mod analog se definesc liniile de rostogolire
ale flancurilor, liniile de cap ale flancurilor, etc.

Profilul dintelui (golului dintre dinti) — intersectia suprafetelor care
delimiteaza dintele (flancurile dintelui si suprafata de cap) sau golul dintre dinti
(flancurile golului si suprafata de picior) cu o suprafata dati (Fig.4.5). In functie
de aceasta suprafatad de intersectie, exista mai multe tipuri de profile:

Profilul frontal — se obtine cand suprafata de intersectie este frontala.
Suprafata frontala este ortogonald la generatoarele suprafetei de divizare.

Profilul normal — se obtine cand suprafata de intersectie este normala
pe dinte sau pe gol. Suprafata normala este ortogonala la liniile de divizare ale
flancurilor dintelui sau golului.

linii de divizare
ale flancurilor

suprafata —
de divizare L/ profil
ez
Fig. 4.4 Fig. 4.5
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Profilul axial — se obtine cand suprafata de intersectie este un plan care
contine axa rotii.

4.1.2. Clasificare angrenajelor

Angrenajele, precum si rotile dintate luate separat, prezintd o mare
varietate de tipuri si de forme. Clasificarea lor se face dupa mai multe criterii,
dupé cum se arata in continuare.

m Variatia raportului de transmitere

Daca raportul de transmitere instantaneu este constant, axa instantanee a
miscarii relative este fixd deoarece parametrii de pozitie 6,(4.3), 9, (4.4),
r,(4.5) si r, (4.6), au de asemeni valori constante. Prin miscarea relativa de
rotatie a acestei axe in raport cu fiecare roatd, se genereaza suprafetele de
rostogolire care sunt suprafete de revolutie. Evident, intersectiile suprafetelor de
rostogolire cu plane perpendiculare pe axa rotii, sunt cercuri. Din aceastd cauza
angrenajele cu raport de transmitere constant se numesc angrenaje
circulare.

Daca raportul de transmitere instantaneu este variabil, pozitia axei
instantanee, este de asemenea, variabild iar suprafetele de rostogolire nu sunt
suprafete de revolutic. Angrenajele de acest fel se numesc necirculare. in
constructia de masini, aplicatiile angrenajelor necirculare sunt foarte reduse.
Din aceasta cauza, In continuare vom trata numai angrenajele circulare.

Raportul de transmitere al angrenajelor circulare, indiferent de tipul lor,
se calculeaza cu formula

.z
i, = Z—2 4.9)
1

in care z, si z, reprezintd numerele de dinti ale rotilor. Formula (4.9) se

demonstreaza simplu. Sa presupunem ca roata 1 executd o rotatie completa, cu
unghiul @, =2m. In acest caz, dintii rotii 1, in numar de z,, angreneazd cu tot
atatia dinti ai rotii 2. Ca urmare roata 2 se roteste cu unghiul

z
0, =—"L-21
Z,

Avéand in vedere ca rotatiile cu unghiurile ¢, si @, se executa in acelasi
timp, se poate scrie
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m Pozitia relativa a axelor si forma suprefetelor de
rostogolire

Pozitia relativd a axelor de rotatie determina forma suprafetelor de
rostogolire, astfel incdt aceste criterii trebuie discutate impreund. Conform
acestui criteriu se pot forma urmatoarele tipuri de angrenaje.

1) Angrenaje cu axele de rotatie incrucisate (neparalele si
neconcurente)

Inacestcaz a#0, #0, ¥ # 7. Axa instantanee a miscarii relative are

o0 pozitie determinata 1n spatiu iar suprafetele de rostogolire sunt hiperboloizi
de rotatie cu o panza (ANEXA 3) (Fig.4.6.a).

28 0
s Is=0s
~g

8 h)
Fig. 4.6
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2) Angrenaje cu axele de rotatie paralele

In acest caz a#0 si Z=0sau Z=m. Pentru £ =0 rezulti §, =5, =0,
iar pentru X =m, se obtine 6, =0si 8, = . Axa instantanee a miscarii relative
este paraleld cu axele de rotatie iar suprafetele de rostogolire sunt cilindri
circulari avind axele geometrice identice cu axele de rotatie (Fig.4.6.b, c).

3) Angrenaje cu axele de rotatie concurente

In acest caz a =0, ceea ce conduce la r, =0 si 1, =0. Rezulti ci axa

instantanee si axele de rotatie sunt concurente in acelasi punct, iar suprafetele
de rostogolire sunt conuri cu axele geometrice identice cu axele de rotatie si
cu varfurile in punctul de intersectie al acestora (Fig.4.6.d).

In procesul de definire geometrici a rotilor dintate, intereseazi si
angrenajele particulare, la care una din roti are suprafata de rostogolire plana.
Aceste roti sunt utilizate de obicei ca elemente de referintd. Pentru a pune in
evidentd aceste angrenaje sa consideram planul de coordonate

(Z, i,) (Z€[0, m], i}, €[0, »0)) - Fig.4.7.

3 Fiecare punct din acest plan reprezintad o
) infinitate de angrenaje avand aceleasi valori

grenaj
pentru X, i,, §,si 8, si o multime de valori

i ? % \\Q pentru a €[0, o). Dreptele =0 si T=m,
12

reprezintd angrenaje paralele, iar restul

punctelor — angrenaje incrucisate (daca
I a # 0) sau concurente (daca a=0).
®) : 3
0 > Angrenajele cu o suprafatd de
0 /2 rostogolire pland se pot obtine in doud
z moduri.
Fig. 4.7 e Cand 8, =n/2 sau §,=m/2. Sa

presupunem &, =n/2. Din (4.3) — (4.6)

rezultd 1i,=-cosX, r,=a, si 1, =0. Prin
urmare axa instantanee este perpendiculard pe axa de rotii 1 (5, =n/2)si
concurentd cu axa rotii 2 (1, =0). Angrenajul este format dintr-o roatd 1, cu
suprafata de rostogolire plana numita roata plana si o roata 2, cu suprafata de
rostogolire conica. Acest angrenaj poate fi incrucisat (Fig.4.6.e) dacd a #0 sau
concurent (Fig.4.6.f) daci a=0. In planul (i,,, £) angrenajele cu roata 1 plana
se gasesc pe curba (P;) de ecuatie i,, = —cosX (Fig.4.7). In ipoteza &, =m/2 se

obtin angrenaje similare in care roata 2 este plana si se gasesc pe curba (P,) de
1

cosX

ecuatie i, =—
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e Cand i, =0 sau i, =00 . In ipoteza i,, =0, o, =0si, deci elementul
1 are migcare translatie purtind denumirea de cremaliera. Din relatiile (4.3) —
(4.6) rezulta 5, =%,0,=0,,=a=o. Axa instantanee descrie, in raport cu
elementul 1, o suprafatd de rostogolire pland, deoarece cremaliera are migcare
de translatie rectilinie. Roata 2 are suprafata de rostogolire cilindrica deoarece
8, =0.Dacd X #0si X+ n, angrenajele cu cremaliera sunt spatiale — cele doua
elemente se deplaseazd paralel cu plane diferite, (Fig.4.6 g). Dacd X =0sau
¥ =, angrenajul este plan (Fig.4.7). In ipoteza i, =c0, se obtin angrenaje
similare, cu elementul 2 — cremalierd, situate in planul (i,,, X), pe dreapta

1, =%.

m  Angrenaje exterioare si interioare

Angrenajele exterioare se caracterizeaza prin aceea ca suprafetele de
rostogolire sunt exterioare una in raport cu cealaltd, iar rotile au danturd
exterioara.

In cazul angrenajelor interioare suprafata de rostogolire a uneia dintre
roti (care are danturd exterioard) este amplasatd in interiorul suprafetei de
rostogolire apartinand celeilalte roti (care are dantura interioara).

Angrenajele exterioare au 9, <§ si 9, <§, pe cand angrenajele

o T T A o .
interioare au 9, >E sau 9, >E. Analizand aceste conditii pe baza relatiilor

(4.3) si (4.4) se ajunge la concluzia cd in domeniul (E) (Fig.4.7), avem
angrenaje exterioare, iar in domeniul (I), angrenaje interioare. Cele doud
domenii sunt separate de curbele (P,) si (P,), care reprezintd angrenajele cu o
suprafatd de rostogolire pland. Acestea din urma formeaza o clasd speciald care
nu poate fi Incadratd nici in categoria angrenajelor exterioare, nici in categoria
angrenajelor interioare. Mentiondm cd, desi teoretic, angrenajele interioare pot
avea axe Incrucisate, concurente sau paralele, in aplicatiile practice se utilizeaza
numai cele cu axele paralele, (Fig.4.6.b). in planul (i,,, =) angrenajele paralele

exterioare sunt pe dreapta X =0, iar cele interioare, pe dreapta E=m.
Precizam, de asemenea, ca angrenajele exterioare cu axe neparalele (concurente
sau incrucigate), au in marea lor majoritate a aplicatiilor practice, axele de

rotatie perpendiculare, fiind pe dreapta X = g .
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m  Forma liniilor de divizare ale flancurilor

1) Roti dintate cu dinti drepti — liniile de divizare ale flancurilor
coincid cu generatoarele suprafetei de divizare.

2) Roti dintate cu dinti inclinati — liniile de divizare ale flancurilor
sunt elici cilindrice (la rotile cu suprafata de divizare cilindrica) sau conice (la
rotile cu suprafata de divizare conicd), cu pas constant.

3) Roti dintate cu dinti curbi - liniile de divizare ale flancurilor sunt
curbe de diverse forme: arce de cerc, epicicloide alungite, evolvente alungite
sau scurtate. Dantura curbd se utilizeaza, practic, numai in cazul rotilor cu
suprafata de divizare conica sau plana.

m  Modul de definire geometrica

1) Roti dintate cilindrice — au suprafata de divizare cilindricd, iar
elementul de referintd este o cremalierd. Rotile cilindrice pot forma angrenaje
paralele sau incrucisate, numite elicoidale.

2) Roti dintate conice — au suprafata de divizare conica, iar elementul
de referintd este o roatd plana. Rotile conice pot forma angrenaje concurente
sau incrucisate, numite hipoide.

3) Angrenaje melcate. Angrenajul melcat este un angrenaj incrucisat
cu axe perpendiculare, ale carui elemente sunt melcul si roata melcata.

Melcul este un element cu dinti elicoidali dispusi pe un cilindru. El
poate fi asimilat cu o roata cilindricd cu dinti Inclinati avand un numar mic de
dinti (1-4). Melcul este elementul de referintd pentru roata melcatd si este
definit pe baza procedeului de prelucrare.

Roata melcati este elementul dintat conjugat cu melcul, care serveste
ca element de referinta pentru definirea sa.

m  Forma profilului frontal

In marea majoritate a aplicatiilor tehnice, rotile dintate sunt evolventice
— profilul frontal are forma de evolventi. in mecanica find se intrebuinteaza si
angernaje cicloidale, cu profilul format dintr-un arc de epicicloida si un arc de
hipocicloida. Se cunosc, de asemenea, angrenajele Wildhaber — Novikov, cu
profile in forma de arce de cerc.

*

In Fig.4.8 sunt reprezentate tipurile principale de angrenaje uzuale,
indicandu-se incadrarea in categoriile de clasificare prezentate.

Cele mai simple angrenaje sunt cele cu axe paralele, formate din roti
dintate cilindrice cu dinti drepti, care se vor prezenta in continuare. Studiul
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geometrico-cinematic al acestor angrenje se extinde prin unele echivalente si
analogii si asupra celorlalte tipuri de angrenaje.

Fig. 4.8

a) angrenaj cilindric, paralel cu dinti drepti; b) angrenaj cilindric, paralel cu
dinti inclinati; ¢) angrenaj cilindric, paralel, interior, cu dinti drepti; d)
angrenaj conic, concurent, cu dinti drepti; e) angrenaj conic, concurent, cu
dinti inclinati; f) angrenaj hipoid (format din roti conice cu axe incrucisate, cu
dinti curbi); g) angrenaj elicoidal (format din rofi cilindrice, cu axe
incrucisate, cu dinfi inclinati); h) angrenaj melcat (incrucigat, format dintr-un
melc si o roata melcata)
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4.1.3. Angrenaje paralele formate din roti dintate
cilindrice cu dinti drepti

4.1.3.1. Raportul de transmitere. Legea fundamentala a
angrenarii

Angrenajele paralele sunt mecanisme plane, iar proprietitile lor
geometrico-cinematice se studiazd intr-un plan frontal, perpendicular pe axele
rotilor.

In ipoteza ca raportul de transmitere este constant (angrenaje circulare),
suprafetele de rostogolire sunt cilindri circulari coaxiali cu rotile. Intersectiile
lor cu un plan frontal, formeaza cercurile de rostogolire Cy; si Cy, , care
reprezintd centroidele miscarii relative. Punctul lor de tangentd este centrul
instantaneu al miscarii relative C (Fig.4.9), numit in terminologia angrenajelor,
punct de rostogolire sau pol al angrenirii.

S e
/ 0 ) . ! '\'
+— 1 // qL&\ O_(Bl_;_ CwiN\ Cu
N B / < ; \ /
e / L
_______ ===
\ | /
\ | /
\ ! /‘/
\,\ - : ‘//
| - -
[
a) b)
Fig. 4.9

Raportul de transmitere al angrenajelor paralele se calculeaza, desigur,
cu formula generala (4.9), dar se poate exprima si in functie de razele de
rostogolire dy; $i dyo.

Vitezele periferice v, =w,-(d,,/2)si v, =,-(d,,/2), sunt egale
datorita rostogolirii fara alunecare a celor doua cercuri, unul peste altul,
dy,
2

— wl —
Vo =0 > =V, =0y

ceea ce conduce la relatia

B
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j,=—t=22-"w (4.10)

Deoarece axele de rotatie sunt paralele, sensurile de rotatie sunt
comparabile, astfel incat vitezele unghiulare se pot exprima si prin scalari cu
semn @, si @,.In aceastd ipoteza, raportul de transmitere definit prin relatia

)
L, = — (4.11)
2
este, de asemenea, un numar cu semn. Daca rotile au sensuri de rotatie opuse,
asa cum se intdmpla la angrenajul exterior (Fig.4.9.a), raportul de transmitere
este negativ, iar expresiile sale de calcul sunt
b z d
i, =—"2=——%, (4.12)
A d
Daca rotile se rotesc in acelasi sens, ca in cazul angrenajului interior
(Fig.4.9.b), raportul de transmitere este pozitiv

wl

v z d
5 — 2 _ w2
L, =+—=+

Zl

(4.13)

wl

Existenta angrenajelor circulare,
cu raport de transmitere instantaneu
constant, care se bucurd de proprietitile
evidentiate anterior, este determinatd de
forma profilelor frontale. Ne propunem sa
stabilim ce  conditii  trebuie  si
indeplineasca aceste profile pentru a
obtine angrenaje circulare.

Se considera doud profile
conjugate, cu contactul in punctul P
(Fig.4.10). Aceste profile formeazd o
cupla superioard intr-un mecanism plan,
pentru care se poate scric ecuatia de
viteze,

Ve

2

= VP] + VPz] .

in care V, si Vv, reprezintd vitezele
Fig. 4.10 punctelor P, si P, apartindnd celor doud
roti. Vectorul v, ~este viteza relativd de alunecare definita ca viteza puncului

P, 1n miscarea relativa a rotii 2 in raport cu 1. Viteza relativa, este In acelasi

timp, tangentd comuna la profilele in contact si perpendiculara pe dreapta PC,
care uneste punctul P cu centrul instantaneu de rotatie. Aceasta inseamna ca
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dreapta PC este normalda comuna la cele doua profile in punctul de contact.
Daca angrenajele sunt circulare, punctul C este fix pe linia centrelor O,0,,

deoarece centroidele sunt cercuri cu centrele In O, si O,. Aceastd concluzie

permite formularea legii fundamentale a angrenarii:

Pentru ca raportul de transmitere instantaneu sa fie constant este
necesar ca normala comuna in punctul de contact al profilelor sa treaca
printr-un punct fix, situat pe linia centrelor.

Daca profilul unei roti dintate este dat, se poate determina profilul
conjugat, prin infasurare, astfel incét sa fie respectatd legea fundamentala a
angrendrii. Aceasta Insemna ca se poate utiliza o infinitate de perechi de profile
de dinti. Cu toate acestea, In constructia de masini, se folosesc aproape excusiv,
profilele formate din evolventa cercului, datoritd avantajelor pe care le au.

In legdtura cu procesul de angrenare dintre doud profile, se definesc
urmatoarele notiuni.

o Linie de angrenare — locul geometric (traiectoria) punctului de
contact.

e Unghi de angrenare (o) — unghiul format intre normala comuna in

punctul de contact si o dreapta perpendiculara pe linia centrelor (Fig.4.10).

4.1.3.2. Utilizarea evolventei cercului ca profil de dinte

= Evolventa cercului. Definitie, ecuatii, proprietati

Evolventa cercului * este curba descrisi de un punct care apartine
unei drepte (dreapti generatoare), care se rostogoleste fira alunecare peste
un cerc (cerc de bazi).

Ecuatiile evolventei se deduc pe baza Fig.4.11 in care este reprezentat
cercul de bazd C,, dreapta generatoare PK si punctul P care descrie evolventa.
Coordonatele polare ale punctului curent P sunt unghiul 0 si raza r, care se
exprima in functie de raza de baza r, si de unghiul a format intre razele OP si

OK. Avand 1n vedere ca arcul I;bT( si segmentul PK au lungimi egale deoarece
se rostogolesc unul peste altul fara alunecare, se poate scrie

P.K PK
0= —a=—-—o=tgo—o.
rb Ilb

*) In cele ce urmezd se va folosi termenul simplificat evolventd, in loc de evolventa
cercului
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Functia tga —o se numeste involuti si se noteazd inva. La aceastd
relatie se asociaza expresia razei r dedusa din triunghiul dreptunghic OPK,
obtinand ecuatiile parametrice ale evolventei in coordonate polare,

0 =inva

(4.14)
r=

cosa

in care parametrul o are semnificatia mentionatd — unghiul dintre raza punctului
curent P si raza punctului de tangenta K,
a dreaptei generatoare cu cercul de baza.

Aplicand relatiile,
X =rcos0
y=rsin,

se deduc ecuatiile parametrice in co-
ordonate rectangulare,

x=r1,(cost+t-sint)
' (4.15)
y=r,(sint—t-cost),

in care parametrul t este

t=a+0=tga.

Fig. 4.11

Evolventa are o serie de proprietiti importante in contextul utilizarii ei
ca profil de roata dintata, pe care le mentionam in continuare.

1) Evolventa are doua ramuri infinite e, si e,, separate printr-un punct
de intoarcere P, , situat pe cercul de baza,

2) In ecuatiile evolventei intervine un singur parametru constant — raza
de bazd r,. Aceasta inseamnd cd forma evolventei este determinatd numai de
marimea cercului de baza.

3) Normala la evolventa in P este tangenta la cercul de bazd PK sau
dreapta generatoare, iar centrul de curbura este in punctul de tangenta K. Pentru

a demonstra aceste afirmatii, se calculeazd panta normalei la evolventd in P
(A.10),
__x®

RGN
Derivatele x'(t) si y'(t) rezulta din expresiile (4.15)

x'(t)=r1, -tcost

y'(t) =1, -tsint,
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astfel Incat se obtine,
1 1

m =——=-—.
tg t tg (a+0)

n

Aceasta relatie aratd ca normala in P este perpendiculara pe raza OK,
deci coincide cu tangenta la cercul de baza. Raza de curbura se calculeaza cu
relatia (A.11)

(@t eyer)”
x'(Oy"(0) ~y'(Ox"(1)

in care x"(t) si y"(t) sunt

C

x"(t)=r,(cost—tsint)
y"(t)=r,(sint+tcost).
Dupa efectuarea calculelor se obtine
Ro=r1,t=r1, -tga=PK,

care aratd ca centrul de curburd este in K.

Daca r, tinde la infinit, adicd cercul de bazd devine o dreaptd, R
tinde, de asemenea, la infinit, deci i evolventa se transforma intr-o dreapta.

4) Cunoscand directia normalei la evolventd, se poate da o altd
interpretare parametrului o - unghiul dintre raza OP si tangenta la evolventa in
P. In cazul in care evolventa este utilizata ca profil de dinte, acest unghi se
numeste unghi de presiune.

Din ecuatiile (4.14) rezultd ca pe cercul de bazd (r=r,), unghiul de
presiune a=0.

5) Evolventa poate fi generatd si prin infagurare. Daca atagam dreptei
generatoare, o altd dreaptd, perpendiculard pe prima in punctul P, acesta se
suprapune peste tangenta la evolventd. Astfel, la rostogolirea dreptei
generatoare peste cercul de baza, dreapta suplimentara infasoara evolventa.

m Verificarea legii fundamentale a angrenarii in cazul
profilelor evolventice

Se considerd un angrenaj (Fig.4.12), avand profilele de forma unor
evolvente generate cu ajutorul cercurilor de baza C,, si C,,, coaxiale cu rotile.

Normala comuna in punctul de contact P trebuie sa fie tangentd la ambele
cercuri de baza. Cum aceastd dreaptd (K K, ) este fixa, punctul ei de intersectie

cu linia centrelor, este de asemenea fix, si reprezintd punctul de rostogolire C al
angrenajului. Prin urmare, legea fundamentala a angrendrii este respectata.
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Linia de angrenare a
angrenajului evolventic coincide
cu tangenta comund la cercurile
de baza K K,, deoarece punctul

de contact P apartine permanent
acestei drepte invariabile.
Datoritd formei rectilinii, linia de
angrenare se numeste dreapta de
angrenare.

Unghiul de angrenare
o, este constant, deoarece nor-

mala comund in punctul de con-
tact este fixa.

Sa considerdm cele doua
profile evolventice, reprezentate
cand punctul de contact concide
cu punctul de rostogolire C.
Tangenta comuna tt, formeaza cu
razele O,C si O,C unghiurile de
presiune ale profilelor pe cercu-
rile de rostogolire. Acestea sunt,
evident, egale intre ele si egale cu
Fig. 4.12 unghiul de angrenare o .

Cy
| s C
N 7
~N. ~
~. L~

T~ —
o ;dreapta de
rostogolire

Fig. 4.13
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In sistemul angrenajelor evolventice, un rol important il are cremaliera
— elementul dintat cu migcare de translatie. Se poate arata ca profilul cremalierei
in angrenare cu o roatd evolventicd este rectiliniu. Sa consideram un astfel de
angrenaj (Fig.4.13). Normala comund in punctul de contact P, trebuie sa fie
simultan, tangentd la cercul de bazd al rotii §i perpendiculard pe profilul
rectiliniu al cremalierei. Deoarece directia profilului cremalierei este invariabila
datoritd miscarii de translatie, normala comuna este o dreaptd fixa. Desigur,
punctul ei de intersectie cu linia centrelor, este de asemenea fix, iar legea
fundamentald a angrendrii este verificati. In acest caz, linia centrelor se
considerd dreapta care trece prin centrul rotii O, si este perpendiculard pe
directia vitezei cremalierei. In punctul de rostogolire C, sunt tangente, cercul de
rostogolire al rotii C, si dreapta de rostogolire a cremalierei.

Proprietatile evidentiate la angrenajul format din doua roti evolventice,
se regasesc si in acest caz. Linia de angrenare este normala comuna invariabila
CK si poarta denumirea de dreapta de angrenare. Unghiul de angrenare este
constant si este egal cu unghiul de inclinare al profilului cremalierei in raport cu
o dreaptd perpendiculara pe directia de deplasare, a,. Unghiul de presiune de

rostogolire al profilului rotii, este de asemenea, egal cu unghiul o, .

4.1.3.3. Definirea geometrica a rotii dintate cilindrice cu
dinti drepti

= Cremaliera de referinta

Cremaliera de referinta este o cremaliera standardizata (STAS 821-82),
cu profile rectilinii (Fig.4.14), care serveste pentru definirea geometrica a rotilor
dintate evolventice. Elementele geometrice ale danturii se definesc in raport cu
dreapta de referinti. Pe aceasta dreaptd, grosimea dintelui si latimea golului
dintre dinti sunt egale.

Py
Py/2  Py/2 o cremaliera generatoare
-
W dreapta de cap
by o %LX ]\ dreapta de referinga

% dreapta de picior
O
/ N5

cremaliera de referinta

Fig. 4.14
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Parametrii geometrici ai cremalierei de referinta sunt:

e Pasul p, — distanta dintre doud profile omoloage (de aceeasi parte a
dintelui) consecutive, masuratd pe dreapta de referintd sau pe o dreapta paraleld
cu aceasta,

° inz‘lltimea dintelui hy — distanta dintre dreapta de cap si dreapta de
picior;

e finiltimea de referinti a capului dintelui h, — distanta dintre
dreapta de referinta si dreapta de cap;

e iniltimea de referinti a piciorului dintelui hyp — distanta dintre
dreapta de referinta si dreapta de picior;

o Raza de racordare la piciorul dintelui py- raza cercului de racordare
dintre profilul dintelui si dreapta de picior;

o Unghiul de inclinare a profilului oy — unghiul profilului, format cu o
dreapta perpendiculara pe dreapta de referinta.

Inaltimea de referintd a capului h,,, este mai micd decat indltimea de

referintd a piciorului hy, iar diferenta dintre ele,
h;,—h

se numeste joc radial.

Parametrii geometrici ai cremalierei de referintd se calculeaza in functie
de o marime unicad numitd modul. Modulul este un parametru standardizat
(STAS 822-82), cu dimensiune de lungime, masurat in [mm].

Formulele de calcul ale parametrilor geometrici sunt:

a0 = Co

P, =7-m, (m=3,141592654) (4.16)
h,,=hl,m, (hl,=1) (4.17)
C, = czm (c; =0,25) (4.18)
hy, = (hy, +¢,)-m (4.19)
h=(2h}, +c,)-m (4.20)
p=p, (py=0,38) (4.21)
a, =20° (4.22)

Cremaliera complementara cu cea de referintd, construitd astfel incat
dintii acesteia au forma golurilor dintre dintii cremalierei de referinta, se
numeste cremalierd generatoare. Desigur cele doud cremaliere sunt identice
din punct de vedere al dispunerii profilelor in raport cu dreapta de referinta.
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m Parametrii geometrici principali ai rotii dintate cilindrice
exterioare cu dinti drepti

Rotile dintate cilindrice in evolventd formeaza un sistem si se definesc
din conditia de angrenare fictivd cu cremaliera de referintd. Angrenajul de
definire (Fig.4.15), se considera fara joc intre flancuri (profile), si cu joc radial
standardizat (cy). Profilele rotii se obtin ca infasuratoare ale profilelor rectilinii
ale cremalierei de referintd, in migcarea relativa dintre cele doua elemente.
Geometria rotii depinde de forma cremalierei de referintd (care a fost descrisa in
paragraful precedent), de miscarea relativa dinte cele doud elemente si de
pozitia cremalierei de referinta fata de roata. Miscarea relativa este determinata
de rostogolirea cercului de rostogolire al rotii peste dreapta de rostogolire a
cremalierei. Cercul de rostogolire al rotii in procesul de definire se numeste
cerc de divizare. Pozitia cremalierei de referintd este determinatd de distanta
dintre dreapta de referinta si dreapta de rostogolire, care este tangenta la cercul
de divizare. Aceastd distantd se numeste deplasare de profil (X). Prin
conventie, deplasarea se considerd pozitiva dacd dreapta de referintd este in
exteriorul cercului de divizare (ca in Fig.4.15), si negativa daca il intersecteaza.

dreapta de referinta

dreapta de rostogolire

Fig. 4.15
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Parametrii geometrici principali ai rotii dintate se definesc in raport cu
cercul de divizare §i se exprima in functie de modulul cremalierei de referinta
care este si al rotii, dupa cum urmeaza.

o Deplasarea de profil, X (definita anterior)

X=x-m (4.23)

Parametrul x se numeste coeficientul deplasarii de profil sau
deplasarea specifica, iar adoptarea sa, pentru cele doua roti ale angrenajului,
constituie o problema esentiala a sintezei angrenajului.

o Pasul de divizare, p — arcul cercului de divizare, limitat de doud
profile omoloage (de aceeasi parte a dintelui), consecutive. Datorita rostogolirii
fara alunecare a dreptei de rostogolire a cremalierei peste cercul de divizare al
rotii, pasul cremalierei se reproduce pe cercul de divizare,

P=D,
p=n-m (7=3,141592654) (4.24)

o Diametrul de divizare, d (definit anterior) — rezulta ca raportul dintre
lungimea cerculei de divizare, z-p (z — numarul de dinti ai rotii) si numarul m,

Z- Z-TT-Mm
q=zP_zmm_ ..,
T T

d=m-z. (4.25)

° inz‘llgimea de divizare a capului dintelui, h, — distanta radiala dintre
cercul de divizare si cercul de cap. Din Fig.4.15 se obtine

h,=h;,—¢c,+X=h,,+X
h, =(h}, +x)m. (4.26)

) iniltimea de divizare a piciorului dintelui, hy — distanta radiala
dintre cercul de divizare si cercul de picior

h; =h,,+¢c,-X

hy =(hjy+cy—x)m. (4.27)
e Diametrul de cap, d,

d,=d+2-h,

d, =(z+2-h},+2-x)m (4.28)
o Diametrul de picior, dy,

d,=d-2-h,

d; =(z-2-hy,=2-¢c; +2-x)m (4.29)
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e Arcul de divizare al dintelui, s — arcul cercului de divizare limitat de
profilele unui dinte. In ipoteza ci jocul
dintre profile este nul, arcul dintelui pe
cercul de divizare (s) este egal cu latimea
golului dintre dintii cremalierei pe dreapta
de rostogolire (e, ). Din Fig. 4.16 rezulta

s=¢€,, :p7°+2X-tg(x0
referintd T
s= E+2x.tgoc0 m. (4.30)

Fig. 4.16

o Arcul de divizare al golului dintre dinti, e — arcul cercului de
divizare limitat de profilele unui gol dintre dinti. Printr-un rationament similar
celui expus la determinarea parametrului s, din Fig. 4.16 rezulta

€=S

wo

p
=7°—2X'tgoc0

e=[§—2x-tgaojm. (4.31)

e Unghiul de presiune de divizare, o, - unghiul dintre tangenta la
profil in punctul situat pe cercul de divizare si raza acestui cerc. Asa cum
rezultd din Fig.4.15 acest unghi este egal cu unghiul de presiune al profilului
cremalierei de referinta, o, .

e Diametrul de baza, d;, — diametrul cercului de baza c, care intervine
la generarea profilului evolventic. Din triunghiul OKC (Fig.4.15), rezulta

d, =d-cosa,
d, =mz-cosa, (4.32)

Din cele aratate rezultd cd geometria rotii dintate depinde de trei
parametri de baza: m, z si x.

o Modulul m indicd marimea danturii prin intermediul parametrilor p,
s,e, h,,si h;.

o Numarul de dinti z, impreund cu modulul m determind marimea
rotii, prin itermediul parametrilor d, d,, dr.

o Coeficientul de deplasare x determind forma dintelui. Din (4.32)
rezultd ca diametrul de bazd nu depinde de coeficientul de deplasare. Aceasta
inseamnd cd profilele dintilor cu coeficienti de deplasare diferiti, provin din
aceeasi evolventa, generatd pornind de la un cerc de baza unic, asa cum se
observa in Fig.4.17, unde sunt reprezentate trei danturi (un plin si un gol), avand
acelagi modul si trei deplasari diferite. Comparativ cu dintele avand deplasare
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/ // zero, dintele cu deplasare pozitiva are
/ evolventa / varful mai ascutit si baza mai latd, iar
dintele cu deplasare negativa are varful
mai gros i baza mai ingusta.

Aceste consideratii legate de
forma dintelui au impicatii legate de
calculul de rezistenta al rotii dintate.

cercul de
divizare

Observatii

1) Definirea rotii dintate se poate
face si din conditia de angrenare fictiva,
fard joc radial, cu cremaliera generatoare,
obtindnd evident aceiasi parametri

Fig. 4.17 geometrici principali, ca si in cazul
folosirii cremalierei de referintd. In acest
caz rezultd si forma curbei de racordare

de la piciorul dintelui rotii. Acest lucru nu are o importantd deosebita, deoarece
aceasta curba este determinata de procedeul de prelucrare si de geometria sculei,
si poate fi diferitd de cea care rezultd la definirea rotii cu ajutorul cremalierei
generatoare.

2) Pentru prelucrarea rotilor dintate, se foloseste in principal, metoda
ruldrii, care se bazeazd, ca si definirea geometrica, pe principiul “imitarii”
angrenarii. Scula agchietoare provine dintr-un element dintat (cremalierd, roata
dintatd sau melc). Intre sculd si semifabricat se imprimi o miscare relativi
corespunzatoare angrendrii dintre cele doua elemente. Flancurile rotii rezulta ca
infaguratoare ale suprafetelor descrise de muchiile agchietoare ale sculei.

cercul de baza

m Parametrii geometrici ai rotii dintate pe un cerc oarecare

Se considera un cerc oarecare, concentric
cu roata, C, . Ne propunem sa determindm

diametrul d, pasul p, arcul dintelui s, si arcul
golului e, in functie de unghiul de presiune a., .

Avand in vedere ecuatia razei unui punct
curent al evolventei (4.14), se poate scrie

q - d, _ g S8 %0
¥ cosa, cosa,

(4.33)

Pasul p, se exprimd in functie de
diametrul dy,
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nd, cosa,
p,=—>=mm :
z cosa,

(4.34)

Pe baza Fig.4.18 se scrie
dy
Sy :(Py7
s . .
0} =(p+2(6—6y)=2g+2(1nva0 —1nvocy).

Expresiile lui ¢, si d, (4.34), se introduc in formula lui s, iar d si s se

exprimd conform cu (4.25) si (4.30). Astfel se obtine relatia pentru arcul
dintelui,
2x -t . .
s, =mz C08%, (£+ X 18% +inva, —1nvocyj. (4.35)
cosa, \ 2z z

Arcul golului rezultd pe baza relatiei
p, =s,te,,

inlocuind p, si s, cu expresiile lor,
cosa, [ ™ 2x-tgo

e —mz 0 [ g%

v ————=———invog, +invocyj. (4.36)

cosa, 2z z

Formulele deduse se pot utiliza, printre altele, pentru a determina arcul
dintelui pe cercul de cap, s, .

Din formula (4.33) se deduce unghiul de presiune la nivelul cercului de
cap o,

mzcosa,

d B

a

coso, =

care se introduce 1n relatia (4.35), obtinand s,

cosa, ([ T 2x-tga, . .
s, =mz —+ +invo,, —inva, |.

cosa, \ 2z z
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4.1.3.4. Angrenajul paralel exterior

m Parametrii geometrici

Parametrii geometrici ai angrenajului sunt unghiul de angrenare (o, ),
diametrele de rostogolire (d,, si d,) si distanta dintre axele de rotatie (a)
(Fig.4.19).

Formarea angrenajului se face din conditia absentei jocului dintre
flancuri (profile). In aceastd ipoteza, arcul de rostogolire al dintelui rotii 1
trebuie sa fie egal cu arcul de rostogolire al golului rotii 2

Sw] = ew2 .

Aceasta afirmatie se sustine pe baza Fig.4.19, In care sunt surprinse
doua profile conjugate, cand punctul de contact este in C. Daca admitem ca

Fig. 4.19
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jocul intre profile este nul, profilele anti-omoloage cu primele, sunt de
asemenea in contact, in punctul P. In procesul de angrenare, punctul de contact
se deplaseaza pe linia de angrenare K' K', din pozitia P in pozitia C. In acelasi

timp punctul M, parcurge arcul M,C = sy, iar punctul M, —arcul M,C=e_,.

Aceste arce sunt egale, fiind parcurse in acelasi timp cu aceeasi viteza, deoarece
apartin cercurilor de rostogolire.

Cele doua arce se exprima cu ajutorul formulelor (4.35) si (4.36), avand
in vedere cad unghiurile de presiune de rostogolire sunt egale cu unghiul de
angrenare (par. 4.1.33), o, =oa,,=0,, iar modulul pentru doud roti

conjugate este acelasi m, =m, =m,

mz

cosa, [ m 2x,-tgo, . .
—+—————+1nva,, —Inva,, =

1
cosa, | 2z, z,

cosa, [ m™ 2x,-tga, . .
=mz, —— —invo,, +inva,
cosa, | 2z, zZ,

Din aceastd ecuatie se obtine unghiul de angrenare o, , prin intermediul
functiei involuta

. : X, +X
inva, =invo,, +2———=

tga, . (4.37)

Z, +Z2

Diametrele de rostogolire se determina cu formula (4.33),

cosa
_ 0
dwl -
cosal,,
050l (4.38)
— 0
d,,=mz,
cosal,,

In fine, distanta dintre axe, rezulti in functie de diametrele de
rostogolire,

a= wl +L2
2 2
a=m-2% (“—ZZJ . (4.39)
cosa,, 2
Lungimea a,, definitd ca suma razelor de divizare,
8, = m(“TZZ) (4.40)

se numeste distanta dinte axe de referinta.
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Diferenta (a—a,) se numeste modificarea distantei dintre axe, iar
raportul,

a-a, (z+7, | cosa,
y = = —_
m 2 cosa,
este coeficientul modificirii distantei dintre axe. Distanta dintre axe se poate
exprima in functie de a, siy,

a=a,+my. (4.42)

m  Angrenarea cu joc radial standardizat

Formarea angrenajului din conditia eliminarii jocului dintre profile
neglijeaza conditia de a realiza un joc radial de valoare standardizata, c,. Pentru
a rezolva aceasta problema, se calculeaza din nou distanta dintre axe (ay), pe
baza acestei conditii. Urmarind schema angrenajului din Fig.4.20, rezulta

a, = >
Inlocuind d,;, dp, si ¢y cu expresiile lor, se obtine

z,+z
a, =m——2

X

+m(x, +X,)=a,+m(x, +X,). (4.43)

Analiza relatiilor (4.42) si (4.43) aratd cd a, >a(ANEXA 4). Prin
urmare, montarea rotilor la distanta dintre axe, calculatd cu formula (4.42),
conduce la micsorarea jocului radial in raport cu valoarea c,. Pentru a obtine

valoarea necesard, se opereazd o reducere a inaltimii capului de divizare al
dintelui, pentru ambele roti, cu lungimea,

a,—a=a,+(x,+x,)m—(a, +ym)=m(x, +x, -y).

In felul acesta, parametrii hy;, hyy, dag, $i dy; se recalculeaza in raport cu
valorile stabilite la definirea rotii,

h,, =m(h:0 +x1)—m(x1 +X, —y)

h,, = m(hZO Xt Y)
. (4.44)
h, = m(haO -X, + y)
d,, =zm+2h
d, = rn(z1 +2h;, —2x, + 2y)
(4.45)

d,= m(z2 +2h), —2x, + 2y)
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Angrenajele cux, =x,=0 se numesc

angrenaje zero sau nedeplasate, iar angrenajele
cu x,+x,=0, se numesc zero deplasate. In

ambele cazuri se Inregistreaza o, =0,
d,=d, d,=d,,a=a,=a_siy=0.

4.1.3.5. Angrenajul paralel interior

Asa cum am ardatat (par. 4.1.2), angrenajele interioare sunt formate
dintr-o roata cu dantura exterioard si o roatd cu danturd interioara, si au o
utilizare practici mult mai redusi decdt angrenajele exterioare. In cele ce
urmeaza se vor pune in evidenta particularitatile angrenajului interior, urmarind
aceeasi problematica pe care am prezentat-o la cel exterior.

Roata dintatd interioara se defineste in acelasi mod ca si roata
exterioard, pe baza cremalierei de referintd, inversandu-se dintii cu golurile
dintre dinti. Doua roti, una cu danturd exterioard si cealaltd cu danturd
interioard, avand aceleasi valori pentru m, z, si x, au acelasi cerc de divizare, iar
profilele lor sunt congruente (Fig.4.21). Cercul de cap al unei roti, nu se
suprapune 1nsa pe cercul de picior al celeilalte, intre ele fiind distanta radiala c,.

Parametrii geometrici principali ai rotii cu danturd interioara se definesc
in acelasi mod ca si cei ai rotii cu danturd exterioara, iar expresiile pentru X, p,
o, si d, rAman neschimbate. Ceilalti parametri se calculeaza cu formulele care

urmeaza, deduse pe baza Fig.4.21.

h, =h,, =h; —c,=(h};—x)m (4.46)
hy =hg, =h,, +c,=(h;, +c,+x)m (4.47)
d, =d,, =d—2h, =(z-2h, +2x)m (4.48)
d; =d;, =d+2h, =(z+2h], +2c; +2x)m (4.49)
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s=s,=¢ =[§—2xtgaojm (4.50)

€=¢, =5, =(g+2xtga0jm (4.51)

D 42

RPN A

X

22 N

CaZ
cercul de divizare

Dintre parametrii definiti pe un cerc oarecare, diametrul (dy) si pasul (py) au
aceleasi expresii, iar formulele pentru s, si e, (4.35, 4.36) se inverseaza.
In aceste conditii, unghiul de angrenare, o, (Fig.4.22), dedus din

Roata cu dantura

Roata cu dantura
exterioara

Fig. 4.21

conditia absentei jocului dintre profile, este

X, =X

invo, =invo,, +2 tga, , (4.52)

Z, 77
in care x; §i z; se refera la roata cu dantura exterioara, iar X, si z, — la roata cu
dantura interioara. Diametrele de rostogolire se calculeaza cu aceleasi formule

(4.38), astfel incat distanta dintre axe (Fig.4.22) are expresia
a=do_du_, 57 c0sa, (4.53)
2 2 2 cosa,
care se poate pune si sub forma cunoscuta
a=a,+my,
in care
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a, =m(zz ‘le, (4.54)

z,—2z, \[ cosa
y=| 22— —2-1]. (4.55)
2 cosa,,
Distanta dintre axe, a,, calculatd din conditia angrendrii cu joc
standardizat, rezulta

a = dfz _ dal
2002
Deoarece a, >a, inseamnd cd angrenajul montat fara joc intre profile,

—¢y=a, +m(x, -x,). (4.56)

are joc radial mai mare decat cel standardizat. Pentru a-1 aduce la valoarea
standardizata, ar trebui operatd o majorare a inaltimii dintilor, care nu se aplica
pentru cd nu confera avantaje in functionare.




4.1.3.6. Formarea si intreruperea contactului dintre
dinti. Continuitatea angrenarii

Fenomenul de angrenare se produce prin contactul succesiv al
perechilor de profile conjugate. Ne propunem s analizim procesul de formare
si de intrerupere a contactului si implicatiile sale asupra functionarii
angrenajului, considerand un angrenaj exterior compus din roata conducatoare 1
si roata condusa 2 (Fig.4.23). Asa cum am aratat, locul geometric al punctului
de contact este dreapta de angrenare KK, (par. 4.1.3.2.). Pe de altad parte,
contactul poate avea loc numai in zona in care existd profile materializate.
Aceasta este limitatd de cercurile de cap c,, si c,,, avind forma de lentild. Ca
urmare pozitiile limita ale punctului de contact se gasesc la intersectia dreptei de
angrenare cu cele doua cercuri de cap. Contactul se formeaza in punctul A, aflat
la intersectia dreptei de angrenare cu cercul de cap al rotii conduse c,,, si se
intrerupe in punctul E — intersectia dreptei de angrenare cu cercul de cap al rotii
conducatoare, c,,. Segmentul g=AE, pe care se produce contactul efectiv se

O, |
Cq ‘
Chi al Ay Ay | D, Ewi Ey;
CW] K A‘ Ale
~ ~a ‘Vw.’l_-"- e

Cal 4- C ‘, ‘. -

O~
- —‘ 4%-' sz
A A
b2 w2 Bw2 | DW2 Eb2 Ew2E CbZ
| -
0,
Fig. 4.23
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numeste segment de angrenare. Segmentele AC si CE se numesc segment de
intrare in angrenare, respectiv segment de iesire din angrenare. Lungimea
segmentului de angrenare rezulta pe baza Fig.4.23,

g=AE=KK, - (KK, -K,A)-(KK,-KE)=K,A+KE-KK,.

g= \/razl -1+ \/razz -1}, —asina,, (4.57)

in care a este distanta dintre axe,

a=1, +1,.

Se observa, ca pe profilul rotii conducatoare 1, contactul se formeaza in
zona piciorului dintelui si se deplaseaza pana la nivelul cercului de cap, iar pe
profilul rotii conduse 2, contactul se formeaza pe cercul de cap si se deplaseaza
inspre piciorul dintelui. Profilele AA,; si EE,,, care participa la angrenare, se
numesc profile active, iar profilele AAq si EEp, care nu participa la angrenare,
se numesc profile inactive. Desigur, profilele inactive nu este necesar sa fie
evolventice. Razele punctelor care delimiteaza cele doud feluri de profile se
numesc raze active. In cazul rotii 1, raza activa r, este raza punctului A,

by =1, =T+ KA =1 +(K K, —K,A)

2
2 3 2 2
Ly = \/rbl +(a sinoL, —4/T, —rbz) . (4.58)

In cazul rotii 2, raza activd r,., este raza punctului E,

2
L, =1 =\/rb22 +(a~sinocw - -1 ) (4.59)

Trebuie mentionat ca segmentul de angrenare se poate exprima si in
functie de razele active,

g=KK,-KA-K,E
g=asina,, —\/rfCl -1 —\/rf02 -1 . (4.60)

Arcul parcurs de un punct apartindnd cercului de rostogolire, din
momentul formarii pand in momentul intreruperii contactului, se numeste arc
de angrenare. Arcele de angrenare ale celor doud roti sunt egale deoarece sunt
parcurse cu aceeasi vitezd (viteza periferici a cercurilor de rostogolire), in
aceeasi perioada de timp. Avand in vedere ca in Fig.4.23 este surprinsa aceeasi
pereche de profile conjugate in momentul formarii contactului, in A, si in
momentul Intreruperii sale, in E, arcele de angrenare sunt

AGE, =AGE, .

Lungimea arcului de angrenare se determind pe baza observatiei cd raza
oricdrui punct al rotii, se roteste Intre cele doud momente, cu acelasi unghi.
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Deci
<A, O, = <IAblolEbl >

S —

A E . A,E

I.wl I'bl

wl _ bl

si

Arcul A, E, este egal cu segmentul de angrenare g= AE, deoarece se

rostogolesc unul peste altul, cand se genereaza evolventele A,1A, si EpE, si
prin urmare,

AE =gi-_8 (4.61)

L, cosa,

Raportul dintre arcul de angrenare si pasul de rostogolire se numeste
grad de acoperire (g)

g=—28 - & _ 8 (4.62)
p, coso, Tmcosa, P,
in care p, este pasul pe cercul de baza — acelasi pentru ambele roti.
Pentru a asigura continuitatea angrenarii este necesar, ca in momentul
intreruperii contactului unei perechi de profile in E, perechea urmatoare si fie in
angrenare. Sa presupunem ca aceastd pereche se afla in contact in punctul B.

Arcele B,,E , si B,E ,, reprezintd pasul de rostogolire p,. Rezultd ca

w2?

angrenarea este continud dacd arcul de angrenare A E_ >p, sau e>1.
Practic, limita gradului de acoperire se adopta mai mare decat unitatea, pentru a
lua in considerare abaterile de la valoarea teoreticd, cauzate de imprecizie si
deformatii, &> (1,1+1,3). Este util de precizat semnificatia valorii gradului de

acoperire care rezultd din calcul, de reguld, fractionard. In momentul formarii
contactului in A, de catre o pereche de profile, perechea anterioara este in

contact in D, astfel incat A D ,=A ,D_,=p,. Urmirind procesul de

angrenare, constatdim cd atunci cand pe segmentul AB se afla o pereche de
profile in contact, pe segmentul DE se afld de asemenea, o pereche de profile in
angrenare, deci angrenarea este bipard. Cand contactul se produce pe
segmentul BD, angrenarea este  monoparid. Calculand  arcele

(Aw1Bw1 +Dw1EW1) si B, D, raportate la pasul de rostogolire, se ajunge la

urmadtoarea interpretare. Angrenarea monopard se desfagoara pe un arc egal cu
(2 - 8) din pasul de rostogolire, iar cea bipara pe un arc egal cu 2- (s - 1) din

pasul de rostogolire. De exemplu, dacd e=1,23, angrenarea monopara se
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desfdsoara pe un arc egal cu (2—¢)-p, =0,77-p,, (77% din py), iar angrenarea
bipara, pe un arc egal cu 2(8 - l)pW =0,46p,, (46% din py).

In cazul angrenajului interior (Fig.4.24), intervin aceleasi notiuni legate
de formarea si intreruperea contactului si de continuitatea angrendrii, cu
deosebirea cd unele formule de calcul se modifica. Astfel, segmentul de
angrenare se determina astfel,

g=AE=KK,+KE-K,A

g=asina, + \/razl -1 - \/rjz —1, . (4.63)

incare a=r,, — I,

wl *

Fig. 4.24

Razele active se calculeaza cu formulele

£, =1, =12 +KA® =\/r§1 +(K,A-KK,)
2
I, = \/rbzl +(«/er -1, —asinocw) ) (4.64)
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fy =1y =\ + KGE? =12 + (K K, + KE)’
2
L, = \/rbzz +(asinocW +, -1 ) . (4.65)

Aspectele legate de gradul de acoperire raiman neschimbate in raport cu
angrenajul exterior, atat in ce priveste relatiile de calcul, cat si in ce priveste
interpretarea rezultatelor.

4.1.3.7. Fenomenul de interferenta

Interferenta in angrenare este fenomenul de patrundere, teoretica, a unui
dinte 1n dintele conjugat. Deoarece aceasta patrundere nu este posibild datorita
rigiditatii flancurilor, se produce o functionare incorectd, Insotitd de vibratii si
zgomot, sau chiar blocarea angrenajului, daca fenomenul este pronuntat.

In cazul angrenajelor exterioare existd doua tipuri de interferenta —
primara si secundarai.

Interferenta primard se inregistreazd dacd angrenarea tinde sa se
produca in afara segmentului K;K,, limitat pe dreapta de angrenare, de punctele
de tangentd cu cercurile de baza. Se considerd angrenajul din Fig.4.25, cu
evolventele e si e, materializate ca profile de dinti. Sa presupunem cé sensurile




de rotatie ale rotilor sunt ca in Fig. 4.25, astfel incat punctul de contact se
deplaseaza pe dreapta de angrenare in sensul K,K;. Cand acest punct se afla in
P, in interiorul segmentului K;K,, angrenarea se produce corect, iar contactul se
deplaseaza pe profilul e; spre cercul de baza. Cand punctul de contact ajunge in
K, acest punct este pe cercul de bazi cy, §i constituie punct de intoarcere pentru
evolventa e;. In aceastd pozitie angrenarea profilelor e; si e, este totusi posibila.
Dacd angrenarea continud in afara segmentului K;K,, punctul de contact
ajungand in Q, evolventa e, Infisoard ramura e, fiind tangentd cu aceasta, iar

profilele materializate e, si e, se intersecteazd in punctul S. Astfel are loc
fenomenul de interferenta, care impiedica angrenarea corectd a profilelor e; si
e,. Pentru evitarea interferentei, cercurile de cap ale rotilor nu trebuie sa
depaseasca punctele K, si Ky, fiind limitate de cercurile Caijim $1 Caziim, (Fig.4.25).
Dupa cum am aratat (par. 4.1.3.6), intersectiile cercurilor de cap cu dreapta de
angrenare delimiteazd segmentul de angrenare AE (Fig.4.23), iar razele
punctelor A si E sunt razele active 1, =1, si 1, =1;. Pozitiile limitd ale

a2
punctelor A si E, pentru evitarea interferentei, sunt K, si Ky, cand razele active
devin egale cu razele de baza. Deci conditiile pentru evitarea interferentei se pot

formula astfel
L 2Ly (4.60)

a

Lo 2Ty (4.67)

Daca se tine seama de expresiile razelor active (4.58), (4.59), aceste
conditii se pot scrie

I, — 1, <asina, (4.68)
I, -1 <asina,, (4.69)

Efectudnd substitutiile corespunzitoare, se poate observa cd relatiile
(4.68) si (4.69) nu depind de modul, ci

100 . .. .
% numai de numerele de dinti (z;, z,) §i
| de coeficientii de deplasare (x;, Xp).
80 . . .
[ Astfel, daca x; si x, au valori date, se
70 | iy . c 11 A
poate stabili un domeniu admisibil in
z, 60 planul de coordonate Oz,z,. In Fig.4.26
>0 se indica acest domeniu (cel
40 i nehagurat), pentru cazul x; = x, = 0.
30 I Se observdi ca numerele de
17 2024 —— 11—+ — dinti sunt limitate inferior. Numarul
127107 ;” minim de dinti ai unei roti depinde de
0 numarul de dinti ai rotii conjugate si
| jugate $
o 10l I20 30 40 50 60 70 80 90100 . 5 ? o .
) '2 17 z, creste putin cu acesta. Daca rotile sunt
Fig. 4.26 egale (z;=2z,), se obtine z , =12
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(punctul de intersectie al celor doua curbe). Dacad unul dintre numerele de dinti
tinde la infinit, numéarul minim de dinti ai rotii conjugate este z_, =17. Aceasta
valoare se confirma prin analiza directd a angrenajului roatéd dintatd — cremaliera
(Fig.4.27). Evitarea interferentei se obtine cand dreapta de cap a cremalierei
intersecteaza dreapta de angrenare 1n interiorul segmentului CK. Pentru aceasta,
trebuie satisfacuta conditia,

[, =I, 2T, (4.70)

ac

intalnita si la angrenarea dintre doua roti.

.2 2
r, =5 +AK",

ceea ce conduce la AK>0.
Calculand segmentul AK,

h —-X h -
AKZCK—CAZESinao—*{(’—:m Esinao_ ?0 X s
2 sino, 2 sinq,
se obtine conditia finalad
2(hl, —x
zz—(,“j ):zmin. (4.71)
sin” o,
cercul de

L, divizare
/

/ dreapta de cap

C,

dreapta de rostogolire
|~
N

K dreapta de referinta

Fig. 4.27

Pentru h:o =1, a,=20" si x =0, rezultd z = 17,097 adicd zyi, = 17.
Daca roata micd a unui angrenaj are z>17, se asigurd functionarea fard
interferenta, pentru orice numar de dinti ai rotii conjugate. Daca se tine seama
de existenta, in conditii practice, a jocului dintre flancuri si de faptul cd o
interferenta usoard se poate admite, numarul minim de dinti se poate reduce la
valoarea z,,;, = 14.
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Formula (4.71) se poate folosi si pentru calculul coeficientului de
deplasare necesar, in conditiile In care numarul de dinti este dat,

=2
zsin” o
>0
2

Deoarece

=17, aceasta conditie se poate scrie,

sin” o,

-z 4.72)

17
In cazul angrenajului interior, interferenta se produce atunci cand cercul
de cap al rotii interioare C,, (Fig.4.24), intersecteazd dreapta de angrenare in
interiorul segmentului K;K,. Prin urmare, segmentul de angrenare AE trebuie sa
fie in afara segmentului K;K,. Acest lucru se obtine dacd este respectatd

conditia,

L =1, 21, . (4.73)

a

Avand in vedere expresia razei active r, (4.74), aceasta conditie
devine,

I, — T, >asina,, . (4.74)

Ca si la angrenajul exterior,

100

90 y se poate stabili un domeniu admisibil
%0 y pentru conditia (4.74), in sistemul de
20 y coordonate Oz;z,, addugand si
60 conditia, normala pentru angrenajul
Z interior, z,>z,. In Fig.4.28 este
40 trasat acest domeniu pentru cazul

33_?6 X1=0,X2=0.
20 Se observa ca z; este limitat
17 10l inferior de o curba care porneste din
0 punctul de coordonate z, =z, =33
0 10 20 30I 40 50 60 70 80 90100 i tinde asimtotic la valoarea
33 % z,=17, cand z, tinde la infinit

Fig. 4.28

(roata 2 devine cremalierd).
Interferenta primara poate
interveni §i la prelucrarea rotii dintate, care reproduce angrenarea dintre
elementul dintat sculi si roata prelucrati. In acest caz, scula patrunde in dintele
rotii, eliminand o parte din profilul sau. Conditiile de evitare a intrferentei la
prelucrare sunt similare cu cele stabilite pentru evitarea interferentei la
angrenare. Daca ne referim la procedeul de prelucrare cu o sculd care provine
dintr-o roata dintata (cutit roatd) si notam roata care se prelucreaza cu 1 si scula
cu 2, se pot face urmatoarele observatii. Dacd nu este verificata conditia (4.66),
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se produce eliminarea unui segment din profilul evolventei, situat la baza
dintelui, iar fenomenul se numeste subtiiere (Fig.4.29). Dacd nu este
indeplinitd conditia (4.67), este afectat profilul in zona de cap, iar fenomenul se
numeste retezare. La prelucrarea cu o sculd care provine dintr-o cremaliera
(cutit pieptene), poate interveni numai subtdierea, cand nu este verificatd
conditia (4.70). Trebuie mentionat ca subtdierea, care este defectul cel mai
frecvent, poate influenta functionarea angrenajului. Cand raza de inceput a

subtdierii ry (Fig. 4.28), este mai mare decat raza activa (rS >rac), aceasta

conduce la micsorarea segmentului de angrenare si a gradului de acoperire. In
acest caz calculul segmentului de angrenare se face cu formula (4.60), in care
I, se inlocuieste cu 1y, dacd r, >r ,, iar 1, se Inlocuieste cu ry, daca

acl »

r, >r1.,. De reguld, subtdierea este admisa, dacd nu afecteazd gradul de

ac2 *
acoperire, adica se respectd conditiile r, <r_ si r, <r_ . Razele ry si 1y se
determind din analiza procesului de prelucrare si depind de tipul si de
caracteristicile geometrice ale sculei [26, 35].

Interferenta secundar se produce cand intervine contactul intre capul
dintelui unei roti si profilul de racord, neevolventic, de la baza dintelui rotii
conjugate. Acest fenomen se poate produce numai dacd profilul de racord
depaseste cercul de baza si afecteazi evolventa (Fig. 4.30). In felul acesta,
profilul dintelui este format din doud segmente: profilul util, de forma
evolventica, si profilul de racord — neevolventic. Raza cercului cere separa
cele doud profile se numeste raza utilia — r,. Interferenta secundara este evitata,
daca este verificata conditia:

L, 2T, (4.75)

pentru ambele roti ale angrenajului. Raza utild se determina de asemenea din
studiul procesului de prelucrare a rotii.

Fig. 4.30

Interferenta secundara se poate intdlni §i la angrenajele interioare, atat
la baza dintelui rotii exterioare cat si la baza dintelui rotii interioare. La aceste
angrenaje, pot aparea si alte tipuri de interferenta atunci cand diferenta (z; — z))
este prea mica, [35].
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4.1.3.8. Alunecarea relativa a profilelor

Miscarea relativa a profilelor conjugate este combinata: rostogolire cu
alunecare. Viteza relativa de alunecare a profilului rotii 1 peste profilul rotii 2
(Fig.4.31, 4.32), se defineste prin relatia

Vai =Va ~ Va2 (4.76)
in care v, si V,,sunt vitezele de deplasare a punctului de contact P, pe cele

doud profile. Desigur, v, definita similar cu v, , are expresia

all »
Var =Var ~Var » 4.77)

Vitezele v, si V,, au directia tangentei comune in punctul de contact,
astfel incét relatiile (4.76) si (4.77) pot fi scrise si sub forma scalara. In studiul
fenomenelor tribologice intereseaza alunecarea specifica a profilelor, definita
pentru cele doua roti, astfel

v Vai —Vao

g =—4= (4.78)
Var Vai
g = _Ye" Y (479

Vd2 VdZ
Viteza absoluta a
punctului de contact v, (/K K,)

se poate exprima cu ajutorul
ecuatiei

Vp = Vg + Vpr s (4.80)
in care V(LK K,) este viteza

relativa a punctului P in raport cu
roata 1, iar Vv, este viteza de

Deoarece (o, xOK,) /KK,
si (o, x K_IP) 1K K,, rezulta
v, =—o,xKP. (4.81)

Fig. 4.31
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Deci viteza v, este similard cu viteza unui punct care coincide cu P si

apartine unei bare care se roteste in jurul punctului K; cu viteza unghiulara
—®, . In mod asemdndtor, pentru determinarea vitezei v,, se foloseste ecuatia

Vp =V, + Vs, (4.82)
si se ajunge la expresia
v, =—0,xK,P. (8.83)

Fig. 4.32

In Fig4.31si 4.32 sunt reprezentate poligoanele de viteze
corespunzatoare ecuatiilor (4.80) si (4.82), pentru un angrenaj exterior §i pentru
un angrenaj interior.

Distantele K,P=p, si K,P=p, sunt razele de curbura ale profilelor
evolventice in punctul de contact P. Introducand vitezele v, =w;p, si
Vg, =0,p, In relatiile (4.78) si (4.79), si avand in vedere «cia
p, +p,=K /K, =L=asina,, se obtin formulele de calcul ale alunecarilor

specifice pentru un angrenaj exterior
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€1=1—.L-&=1—i[£—1J (4.84)

lp Py i, p
3;2=1—,i~&=1—#(3—%:1—#[#—1}. (4.85)
1y, Pa I, \ P2 1 L- P

In cazul angrenajului interior p,—p, =K,K, =L, iar formulele de
calcul sunt

g:l—,i.&ﬂ—_i[uij (4.86)

lp Py 1 P

g2=1—_i-ﬂ=1—,i£1—£j=1—.i[1— L J (4.87)
Ip Ps 1 P> 1 L+p,

In Fig.4.33 sunt trasate diagramele - (pl) si G, (p2 ) , pentru angrenajul

exterior, iar in Fig.4.34 — pentru cel interior. Aceste diagrame aratd variatia
alunecarilor specifice de-a lungul dreptei de angrenare. Sunt puse in evidenta

3 v
22 4
16 s
KR c AT UK,
Al E
-1 A [
2 )
S
0 o 10
P
Fig. 4.33

Kz Kl A\ \\> C Cl
-1 A // C2 I/ 2,
%
-2
3 N
-5 0o _ - 10
P
Fig. 4.34



punctele K, K,, A, E si C. Desigur, curbele prezintd importantd numai in
interiorul segmentului de angrenare AE. Se observd cd valorile maxime in
modul, ale alunecarilor specifice, se inregistreaza in punctele A si E — la intrarea
si iesirea din angrenare.

Deoarece alunecirile specifice influenteaza direct uzura abrazivd a
flancurilor, este de dorit ca valorile lor sa fie cat mai mici. Aceasta cerinta se
poate realiza prin alegerea adecvatd a deplasarilor de profil, care determind
pozitia segmentului de angrenare pe dreapta de angrenare, astfel incat valorile
alunecarilor de profil, la intrarea si la iesirea din angrenare, sa fie egale.

4.1.3.9. Analiza cinetostatica, randamentul

Se considera un angrenaj exterior (Fig.4.35), format din roata
conducatoare 1 si roata condusa 2, asupra careia actioneaza momentul rezistent
M, — considerat cunoscut.

In cuplele de rotatie O, si O, actioneazi, asa cum am aritat in

par.2.2.1.4, reactiunile rezultante Rj, si R3,, precum si momentele de frecare,
— r 1
|Mf31| =TI, |R31|Sln Do,
— r ]
|Mf32| =1, |R32|s1n Po, >
orientate in sens opus fatd de vitezele unghiulare @, i @,. In aceste relatii r,,

si 1, sunt razele fusurilor, iar ¢, si ¢, sunt unghiurile de frecare din cele

doua cuple.
In cupla superioara, formatd intre flancurile dintilor, actioneaza

reactiunea normald R ,, orientatd dupd normala comund K;K,, in sensul
K, = K,, forta de frecare de alunecare

|Ff12| =HUp '|R12| >
si momentul de frecare de rostogolire,
|Mf12| = fP '|R12

in care p, este coeficientul de frecare de alunecare iar fp este coeficientul de

B

frecare de rostogolire.
Forta F,, are ca suport tangenta comund la profile tt, iar sensul este
acelasi cu viteza relativa de alunecare v, . Din relatiile (4.80) si (4.82) rezulta

Va2 = Va2 = Va1 = Vp1 = Vo = Vpia -
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Fig. 4.35

In Fig.4.35 sunt construite triunghiurile de viteze din care se obtine
v,1,» conform acestei ecuatii. Se observa ca in cazul 1n care punctul P se gaseste

pe segmentul K,C, viteza v,, este orientatd in sensul K, - O,, iar dacd P se
afla pe segmentul CK,, v , este orientatd in sensul K, — O,. Momentul de

frecare My, este orientat in sensul vitezei unghiulare

0, =0 —0,,
care la angrenajul exterior are sensul @, .

Ne propunem sda determindm reactiunile din cuplele cinematice si
momentul motor M, .

Pentru inceput, se considera cazul angrenarii monopare, cand punctul
de contact se afla pe segmentul K;C (faza intrarii in angrenare).
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Se scrie ecuatia fortelor pentru elementul 2

YF(2)=0; R,+F,,+R}=0.

Avand in vedere ca I_{n si E,z sunt perpendiculare, rezulta

=R, +F, = IR, [3/1+15 (4.88)

Se scrie ecuatia scalard de momente, pentru roata 2, in raport cu punctul

r
RS,

02’
ZMOZ (2) =0; |R|2|'02K2 _|Ff12| ’ K2P _|Mf12| _|Mf32| _|M2| =0.
Notand 1, = O,K; si p, =K, P, si tindnd seama de expresiile precizate

anterior pentru [F,,,|, [M

B

f12|>

My, | si |R§2|, se obtine
M. |

Ty —Hp P, —fp _roz\jl"'“lzs sin @,

Se scrie in continuare, ecuatia de momente pentru elementul 1 in raport
cu punctul O,, avand in vedere ci orientarile reactiunilor si ale momentelor de
frecare din cupla P se inverseaza

ZN[O1 (1) =0; |R12| ‘0K, _|Ff12| ‘KP+ |Mf12|+|Mf31| _|M1| =0

IR,,|= (4.89)

Din aceasta ecuatie rezulta |M1| ,

|M1| = |R12|(rb1 —uppy +1p + 1941+ lea sin (Pm) (4.90)

Cunoscéand |M1| se poate determina randamentul instantaneu,
caracteristic acestei faze
2 .
_ |M2|032 Ty —Hppy —fp =1 I+ pp sing, 1

Nmi = = . (491)
Mo, —pp +f, +1, \/1+u§, sing, 12

in aceasta formuli, razele de bazi se inlocuiesc prin expresiile,
L o - i, L
(l +1,, )tgocw o (1 +1,, )tgaw ’

incare L=K,K, =asina,,iar p,=L-p,.

rbl

Rezulta o expresie n care randamentul depinde de o singura variabila, p,

ilzL—(up (L=p,)+f, +10, /1415 sing,, )(1+i12)tgocw

ip,L+ (_“ppl +f, +1p 1+ Hp sin Po, )ilz (1 +1p, )tg(xw

Ny = (4.92)
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Daca punctul P se gaseste pe segmentul CK, (faza iesirii din angrenare),
se schimba sensul fortei de frecare F;, si In consecintd se modificd semnul care

intervine in formule, inaintea acestei forte. Astfel, randamentul instantaneu
pentru angrenarea monopara, in faza iesirii din angrenare, se calculeaza cu

formula
ilzL—(—uP (L—p1)+fl, +r02./1+u12, sinQ,, )(1+i12)tgocW
i,L+ (pl,p1 +fp +1, 1+ u; sin 0, )i12 (1+i,)tga,

Se considerd, in continuare, cazul angrendrii bipare, in ipoteza ca
reactiunea R,, se repartizeaza egal pe cele doud perechi de dinti care

Moo = (4.93)

angreneaza simultan, una pe segmentul K;C, in punctul Py; iar cealalta pe
segmentul CK,, In punctul Py, (Fig.4.36). Punctele Py; si Py, sunt separate de
distanta p, — pasul de baza,

p, = TMCosaL,.

Se scrie ecuatia de forte pentru elementul 2,
— R. = R. - =
Y F(2)=0; %+Fm+%—Fm+R§2:O,

din care rezulta

R|=[R,,|. (4.94)
Se scrie ecuatia de momente pentru elementul 2 in raport cu punctul O,
M,, (2)=0;
R i R .
| 212| (rbz —Hppy; —fp =1, SINQ,, )+%(rb2 +HpPy, — Ty — 1, sinQ,, ) _|M2| =0
Avand in vedere cd p,, —p,, =D, , din aceasta ecuatie se obtine |R12 ,
_ M, |
Rp,|= 5 (4.95)
Ly —Hp 7b —f, =15, sin@,
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Fig. 4.36

Se scrie ecuatia de momente pentru elemntul 1 in raport cu punctul Oy,
M, (1)=0;

R R
%(rbl —Hppy; T 1 1o, Sin(pol )+¥(rbl + Py, + 1 + To, SiIl(PO] )_|M1| =0.

Intre p,; si p,, exista relatia p,, —p, =D, » astfel ci din aceastd ecuatie

se 0b‘gine|M1| ,
p .
M, |= |R12|(rbl + 7” +f, +1,, sinQ, ) . (4.96)
Pe baza relatiilor (4.95) si (4.96) se determina randamentul instantaneu

pentru angrenarea bipara

p .
|M2|(,)2 Ly _“Pi_fP —Io, SMPs,

B |M1|(’°1 Py

My :
L, +Up by +1, +1, sing,
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Inlocuind razele de baza cu expresiile lor, rezulta

i,L— (up %’ +f, + I, sin Do, J(l +1;, )tgocW

n, = (4.97)

i12L+[pP P2b +f, +1, sing, jilz (1+1i,)tga,

Se observa ca randamentul angrenajului in faza de angrenare bipara este
constant deoarece in expresia sa nu intervine variabila p, .

Randamentul global, pentru o perioadd de timp t,—t,, In care

randamentul instantaneu are aceeasi expresie, se calculeazd in functie de
puterile |P1| si |P2|,

ty t,

j‘ P, dt j P, dt

J.tb|P1|dt Jlb|P2|dt
fa t

. M

ng:

Puterea rezistenta |P2| = |M2|o)2 este constantd iar timpul se exprima in

functie de viteza punctului de contact pe dreapta de angrenare,
vV, =L, = 0,1, , de asemenea constanta,

1

t= &; dt=—dp,
Vp Vp

P, =L, Vp; P =T, Vp

Cu aceste observatii, randamentul global devine

Pib d
P
la P, —Pia
,ng — P _ Fib 1

J‘Plbdpl_J‘tbdpl'
Pra n t n

a

(4.98)

In timpul functionarii angrenajului se repeti alternativ angrenarea
bipard, care se desfasoard simultan pe segmentele AB si DE (Fig.4.36) si
angrenarea monopari, pe segmentul BD. In aceste conditii, randamentul global
pentru un ciclu de functionare este

AB+BC+CD
J‘MB%-‘_ Plc%_ﬁ_ pll)%
Pia nb PiB nmi Pic nmo
Deoarece 1, este constant, aceastd formuld devine

ng:
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_ AB+BC+CD
&_FJ‘ Plc%—‘r Pm% .
nb Pi nmi Pic nmo

Parametrii care intervin in aceastd formuld se calculeazd pe baza
schemei din Fig.4.36

[2 2 [2 2 _ _
Pa=L—to -y, Pe=+vLi—Lis Pie=PrPps Pip=Piath

Pic =L, Sina,,, AB=py—pis> BC=p—pp, CD=pp—pPe-

Trebuie mentionat ca valoarea randamentului, obtinuta prin calcul, este
afectata de erorile de apreciere a coeficientilor de frecare si de neglijarea unor
pierderi de putere. De aceea este util sd se confrunte rezultatele calculate cu cele
obtinute prin masuratori experimentale.

n, (4.99)

4.1.3.10. Adoptarea coeficientilor de deplasare

Proiectarea unui angrenaj presupune determinarea parametrilor de baza
pentru cele doua roti m, z;, X;, Z,, X,. Rezolvarea problemei depaseste cadrul
geometrico-cinematic, implicand aspecte de rezistentd, durabilitate, tribologie,
transmiterea céldurii etc. Ca orice problema de proiectare, si aceasta este una de
optimizare, in care functia obiectiv este in general de naturd economici. in
cadrul acestei probleme intervin o serie de restrictii privind adoptarea
coeficientilor de deplasare. Acestea se refera la evitarea unor fenomene nedorite
sau incompatibile cu angrenarea, care in general au fost studiate in paragrafele
anterioare, §i pe care le reamintim.

1) Asigurarea continuitatii angrenarii (par. 4.1.3.6),

2) Evitarea interferentei primare si secundare (par. 4.1.3.7),

3) Evitarea subtdierii sau mentinerea ei in limite admisibile (par. 4.1.3.7),
4) Evitarea ascutirii dintilor prin limitarea arcului de cap

s, <(0,2+0,3)m (par. 4.1.3.3).

Aceste restrictii conduc la formularea unor conditii matematice, de
forma

f, (xl,xz,zl,zz) <0, (i=1,n) .

In cazul in care z; si z, au valori precizate, fiecare conditie defineste
doud domenii in planul de coordonate Ox;X, - unul admisibil, in care conditia

este respectatd, si celdlalt — inadmisibil. Cele doud domenii sunt separate de
curba data de ecuatia,

fi(xl,xz,zl,zz)=0.
Dacd domeniile admisibile corespunzatoare tuturor conditiilor se
intersecteaza, se obtine un domeniu admisibil rezultant, delimitat de un contur
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numit contur de blocare. in Fig. 4.37 este reprezentat, pentru exemplificare,
conturul de blocare construit pentru z, =14, z, =38, si se precizeazd
semnificatia curbelor care il compun. In acelasi sistem de coordonate pot fi
trasate si alte curbe care pot oferi date suplimentare privind alegerea
coeficientilor de deplasare. Astfel, in Fig.4.37 se observa curba pe care se
egalizeaza alunecarile specifice.

X
Y43
~i
N 2
1 1 — interferenta secundara roata 1;
d LN X8 .
rl \l 2 —> &= 1 5
i / y 1 3> e=1L2;
5— 3\ 4 — interferenta secundara roata 2;
," 5 — subtdiere roata 1;
oAl 7 1/4 X, 6 — subtdiere roata 2;
2 ,‘ - 7 — ascutire roata 1, s,, =0,3-m;
P : 8 — egalizarea alunecarilor specifice.
6
contur de blocare
z, =14, z, =38 Fig. 4.37

4.1.4. Angrenaje paralele formate din roti dintate
cilindrice cu dinti inclinati

4.1.4.1. Definirea rotii dintate cilindrice cu dinti inclinati

m  Cremaliera de referinta cu dinti inclinati

Cremaliera de referinta cu dinti inclinati este o
cremaliera cu flancuri plane avand directia dintilor
inclinata fatd de axa rotii cu care angreneaza (Fig.4.38).
Geometria acestei cremaliere este determinatd de
profilul sau in sectiunea normala nn (perpendiculard pe
directia dintilor) si de unghiul de inclinare a dintilor
B, (Fig.4.39). Profilul normal este identic cu profilul
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cremalierei de referinta cu dinti drepti, iar modulul, m, - numit modul normal
este standardizat. Pentru definirea rotii dintate este necesar sa se cunoasci §i
parametrii geometrici din sectiunea frontala tt, perpendiculard pe axa rotii cu
care angreneaza cremaliera. Acesti parametri se exprimd, in functie de modulul
frontal m_, prin relatii analoge cu cele existente in cazul sectiunii normale,

Poy =T -m,
haO = h:m -m, (4.100)
Co :CZt -m,

th = (tht + cOt)mt

J N\ - he

Fig. 4.39

Pentru a face operabile aceste relatii trebuie sa se facd legatura dintre
marimile m,, h,, ¢, sim,, h., , c,, . Din Fig.4.39 rezulti

a0t aln >

cosP, = Pon

0t

Tinand seama ca p,, =n-m, si p,, =7n-m,, se ajunge la
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m, =—n (4.101)
cosf,

Parametrii h,,, c,, h;, sunt aceeasi in ambele sectiuni, astfel incat se

poate scrie
* *
haO = haOn ’ mn = haOt : mt 4

de unde rezulta

si, in mod, analog

Cy, = Cyy *COSP, -

Unghiurile de inclinare ale profilurilor o, si o, sunt diferite in cele
doua sectiuni. Din triunghiurile ABC si A,B,C, (Fig.4.39) rezulta

tga _BC. tgo _BC
0o, h,, > 180, h.,
Intre BC si B,C, exista relatia
BC
cosP, =——,
Bo B.C,
care conduce la
t
tgor,, =20 (4.102)
cosf3,

m Parametrii geometrici principali ai rotii dintate cilindrice
cu dinti inclinati

Rotile dintate cilindrice cu dinti inclinati se definesc din conditia de
angrenare fictiva cu cremaliera de referintd, fard joc intre flancuri si cu joc
radial standardizat. Intr-o sectiune frontald, procesul de definire este similar cu
cel descris la rotile cilindrice cu dinti drepti. Flancurile rotii se obtin ca
infagurdtoare ale flancurilor plane ale cremalierei in migcarea relativa dintre cele
doua elemente. Suprafata flancurilor este un elicoid evolventic. Intersectia sa
cu un plan frontal reprezintd o evolventa deoarece profilul frontal al cremalierei
este rectiliniu, iar intersectia cu un cilindru coaxial cu roata reprezinti o elice cu
pas constant (Fig.4.40). Unghiul de inclinare al elicei, In raport cu axa rotii,
reprezintd unghiul de inclinare al dintilor si are valori diferite in functie de
cilindrul pe care se masoara. Pe cilindrul de divizare se reproduce unghiul de
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inclinare al dintilor cremalierei f3,. Unghiul de inclinare B, pe un cilindru

oarecare, se determind pe baza schemei din Fig.4.41, in care sunt reprezentate
desfasuratele plane ale celor doi cilindri: cel de divizare si cel oarecare.

nd nd
tgf, =—; tgf, =—

pZ pZ

dy
tgB, = thBo (4.103)
In aceste relatii p, este pasul constant al elicei, iar d este diametrul de

divizare.
elice cu pas constant
evolventa

evolventa

5 dndy
Bol ' "

P,

Fig. 4.40 Fig. 4.41

Parametri geometrici 1n sectiunea frontald a rotii se exprima in functie
de modulul frontal m,, cu formule analoge cu cele corespunzatoare rotii dintate

cu dinti drepti. Acesti parametri trebuie exprimati, In final, In functie de
modulul normal m,. Pentru aceasta se folosesc relatiile, deduse anterior, care fac
legatura dintre parametrii celor doua sectiuni ale cremalierei de referinta.
e Deplasarea danturii, X
X=x,-m =X, -m, (4.104)
Relatia aratd ca cei doi coeficienti de deplasare x, (normal) si
X, (frontal) sunt diferiti,
m
X, =X, —-=X, -cosf, (4.105)
ml
¢ Pasul de divizare frontal, p,

T-m,

P =D =Tt-m = (4106)
cosf3,
e Diametrul de divizare, d
d=m, - z=—1% (4.107)
cosf,
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e iniiltimea de divizare a capului dintelui, h,

h, =(h},, +x,)m, =(h}, +x, )m, (4.108)
e iniltimea de divizare a piciorului dintelui, h,

h, =(h},, +c, —x,)m, =(h,, +c,, —x,)m, (4.109)
e Diametrul de cap, d,

d, =(z+2h), +2x,)m, = (COEBO +2h,, +2x,)m, (4.110)

e Diametrul ce picior, d.

L _oh!, —2c, +2x,)m, (4.111)

d, =(z—2h’, —2c, +2x,)m, = (
co

0

e Unghiul de presiune al profilului frontal pe cercul de divizare, o,

t
Oy, = arctg% (4.112)
cosf,

e Arcul frontal al dintelui pe cercul de divizare, s,

S, :[£+2xttgocm)mt :(E+2xn -tgoc()nj& (4.113)
2 2 cosf3,
e Arcul frontal al golului dintre dinti pe cercul de divizare, e,
e, :(2—2)(ttgocm)mt :(2—2)(“ -tgoc()nj T (4.114)
2 2 cosf,
e Diametrul de bazi, d,
cos arctg%
cosf,
d, =mz-cosa, =m, -z (4.115)

cosf3,

e Unghiul de inclinare al dintilor pe cilindrul de divizare, 3
B= Bo

¢ Unghiul de inclinare al dintilor pe cilindrul de bazi, 3,
Aplicand formula (4.103) se obtine

d
B, =arctg [FbthoJ :
in conformitate cu relatia (4.115),
—L =cosa,,,

d
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astfel ca

t
B, =arctg(cosa,, -tgh,) = arctg(tho -cos[arctg g(x[;n D . (4.116)
cos

0

Expresiile mentionate arata ca roata cilindrica cu dinti inclinati se poate
defini complet, din punct de vedere geometric, cu ajutorul parametrilor m,, z, X,

si By -

4.1.4.2. Angrenajul paralel cu dinti inclinati

m Parametrii geometrici ai angrenajului

Pentru formarea unui angrenaj paralel, cele doud roti trebuie sa aiba
acelasi modul normal m , =m_, =m, si acelasi modul frontal m,,=m, =m,.

Din relatia (4.101) rezulta ca si unghiul de inclinare a dintilor pe cilindrul de
divizare trebuie si aiba aceeasi valoare B, =B,, =B,. In cazul angrenajului

exterior inclinarea dintilor are sensuri opuse pentru cele doua roti (Fig.4.42.a),
pe cand in cazul angrenajului interior are acelasi sens (Fig.4.42.b).

Deoarece profilele frontale sunt
evolventice, procesul de angrenare, in
sectiunea frontald, se desfasoara in acelasi
mod ca in cazul angrenajelor cilindrice cu
dinti drepti. Ca urmare, determinarea
parametrilor geometrici ai angrenajului se
face luand in considerare angrenarea in
sectiunea frontald, folosind relatii similare
cu cele de la angrenajele cu dinti drepti.

) b) Astfel, unghiul de angrenare o,
Fig. 4.42 diametrele de rostogolire d, si d,, si
distanta dintre axe a, au expresiile
. . X, X
inva,, =invo,, +2—2—"1tga,, (4.117)
zZ,tz
d —m .z S08% M, Z COSO,
wl 7 1 -
cosa,, cosP, cosa,, @.118)
d o .g SOS% M, 2, cosay,
w2 Tt -

2
cosa,, cosP, cosa,,
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a=m, =1 (4.119)
2 coso, cosf, 2 coso,,
Notand
+ +
ay=m 24 _ _Th B-A (4.120)
2 cosf, 2
distanta dintre axe se exprima astfel
a=a,+y,-m =a,+y, -m, (4.121)
in care
+
y, =2=4 (—COS“‘" - 1] (4.122)
2 cosa,,
+
y, = Z,T7Z | COSQ, 1l (4123)
2cosf, | cosa,

Intre y, si y, exista relatia

Y, =Y, Cosp,. (4.124)

in cazul angrenirii cu joc radial standardizat, cand se practica scurtarea
dintilor, indltimea capului si diametrul de cap se calculeaza astfel

{ha] = mt (h;i(Ot - Xt] + yt) = mn (h::)n - XnZ + yn) (4125)
ha2 = mt(haOt - XtZ + yt) = mn (haOn - an + Yn)
dal = mt (Zl + 2h:01 - 2X12 + ZYt) = mn [ ZlB + 2h:0n - 2Xn2 + 2ynj
CcoS
‘ (4.126)
d,, =m/(z, + 2h:01 —-2x,+2y)=m, & + 2h:0n —2x,, +2y, |
cosf,

In formulele anterioare semnul (+) se aplicd la angrenajele exterioare,
iar (-) la angrenajele interoare.

m  Aspecte specifice ale angrenajelor paralele cu dinti
inclinati

Asa cum s-a ardtat, cinematica angrenajelor cu dinti inclinati se
studiaza, in general, in planul frontal. Din aceastd analizd rezultd limitele
deplasarilor de profil impuse de interferenta, subtaiere si ascutire. De asemenea,
alunecarea specifica se determina pe baza angrenarii frontale.
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In ceea ce priveste interferenta si subtiierea, este util de aritat faptul ca
fenomenul poate fi controlat si prin unghiul de inclinare a dintilor ;. Numarul

minim de dinti la angrenarea cu cremaliera (4.71) este

2(hyy, —x,) _ 2(hy,, —X,)cosp
= o =X _ Allaon =7 o, (4.127)
sin” o, sin” o,

min

Se observa ca z_,, este influentat de B, si scade cu cresterea acestuia.

min
In cazul unei roti nedeplasate (x = 0) se obtine
2-cosf,
min . 2 >
sin” o,
iar In tabelul de mai jos se indica valorile pentru o, si z,, in functie de

valorile unghiului B, .

By | 0° | 10° | 15° | 20° | 25° | 30° | 35° | 40° | 45°
oy 120° | 20°17'] 20°39'| 21911 | 21°53" [22%48" |23°57" | 25°25" |27°41
z.. | 17 | 13,39 | 15,53 | 14,40 | 13,05 | 11,53 | 9,93 | 832 | 6,75

Se observa cd la B, =45" se poate ajunge la o roatd cu 7 dinti fard

pericol de interferenta. Micsorarea numarului minim de dinti constitue un
avantaj al acestor angrenaje deoarece permite reducerea substantiald a
gabaritelor.

Unul dintre fenomenele care nu se poate studia numai prin analiza
angrenarii frontale este continuitatea angrendrii. Contactul dintre dintii
elicoidali se produce dupa o dreaptad generata de punctele de contact din fiecare
sectiune frontala. Dreptele de contact sunt continute intr-un plan de angrenare,
tangent la cilindrii de bazad (Fig.4.43). Zona din planul de angrenare unde se
poate situa dreapta de contact este delimitatd de cilindrii de cap ai rotilor.
Aceastd zona, notatda AEE'A' (Fig.4.43) se numeste cAmp de angrenare. O
pereche de flancuri incepe angrenarea in punctul A, cand dreapta de contact are
lungimea egald cu zero. Aceastd lungime creste progresiv pana cand acopera
intreaga latime a rotii, trecand prin A'. Dupa aceea isi pastreazd lungimea
constantd pand ce ajunge in E, cand incepe sd scadd, iar in E' contactul se
intrerupe. Intrarea si iesirea treptatd din angrenare reprezintd un avantaj
important al acestor angrenaje deoarece, in felul acesta, se reduc socurile si
zgomotul. Se observa ca angrenarea dintre doua flancuri are loc in timpul
deplasarii unui punct de contact de la A la E in sectiunea frontala K K, si a

A

unui punct de la P la E' in planul frontal K' K',. Ca urmare gradul de
acoperire este
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 _AE+PE' g

t

(e (4.128)
Pot Poe  Pu

Termenul ¢, este gradul de acoperire corespunzator angrendrii frontale
si se calculeaza ca la angrenajele cu dinti drepti. Termenul &, - numit grad de
acoperire axial se determina pe baza schemei din Fig.4.43,

b-tgf,

“ Sy (4.129)
m, - 7T- COS Ol

SBZ

in care b este latimea rotilor. Rezultd ca gradul de acoperire al angrenajelor cu
dinti inclinati este superior celui de la angrenajele cu dinti drepti datorita
termenului suplimentar &,. Acest fapt constituie un alt avantaj al acestor

angrenaje.
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4.1.5. Angrenaje concurente
4.1.5.1. Angrenajul analog

Angrenajele concurente sunt mecanisme sferice, iar suprafetele de
rostogolire ale rotilor sunt conuri circulare cu axele suprapuse peste axele de
rotatie si cu varful comun situat in punctul de intersectie al acestora, O
(Fig.4.44). Suprafetele de cap si de picior sunt, de asemenea, conuri.

conurile de rostogolire Procesul de angrenare se studiaza
intr-o sectiune sfericd, avand centrul in
punctul O, care constituie suprafata frontala
a angrenajului. Sa consideram sfera frontalad
exterioard, care delimiteaza roata in zona
diametrelor mari. Intersectia acestei sfere cu
conurile de rostogolire reprezintd cercurile
de rostogolire C,, si C,_,. Deoarece

sfera frontala

exterioara suprafata sferica nu este desfasurabila in
plan, studiul angrenarii pe sfera frontala este
incomod. De aceea, aceasta se inlocuieste cu
doua conuri frontale (aproximatia Tredgold)

avand generatoarele perpendiculare pe

Fig. 4.44
sfera frontala
exterioara
Cul \/ %01 1Co
\
02— 13w \ \%/
- I ‘ Cw v
2 s, / O
N ‘ / \
S/ / |
Cu/ Y A B
/ \ 20, /;J

conurile frontale \, /
exterioare

Fig. 4.45

generatoarele conurilor de rostogolire (Fig.4.45). Cele doua conuri frontale sunt
tangente la sfera frontala dupa cercurile de rostogolire, iar suprafetele lor sunt
foarte apropiate, In aceasta zona, de suprafata sfericd. Prin desfasurarea in plan
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a conurilor frontale exterioare, cercurile de rostogolire C, si C
si C
cercurile de rostogolire ale unui angrenaj cu axe paralele, numit angrenaj
analog.

S€

w2

transformd in alte doud cercuri tangente C_, Acestea reprezintd

4 w2v *©

Daca unghiul §_, :g, conul de rostogolire devine plan §i se obtine un

angrenaj roatd conicd - roatd pland (Fig.4.46). Suprafata frontald a rotii plane
este un cilindru care contine cercul de rostogolire C_,. Prin desfasurarea pland

a cilindrului frontal, cercul de rostogolire se transforma intr-o dreapta. in felul
acesta angrenajul analog este format dintr-o roata cilindrica i o cremaliera.

conul frontal

\
cilindrul frontal dreapta de rostogolire
a cremalierei analoge

Fig. 4.46

4.1.5.2. Definirea rotii dintate conice cu dinti drepti

Elementul de referintd al sistemului de roti conice este roata plana de
referinta. In cazul rotilor conice cu dinti drepti, roata plana de referintd are
flancurile plane, iar directia dintilor este radiala (Fig.4.47). Roata conica se
defineste din conditia de angrenare cu roata pland de referintd. Angrenajul de
definire este asociat unui angrenaj analog format dintr-o roata cilindrica si o

cremaliera (Fig.4.48). Cremaliera analoga rotii plane

' de referintd este cremaliera de referinta cu dinti drepti

_@\0 N care permite d.eﬁnireg rotii cilindrice analoge cu rloata

P conica. Trebuie precizat cd dreapta de rostogolire a

Tevs 7;'7\’\' cremalierei de referintd analoge corespunde

intotdeauna unui plan de rostogolire apartinand rotii

plane, iar dreapta de referinta are drept corespondent
un con de referinta.

Fig. 4.47 342
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Deoarece unghiul la varf al conului de referintd depinde de deplasarea
de profil X, inseamnd cd geometria rotii plane este determinatd de valoarea
acestei deplasari.

conul frontal
exterior

conul de
divizare \/

\

q, d dreapta de rostogolire
0
dreapta de referinta

planul de rostogolire

conul de referinta cilindrul frontal exterior

Fig. 4.48

Dantura rotii conice, in sectiunea conului frontal, este similard cu
dantura rotii cilindrice analoge. Parametri X, p, d, h,, h;, ¢, se exprima, in
functie de modulul rotii plane de referinta, care este si al cremalierei de referintd
analoge, cu formulele specifice rotii cilindrice cu dinti drepti. Diametrele de cap
si de picior se deduc pe baza schemei din Fig.4.48,

d, =d+2h, -cosd=m(z+2h, -cosd+2x - cosd)

. . (4.130)
d; =d-2h, -cosd =m(z—-2h,_, -cosd —2c, - cosd + 2x - cos J),

in care & este semiunghiul la varf al conului de divizare.

In cazul rotilor conice se practici si o modificare a cremalierei de
referintd analoge care constd in schimbarea raportului dintre grosimea dintelui
si latimea golului pe dreapta de referintd, care, in mod obisnuit, sunt egale.
Aceasta modificare se numeste corijare tangentiald si are scopul de a realiza o
dimensionare mai buna a danturii in raport cu solicitarile la care este supusa.
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Studiul functionarii unui angrenaj conic reclama cunoasterea
parametrilor ce caracterizeazd roata cilindricd analogd: d - diametrul de

divizare, z, - numarul de dinti, d,,, d,, - diametrele de cap si de picior,

av ?

g -4 _mz 2.131)
cosd coso

2 =4 2 (2.132)
m cosd

d,, =d, +2h, =(z, +2h,, +2x)m
(2.133)

d, =d, —2h, =(z, —2h,, —2c, +2x)m
Intereseaza, de asemenea, parametrii rotii plane de referintd: d,-
diametrul rotii plane (a cilindrului frontal exterior), z,- numarul de dinti,

d m-z
d, = = 2.134
° sin§ sind ( )
z0=$= Z (2.135)
m sind

Se precizeaza cd numerele de dinti z, si z,, care se referd la elemente
dintate fictive, au, de reguld, valori fractionare.

4.1.5.3. Angrenajul concurent format din roti conice cu
dinti drepti

Angrenajele formate din roti conice definite cu ajutorul unei roti plane
de referintd cu flancuri plane se numesc angrenaje octoidale. Denumirea se
explica prin aceea ca linia lor de angrenare, pe o sferd frontala, are forma unei
octoide (o curbd in forma cifrei opt). Angrenajele octoidale, care prezinta
avantaje tehnologice importante, au raport de transmitere riguros constant
numai dacd x,+X,=0. Ca urmare, In practicd, se utilizeazd angrenaje zero
(x,+x,=0) sau zero deplasate (X, =—X,). In consecinta cercurile de divizare
si de rostogolire ale rotilor cilindrice analoge coincid, iar conurile de rostogolire
se suprapun peste conurile de divizare, astfel incét,

8, =6, §18,,=5,,
iar unghiul dintre axele de rotatie este

X=5,+9,.

Raportul de transmitere se poate calcula cu una din expresiile (4.7), (4.9),
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j, =S8, 2, _d (4.136)
sind, 1z d,

In cazul angrenajelor ortogonale (X =90"), care au cea mai mare
utilizare practica, raportul de transmitere se poate exprima si in felul urmator:

. 1

i, =tg0, =——.

12 2 tg81

Problematica legatd de cinematica angrendrii care include gradul de
acoperire, fenomenul de interferentd si subtdierea, alunecarea relativa si
ascutirea profilelor se rezolva pe angrenajul cilindric analog. Trebuie precizat ca
raportul de transmitere al acestui angrenaj i,,, este diferitde i,,,

Z,, Z,-C0sQ, . COsJ,

i,, = = =1 4.137
Pz, z,-cosd, 7 cosd, ( )

in cazul angrenajelor ortogonale (X =90°), i,,, =i, .

4.1.5.4. Angrenaje concurente cu dinti inclinati si curbi

Rotile dintate conice cu dinti inclinati se definesc cu ajutorul rotii plane
de referintd cu dinti inclinati. Aceastd roatd are flancurile plane, iar liniile
flancurilor, in planul de rostogolire, sunt drepte tangente la un cerc, de raza r,,

cu centrul pe axa rotii (Fig.4.49.a). Rotile conice definite astfel sunt octoidale,
iar liniile flancurilor, pe conul de divizare, sunt elici conice cu pas constant.
Unghiul de inclinare al dintilor rotii plane (3, , format intre linia flancului si

razd, este variabil cu raza 1, a cercului pe care se masoara,
. I
sinf,, =—-
Oy

In felul acesta, fiecare sectiune cilindrici frontald a rotii plane este
analogd cu o cremalierd de referintd cu dinti inclinati. Calculul parametrilor
geometrici se face pentru sectiunea conului suplimentar exterior, iar elementele
standardizate se considera modulul frontal m, si unghiul de presiune al
profilului in sectiunea normald o,. In mod similar, fiecare sectiune conicd
frontala a rotii conice este analogd cu o roatd cilindrica cu dinti inclinati.
Geometria acestei roti, in planul frontal, este definitd de cremaliera de referinta
analoga cu roata plana.

Fenomenele de interferenta, de subtdiere, de ascutire si de alunecare a
profilelor se studiaza pe angrenajul cilindric analog in sectiunea frontala, in care
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aceste fenomene se manifestd cel mai nefavorabil. Trebuie subliniat ca gradul
de acoperire este superior celui obtinut la angrenajele cu dinti drepti.

Rotile dintate cu dinti curbi se definesc cu ajutorul unor roti plane de
referintd avand liniile flancurilor in planul de rostogolire - curbe.

in functie de forma acestor linii existd mai multe tipuri de danturi curbe.

e Dantura in arc de cerc (Fig.4.49.b). Liniile flancurilor care
marginesc fiecare gol sunt arce de cerc concentrice. Un caz particular al acestei
danturi, folosit frecvent in practica, este dantura zerol, care are unghiul de
inclinare al liniei medii a golului B, =0.

e Dantura paloida (Fig.4.49.c). Liniile flancurilor au forma unor
evolvente generate cu ajutorul unui cerc de baza C,, concentric cu roata plana.

e Dantura eloida (Fig.4.49.d). Liniile flancurilor sunt epicicloide
alungite, descrise de un punct A solidar cu un cerc generator C,, care se

rostogoleste peste un cerc de baza C, , concentric cu roata.

Fig. 4.49
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4.1.6. Angrenaje melcate

Angrenajele melcate sunt angrenaje incrucisate, cu unghiul dintre axe
¥ =90°, formate din doui elemente dintate numite melc si roati melcata.

Melcul este un element dintat cu flancuri elicoidale i cu un numar mic
de dinti (1 - 4), constituind elementul de referintd pentru roata melcata. El are
aspectul unui surub astfel cd numarul de dinti se mai numeste numar de spire
sau de inceputuri, ca in cazul suruburilor. Melcul poate fi interpretat si ca o
roatd dintatd cilindricd cu dinti inclinati. Melcul poate fi cilindric, daca
suprafetele de cap si de picior sunt cilindrice, sau globoidal - daca sunt
globoidale.

Elementele geometrice ale melcului de referintd cilindric (Fig.4.50) se
definesc in raport cu cilindrul de referintd. Linia de referinta a flancului este o
elice de referintd. Definirea geometricd a melcului se face in sectiunea axiala,
iar modulul axial m_, este standardizat. In acestd sectiune grosimea dintelui
pe generatoarea cilindrului de referintd este egala cu latimea golului, iar
parametrii danturii p,, h,,, hy, ¢, se exprimd in functie de modulul axial (m, )
la fel ca in cazul cremalierei de referinta cu dinti drepti. Diametrul de referinta
d, se exprima prin relatia

dO :q.mx

in care q se numeste coeficient diametral si are valori intregi, standardizate in
functie de valoarea modulului axial m,. Unghiul de inclinare al dintelui pe

cilindrul de referintd P, se calculeaza ca la rotile cilindrice cu dinti inclinati
(Fig.4.51)

Py/2 P2

cilindrul de referintd  ¢licea de

\ referinta

\cilindrul de referinta

Fig. 4.50 Fig. 4.51
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ndy_mgm _q (4.138)

p. Po 7% Z

in care p, este pasul elicei de referintd iar z, este numdrul de Inceputuri al

tho =

melcului. Se observa ca unghiul B, este determinat daca se cunosc parametrii q
si z,. Uneori, in locul unghiului B, se foloseste unghiul y, =n/2—-p,, format

de elicea de referintd cu un plan perpendicular pe axa melcului (Fig.4.51).
Forma flancului si, deci, a profilului axial depinde de tipul melcului care, la
randul sau, este legat de procedeul de prelucrare. Melcii se prelucreaza prin
procedee specifice suruburilor: semifabricatul executd o miscare de rotatie, iar
scula - 0 migcare de translatie paraleld cu axa de rotatie. In felul acesta se obtine
o suprafatd elicoidald avand pasul egal cu deplasarea sculei la o rotatie a
semifabricatului. Geometria melcului depinde de tipul sculei (cutit sau freza) si
de agezarea ei In procesul de prelucrare. Astfel, de exemplu, daca se foloseste
un cutit cu muchiile agchietoare rectilinii pozitionate intr-un plan axial, se
obtine un melc de tip ZA (arhimedic) avand profilul axial rectiliniu si profilul
frontal de forma spiralei Iui Arhimede.

Roata melcatd se defineste din conditia de angrenare cu melcul de
referintd. Prelucrarea ei se face cu o sculd (frezd melc) care are muchiile
aschietoare pe o suprafata identica cu flancul melcului de referinta conjugat. Ca
urmare, flancurile rotii si ale melcului sunt suprafete de infasurare reciproca,
avand contact liniar. In Fig.4.52 este reprezentat angrenajul melcat cilindric in
doua sectiuni: o sectiune care contine axa melcului si este perpendiculard pe axa
rotii melcate (axiald pentru melc si frontaldi mediana pentru roatd) si alta

dreapta de !
rostogolire| —— —¥— 4 — — — — — — — — — —
s . : planul
dreapta de referintd frontal
median
a| larotii
S¢
L S’rl
/
/
B |
\
\,




sectiune, care contine axa rotii si este perpendiculard pe axa melcului (axiala
pentru roatd si frontald pentru melc). Pentru a majora lungimea liniilor de
contact dintre flancuri, suprafetele de cap si de picior ale rotii - notate s, si s,

se construiesc sub forma globoidala (sunt generate de arce de cerc care se rotesc
in jurul axei rotii). Angrenarea dintre melcul de referinta si roata melcatd poate
fi conceputd, in sectiunea frontald medie a rotii, ca o angrenare cremalierd -
roatd dintata cilindrica. Aceastd interpretare porneste de la observatia ca, odata
cu rotatia melcului, profilul siu axial se deplaseazi paralel cu axa de rotatie. in
consecinta, parametri geometrici ai rotii, Tn aceastd sectiune, se determina in
acelasi mod ca in cazul definirii rotii dintate cilindrice cu dinti drepti cu ajutorul
cremalierei de referinta.

Miscarea relativa dintre elementele angrenajului conventional roata
dintatd - cremalierd este determinatd de rostogolirea cercului conventional de
divizare al rotii C,, peste dreapta conventionald de rostogolire a cremalierei.

Distanta dintre dreapta de rostogolire a cremalierei i generatoarea cilindrului de
referintd a melcului este deplasarea danturii X =x-m_. Trebuie remarcat ca

numai roata poate avea danturd deplasatd, deoarece melcul este element de
referintd. Distanta dintre axe, atat la definirea rotii, cat i la functionare, este

a0=%+d—;+X=(%+%+xjmx (4.139)

in care d, este diametrul de divizare al rotii.
Raportul de transmitere al angrenajului melcat
z
I, = Z_2
1
are valori mari in raport cu alte angrenaje deoarece numarul de inceputuri ale
melcului (z,) este mic.

Studiul fenomenelor de interferentd, subtdiere si ascutire a dintilor se
face pe baza asimildrii cu un angrenaj cremaliera - roata cilindrica. Desi acest
angrenaj nu este, in general, evolventic, relatiile deduse la angrenajele
evolventice se pot folosi cu aproximatie. Gradul de acoperire al angrenajului
melcat este mai mare decat al angrenajului conventional cu cremalierd datorita
contactului pe latimea rotii melcate.

Angrenajele melcate au, in general, viteze mari de alunecare intre
flancuri. Pentru a evalua viteza de alunecare se considera un punct P situat pe
elicea de referintd, in sectiunea frontala medie a rotii (Fig.4.51). Se scrie ecuatia
de viteze

Ve, = Vpr + Vpys
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in care V,, =V, este tangentd la elicea de referinta, iar v, si V,, sunt

perpendiculare pe razele punctului P corespunzatoare melcului si rotii melcate.
Din triunghiul vitezelor (Fig.4.51) rezulta
A o, -d
v, == 0 (4.140)
cosy, 2cosy,
Pentru calculul randamentului se poate folosi, cu apoximatie, formula
de la mecanismele cu surub, care, cu notatiile angrenajului melcat, este

tgy,
n=—-—-r-—, (4.141)
tg(y, +¢)

in care ¢ este unghiul de frecare dintre flancuri. Aceastda formula nu tine seama

de pierderile de putere din cuplele de rotatie, astfel cd, randamentul real este
mai mic decat cel calculat cu relatia (4.141).

4.1.7. Angrenaje cilindrice cu axe incrucigate
(elicoidale)

Angrenajul cilindric cu axe incrucisate este format din doud roti
cilindrice cu dinti inclinati definite in acelasi fel ca si rotile care formeaza
angrenajele paralele. Pentru a Intelege functionarea angrenajului sa consideram
doud cremaliere de referinta, cu unghiurile de inclinarea ale dintilor B, #,,,

asezate astfel ca dintii uneia sd patrundd in golurile dintre dintii celeilalte.
Astfel, flancurile se suprapun. Desigur, ambele cremaliere trebuie sa aiba
acelasi modul normal. Se presupune ca fiecare cremaliera angreneaza, imaginar,
cu o roati cu dinti inclinati. In Fig.4.53 sunt reprezentate cele doud angrenaje
prin suprafetele lor de rostogolire. Daca se imprima rotii 1 o migcare de rotatie,
aceasta se transmite prin intermediul cremalierelor 1' - 2', care formeaza un
mecanism de familia f = 4 (Fig.4.54), la roata 2. Contactul dintre flancurile

Fig. 4.53 Fig. 4.54
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fiecarui angrenaj roatd dintatd - cremaliera se realizeaza dupa o dreapta. Cele
doud drepte, continute in planul care formeaza flancul comun al cremalierelor se
intersecteaza intr-un punct. Rezulta ca in acest punct sunt tangente si flancurile
rotilor. Deci, suprimand cremalierele, miscarea se poate transmite si in mod
direct ntre cele doua roti, prin intermediul flancurilor dintilor care formeaza un
contact punctual. Trebuie remarcat ca, desi transmiterea miscarii se realizeaza
cu raport de transmitere constant, flancurile dintilor nu sunt suprafete de
infasurare reciproca.

Elementele geometrice ale angrenajului sunt distanta dintre axe a,
definita ca lungimea perpendicularei comune pe cele doud axe si unghiul dintre
axe, .

Angrenajul elicoidal se utilizeazd cel mai frecvent ca angrenaj zero
(x,=x,=0) si, uneori, ca angrenaj zero deplasat (x, —x,=0). in ambele
cazuri distanta dintre axe este suma razelor de divizare,

a:$+i=mn( I j (4.142)

2 2 cosP, cosP,

Se considera cei doi cilindri
de divizare tangenti, proiectati pe
un plan paralel cu axele rotilor
(Fig.4.55), in care apar unghiurile
X, By si By, In adevirata marime,

de unde rezulta
X= Bm + Boz .

in aplicatiile practice axele
sunt, de reguld, perpendiculare,

==
2

~.

2 Daca exprimdm numerele
. de dinti in functie de diametrele de
Fig. 4.55 N :
33 divizare  (4.107), raportul de
transmitere se poate scrie astfel
i :Z_ZZLOSBOZ. (4.143)
2z -cos Py,

in cazul T :g formula devine

. z, d
i,=—*="2tgp,.
z, 4,
Pe baza ecuatiei de viteze pentru un punct de contact P,
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Yoy = Ve + Vo
se construieste triunghiul vitezelor (Fig.4.55) in care Vv, si V,, sunt

perpendiculare pe axele rotilor, iar v,,, =V, este paralela cu directia comuna a
dintilor , tt. Din acest triunghi rezulta

. . d . d .
V, =Vp, -sinfy, +v,, -sinf, = ?1031 -sinf,, + 72032 -sinfy,.  (4.144)

4.1.8. Angrenaje hipoide

Asa cum am aratat la clasificarea generala, angrenajele hipoide au axele
incrucisate si sunt formate din roti conice. Formarea angrenajului hipoid, legata
de definirea si prelucrarea rotilor componente, se poate face in douda moduri.

In primul caz se considera doua roti plane de referinti cu axele paralele,
agezate in aga fel ca dintii uneia sd patrunda in golurile dintre dintii celeilalte
(Fig.4.56). Se presupune ca fiecare roata plana defineste o roatd conica cu care
poate angrena. Rotatia rotii 1 se transmite, prin angrenajele imaginare 1 - 1', 1' -
2',2' - 2 la roata 2. Trebuie precizat ca angrenajul rotilor plane 2 - 2' este un fel
de angrenaj cu axe paralele, astfel incat, liniile flancurilor trebuie sa fie profile
de infagurare reciproca. Dintre rotile plane cu dinti curbi numai cele cu dantura
paloida, care au liniile flancurilor in evolventd, satisfac aceasta conditie. In timp
ce angrenajele 1 - 1' i 2 - 2' au contact liniar, flancurile rotilor 1 si 2 formeaza

Fig. 4.58

> un contact punctual. Astfel, miscarea se
poate transmite si in mod direct, prin

\ \
\ | angrenarea celor doua roti paloide.

Un alt mod de formare al
angrenajului hipoid presupune definirea

rotilor componente cu ajutorul unor roti
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plane avand dintii intrepatrunsi, cu flancuri congruente (Fig.4.57). Angrenajele
de definire pot fi ambele incrucisate sau unul concurent si unul incrucisat ca in
Fig.4.58). Dantura rotilor poate fi inclinata sau curba.
Raportul de transmitere al angrenajului hipoid se exprimd in mod
similar cu cel al angrenajului elicoidal
z, _d,,-cospPy,

i, =—*%*=-—2z "0 4.145
” z, d,, -cosPy, ( )

in care d,, si d, sunt diametrele de divizare intr-o sectiune frontald medie, iar

By si By, , unghiurile de inclinare ale flancurilor in aceeasi sectiune.

4.1.9. Precizia angrenajelor
4.1.9.1. Problema jocului dintre flancuri

Precizia angrenajelor beneficiaza de un inalt grad de standardizare ceea
ce simplificd problema stabilirii valorilor indicilor de precizie. Indicii de
precizie sunt abaterile pentru diversi parametri care, in ansamblul lor,
caracterizeaza precizia rotilor si a angrenajului.

In cazul angrenajelor cilindrice exista 12 trepte de precizie si trei criterii
de precizie: criteriul de precizie cinematica, criteriul de functionare lina si
criteriul de contact dintre dinti (STAS 6273-81). Fiecare criteriu este asociat
cu un complex de indici de precizie de naturd sd asigure cerintele unei
functionari corecte dupa criteriul respectiv. Alegerea treptei de precizie si a
criteriului de precizie se face in functie de destinatia angrenajului si de
conditiile de functionare specifice. Cunoscand treapta si criteriul de precizie, se
determini, din tabele, tolerantele pentru indicii de precizie care intereseaza. in
felul acesta se elimind necesitatea determindrii prin calcul a preciziei
functionale dupa procedeul utilizat la alte tipuri de mecanisme.

O problema importantd care intervine la proiectarea unui angrenaj este
cea a jocului dintre flancuri. In calculul geometric al angrenajului teoretic, jocul
dintre flancuri se considera nul. Aceastd ipoteza nu poate fi admisd practic,
deoarece angrenajul real prezinta abateri geometrice si dimensionale, precum si
deformatii termice, care pot conduce la blocare. Din aceasta cauza trebuie sa se
asigure un joc minim garantat. Aceastd cerinta se poate rezolva in doud moduri:
prin modificare deplasarilor de profil si prin marirea distantei dintre axe.

m  Modificarea deplasarilor de profil

Se considera un angrenaj cilindric paralel cu dinti drepti fara joc intre
flancuri (Fig.4.59). Se efectueaza o modificare a coeficientului de deplasare a
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rotii 1, de la valoarea x, la valoarea
(X, +x,,). Ca urmare, profilul dintelui se
modifica, la randul sdu. Dacd initial
profilul este marginit de evolventele care
se sprijind pe cercul de bazd in M si N,
dupa modificare el este format de
evolventele care Incep in punctele L si N.
In felul acesta se obtine jocul intre
flancuri j, madasurat pe dreapta de

Fig. 4.59

angrenare K K, . Procesul de generare a

evolventelor din M si L, prin rostogolirea
dreptei de angrenare peste cercul de baza C,, conduce la egalitatea

ji =ML,
in care ML este

ML=MN-LN=s, —s,, .

Arcele de baza ale dintelui s,, si s, se exprimd dupa formula (4.35)
cuo,=a,=0,

T 2X,tga,
S, =M-z coso,| — +———

+inva,
2z, zZ,

T 2(X, +X,)-tga,
Sy, =Mm-z cosa,| —+————
Zl Zl

+ invaoj
si se calculeaza j,,
Ji =Sy —Spix = —2m-X sina, . (4.146)

In ipoteza ci se face o modificare similari pentru roata 2, jocurile j st
j; se cumuleazd obtindnd
j=j +Jj,="2m(x, +x,)sina,. (4.147)
Dacd jocul j este prestabilit, se calculeazd (x,, +X,,)
J

Xsl +X52 =- . .
2m-sina,

(4.148)

Se observa ca suma corectiilor coeficientilor de deplasare trebuie sa fie
negativa. Practic, se opereaza corectii negative §i egale pentru cele doua roti.
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m  Majorarea distantei dintre axe

Ca si in cazul precedent, se considerd, initial, un angrenaj fara joc intre
flancuri caracterizat prin distanta dintre axe a, care se majoreaza la valoarea a;.

Prin aceasta operatie se obtine un angrenaj cu joc intre flancuri (Fig.4.60), care
are unghiul de angrenare o.; diferit de cel initial, rezultand din formula (4.39),

a0
COS L, =—C0S 0.

a;

in acest angrenaj arcul de divizare al dintelui rotii a, s, ;=CP , este
mai mic decat arcul de divizare al golului rotii 2, e, =CQ. Diferenta

(€42 —S,i;) este arcul descris de un punct de pe cercul de rosogolire al rotii 1,

W

pentru a strabate jocul, iar unghiul corespunzator de rotatie al rotii este

(p _ 2(ew2j _Swlj)

j - .
dwl j

Daca se mentine roata 2 fixa si se roteste roata 1 astfel incat profilul
care Incepe In N strabate jocul ajungéand tangent la profilul rotii 2, unghiul de
rotatie se poate scrie
ONL 2]
dbl dbl

¢, =

Egaland cele doua expresii ale unghiului ¢@; se obtine
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. dbl(ewzj _Swlj)

(4.149)
dwlj
Parametrii care intervin in aceasta relatie au expresiile
d,, =m-z cosa,
cosa,
dwlj =
COS L,
cosa, [ T 2X,tgo, . .
e, =m-z, — —inva, +inval,
w2j 2 W)
cosa;\ 2z, z,
cosa, [ m  2x,tgo, . .
Sy =M-Z, —+ +invo,, —invo, |.
cosa |\ 2z, zZ,
]
Inlocuind in formula (4.149) se ajunge la relatia
j=m-cosa,((z, +z,)(inva,; —inva,) - 2(x, + X, )tga,) , (2.150)

din care se poate determina unghiul de angrenare o prin intermediul functiei
inva.,,
2(x, +x,) J

inva,; = invo,, + —————tgo, + .
: (z,+2,) (z, +z,)-m-cosa,

(4.151)

Cunoscand unghiul de angreanre, se poate calcula distanta dintre axe
modificata

a =a, 0 (4.152)
cosal,,

4.1.9.2. Bazele geometrice ale masurarii danturii

In cadrul operatiei de control a rotilor dintate unii parametri nu se pot
masura in mod direct datoritd specificului lor si al aparatelor de masurd. Ca
urmare, se adopta, in vederea masurarii, anumite cote care nu fac parte dintre
parametri principali ai angrenajului, dar abaterile lor reflecta gradul de percizie
al acestuia. Pentru a efectua aceasta operatie este nevoie sa se calculeze valorile
nominale ale cotelor de masurare.

m Coarda de divizare si coarda constanta

Arcul de divizare al dintelui este un parametru important pentru
aprecierea preciziei rotii. El nu se poate masura direct, fiind vorba de un arc, si
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atunci se mdsoard coarda de divizare. Valoarea ei s, precum si distanta de la

coarda de divizare la varful dintelui, h_,, care intereseazd in operatia de

cd

masurare, se determina pe baza schemei din Fig.4.61,

s, =d-sin®=d-sin| > |=m-z-sin l+2§tg0L
cd ) d 7 0

2z
h,=h +3 1—cos(ij —h, +2% 1—cos(l+ 23tga0j (4.153)
2 d 2 2z z
SCC
L Scd‘ M | ol N
) ! h /F&
l heq hai * P ' dreapta de
\ l ™~ cerculde 7 | o K
,(P divizare K ;
| ! | C,
cercul de | |
divizare : o | oy
I Oi
I —¥=
|
Fig. 4.61 Fig. 4.62

Un alt parametru de control este coarda constanta, care se masoara intre
punctele de tangentd ale profilelor dintelui cu profilele golului cremalierei de
referintd, s,, =MN (Fig.4.62). Dreptele KM si KN, perpendiculare pe
profilele cremalierei in punctele de contact si tangente la cercul de baza al rotii,
sunt desigur dreptele de angrenare, iar intersectia lor cu axa dintelui este punctul
de rostogolire C. Prin acest punct trec cercul de divizare al rotii si dreapta de
rostogolire a cremalierei. Cu aceste precizari, urmarind Fig.4.62, se poate scrie

s, =2MCcosa, =2PCcos’ a,, = PQcos’ .

Ci

Segmentul PQ este latimea de rostogolire a golului cremalierei ey
(Fig.4.16), asfel incat rezulta

T
S, = m(5+2xtgocojcos2 o - (4.154)
Segmentul h,, care precizeaza pozitia coardei constante, este
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h,=h, —e%ocos a,sina, . (4.155)

Asa cum rezultd din (4.154), coarda constantd nu depinde de numarul
de dinti ai rotii c¢i numai de modul si de coeficientul de deplasare, proprietate
care explicd denumirea.

m Cota peste dinti

Cota peste dinti este segmentul delimitat de doud profile antiomoloage,
pe normala lor comund. Aceastid cotd se poate masura cu usurintd, folosind
instrumente cu falci plane, paralele (sublere, micrometre, etc.) (Fig.4.63).
Numarul de dinti (n) peste care se face masuratoarea, se determina astfel ca
limitele cotei sd cada pe profilele de
cap, si este indicat in tabele, in functie
de numarul de dinti [35]. Normala
comund MN este tangentd la cercul de

baza, fiind egala cu arcul M, N, peste

care se ruleazd pentru generarea
profilelor. In aceste conditii, cota peste

Fig. 4.63 dinti este

c, =(n—1)pb +5,,

c, =mcosa, [(n - I)ﬂ: + g +2xtga, +z- invocoj . (4.156)

m Cota peste role

Aceasta cotd este distanta dintre generatoarele unor role de diametru
cunoscut d,, dispuse in goluri diametral opuse ale rotilor (Fig.4.65a, b). Pentru
determinarea cotei c,, se calculeaza preliminar diametrul cercului pe care se afla
centrul rolei cand este tangenta cu profilele golului (Fig.4.64). Pentru acesta, se
considerd o evolventa echidistantd cu profilul NR, care trece prin centrul rolei,
notata LQ. Pe baza schemei din Fig.4.64 se determina unghiul o, prin

intermediul functiei involuta

%)

2(LN-PN -

inan=eQ=2LP= ( )_\2 2) d-s, _
db db db db
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T .
d, —| ——2xtga, —z-inva,, {mcosa,
d, —s, 2

= = . (4.157)
d, mzcos o,
Cunoscand o, , se determina dq din triunghiul OQK
dy=—>—=mz2% (4.158)
cosa, cosa,

Fig. 4.65

In cazul in care numarul de dinti este par, rolele se aseazi ca in
Fig.4.65a, iar cota c, este

¢, =d, +d,. (5.159)
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Daca numarul de dinti este impar, intervine situatia din Fig.4.65b, iar
cota c, este

¢, =QQ, +d, =d, cos2i+dr. (4.160)
VA

4.2. MECANISME COMPLEXE CU ROTI DINTATE

4.2.1. Mecanisme complexe cu axe fixe

Mecanismele complexe cu roti dintate cu axe fixe se formeazad prin
legarea in serie a mecanismelor elementare, astfel incat elementul condus al
unui angrenaj component este cuplat (solidarizat) cu elementul conducator al
angrenajului urmator. Mecanismele obtinute 1n felul acesta se mai numesc
trenuri de angrenaje.

4.2.1.1. Analiza cinematica

Raportul de transmitere al unui mecanism complex se defineste cu
ajutorul expresiilor”

i, =—-, (4.161)

)

Iy =—
in care cu | se noteaza elementul conducator si cu n — elementul condus.

Expresia (4.161) nu tine seama de sensurile de rotatie ale elementelor 1
si n, si are aplicabilitate generala. Expresia (4.162) se aplica numai daca axele
de rotatie ale elementelor 1 si n sunt paralele, deci sensurile de rotatie sunt
comparabile si pot fi asociate conventional cu semnele vitezelor unghiulare. in

(4.162)

mod evident, raportul de transmitere in este pozitiv cand rotile 1 si n se rotesc

in acelasi sens si negativ cand se rotesc in sensuri opuse.

Raportul de transmitere i;, al unui mecanism complex, se
calculeaza ca produsul rapoartelor de transmitere ale mecanismelor
elementare componente, considerate scalari fira semn.

Pentru a verifica aceastd reguld, se considerd un tren de roti dintate
format din angrenajele 1-2, 2'-3, 3'-4...(n—1)'-n, 1n care rotile 2 si 2', 3 si

(*) In cadrul acestui capitol, vitezele unghiulare, raportul de transmitere si momentele
se noteazd ®, iln, M, daca sunt scalari fard semn, si @, iln, M, daca sunt scalari cu

semn.
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3',... sunt cuplate, formand un singur element, (Fig.4.66). Facand produsul
rapoartelor de transmitere partiale, exprimate prin formulele de definitie, se

obtine
. . o &z\ bn\x\_ o
I P N T =—=1i,.
OJH (Dﬂ

Raportul de transmitere al fiecarui angrenaj component, (k—1)'-k, se

calculeaza cu formula (4.9),

T - (4.163)

Zyyy
In care z §i 2z reprezintd numerele de

1
‘%{ dinti ale rotilor. In afard de aceasta formula
generald, valabild pentru toate tipurile de

= [ 2 angrenaje, se pot folosi si formule specifice,

2 +(n-1) exprimate in functie de alti parametri
L‘%“ -——-—=H constructivi.

37 . Raportul de transmitere in se

n___'ﬁ'_ calculeazd in mod diferit in functie de

. structura mecanismului complex. Daca acesta
Fig. 4.66 este format numai din angrenaje paralele, se
aplica urmatoarea regula.
Raportul de transmitere in este egal cu produsul rapoartelor
partiale, luate fiecare, cu semnul sau. Raportul de transmitere partial al
angrenajului (k—-1)'-k, este

ER (4.164)

2y

in care semnul (-) corespunde angrenajelor exterioare, iar (+), celor interioare.
Pentru exemplificare, raportul de transmitere al mecanismului din Fig.4.67 este

v T T Z V4 Z Z,2.Z

O ) 3 || %4 | _ “243fy

114_112‘123'134_( J("— ,]( /J_ ot
Z Z, Zy 2,Z)Z;

Daca mecanismul complex este format din angrenaje de tipuri diferite
(paralele, concurente, incrucisate), dar elementele 1 si n au axele paralele,

raportul de transmitere i se determind in doud etape. In prima etapa se

n
determina raportul i;, , dupd regula indicatd anterior, iar in etapa a doua se
stabileste semnul, prin analiza transmiterii miscarii din aproape in aproape. Se
considerd, pentru exemplificare, mecanismul din Fig.4.68. Raportul 14, este
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7,2,Z,

Iy =1 Dy edyy =———.
2,2,Z;

Pentru stabilirea semnului, se considera un sens de rotatie pentru roata 1
(real sau arbitrar), care se pune in evidentd pe desen, prin viteza punctului de pe
periferia rotii, cel mai apropiat de observator. Imaginind transmiterea migcarii
in angrenajul 1-2, se stabileste sensul de rotatie pentru roata 2. Procedand
similar pentru angrenajele 2'-3 si 3'-4, se stabileste sensul de rotatie pentru
roata 4. Asa cum se observa (Fig.4.68), rotile 1 si 4 se rotesc in sensuri diferite,
deci raportul de transmitere global i, este negativ si are expresia

x . 2,2,7,

Ly ="l = IR
2/Z)Z,

1
%‘—{ 3 g4 !
2
= ——
2 m{ } r
2' vz g
A

g
3 2*__]_?_‘% ”
3 B 3
Fig. 4.67 Fig. 4.68

4.2.1.2. Randamentul, transmiterea momentelor

Randamentul unui mecanism complex se defineste conform cu (2.107),
ca fiind raportul dintre puterea utila P, = P, si puterea motoare P, = P,
P
n=-2L. (4.165)
Pl
in cazul legirii in serie, randamentul mecanismului complex se
determina ca produsul randamentelor mecanismelor componente.

Pentru verificare, se considera mecanismul din Fig. 4.66, si se face
produsul randamentelor partiale:

R R P B
Tllz'ﬂz}"--'nn—l,n_?'E'-'-'M—E—n-

Valorile randamentelor partiale se incadreazd, in functie de tipul
angrenajului, intre limitele indicate in Tab. 4.1. Aceste valori au in vedere
numai pierderile de putere in angrenare, astfel incat valorile globale, care tin
seama si de pierderile din lagare, sunt ceva mai mici.
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Mn) si momentul motor

no

Relatia dintre momentul rezistent (M
(Ml, M, ) , se stabileste avand 1n vedere ca

P =Moo, = Ml(bl

P =M, 0, =-M,a,.

Tabelul 4.1
Tipul angrenajului Randamentul
cilindric cu dinti drepti
_ cilindric cu dinti Inclinati 0,98 — 0,995
P roata cilindrica - cremaliera
cilindric interior
conic cu dinti drepti
conic cu dinti Inclinati
concurent
conic cu dinti curbi in arc de cerc] 0,98-0,99
(zerol)
N ) melcat 0,3-0,9
incrucisat
elicoidal 0,7-97

Introducand aceste expresii in formula (4.165) se obtin relatiile

M, = 1_ M, (4.166)
n.lln

M, =— 17 M, . (4.167)
n'IIn

Relatia (4.166), care nu ia in considerare sensurile momentelor, are
aplicabilitate generald, pe cand relatia (4.167) se aplicd numai cand elementul 1
si elementul 2 au axe paralele.

4.2.2. Mecanisme planetare

4.2.2.1. Structura mecanismelor planetare

Mecanismele planetare pot fi simple sau complexe. Un mecanism
planetar simplu, se obtine pornind de la un mecanism format din roti dintate cu
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axe fixe, dacd elementului fix i se imprimd o miscare de rotatie in jurul axei
uneia dintre roti. Aceastd transformare este ilustratd in Fig.4.69, in care sunt
reprezentate mecanismul cu axe fixe initial (Fig.4.69.a) si mecanismul planetar
simplu (Fig.4.69.b). Roata 1, care se roteste in jurul unei axe fixe, se numeste
roati centrald sau solara. Celelalte roti 2-2"' si 3, care se rotesc in jurul unor
axe mobile, se numesc sateliti, iar elementul 4(P) initial fix, care se roteste in
jurul unei axe fixe, care coincide cu axa rotii centrale, se numeste portsatelit. in
aplicatiile practice se intalnesc in special mecanismele planetare simple, cu
revenire, care contin doud roti centrale coaxiale. Cele mai reprezentative
mecanisme de acest fel, sunt cele din Fig.4.70. in aceste mecanisme rotile
centrale sunt notate 1 si 3, satelitii, 2-2', iar portsatelitul, P. Rotile centrale si
portsatelitul poarta denumirea de elemente de baza.

e
g

b)
Fig. 4.69
— —— ' 1
2l ,LC T 2l . C b \2—\:_F'CT D
2 B
. BT P DE N B==—F E A T“l 2‘ E
le 7%] le L ZZ]] 72N L
A 1 |z (22 1 [zzk A ? v |72}
4 1 3|4 4 1 4 4 4
1
3 3
[\
a) b) ©

Fig. 4.70

Mecanismele planetare simple pot fi diferentiale, atunci cand ambele
roti centrale sunt mobile (Fig.4.70.a, b, c) sau planetare propriuzise, cind una
dintre rotile centrale este fixa. in Fig.4.71 este reprezentat un mecanism planetar
propriuzis, obtinut prin fixarea rotii centrale 3 a mecanismului diferential din
Fig.4.70.b. Intre cele doua categorii de mecanisme se inregistreaza si o diferenta
functionala; mecanismele diferentiale au gradul de mobilitate M =2 iar
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planetarele propriuzise M =1. Mecanismele din Fig.4.70.a si 4.70.b sunt plane,
iar cel din Fig. 4.70.c este sferic, astfel cd formula de calcul a gradului de

mobilitate este
M :3(n—1)—2C5 -C,.
Pentru mecanismele diferentiale (Fig.4.70.a, b, ¢),
n=5(1,2-2"',3,4,P)
Cs =4(A, C, E-dubla)
Cs=2(B, D),
rezultand M = 2.

_ ()3 _ (
e ID of ¢ TP LF
2 2 4] wa
N B::—F E o BT —E)S E| gL 72
|wl 'ﬂ le () w T
s 1 — o 1 — __5
3 1 3 6 L 6
3 T’
T L,
Fig. 4.71 Fig. 4.72
3’
3L
I’ (L1
L |p _|l|_
T |R
77 J_l 7 J_4 (7
J
J
Fig. 4.73

Pentru mecanismele planetare (Fig.4.71),
n=4(1,2-2",3, P(4))
Cs=3(A,C,E)
Cs=2(B, D),
rezultand M =1.
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Daca intre doua elemente de baza ale unui mecanism diferential se
interpune un tren de roti dintate cu axe fixe, se obtine un diferential cu
inchidere, care are gradul de mobilitate M = 1. In cazul diferentialului cu
inchidere din Fig.4.72,

n=06(1,2, 3,4, 5(P), 6)

Cs=5(A, C, E-dubla, G)

C4s=4(B,D, F, H),
rezultand M = 1.

Mecanismele planetare complexe se obtin prin legarea in diverse
moduri, a unor mecanisme planetare simple. in Fig.4.73 este reprezentat un
mecanism planetar complex, obtinut prin legarea in serie, a doud planetare
simple propriuzise.

4.2.2.2. Analiza cinematica

Analiza cinematica a unui mecanism planetar simplu, se bazeaza pe
observatia cd in ipoteza adoptdrii portsatelitului ca element de referinta,
mecanismul planetar se transforma intr-un mecanism cu axe fixe. In aceasta
ipotezd se poate scrie expresia de definitie a raportului de transmitere i, al

mecanismului cu axe fixe, format din angrenajele 1-2, 2'-3 (Fig.4.70),

p Op
I
0‘)3P
in care ®,, §i ®,, sunt vitezele relative ale rotilor 1 si 3 fata de portsatelit,

Wp =0 — W
Oyp =0, —Op .
Introducand aceste relatii in expresia raportului de transmitere 1, se
obtine
;P _ W W
137 ~

r (4.168)
; — ®p

Relatia (4.168), numitd formula lui Willis, descrie comportarea
cinematicd a mecanismului planetar. Pentru a face aplicabild aceastd formula,

valoarea raportului II'; trebuie determinata in functie de tipul angrenajelor si de

numerele de dinti ale rotilor. Astfel, pentru mecanismele din Fig.4.70, i}; se
determind dupa reguluile de la par. 4.2.1.1, asa cum se arata in continuare.
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e mecanismul din Fig. 4.70.a

| 2, Zy | _ZyZ4

ih=| -2 = |===.
’ ’

Z Z, 2z,

e mecanismul din Fig. 4.70.b

| 2y ||| 27
= -2 === .

! !

Zy )\ Z, 2z,

e mecanismul din Fig. 4.70.c
7p _ P 2223
Iy ==l =~ ;"
Z,Z,
Se observa cd formula Iui Willis contine vitezele unghiulare ale
elementelor de bazd ®,, ®, si ®,. Daca mecanismul este diferential (M =2),

doud dintre aceste viteze (corespunzatoare elementelor conducdtoare), sunt
cunoscute, iar cea de a treia (corespunzitoare elementului condus), se
calculeaza folosind formula lui Willis. Dacd mecanismul este planetar
propriuzis (M =1), una dintre viteze (corespunzdtoare rotii centrale fixe) este
zero, una (corespunzatoare elementului conducator) este cunoscuta, iar cea de a
treia (corespunzatoare elementului condus), se obtine din formuld. Mecanismul
planetar propriuzis, avand un element conducétor si un element condus, are un
raport de transmitere propriu. Daca ne referim la mecanismul din Fig.4.71, care
are roata centrald 3—fixd (@, =0), miscarea se poate transmite in sensul

1 — Psauin sensul P —1, cu rapoartele de transmitere

- B, -6
Lp=—7—— Sau 1, =—.
O‘)P (Dl

Aplicand formula lui Willis in conditiile date, rezulta

@ -,
=T g
P
FiFPC R (4.169)
(DP
A
R R S 4.170
! 631 1- ill; ( )

In cazul mecanismului diferential cu inchidere, din Fig.4.72, se scrie
formula lui Willis pentru mecanismul diferential, si expresia de definitie a
raportului de transmitere pentru mecanismul cu axe fixe, avand in vedere ca
portsatelitul P este solidar cu roata 5
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TP

113 -

=K
|

e
o~

e
|
=X

4.171)

I =

81|181

3
Raportul i), se calculeazd cu formula indicatd la mecanismul din

Fig.4.70.b, iar raportul fﬁ este

! !
FAY NP i T PR Y
537 = :
zs |\ Z, Zs

In cazul mecanismului complex din Fig.4.73, se scrie formula lui Willis
pentru fiecare mecanism planetar component
_p O -0, R 0, — O
13~ =~ ~ 3=, ~
@, — Op O — Oy
Avand in vedere ci rotile 3 si 3' sunt fixe (®, =@, =0), iar clementele

4 si P sunt solidare (@, =®, ), formulele devin

. (4.172)

Rapoartele de transmitere il; si I‘g se calculeaza astfel

13
Zl Z2 Zl
’ ’
43’ .
z, )\ Zs z,

in sistemul (4.172) figureazd parametrii @, ®, si ®,. Daci se

cunoaste unul dintre ei, - corespunzator elementului conducator, ceilalti doi se
pot determina. Dacad miscarea se transmite, de exemplu, de la elementul 1 la
portsatelitul R, se calculeaza raportul de transmitere al mecanismului complex

11R

E

B =—-=(1-15)(1-18 ). (4.173)

R

e
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4.2.2.3. Transmiterea momentelor, randamentul

Se considerd un mecanism planetar simplu, de tipul celor din Fig.4.70,
cu rotile centrale 1 si 3 si portsatelitul P. In cazul in care roata 3 devine fixa, se
obtine un planetar propriuzis, cu un grad de mobilitate, care poate transmite
miscarea de rotatie in sensul 1 > P sau P —>1.

eCazul 1>P.

Se scrie ecuatia de echilibru de momente pentru intreg mecanismul si
ecuatia specifica trenului de roti dintate cu axe fixe (4.167), dintre rotile 1 si 3,

1\7[1 + 1\7[3 + MP =0
~ 1 - (4.174)

in aceste ecuatii M, este momentul motor, M, este momentul util
(rezistent), iar 1\713 este momentul de reactiune din legatura rigida, formata intre

elementele 3 si batiu. Parametrul m, este randamentul mecanismului cu axe fixe

si se calculeaza, asa cum s-a aratat, ca produs al randamentelor angrenajelor
componente. Exponentul k are valoarea +1, daca in mecanismul cu axe fixe
elementul 1 este conducator iar elementul 3 este condus si —1 in caz contrar.

Elementul 1 este conducitor, daca momentul M, si viteza unghiulara relativa in
raport cu portsatelitul @,, =®, —®,, au acelasi sens. Pe de altd parte, momentul
M, are acelasi sens cu @,, deoarece elementul 1 este element conducitor in

mecanismul planetar. Prin urmare, k = +1 dacd @, si (& —@®,) au acelasi

sens, adica
®, —®
—1 P50
(’01
sau:
~ ~ Tp
o, -0 1 1 1
——F=l-=1- ’:’p:7]3 >0.
O, 1p I-1; 151

Solutiile acestei inecuatii sunt:
TP P
1; <0 sau i5>1.

In mod similar, k =—1 daca este verificata inecuatia

. P

i
B <0,
<P 1
I3~

care are solutiile
P

0<1;<l.
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Rezultatele acestei analize sunt date in tabelul urmator

k iP
113
+1 TP p
1, <0 sau 1; >1
-1 P
0<i; <1

s %x;ﬁ .

ih
/ilP

I

-1,5 A

4 3 2 -1 0 J112 3 4 5

| |

n, L

n0

Fig. 4.74

Cu aceste precizari, din sistemul (4.174) se poate determina momentul
motor M, in functie de momentul rezistent M,

. 1 -
M, =— M,.
l 1—n§if3 !

(4.175)
Se poate determina de asemenea, randamentul mecanismului planetar
n=sr = Mol
Pm Ml(’ol

Introducand in aceasta formula, 1\7[1 (4.175) si expresia raportului de
transmitere ip (4.169), se obtine

K:P

1-mpi;
P
1-1;;

(4.176)
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In Fig.4.74 sunt reprezentate diagramele n(fg)(4.176) si I“,(Il‘;)

(4.169). Din studiul acestor diagrame se pot desprinde cateva observatii
interesante.

. : 1
1) Randamentul rezultd negativ in intervalul i} e{no,—} , ceea ce
Mo

aratd cd mecanismul se autoblocheaza, iar in apropierea acestui interval
randamentul este foarte mic.
2) Randamentul mecanismului planetar este superior valorii 1, pentru

s .. . s 1 . A s . . .
i, <0 si inferior pentru i’ >—, iar cand | 11';| tinde la infinit, randamentul
Mo
tinde la n, .

3) In punctul i =0, n=1, dar raportul de transmitere i, =0 nu
poate fi obtinut practic.

e Cazul P—>1

Se utilizeaza acelasi sistem de ecuatii (4.174), in care MP este

momentul motor iar M, este momentul rezistent. Printr-un rationament similar

cu cel expus la cazul precedent, se ajunge la urmatoarele valori pentru
exponentul k,

k iP
113
+1 0<iy <l
-1 P <P
;<0 sau 1; >1

Momentul motor M, se exprima in functie de momentul M,

M, =—(1-n§if, )M, (4.177)
iar randamentul este
1C/IP(;‘)P
= 4178
n .o ( )
1-1"
n=—-_>:. (4.179)
I=mpi;

In Fig.4.75 sunt reprezentate diagramele n(i';)— (4.179) si ;m(i‘;)—

(4.170), din care rezultd cd in punctul Ill; =1, n=0, ceea ce inseamna ca

mecanismul este la limita autoblocdrii, iar in apropierea acestui punct,
randamentul este foarte mic. Observatiile 2) si 3) de la cazul precedent sunt
valabile si aici.
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1,5

4.2.2.4. Diferentialul de automobil

O aplicatie consacratd a mecanismelor planetare este reprezentatd de
diferentialul de automobil (Fig.4.76). Portsatelitul P, construit sub forma unei
carcase, primeste miscarea de la motor printr-un angrenaj hipoid, prin
intermediul cutiei de viteze. Viteza unghiulard a portsatelitului este repartizata
la cele doua roti centrale 1 si 3, cuplate cu rotile de rulare ale autovehiculului.
Mecanismul in ansamblu, poate fi interpretat ca un diferential cu inchidere, prin
intermediul rotilor de rulare si a soselei. In felul acesta, se pune de acord gradul

Fig. 4.76 Fig. 4.77
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de mobilitate (M =1) cu faptul ca existd un singur element conducitor —
portsatelitul. Vom studia functionarea diferentialului in regim de deplasare in
curba si pe o traiectorie rectilinie a masinii.

e Deplasarea in curba
In cazul acestui mecanism, care are z, =z, , raportul de transmitere i,

v Z VA VA

|2 3| %43

" [ j[ j_ -
Zy )\ Z, Z

iar formula lui Willis (4.168) capata forma
b, = % . (4.180)
Rotile de rulare se deplaseaza pe doud curbe, asimilate cu niste cercuri

de raze r, si r; (Fig.4.77). Datoritd existentei lantului cinematic de inchidere

este

prin sosea, vitezele unghiulare ale rotilor de rulare sunt proportionale cu aceste
raze

®

—L =1 (4.181)

0)3 r3

Din sistemul (4.180), (4.181) se determind vitezele unghiulare ale
rotilor de rulare ®, si ®,, in functie de viteza unghiulara a portsatelitului

- 20,7 . 20,

&, =2l o, = P33

L+, I+,

Trebuie remarcat ca viteza unghiulard a portsatelitului, fiind egalad cu
viteza medie a rotilor de rulare, intervine direct in calculul vitezei de rulare a
vehicolului v,,

v, =, 'R,

in care R este raza rotilor de rulare.
Pentru analiza transmiterii momentelor, se foloseste sistemul de ecuatii

4.174), care in ipoteza iP=-1 , are forma
13

M, (4.182)

Exponentul k = +1, dacd in mecanismul cu axe fixe 1-2, 2-3, roata 1
este conducitoare si roata 3 — condusi, adici M, si ®, =®, —®, au acelasi

sens, iar M, si ®,, =®, —®, au sensuri opuse. Pe de altd parte, rotile 1 si 3
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sunt conduse in mecanismul diferential, deci @, si M, au sensuri opuse ca si

@, si M,. Rezulti ca valoarea k = +1 corespunde conditiilor,

M:l l_r_3 <1
o, 2 I

care sunt satisfacute cand r, <r,, adica virajul se executd cu roata 1 la interior
si cu roata 3 la exterior. Desigur, k =—1 cind r, >r,, iar virajul se executd in
partea opusa.

Din sistemul (4.182) se determina MP ,

MP:—MI—M3=—M1(1+ng)=—M3(l+LkJ. (4.183)
0

Randamentul mecanismului, fard a tine seama de pierderile de putere
dintre rotile de rulare si sosea, este

P, Mo + Mo,

Pm MPO‘)P
Avand in vedere relatiile vitezelor unghiulare (4.180), (4.181) si a
momentelor (4.182), se ajunge la formula,
2(r +mk
n= M (4.184)
(1+no)(r1 +13)

mncare My ="y, * My -

o Deplasarea rectilinie

In aceasta ipoteza, lantul cinematic de inchidere impune conditia,

o, =0,
care impreuna cu formula lui Willis (4.180) conduce la relatiile

D, =0, =0 . (4.185)

Prin urmare, diferentialul se comporta ca un cuplaj (legatura rigida) iar
intre elementele sale nu existd miscari relative. In consecinta N, =1, iar din
relatiile (4.183) si (4.184) rezulta

M, =-M, -M, =-2M, =-2M,, (4.186)
n=1.
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Observatie
Pentru a realiza deplasarea autovehiculului din pozitia statica,
momentele M, si M; trebuie sa indeplineasca conditia,

M, +M, >M_, (4.187)

in care M, este momentul de tractiune, care insumeaza toate rezistentele la
deplasare, intre care este importantd cea generatd de forta de greutate, daca
magina se afla in pantd. Dacd una dintre roti, de exemplu roata 1, patineaza,
momentul M, este limitat de momentul de patinare M,,. Din (4.186) rezulta
M, =M; sideci

M, +M, =2M,, .

Deoarece momentul de patinare este redus ca valoare, conditia (4.187)
nu este indeplinita. in acest caz roata 1 se roteste in gol iar roata 3 raimane fixa,
avand ca rezultat stationarea masinii. Pentru a evita acestd situatie, unele
autovehicule sunt prevazute cu un sistem de cuplare a rotilor centrale. in acest
caz, momentele M, si M; pot avea valori diferite, iar daca roata 3 are aderenta,
momentul M3 nu este limitat, astfel incat conditia (4.187) este satisfacuta.
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Capitolul 5

DINAMICA MECANISMELOR $lI
MASINILOR

5.1. ANALIZA DINAMICA

5.1.1. Modele dinamice

Analiza dinamica studiazd miscarea mecanismelor ca rezultat al actiunii
fortelor aplicate, dintre care cele mai importante sunt fortele de actionare
(motoare) si cele tehnologice (rezistente). In acest context mecanismul trebuie
considerat in conexiune cu motorul si cu procesul de lucru, formand un
ansamblu care se numeste masini. In structura unei masini, pe langa motor (M)

si mecanismul de lucru (ML), intervine, uneori,

si o transmisie (T) (Fig.5.1) care modifica viteza
[MFH T —{™mL]| Iui in raport cu cerintel ismului d
| | motorului in raport cu cerintele mecanismului de

L—— — lucru. Pentru simplificare, transmisia poate fi
inglobata in mecanismul de lucru, astfel incat, in
Fig. 5.1 cele ce urmeaza, magina este conceputa ca fiind

formata din doud componente.

Desigur, cunoscand starea de miscare a masinii, determinatd prin
analiza dinamica, se pot calcula fortele de inertie si fortele de legatura cu o
precizie superioard in raport cu valorile obtinute prin analiza cinetostatica.

Analiza comportarii maginii se poate simplifica dacd aceasta se
inlocuieste printr-un model dinamic. Modelul este format dintr-un element al
mecanismului de lucru, in miscare de rotatie sau de translatie, numit element de
reducere sau chiar dintr-un punct material (punct de reducere). Modelului i se
atribuie proprietdti masice (mase, momente de inertie) si dinamice (forte
aplicate) determinate, astfel incat, elementul de reducere sa aiba aceeasi miscare
ca in cadrul mecanismului.
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In cele ce urmeazi se prezinta modelul dinamic cu
element de reducere in miscare de rotatie, care are cea mai
mare aplicabilitate. De reguld, ca element de reducere se

Mied adopta elementul conducator al mecanismului de lucru.

Jre Momentul de inertie al modelului numit moment
de inertie redus (J..q) se determind din conditia de egalitate
Fig. 5.2 a energiei cinetice a modelului cu energia cinetica a masinii

Q)

Ec model = Ec magind,
in care termenul E. nuns se calculeazd prin Insumarea energiilor cinetice
corespunzatoare elementelor mobile, astfel incét, in cazul unui mecanism plan,
se obtine

1 n-1

) N1 2 2
EJeroa —Zg(mivGi +Jc,(’31)- 5.1
=1
In aceasta relatie ® este viteza unghiulard a elementului de reducere,
iar m; este masa elementului de ordin i, v - viteza centrului de masa, J; -

momentul de inertie al elementului in raport cu o axa care trece prin centrul de
masd si este perpendiculard pe planul miscarii §i ®,- viteza unghiulard a
elementului. Din egalitatea (5.1) rezultd J.q4,

2

2
n-1 VG. o .
J = m | — | +J, | — . 5.2
red Z i ® G; ( ® j ( )

i=1

. . . v . O
Marimile m; si J; sunt constante, iar rapoartele S si —- sunt

‘ ® ®
functii de transmitere de ordinul 1, care depind de parametrul de pozitie al
elementului de reducere — unghiul ¢. Prin urmare, momentul de inertie redus
este functie de parametrul ¢ si are caracter periodic, deoarece si functiile de

transmitere sunt periodice. Formula (5.2) aratd, de asemenea, ca J.4 este strict
pozitiv, J 4 >0, asa cum se observa din diagrama J ,(¢) din Fig.5.3. Perioada

functiei J _,(p) se numeste ciclu

Jred geometric si este notatd ¢, (Fig.5.3).

A AN In unele cazuri particulare momentul
?, de inertie redus poate fi constant.
Astfel, in cazul unui mecanism
complex format din roti dintate cu
axe fixe, J,,, are expresia

. n-1 .
Fig. 5.3 J :ZJG_ (_1j
-1 \O
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deoarece centrele de masad se gasesc pe axele de rotatie, iar v; =0. Fiecare

OF S . . .

raport [—‘j reprezintd inversul unui raport de transmitere si este constant,
o

astfel ca J , =ct.

Fortele aplicate care actioneazd asupra mecanismului de lucru se
inlocuiesc, in cadrul modelului, cu un moment redus (M,.q) care se determina
din egalitatea puterilor

P odel —

m mecanism >

sau

n-1

M, 0= (EV,+Mo,), (5.3)
=1
in care 1_3J si M; sunt componentele torsorului rezultant care actioneaza asupra
elementului j, iar v; si ®; sunt viteza punctului de reducere al torsorului si
viteza unghiulara a elementului. Din relatia (5.3) se deduce

n-1 _ V .

- j j
M. = JZ;(FJ;+MJ- EJ' (5.4)
Expresia momentului redus (5.4) aratd ca acesta depinde de parametrul
Vi
®
depinde si de viteza unghiulard (®) sau de timp (t) prin intermediul

.
de pozitie ¢, prin intermediul functiilor de transmitere si —~, dar poate
®

parametrilor F; si M;. In procesul de analizad dinamica este util sa se cunoasca,

m

separat, momentul redus al fortelor motoare My,

in care componenta

principald este momentul dezvoltat de motor §i momentul redus al fortelor

r
red °

In cazul modelului cu element de reducere in miscare de translatie
intervin parametrii m,_, (masa redusd) si F,, (forta redusd) care se determind

rezistente M__,, in care componenta principald este datd de forta tehnologica.

similarcu J 4 si M.

5.1.2. Fazele functionarii masinii

Functionarea unei masini se desfdsoara in trei faze: pornire, regim si
oprire, care se pun 1n evidentd pe o diagramd w(¢p) sau o(t) (Fig.5.4). Fazele de

pornire si de oprire sunt tranzitorii, pe cand 1n faza de regim se executd operatia
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Opmin |Omax |Om

‘pornire regim oprire ‘ E

Fig. 5.4

tehnologica specificd masinii respective. In aceastd faza viteza unghiulara are o
variatie periodica intre doud valori extreme ®,,, Si ®,,,. Faza de regim este

caracterizatd prin urmatorii parametri:
e Ciclul cinematic @, - perioada functiei w(¢) care, de regula, este

egal cu ciclul geometric.
¢ Viteza unghiulara medie ®,, - media aritmetica intre ©,,, i ®,;,

IO
(D — max min 5.5
m =T (5.5
e Gradul de neuniformitate 8 - definit cu formula
8 — 0)max B ('Omin (56)
o)

m
Ne propunem sa analizim conditiile de instalare a fiecérei faze. Pentru
aceasta se scrie ecuatia energiei cinetice sub forma finita

E.-E. =L, (5.7)

in care E. si E. reprezintd energia cineticd a masinii la un moment dat si la

un moment anterior numit moment initial, iar L este lucrul mecanic dezvoltat de
fortele aplicate in perioada dintre cele doud momente. Lucrul mecanic L se
poate exprima

L=L_ -L_,
in care L, este lucrul mecanic motor (al fortelor motoare) si L, este lucrul
mecanic rezistent (al fortelor rezistente). Aplicdind modelul dinamic cu element
de reducere n miscare de rotatie, ecuatia (5.7) devine

1 >l >
EJred('0 _EJredOO)O = Lm _Lr’ (58)
in care o si J,, caracterizeazd modelul la un moment dat, iar ®, si J,4

corespund momentului initial. Dacd perioada pentru care se scrie ecuatia
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energiei cinetice se adopta egala cu ciclul geometric, J , =J ., , iar ecuatia se

particularizeaza astfel

Ha(@=0})=L, - L. (5.9

In faza de pornire, viteza unghiulard creste astfel incat 0> 0,. in
aceastd ipotezd, din ecuatia (5.9) rezultd L  >L . Deci, pentru a realiza
pornirea masinii, lucrul mecanic motor trebuie sd fie mai mare decat lucrul
mecanic rezistent. De reguld masina se porneste n gol, cu mecanismul de lucru
decuplat (L, =0), iar apoi se cupleaza in sarcina treptat, cu ajutorul unui cuplaj
de frictiune.

In faza de oprire w<w,, iar L, <L,. Rezulti ci, pentru a realiza
oprirea, lucrul mecanic rezistent trebuie sa fie mai mare decat lucrul mecanic
motor. Practic, oprirea masinii se efectueaza prin oprirea motorului (L =0) si
prin introducerea unor dispozitive de franare care majoreaza lucrul mecanic
rezistent.

In faza de regim viteza unghiulari are o variatie periodica, deci ® =,

ceea ce conduce la L =L, . Inseamna ca, pentru instalarea fazei de regim,

lucrul mecanic motor si lucrul mecanic rezistent trebuie sia se echilibreze
periodic.

5.1.3. Ecuatiile migcarii masinii

Se considerd ecuatia energiei cinetice (5.8) in care L si L  se

T

determina cu ajutorul relatiilor

P ¢
L, = [MZdo, L, = [ M do. (5.10)
) Do
Astfel, ecuatia (5.8) devine
1 1 K
2 2 m T
EJredO) - EJredO(DO = J. (Mred - Mred )d(p (51 1)

Po

si reprezinta ecuatia migcarii masinii sub forma finita.
Ecuatia energiei cinetice, sub forma diferentiala, este

dE. =dL. (5.12)
Exprimand dL sub forma dL =M
dE. =M, do.

qd® , se poate scrie
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sau

d
d_(EC ) = Mred
¢
Avand in vedere expresia energiei cinetice,
1 2
EC = E Jred(o
se obtine, prin derivare, ecuatia diferentiald a migcarii masinii,
d 1 ,dl
O g+ ? M — M, (5.13)
dp 2 do

Daca derivata (;_(o se expima astfel,
¢

do_do dt _do 1
dp dt do dt o
rezulta o altd forma a ecuatiei de miscare,

Jredd—“%lwz%:Migd -M,. (5.14)
dt 2 do

In expresiile ecuatiilor de miscare figureaza trei functii Jed (@),

M2, (p,m,t), M. (p,0,t) care trebuie cunoscute in vederea rezolvarii
ecuatiilor. Determinarea si caracterizarea functiei J ,(¢) au fost prezentate in

m
red

paragraful precedent (5.1.1). Functia M, (¢p,m,t) se numeste caracteristica

mecanica a motorului, iar functia M, ,(p,®,t) - caracteristica mecanica a

mecanismului de lucru sau a procesului tehologic. Caracteristicile mecanice
se determind, de regula, pe cale experimentala si sunt cunoscute sub forma unor
diagrame. Ele sunt specifice fiecarei masini, atat in ce priveste tipul variabilei
(¢, ® sau t), cat si forma lor. In Fig.5.5 se prezinti caracteristicile mecanice
pentru cele mai uzuale motoare, iar in Fig.5.6 se aratd cateva caracteristici
mecanice specifice unor procese de lucru.

Se observa ca motoarele uzuale (electrice si termice) au caracteristici
care depind de parametrul ©. Numai motorul cu element elastic are
caracteristica functie de pozitie (¢). Caracteristicile mecanismelor de lucru
depind, de reguld, de pozitie (¢). Fac exceptic maginile de tip pompa
centrifugd, ventilator, la care caracteristica depinde de vitezd (®). In cazul
masinilor de ridicat M, =ct, iar parametrul independent poate fi considerat
oricare dintre variabilele ¢ sau ®.
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Meq M eq
C
D B
® ) Ao
a) b) c)
Mieq Mieq
o)
d)

Fig. 5.5

r
M red

r
M red

r
M red

r
M red

a)

b)

a) motor electric de curent continuu cu excitatie in paralel; b) motor electric
de curent continuu cu excitatie in serie, C) motor electric asincron, d) motor cu
ardere internd, €) motor cu element elastic.

c)
Fig. 5.6

d)
a) pompa centrifugd, ventilator, b) mecanism de lucru cu cuple inferioare sau

cu camd; C) masind cu efect de lovire (ciocan); d) masind de ridicat.
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5.1.4. Rezolvarea ecuatiilor de migcare

Prin rezolvarea ecuatiilor de miscare se determind legea de miscare a
elementului de reducere, exprimatd sub una din formele ¢(t), o(t) sau w().

Caracterul matematic al ecuatiilor de migcare, care determind modul de
rezolvare, depinde de tipul parametrilor independenti (@,® sau t) care intervin

in cele doud caracteristici. Este important, de asemenea, dacd momentul de
inertie redus este constant sau variabil. In aplicatiile tehnice se intalnesc trei
grupe tipice de masini, care vor fi studiate in continuare.

® Mrne]d ((")) > M;ed ((D) s Jred =ct
d M:Ield ((O)’ Mxr'ed((p)
® Mrne]d ((P) > M;ed ((p) .

5.1.4.1. Cazul M} ,(w), M} ,(w), J ., =

Maginile din aceastd grupd sunt formate din motoare electrice sau
termice care actioneazd pompe centrifugale, ventilatoare, generatoare electrice,
magini de ridicat, etc. Pentru analiza dinamica se foloseste ecuatia (5.14) scrisa

dJrE:d =0 ,
do

Mz (@) =M 4 (o) . (5.15)

in ipoteza J 4 =ct,

d0)
red dt
Aceasta ecuatie diferentiala se rezolva prin separarea variabilelor
do
dt=J 4 — -
Mred ((’0) - Mred (0‘))

(o)

J

t—t, = (5.16)

J. rcd ((D) Mrcd ((D)

®g

In felul acesta se obtine functia t(®) si, implicit, functia (t). Daci
intereseaza functia ¢(t) se scrie ecuatia

do
t)=—-,
o(t) "

care se integreaza prin separarea variabilelor
do = w(t)dt
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(0]

-, = J.oa(t)dt. (5.17)
@
Se poate obtine, de asemenea, functia (@) prin eliminarea
parametrului t intre ecuatiile
o=o(t)
¢ =o(t).
Pentru rezolvarea practicd a problemei, caracteristicile mecanice se

aproximeaza, prin interpolare, cu functii analitice. Operatiile de integrare
((5.16), (5.17)), de inversare a functiei t(®) sau de eliminare a parametrului t,

(5.18)

mentionate anterior, se efectueaza analitic — daca acest lucru este posibil sau,
mai comod, pe cale numerica.

Din relatia (5.16) se observa cé atunci cand t tinde la infinit, viteza
unghiulara tinde la o valoare care rezultd din ecuatia

M™, (@)~ M, (0) =0 (5.19)

red
Solutia se obtine, grafic, prin intersectia curbelor care reprezinta
caracteristicile mecanice (Fig.5.7) si se numeste vitezd unghiulard nominala
(®, ). Teoretic, viteza unghiulard nominala este atinsd dupd un timp infinit, dar
practic viteza unghiulard tinde asimptotic la valoarea nominald si se apropie
foarte mult de aceasta intr-un timp scurt.

| i .
Mgd ) Mred
Mred MCO Mied
M,
|
Oy w O, 6
Fig. 5.7 Fig. 5.8

Pentru exemplificare, se considera cazul unei masini de ridicat actionata
cu un motor electric de curent continuu cu excitatie in paralel. Caracteristica
motorului se aproximeaza cu o dreapta (Fig.5.8) de ecuatie

My, =M,-m-o, (5.20)

red
in care M, este momentul de pornire, iar m — panta dreptei. Caracteristica
mecanismului de lucru este o dreapta paraleld cu abscisa, M, =ct. Viteza
nominala rezultd din ecuatia
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M, -m-0=M;,

red °

si are valoarea

o, = MO _Mrcd — McO , (521)
m m

in care M, este momentul excedentar la pornire (Fig.5.8). Aplicand formula
(5.16) se obtine

do do
t— t() = Jred m :Jred =
M,-m-o-M_, M,,—m-®
0

o} ®y

© o d 1—g
_ Jred d()) _ (DnJred 0‘)"
MeO 1 @ MeO 1 ® .
wy LT ; o - ;

Astfel, ecuatia se poate rezolva analitic, ajungand la solutia t = t(®),

P e ] P RN W PR | ) (5.22)
0 MeO (Dn ('011

Functia t(®) se poate inversa analitic, dupd cum urmeaza,

o
M, (t—t
ln @, - eO( 0):a
1_& O‘)n'Jred
@,
o, —® a
=e
®, — 0
0=0, — (0, —0,)e". (5.23)
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Dacd momentul initial coincide cu momentul pornirii (t, =0, o, =0)
se obtine

o=o0,(1-¢"), (5.24)
in care
b:_Mii_
O‘)nJred

Functia o(t)se obtine prin integrarea functiei w(t). In ipoteza
t, =0, ¢, =0rezultd

= [ o,0-e")= tr Oudst by (5.25)
0= o(-e")=0,t+ (e . )

e0
Functia &(t) se obtine prin derivarea functiei w(t)

. do(t) _ M, b

5.26
dt J e (5.26)

In Fig.5.9 se prezintd diagramele ¢(t), w(t) si &(t) obtinute pentru un
caz numeric, iar in Fig.5.10 se aratd diagramele o(p) si &(p). Pentru a

compara forma curbelor s-au folosit aceleasi scari In ambele diagrame. Se
remarcd faptul ca, viteza de regim, pentru masinile din aceastd grupa, este,
practic, constantd, o= ®, =ct. Ecuatiile legii de miscare permit determindri
utile privitoare la faza de pornire. Astfel, dacad se considera céd faza de pornire
este terminatd cand este indeplinita conditia

w
_:q
031’]
g By A e oo paey By gy L s e g ey
o /// o)
AN (P// ’ \
NaRPd X
/S 1N
0 - 0 S
t ¢
Fig. 5.9 Fig. 5.10
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in care q are o valoare apropiatd de unitate, se poate calcula timpul de pornire
t, . Se aplica formula (5.22) cu t, =0, ®, =0, obtinand

®,J e ) O, o
t =——2l g | —— |[=——2 [y(1—q). 5.27
’ McO ( (Dn j el ( q) ( )
Daca, de exemplu, q=0,99 se obtine
tp — 4,6 (’OnJred
M

el
In cazul in care timpul de pornire este limitat se poate calcula, din
formula (5.27), parametrul M, in vederea alegerii unui motor corespunzator.

5.1.4.2. Cazul M” (), M"_, ()

In aceastd categorie intrd masinile cu motoare electrice sau termice
asociate cu mecanisme de lucru cu cuple inferioare sau cu came, cum sunt
compresoarele si pompele cu piston, presele cu excentric, masinile din industria
textila si din industria de prelucrare a produselor alimentare, etc. Pentru analiza
dinamica se foloseste ecuatia (5.13),

do 1 ,dl m .
ol 4 (¢) 2 4 — > et ®) @ _ M™, (@)~ M", (9). (5.28)
dp 2 do

Caracteristicile M (®) si M, (@) se aproximeazd prin functii
analitice sau prin functii de interpolare puse la dispozitie de programe utilitare.
Mentionam ca M., (¢) este o functie periodica asa cum rezultd din Fig.5.6.b,c.

Ecuatia (5.28) se poate pune sub forma generala
90 | fg.0) =0, (5.29)
do

si se rezolvd numai prin metode numerice, determinidnd functia ®= (@) .
Pentru rezolvare este necesard cunoasterea unei perechi de valori initiale
(g, ®y ). Prin derivare numerica, se determina functia &(¢),

_do do _ do(e)

&
@@= &~ do

-0(Q) . (5.30)

In Fig.5.11 se prezintd un exemplu numeric de integrare a ecuatiei de
migcare pentru o masind care lucreaza prin efect de lovire, actionatd electric.

Caracteristica motoare M, (®) este de tipul celei din Fig.5.5.a, aproximata

printr-o dreaptd. Functiile M ,;(¢) si J. (@) sunt reprezentate prin graficele

387



din Fig.5.11 impreuna cu functia (@) obtinutd prin rezolvarea ecuatiei de
migcare $i cu graficul () obtinut prin derivare numericad. Ca valori initiale s-
au luat @, =0, o, =0, astfel Incat curbele w(¢) si (p) sunt trasate atat pentru
faza de pornire, cat §i pentru cea de regim.

r
red
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5.1.4.3. Cazul M™,(¢), M., ()

Acest caz se Iintdlneste la mecanismele actionate de motoare cu
elemente elastice (arcuri) si are aplicatii tehnice limitate. Un domeniu
reprezentativ in care intervine aceastd actionare este cel al aparatelor electrice

de conectare.
Analiza dinamica se efectueaza pe baza ecuatiei de miscare scrisa sub

forma finita (5.11),
1 2 1 2 _ @ m r
EJred ((P)(D _EJredO(’OO - J% (Mred ((p)_Mred ((P))d(P .

Din aceasta ecuatie se determina functia (o),

2f (M2 (0) = Miyg(9)) + o}

5.31
Jre:d ((P) ( )

o(p) =
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Ca si in celelalte cazuri studiate, functiile initiale My, (0), M, (¢) si

red
J.q(®) se cunosc. Caracteristica motorului cu arc M, (¢) este liniara daca
elementul de reducere este elementul motor (asupra caruia actioneaza direct
arcul). Altfel, functia My, (p) isi pierde liniaritatea datoritd rapoartelor de
viteze care intervin in formula (5.4) si care nu sunt constante. Pentru aplicarea
formulei (5.31) trebuie sd se mai cunoasca valorile J 4, $i ®, corespunzitoare
pozitiei initiale ¢ =¢@,. Daca pozitia initiald este cea de stationare, w, =0, iar
formula (5.31) devine

ZJ‘(:: (M?;d (0) - M:cd ((P))
()= @ . (5.32)

Integrala care intervine in formulele (5.31) si (5.32) se calculeaza, de
reguld, prin metode numerice. Acceleratia unghiulara, ca functie de parametrul
¢, se determina cu ajutorul relatiei (5.30). Daci intereseaza exprimarea legii de

miscare 1n functie de timp, se scrie ecuatia

)
dt
care se rezolvd prin separarea
variabilelor
gro g
o(¢)
L
% (@)

(5.33)

In felul acesta se obtine functia
t(p) si implicit functia @(t) cu ajutorul
careia se determind functiile o(t) si

g(t).
Pentru exemplificare, se
Fig. 5.12 considerd mecanismul maniveld -
piston (Fig.5.12) utilizat In constructia
unui Intrerupator de 1Inaltd tensiune.
Elementul conducator 1 este actionat de arcul a §i transmite miscarea la
elementul 3 solidar cu contactul mobil al intrerupatorului. Mecanismul se
blocheaza in pozitia “deschis” AB,C,cu arcul tensionat. Pentru inchiderea

contactului se elibereaza sistemul de blocare, iar arcul roteste elementul 1 cu
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unghiul ¢,, pand ce mecanismul ajunge in pozitia AB,C,. Caracteristica
arcului este liniara, astfel incat, momentul motor are expresia

Mpy =M, —ko, 5.34
red 0

(5

in care M, este momentul initial corespunzitor contactului deschis, iar k este o

constantd care depinde de rigiditatea arcului. Daca se neglijeaza frecarea,
momentul rezistent se considerd nul. Momentul de inertie redus se determind
conform cu relatia (5.2) aplicatd mecanismului maniveld — piston. Introducand
expresia (5.34) in formula (5.32) si calculand analitic integrala din aceasta
formula, se obtine ()

2
w(@)=1/% : (5.35)

m

In Fig.5.13 sunt reprezentate functiile initiale Mz (@) si T 4(0)
precum si diagramele rezultate (@) si €(¢) pentru un caz numeric. Trecand la
variabila t, pe baza relatiei (5.33), s-au obtinut functiile @(t), o(t) si &(t)
reprezentate in Fig.5.14. In aceasti aplicatie intereseazi si timpul de comutare,
in care mecanismul se deplaseaza intre cele doud pozitii. Acest parametru se
determind folosind relatia (5.33) cu limitele de integrare ¢, =0 si 9 =0,,

t:j‘”‘d—‘P. (5.36)
o o(e)
\M :Ed
™~ o
/
— Jred />\ N 9// o
,/7 ™~ L ¢ ’4/ (P/
T N [T
0 —(P> (Pl O t tl
Fig. 5.13 Fig. 5.14
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5.1.5. Uniformizarea migcarii masinii

Miscarea neuniformad a elementului conducitor, care este specifica
maginilor cu My, (®), M.;(¢) (par. 5.1.4.2), constituie un neajuns deoarece
este o sursd de suprasolicitari, de vibratii §i poate aduce prejudicii calitatii
procesului tehnologic. Caracterul neuniform al miscarii masinii se apreciaza
prin valoarea gradului de neuniformitate 6 (5.6). Cu cit 6 este mai mic,
miscarea se considerd mai uniformd. De aceea gradul de neuniformitate are un
interval de valori recomandate, stabilit in functie de tipul masginii aga cum
rezulta din tabelul urmator.

Tipul masinii o
Pompe 0,2-0,033
Magsini agricole 0,2-0,02
Masini unelte 0,05 -0,002
Magini textile 0,1 -0,01
Prese, stante 0,1 -0,25
Motoare auto 0,01 - 0,001
Generatoare c.a. 0,005 — 0,003
Motoare aviatie < 0,005

Asigurarea gradului de neuniformitate necesar poate fi interpretata ca o
problema de sinteza dinamica, iar rezolvarea sa trebuie integrata in procesul de
proiectare al maginii.

Se considera ecuatia energiei cinetice, aplicatd unei magini, scrisa
pentru perioada corespunzditoare pozitillor in care viteza unghiulard a
elementului de reducere trece prin valori extreme,

5 redl (’omax

1
- EJredZ(’Orznin =L > (537)

in care J.4 $i J.4, sunt valorile momentului de inertie redus in pozitiile
mentionate. Din relatiile (5.5) si (5.6) se deduce

S 2
WL, = O [1+5j = o, (1+5)

52
O :(o,zn(l——j = o, (1-35).

2
Introducéand aceste expresii in ecuatia (5.37) se obtine
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1
L- Emi'n (Jrcdl - Jrcdz)
5= . (5.38)

1
E(Drzn (Jredl + Jred2 )

Sa presupunem, acum, cad momentul de inertie redus se majoreaza cu o
cantitate constanti J.. In aceastd ipoteza J_, devine (J ., +J.), iar J g,
devine (J,4, +J). Daca introducem aceste valori in formula (5.38), aceasta
devine

1
L_Emrzn (Jredl _Jred2)
&= 1 . (5.39)
E(Drzn(Jredl e +2Jc)

Se observa cad efectul majorarii momentului de inertie redus este
micsorarea parametrului &, deci Tmbunatatirea uniformitatii. Solutia practica
pentru a majora momentul de inertie redus constd in montarea, pe unul dintre
arborii masinii, a unei piese in formd de disc, numitd volant. Prin urmare,
problema uniformizarii migcarii se reduce la determinarea momentului de
inertie al volantului.

‘%i‘n‘,\mf U

] v

(i
I\/\/V

/ Jred b

AAAAAAANAAARAAARAAANAAAAAAAAAAANAAANAAARRAARAAN
\WNVV\/\IVVV\/VVV\/VVV\/\/\IVV VUVVVVVVVVVIVVVYVVV IV VVVVVY

A/\/\ AAMAAANAAAAAAARAAANAAANAAAAAAANAANAAARAAAAAANAA
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red a
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Fig. 5.15
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Influenta volantului asupra functionarii unei masini rezulta, sugestiv,
din Fig.5.15. In aceasta figurd sunt trasate diagramele o, (¢) si ®,(¢) obtinute
prin integrarea ecuatiei de miscare (par. 5.1.4.2), considerdnd aceleasi

caracteristici mecanice M™.

ni(@) si M, (9), dar momente de inertie reduse

diferite J 4,(@) si J.qp (@) =) (@) +Jy, (Jy - momentul de inertie al

volantului).

Din analiza celor doud diagrame se pot trage urmatoarele concluzii.

1) in cazul masinii prevazuti cu volant, amplitudinea oscilatiilor vitezei
unghiulare o, (¢) este mai mica decat in cazul masinii fard volant o, (¢). in

consecinta si gradul de neuniformitate se reduce.
2) Viteza unghiulard medie ®, se mentine aceeasi pentru cele doud

cazuri.

3) Timpul de pornire, considerat pand in momentul in care oscilatiile
vitezei unghiulare se stabilizeaza, instalandu-se faza de regim, este mai mare la
masina prevazutd cu volant 1n raport cu cea fara volant.

Pentru determinarea momentului de inertie al volantului se cunosc mai
multe metode, elaborate in conditiile in care tehnica de calcul modernd era
necunoscutd. Aceste metode, avand caracter preponderent grafic, apeleaza la
multe ipoteze aproximative, iar utilizarea lor nu se mai justifici astazi.
Consideram ca cea mai simpld cale de rezolvare a problemei constd in
integrarea numerica a ecuatiei de miscare, In mod repetat, pentru diverse valori
atribuite momentului de inertie J, . In felul acesta se obtine functia o8(Jy) si,

implicit, J,,(8) care permite

0,2 determinarea valorii J,, pentru
0,18 \ orice & impus. In Fig.5.16 se
0,16 reprezintd ~ diagrama  J,,(3)
0,14 trasatd pentru masina analizata in
0,12 \ Fig.5.15. Aceastd diagrama arata

ca eficienta montérii volantului

5| 0.l pentru reducerea gradului de
0,08 \ neuniformitate este determinata
0,06 \\ de ordinul de marime al
0,04 momentului de inertie J,. Se
0,02 I — observa ca, in partea a doua a

0 diagramei 6 scade foarte putin

0 cu cresterea lui J,,. De altfel

T odatd cu cresterea lui Jy se

Fig. 5.16 maresc timpul si momentul

necesar de pornire, cu consecinte
nefavorabile asupra functionarii
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motorului. In aceste conditii nu este judicios sd se adopte un volant cu moment
de inertie foarte mare, ci sa se inlocuiasca motorul cu un altul mai puternic.

5.1.6. Comportarea energetica a masinii

Se scrie ecuatia energiei cinetice, sub forma finita, aplicatd unei masini
E.-E. =L, 5.7

care aratd cd variatia energiei cinetice intr-un interval de timp finit este egald cu
lucrul mecanic dezvoltat de fortele care actioneazd asupra masinii in acelasi
interval. Variatia energiei cinetice se exprima utilizand modelul dinamic cu
element de reducere in migcare de rotatie,

1 1
E.-E. ==J] 0" —=J o,
C Cy 2 red 2 red0-0
iar lucrul mecanic are forma
L=L -L,
L =L, +L;,

in care L este lucrul mecanic motor, L, - lucrul mecanic rezistent, L - lucrul

mecanic util (al fortelor tehnologice) si L,- lucrul mecanic al fortelor de

frecare. Cu aceste precizari ecuatia energiei cinetice devine
L,=L,+L,+(Ec—E). (5.40)

Relatia (5.40) se numeste ecuatia bilantului energetic, deoarece arata
modul in care este folosit in masind lucrul mecanic motor, care se transforma in
trei componente: lucrul mecanic util, lucrul mecanic de frecare si variatia

energiei cinetice. Daca L > L +L,, variatia energiei cinetice este pozitiva si
miscarea maginii se accelereaza iar dacd L <L +L,, variatia energiei

cinetice este negativa, iar miscarea este deceleratd. Variatia energiei cinetice
poate fi interpretatd ca lucrul mecanic al fortelor de inertie, L., astfel ca ecuatia

(5.40) se poate scrie
L =L +L,£L,. (5.41)
Ecuatia bilantului energetic se poate exprima si in functie de puteri. Prin
derivarea ecuatiei (5.41), in raport cu timpul, se obtine expresia

P =P +P £P. (5.42)
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Daci intervalul pentru care se scrie ecuatia energiei cinetice corespunde
unui ciclu cinematic, variatia energiei cinetice este nuld, iar ecuatia (5.40)
devine

L,=L,+L;. (5.43)

Asa cum am aratat (subcap. 2.2.4.), eficienta energetica a masinii se
apreciaza cu ajutorul randamentului mecanic definit ca raportul dintre
lucrul mecanic util i lucrul mecanic motor pentru un ciclu al miscarii de
regim,

= 5.44
TIL (5.44)

m
In mod similar se defineste randamentul instantaneu in functie de puteri

=t 5.45
=5 (5.45)

m

Aprecieri privitoare la domeniul de variatie al randamentului si la
modalitatile de imbunatétire a valorii sale, sunt prezentate in subcap. 2.2.4.
Procedeele de calcul al randamentului sunt aratate pentru fiecare categorie de
mecanisme, 1n subcap. 2.2.4. (pentru mecanismele cu bare), 2.2.5. (pentru
mecanismele cu surub), 3.5.2., 3.5.3., 3.5.4. (pentru mecanismele cu came),
4.1.3.9. (pentru mecanismele elementare cu roti dintate), 4.2.1.2. (pentru
mecanismele complexe formate din roti dintate cu axe fixe) si 4.2.2.3. (pentru
mecanismele planetare).

5.2. ANALIZA ELASTODINAMICA

5.2.1. Consideratii generale

Analiza elastodinamica este o extindere a analizei dinamice luand in
considerare i deformatiile elastice ale elementelor. Asupra sistemului elastic
format din elementele unei masini actioneaza forte variabile periodic, care il
scot din starea de echilibru producand o miscare vibratorie. Aceastd migcare se
suprapune peste migcarea de baza (obtinuta in ipoteza rigiditatii elementelor) si
poate perturba functionarea masinii, in special la viteze mari. De aceea,
caracteristicile i efectele vibratiilor trebuie cunoscute si stipanite.

Prima etapd in analiza elastodinamica este schematizarea sistemului real
in vederea obtinerii unui model fizic simplificat. Elementele mecanismelor,
luate individual sau grupate in lanturi cinematice, se caracterizeaza prin
proprietati masice, elastice si de amortizare. in cadrul modelului elastodinamic
fiecare dintre aceste proprietiti sunt preluate de elemente separate: mase

395



concentrate, elemente elastice (arcuri) si amortizoare. Proprietatile elastice
se pun in evidentd prin relatia dintre forta elasticd F, si deformatia elastica x.

Daca aceasta relatie este de proportionalitate

F, =-k-x (5.46)
elementul elastic este liniar, iar parametrul k se numeste constanti elastici. in
legdturd cu semnificatia parametrilor F, si x trebuie facute cateva precizari. Se
considerd, In acest scop, un element elastic 1 (Fig.5.17) cu capatul A fix si
capatul B mobil, reprezentat in pozitia de echilibru (Fig.5.17.a) si intr-o pozitie
tensionatd (Fig.5.17.b). Forta elasticad F, este cea care actioneazd, in punctul B,
din partea elementului elastic 1 asupra elementului 2, iar deformatia x este
deplasarea punctului B in raport cu pozitia de echilibrare. Daca ambele
extremitati ale arcului sunt mobile, fortele elastice F,, si F,5 au expresiile

{FeA =-k(x, —xp)

F.p =—k(xg —x4),

(5.47)

in care x, §i X reprezintd coordonatele punctelor A si B masurate astfel incat
la x, =xp, elementul sa fie detensionat. O mare parte dintre sistemele tehnice

pot fi considerate elastic liniare. Caracterul neliniar este provocat de existenta
unor jocuri pronuntate, de prestringeri sau de unele materiale cum ar fi
cauciucul, fonta, aluminiul, etc.

Amortizarea se manifestd prin disiparea energiei mecanice a vibratiilor
datorita frecarilor dintre elemente si a frecarilor interne. in cadrul procesului
vibrator intervin intotdeauna forte de amortizare care au caracter rezistent — se

1A 1 B opun vitezei de deplasare
x (Fig.5.18). Relatia de calcul a
S fortei de amortizare F,, depinde
de tipul amortizarii. In cazul
b) mecanismelor se intilneste, de

E. >—2|;|— reguld, amortizarea vascoasa,

caracterizata prin relatia
Fig. 5.17 F, =—c-X (5.48)

a)

Precizam ca forta de amortizare
actioneaza din partea
A 1 B| amortizorului asupra elementului
E p———={_— cu care acesta este legat, iar X
- 27 este  viteza  punctului  de
conexiune, in ipoteza ca celalalt
Fig. 5.18 capat al amortizoului este fix
(Fig.5.18).
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Daca amortizorul are ambele extremitati mobile, fortele de amortizare

E,4 si Ejp se calculeazd cu formulele

a.
Foa =—¢(Xp —Xp)

5.49
Fp =—c(Xg —X4) ( )

Adoptarea modelului este o problema foarte importanta deoarece acesta
trebuie sa reproducd suficient de bine comportarea vibratorie a masinii
(mecanismului), dar, In acelasi timp, nu trebuie sa fie complicat si dificil de
analizat. Complexitatea modelului depinde, In mare masurd, de numarul de
grade de libertate — numarul de parametri (coordonate generalizate) necesar
pentru determinarea pozitiei sistemului. Pentru reducerea numarului de grade de
libertate, numarul de mase concentrate si de elemente elastice trebuie sa fie, de
asemenea, cAt mai mic. In acest scop, o parte dintre masele si deformatiile
sistemului real se neglijeaza, ludndu-se in considerare numai cele care au o
influenta concludenta asupra fenomenului vibrator.

in etapa urmitoare se elaboreazi modelul matematic prin care se
stabilesc ecuatiile de migcare. Aceste ecuatii descriu comportarea dinamica a
modelului fizic, facand legatura dintre fortele aplicate si parametrii cinematici
(deplasari, viteze, acceleratii). Se pot utiliza, in acest scop, ecuatiile diferentiale
ale miscarii masinii (5.13, 5.14) deduse pornind de la ecuatiile energiei cinetice
(par.5.1.3) sau ecuatiile lui Lagrange. In cazul in care caracteristicile masice
(mase, momente de inertie) sunt constante se foloseste principiul lui
D’ Alambert. Precizam ca modelul poate contine si mase (momente de inertie)
reduse, care au caracter variabil in timp (par.5.1.1). O problema importanta
legata de elaborarea ecuatiilor de miscare este formularea functiilor prin care se
exprima fortele aplicate (caracteristicile mecanice — par.5.1.3). Aceste forte sunt
variabile si reprezintd excitatia sistemului. Mentiondm cd excitatia se poate
constitui si din unele deplasari cu caracter periodic, impuse sistemului si, deci,
cunoscute. Desigur, in ecuatiile de miscare intervin si fortele specifice
modelului elastodinamic: elastice si de amortizare. Prin integrarea ecuatiilor de
migcare se obtin legile de miscare ale maselor concentrate care constituie
raspunsul sistemului elastic la excitatiile date.

Analiza elastodinamicd a mecanismelor (masinilor) urmareste, in
principal, doud obiective. Primul dintre ele constd in determinarea abaterilor
cinematice care se manifestd la elementele de executie §i sunt cauzate de
deformatiile elastice. Al doilea obiectiv constd in evaluarea solicitarilor
suplimentare la care sunt supuse elementele. Mentinerea efectelor cinematice si
dinamice ale vibratiilor in limite admisibile este legatd, in mare masura, de
evitarea fenomenului de rezonanta.

In cele ce urmeazi se prezinti modul de aplicare a analizei
elastodinamice in doud cazuri reprezentative: o masind prevazutd cu o
transmisie elastica si un mecanism cu cama.
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5.2.2. Masini cu transmisii elastice
5.2.2.1. Modelul fizic

Se considera o masina formata dintr-un motor rotativ M, o transmisie
cu roti dintate T si un mecanism de lucru, L (Fig.5.19). Vom face analiza
dinamica a masinii, luand in considerare deformatiile elastice ale elementelor

din  constructia  transmisiei,

T __ L ____ aplicand un procedeu propus de

e I 3] | | | M. Z. Kolovskii [9]. Modelul
' L T | elastodinamic este format din

Al = }B‘ g } doud discuri in miscare de
e - rotatie intre care se interpune un

Fig. 5.19 element elastic i un amortizor

(Fig.5.20). Discul din stanga
Ju I (M) reprezintd modelul dinamic
] — al motorului, prin reducere la
arborele de iesire din transmisie
si se caracterizeazd  prin

9_ M % L _O parametrii ~ cinematici = @y,
Py oL si prin

. . M, PmM=0OM, Oy =ty
(EM (BL parametrii dinamici redusi Jy;
— Pm P si M,,, care sunt in relatie cu
Fig. 5.20 parametrii motorului,
0} . [0} .. ®
o :%, Py = l\i/lT , Py = l\i’lT (5.50)
I = Jr -1 (5.51)

In aceste relatii @y, ¢y, @y Sunt parametrii cinematici ai motorului, Jyy este
momentul de inertial rotorului motorului, My,r este momentul dezvoltat de
motor, iar i este raportul de transmitere al mecanismului cu roti dintate care
formeaza transmisia. Daca aceasta are structura din Fig.5.19,

. ZyZ
1= 11 3 = # .
Z| " Zy
Discul din dreapta (L) reprezintd modelul dinamic al mecanismului de
lucru, prin reducerea la elementul conducator al acestui mecanism (arborele de

intrare) si se caracterizeaza prin parametrii cinematici ¢; , ¢p = , §p =g §i

prin parametrii dinamici J; (momentul de inertie redus) si M; (momentul
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rezistent redus) care se determina ca in cazul modelului dinamic cu elemente
rigide (par.5.1.1). Conexiunea dintre cele doud discuri, numitd arbore elastic,
modeleazd proprietatile elastice si de amortizare ale transmisiei. Aceste
proprietati se caracterizeaza prin constanta elasticd, k si coeficientul de
amortizare,c. Constanta elastica, redusa la arborele de iesire din transmisie, se
defineste cu relatia

_Mg
(U:) ’

in care My este un moment aplicat asupra arborelui de iesire din transmisie in

K (5.53)

sectiunea B, iar ¢p este unghiul de rotire al acestei sectiuni, in ipoteza ca
arborele de intrare se mentine fix in sectiunea A (Fig.5.19). Unghiul ¢g este
rezultatul deformatiilor elastice cauzate de rasucirea arborilor si de incovoierea
dintilor rotilor si se calculeaza prin insumarea acestor deformatii reduse la
sectiunea B. Astfel, de exemplu, deformatia de torsiunea a arborelui 2, redusa la
sectiunea B, @, are expresia

) M, Mg

(PzB=.—=k P DEE (5.54)

Ly Kp-lyy  ky-in
in care @, si M, reprezintd deformatia unghiulard si momentul de torsiune ale
arborelui 2, i,3=23/z,, iar k, este o constantd elasticd, avand expresia
cunoscuta

In aceasta formuli G este modulul de elasticitate transversal (pentru otel

G =8-10* [MPa]), I, etse momentul de inertie polar al sectiunii arborelui

(Ipx = Tc-d;‘ /32), iar £, este lungimea segmentului dintre rotile 2 si 2', supusd
torsiunii.

Rotirea rotii 2 in raport cu roata 1, cauzati de Incovoierea dintilor
angrenajului 1 — 2, redusd la sectiunea B, ¢,;5 are o expresie similard cu

(5.54),
M2 MB

P =7 = P )
Ly Kpptias  ky-in

(5.55)

in care constanta elastica k,; se determina astfel
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t t
M, Rpptyy Ry

2 2
3 5 Iy =Koy Tya
P21 w W

In aceastd relatie R{, este componenta
tangentiala a reactiunii R, (Fig.5.21), iar o,
este suma deformatiilor de incovoiere ale
dintilor, considerate la nivelul cercurilor de
rostogolire. Parametrul k,;, =R],/8, este o
constanta elasticd liniard, care se poate calcula
cu formula k,,,, =k, -b, in care b este latimea
rotilor iar k,, este un coeficient care depinde de
material. Pentru roti de otel k., =15.000 MPa
[9].

Luand in considerare deformatiile de
torsiune ale arborilor 1, 2 si 3 precum si
deformatiile de 1Incovoiere ale dintilor in
angrenajele 1 —2 si 2'- 3, se poate scrie

Mg Mg + Mg Mg Mg

1 e . S T
k '1123 k, '1%3 ks ky '1%3 ka3
de unde rezulta
_Mg _ 1
k= E =7 T 1 ] 1 (5.56)

) + ) +— D) o

ki-ify  kyeiy Ky kypeiny Kos
in cazul vibratiilor cu amplitudini mici se considera o amortizare
vascoasa, caracterizatd printr-un coeficient de amortizare constant, c=ct.
Determinarea prin calcul a coeficientului de amortizare este o problema foarte

complicatd. De aceea se recurge, de reguld, la determinéri experimentale.

Mentiondm ca elaborarea acestui model elastodinamic s-a facut in
ipoteza cd momentele de inertie ale rotilor dintate sunt mici si, deci, neglijabile.

5.2.2.2. Modelul matematic

Pentru a analiza miscarea masinii se utilizeaza ecuatiile de tipul (5.14),
scrise separat, pentru cele doud discuri M si L, care intervin in cadrul modelului
elastodinamic (Fig.5.20). In aceste ecuatii, pe lingd termenii intilniti la
mecanismele cu elemente rigide, intervin si termeni care reprezintd forta
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dly

elastica si forta de amortizare. Avand in vedere cd J; =ct, iar 1 =0, cele
M
doua ecuatii de migcare au forma
ImPm =My —c(@p —¢) —k(Qy —¢r) (5.57)
.. 1d; . ) )
TLGL +—-0f =ML —c(or —by) — k(O ~ ) (5.58)
2 dog

Functiile Jy; =ct, My (¢y), Jp(op) st Mp(9p) care intervin in
ecuatii, sunt cunoscute. Prin integrarea sistemului format din ecuatiile (5.57) si
(5.58) se determind functiile @y,(t) si ¢ (t) care descriu functionarea masinii
si constituie raspunsul sistemului elastic.

Pentru a simplifica operatia de integrare se

Myt ; face ipoteza cd viteza unghiulara a motorului oy
este constantd §i cunoscutd. Aceastd ipoteza poate
fi admisd dacd motorul are o caracteristica
mecanicad aproape rigidd, reprezentatd printr-o
dreaptd foarte apropiata de verticald (Fig.5.22). in
— aceste conditii my; =y /1 este, de asemenea,

Fig. 5.22 o constanta §i cunoscuta, astfel incat se poate scrie
Py =y =ct

on =0 (5.59)
Py =0 -t

Astfel, ramane ca singurd necunoscutd functia ¢; (t) care se determind prin

integrarea ecuatiei (5.58). Functiile My (¢ ) si J; (¢;) se scriu sub forma
M (¢p) =Mc +Mpy (o) (5.60)
JL(@p)=Jic +Jv(oL) (5.61)

in care M si J;c sunt constante stabilite in asa fel incat functiile periodice
My (op) si Jy(op) (Fig.5.23) sa satisfacd urmatoarele conditii

2n
Mpy (¢p)der =0 (5.62)
0
2n
I Jev (@ )dop =0. (5.63)
0

Sub aspect geometric, ariile delimitate de curba M; = M; (¢ ), situate
deasupra si sub dreapta de ecuatie M| =M, ¢, trebuie sd fie egale, asa cum se
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observa 1n Fig.5.23.a, unde aceste arii sunt hasurate in directii diferite. Aceeasi
observatie se face in legaturd cu curba J; =J; (¢, ) reprezentata in Fig.5.23.b.

a) b)
Fig. 5.23
Se poate arata, de asemenea, ca este indeplinitd conditia
2n dJLV
[ S o, ny@m-1p =0 (5.64)
o dop

deoarece functia J;y (¢;) este periodica, avand perioada 2n. Introducand
expresiile (5.60) si (5.61) in ecuatia (5.58), aceasta devine

JLe®L +e(@L — o) +k(oL —0m) =

.o 1dly . (5.65)
= -Myc+| -Mpy — Iy — =267 |-
2 dog
Expresia din paranteza patratd se noteaza
. Ldly .
My (@) =My Iy —=—67 (5.66)
2 doy

si reprezintd un moment variabil care constituie excitatia sistemului. Cu aceasta
notatie, ecuatia de migcare (5.65) capata forma

Jre®r +e(@r —op) + k(@ —op) + M =My (9p). (5.67)

Fcua‘gia (5.67) se rezolva prin metoda aproximzi'giilor succesive.

In prima aproximatie se considerd My, =0 . In aceasta ipoteza, tindnd
seama si de relatiile (5.59), ecuatia (5.67) devine

J c®p +epp +kop =M +coy + kot (5.68)

Solutia acestei ecuatii, in ipoteza unui regim stationar [9, 42], este
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(PL = (JJM T+ A
¢ =0
in care A=-M;/k.

Rezultd ca ambele capete ale arborelui elastic se rotesc uniform, cu
aceeasi vitezd unghiulard o; =), iar A=¢@; — @y reprezinta deformatia
statica.

In aproximatia a 2-a momentul My, (¢; ) se recalculeaza introducand
in expresia sa solutia primei aproximatii (5.69),
ldlpy -

MV(@L):_MLV_E do Oy - (5.70)
L

Solutia ecuatiei (5.67) se cauta sub forma
P =0y t+A+Q
¢ =0y +¢ (5.71)
P =0
in care ¢ este deformatia dinamica a arborelui elastic. Introducand expresiile
(5.71) 51 (5.59) in ecuatia (5.67) se obtine
Jic®+co+ko=My (o). (5.72)
Momentul de excitatie My, (¢; ) are o variatie periodica in functie de

parametrul ¢; sise dezvoltad in serie Fourier pe baza formulelor

My (o) =Aq+ Z(An cosng; + B, sinng; ) (5.73)
n=]
1 2n
Ag== My (op)
TJdo
L[ L[> .
A== My (¢p)-cosngy ; B, =— My (@p)-sinngy, .
TJ o TJd o

Dacd se tine seama de conditiile (5.62) si (5.64), rezultd A, =0, iar
seria (5.73) se poate scrie in forma urmatoare

My =Y My, sin(ng; +6,)=> My, sin(n(oyt+A)+0,)  (5.74)

n=l n=l

A
My, =A2+B2 ; tgh, -5

n
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Armonicele seriei Fourier (5.74) se inlocuiesc, succesiv, in ecuatia
(5.72) obtinand un sir de ecuatii de forma

I c®, + ¢, +ko, =My, sin(n(oyt+A)+0,). (5.75)

Membrul din dreapta reprezintd un moment de excitatie de forma
armonica. Solutia particulard a acestei ecuatii, corespunzatoare unui regim de
vibratii stabilizat este [9, 42]

(P — MVn
U Jk—meoy)? Te) + (e oy)

in care y, se determind cu formula

cos(n(my +A)+6, —vy,) (5.76)

_ n-c-my
k—(n-op)” - Jic

Deformatia dinamicd ¢ se determind, prin insumare, folosind principiul

g, (5.77)

suprapunerii efectelor,

0= - (5.78)

n=l

Aceastda deformatie este cauzatd de elasticitatea sistemului si se
suprapune peste miscarea de baza a masinii.

Deoarece termenii din seria (5.78) converg rapid spre zero, in calculele
practice este suficient sd se considere numai termenul de ordinul unu (prima
armonica) sau, cel mult, primii doi termeni.

Pulsatia proprie a sistemului, determinatd pe baza ecuatiei vibratiilor
libere neamortizate

JLc(P"l'k(P:O,

k
= f_ ) 5.79
P Jie ( )

Amplitudinea deformatiei dinamice pentru n=1, @,; rezultd din
formula (5.76),

este

MV] .
k=0 -Jie) + (e o)’

Diagrama din Fig.5.24 arata dependenta ¢,;(k) in conditia wy =ct.

(5.80)

Pa1=

Amplitudinea maxima se inregistreazd la rezonantd, cdnd p=w), iar k are
valoarea
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krez :(Di/[ 'JLC‘ (581)

Din diagrama se observa ca pentru k <k amplitudinea deformatiei elastice

rez >

creste atunci cand rigiditatea (constanta elasticd) creste, iar pentru k >k, ,

amplitudinea scade. Aceasta influenta a rigiditatii asupra amplitudinii vibratiilor
trebuie luatd, desigur, in considerare cand se proiecteaza transmisia in vederea
evitarii fenomenului de rezonanta.

In Fig. 5.25 este reprezentati curba ¢, (my) pentru o valoare
constanta a rigiditatii transmisiei. Rezonanta cauzatd de prima armonicd a
momentului perturbator (de excitatie) se produce la viteza

(5.82)

iar amplitudinea la rezonanta se obtine inlocuind aceasta valoare in formula
(5.80).

(pAl

£l

0 krez k 0 (DMZrez (DMI rez

Fig. 5.24 Fig. 5.25

Factorul de amplificare, definit ca raportul dintre amplitudinea
deformatiei dinamice si deformatia statica provocatd de momentul My,

K
Ay =282 (5.83)
MVI

caracterizeaza supraincircarea produsd de deformatiile dinamice. La rezonanta
A, are valoarea [42]
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2‘JLc'k

C\’4'JLC 'k_C2

Se observd cd A, depinde de coeficientul de amortizare c. Daca

Alrer = (5.84)

c=0, A, tinde la infinit, dar amortizarea existd intotdeauna (c =0 ), astfel
incat, A, are valori finite, care pot atinge marimea 15 + 20. De aceea
functionarea in zona de rezonantd (y; = ®yqyr,) NU este admisibild. Dacd
Oy < Oy trebuie verificatd absenta rezonantei la armonicele de ordin
superior (n>2). Armonica a doua are pulsatia egald cu 2-w,,, astfel incat,
rezonanta apare la viteza Mygype, = Oy, /2 In Fig.5.25 este reprezentata

diagrama @,,(®y;) si este pusa in evidentd viteza de rezonantd ®y;y,e, -

5.2.3. Mecanisme cu came
5.2.3.1. Modelarea fizica si matematica

Se considera un mecanism cu cama prevazut cu un arc de mentinere a
contactului din cupla superioara (Fig.5.26.a). Pentru analiza elastodinamica se
propune modelul fizic din Fig.5.26.b in care masa tachetului (m) este
concentratd in punctul B, iar proprietitile sale sunt preluate de un arc (k) si un
amortizor (c). Intervine, de asemenea, arcul de mentinere a contactului avand
rigiditatea k, . Deplasdrile punctelor A, s,;(¢) si B, s,(¢) sunt diferite datorita
deformatiei elastice a tachetului.
Functia s;(¢) este legea de
migcare cunoscuta, imprimata de
cama. Precizdm ca originile de
masurd pentru coordonatele s; si

s, se adopta astfel incat distanta

dintre ele sa fie egalda cu a —
lungimea tachetului AB in stare
netensionata.

Se scrie ecuatia de
migcare a masei m pe baza
principiului lui d’ Alambert,

Fig. 5.26

m-§, +c(§, —§,) +k(sy —s,)+(k, -s, +F, )+ F, =0. (5.85)
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In aceasta ecuatie F,, este forta de prestrangere a arcului de mentinere
a contactului, care se Inregistreaza la s, =0, iar F, este forta tehnologica,
avand caracter rezistent. Se face notatia

Y =83 =5y,
y=8 -4, (5.86)
5}252_51’

in care y reprezinti deformatia elasticd a tachetului. In aceste conditii, ecuatia
(5.85) devine

m-y+c-y+(k+k,)y=—m-§, -k, -s;,-F -F_. (5.87)

Membrul din dreapta reprezintd perturbatia sistemului, are dimensiuni de forta
si depinde de unghiul de rotatie al camei ¢ =®-t. Notand

F(ot)=-m-S§, -k, -s; = F, = F, (5.88)
se obtine ecuatia diferentiala
m-y+c-y+(k+k,)y=F(ot) (5.89)

care se integreaza, prin metode numerice, pentru a obtine functia y(t). Se poate

folosi, in acest sens, procedeul prezentat in par.5.2.2.2, fundamentat pe
dezvoltarea functiei F(wt) 1n serie Fourier, urmatd de aplicarea principiului

suprapunerii efectelor generate de fiecare armonica.
Cunoscand functia y(¢), se determind functia s,(¢p) pe baza relatiilor

(5.86). Functiile y(¢)=y(mt) si s,(¢)=s,(wt) constituie rdspunsul dinamic al

sistemului, iar interpretarea lor permite formularea unor concluzii cu privire la
calitatea functionarii mecanismului.

5.2.3.2. Coeficientul dinamic

Functia s;(ot), care intervine in expresia fortei F(wt) (5.88), are o

influentd directd asupra caracterului vibratiillor masei m si este denumitd
excitatie cinematica. Aceastd influentd se apreciaza prin coeficientul dinamic,
K, care se defineste ca raportul dintre modulele maxime ale acceleratiei cand

tachetul se considera elastic si cand se considera rigid,

K, =M (5.90)

| §1 max|

407



Cu cat K, este mai mare, cu atdt supraincircarea cauzatd de vibratii este mai

importanta. Desigur, valoarea coeficientului dinamic depinde de legea de
miscare s;(¢). In continuare se prezintd determinarea coeficientului dinamic

pentru doud legi de miscare uzuale.

® Legea de migcare cu acceleratie cosinusoidala

Determinarea coeficientului dinamic se face in ipoteza unei incarcari
pur inertiale (F, =0) si in absenta arcului de mentinere a contactului.

In aceastd ipoteza, ecuatia (5.87) capata forma
m-y+k-y=-m-§
sau
y+p’y=—§ (5.91)

. / k . . . .
in care p=,|— etse pulsatia proprie a sistemului.
m

In cazul acestei legi de miscare (par.3.2.3.1), ecuatia spatiului este

S :E l—cosi(p . (5.92)
2 o

Unghiul de rotatie al camei, ¢ si unghiul de fazd ¢; se exprima in functie de

timp, t, de perioada unei faze, t; si de viteza unghiulard a camei, o,

(p:())‘t, (pf:(l)'tf.

R . o U .
Inlocuind aceste expresii in formula (5.92) si notand . =y , se obtine

f
h
S :E(I_COS oyt) (5.93)
2
5, =h%'cos ot (5.94)
iar ecuatia (5.91) devine
2

'y+p2 -y:—h%cos ot (5.95)

Acesta ecuatie diferentiala este specifica vibratiilor cu excitatie
armonica de pulsatie w; si are urmatoarea solutie [19, 42]

ho?
yz%(cos pt—cos oyt). (5.96)
2(p” ~of)
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Cunoscand functia y(t), se determina s, (t) si §,(t),

s (1) =s1() +y(t)

2 2
sz(t):2(1+ sz 5 C0S pt— 2p 5 cos coftJ (5.97)
2 p —or p —of
h-p? .2
's'z(t)z%(cos ¢t —cos pt). (5.98)
2(p” —of)
Se introduce notatia
2
np =B 2t 2t (5.99)

of T/t ot

in care t, este perioada vibratiior proprii. Asa cum rezultd din formula (5.99)

ng /2 este numarul de oscilatii proprii care se executd pe parcursul unei faze.
Cu aceasta notatie, ecuatiile (5.97) si (5.98) devin

h 1 n?

s5(t) =—| I+———cos npwpt ————cos oyt (5.100)
2 ny —1 ny —1

. hnfof

sﬂt)z%(cos ®pt —cos npoet) (5.101)
2(nf —

In Fig.5.27 sunt reprezentate functiile §;(1) si §,(t) pentru ng =2, 4 si
15. Coeficientul dinamic (5.90), obtinut pe baza formulelor (5.94) si (5.101), are
expresia
n2
Ky=—"t | COoS ¢t —cos nfmft|

n%—l

(5.102)

max

De reguld, la mecanismele cu came, ny >1 si creste odatd cu cresterea

rigiditatii tachetului. In cazul acestei legi de miscare, coeficientul dinamic tinde
la valoarea K4 =2, cand n;tinde la infinit. Acest lucru se observa din

diagrama K (n¢) (Fig.5.28) trasatd pentru valori intregi ale variabilei n;. Din

aceeasi diagrama rezultd cd marimea lui K, se apropie rapid de valoarea 2,

astfel Incat, pentru a aprecia legea de miscare, se poate considera K ; =2.
Valoarea limitd K, =2 se inregistreazd la toate legile de miscare cu

dicontinuitati la acceleratii fara schimbare de semn, cum este, de exemplu, legea
de miscare polinomiali 2 — 3 (par.3.3.3.2). In cazul legii de miscare cu
acceleratie constantd (par.3.3.3.1) se produc discontinuitati cu schimbarea
semnului acceleratiei, iar K, tinde la valoarea K ; =3.
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® Legea de migcare cu acceleratie sinusoidala

Ecuatia spatiului
h [27: . 2 j
S|;=—| —@-sin—¢
2m\ ¢f oh

se scrie sub forma

h .
§; =—(oft —sin o¢t), (5.103)
2n
in care oy =2n/ty. Prin derivare, in raport cu timpul, se obtine ecuatia
acceleratiei
. ho? .
§; = —Lsin ot . (5.104)
2m
Inlocuind aceasta expresie in (5.91), rezultd ecuatia de miscare
.. ho? .
y+p2y:—2—fs1n ot (5.105)
T

care are solutia
hof , :
y:*(mf sin pt—psin o;t). (5.106)
2np(p” — o)
Trecand la variabila s, (5.86) si utiliznd notatia ny =p/w; =t¢/t,, se

obtin functiile s, (t) si §,(t),

h 1 . n?

$5(t) =——| opt+ ————sin npopt— sin ot (5.107)
2 n(nf —1) ny —1

.. hm%nf . .

§5(t) =————[ngsin opt—sin npoet]. (5.108)
2n(ng —1)

Precizam c4, in acest caz, n; reprezintd numdrul de oscilatii proprii Inregistrate
pe parcursul unei faze. in Fig.5.29 sunt reprezentate functiile § (t) si §,(t)
pentru n; =2, 4 si 15. Coeficientul dinamic se determina cu formula

ne

n%—l

Ky= | N sin ©pt —sin nfooft|max, (5.109)
iar valoarea sa tinde la K, =1 odatd cu cresterea rigiditatii tachetului si,

implicit, a parametrului n,. Diagrama K, (n;), trasatd pentru valori intregi ale
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lui ny (Fig.5.30), confirma acesta evolutie. Valoarea K, =1 se inregistreaza la

toate legile de miscare fara discontinuitati la acceleratii, cum este, de exemplu,
legea de miscare polinomiala 3 — 4 — 5 (par.3.3.3.2).

1.8 —
1.4 o= AN [
’1 f §,(n=2)
0,6 // I~ y \
0’2///// 51 N
‘0’3 N 5, (n.=15 //
0,6 \\\ A ///
_1 \ _45
1,4 7
1,8 —]
%0 T» tf
Fig. 5.29
1.8
1.7
1.6 \
1.5
1.4
K ?
d 1.3 \
1.2 —
1.1 \/ \\\ =
1234567891011121314151617181920
——
ng
Fig. 5.30

5.2.3.3. Sinteza legii de migcare

Influenta negativi a deformatiilor elastice asupra functiondrii
mecanismelor cu came poate fi atenuata daca adoptarea legii de miscare se face
luand 1n considerare aceste deformatii. Acestd cerintd se impune, in special, la
mecanismele care au un regim de functionare cu viteze si incarcari mari.
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Din ecuatia de miscare (5.85), scrisa in ipoteza absentei amortizarii si a
arcului de mentinere a contactului, se deduce

s =-tiyg, + 0%
| =8 +—5,.
k k

Avand in vedere relatia

. d%s "
S2 = 22 (1)2 = 52(02 5
de
ecuatia devine
E, m-o® .
S| =—=+5, +——s 5.110
1T % K 2 ( )

In aceastd ecuatie F,/k =38, reprezinta deformatia statica, iar mo’ /k = cq se
numeste constanta dinamica, astfel incat ecuatia (5.110) se scrie

S =8 +5, +CyS, (5.111)

Prin derivare succesiva, in raport cu variabila ¢, se obtine
s, =8+ CyS,
P arham (5.112)
s"| =S, + g8y
Asa cum am arétat (par.3.3.2) functionarea este favorabila (fara socuri)
dacd functiile s'|(¢) si s",(¢) sunt continui. Aceastd conditie implicd

asigurarea continuitatii si pentru functiile s'5 (@), s", (@), s",(¢) si sizv((p) .Ca
urmare, pentru o fazd de ridicare, amplasatd intre doud faze de stationare,
trebuie sa fie indeplinite conditiile

iv
¢=0, s,=8,=s"=5",=5,=0 = §,=0,5s"|=s"=0
_ (5.113)
v
Q@=¢;, s, =h, s, =s",=8",=5y=0 = 5,=08,+h, s, =s",=0
Luand in considerare aceste aspecte, procesul de sinteza a legii de
miscare s;(¢) se desfdsoard In doud etape.

1) Se adoptd legea de miscare s,(¢) care sa indeplineascd conditiile

(5.113). De obicei se apeleaza la legile de miscare polinomiale care permit sa se
impuna un numar nelimitat de conditii. Astfel, legea de miscare polinomiala 5 —
6 — 7 — 8 — 9 asigurd continuitatea pana la derivata de ordin patru si, deci,
indeplineste conditiile (5.113), iar ecuatia spatiului are forma

5 6 7 8 9
s, =h 126[3J —420[3j +540[3J —315(3] +70[3j (5.114)
(Wl (Wl (] (] (]
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2) Se determina functia s;(¢) aplicand relatia (5.111), iar cu ajutorul

acestei functii se traseaza profilul camei. Pozitia de lansare a tachetului
(@=0,s,=08,) se obtine cu ajutorul unui profil preliminar care preia

deformatia statica §,. Daca este necesar, la aceasta se adauga jocul din cuplele

cinematice, in special atunci cand intre tachet si elementul de executie se
interpune un lant cinematic. Acest profil pune in miscare punctul A (Fig.5.26)
fara ca punctul B sa se deplaseze. Mecanismele cu came, proiectate dupa acest
procedeu, realizeazd o deplasare precisd a elementului de executie si
functioneazd intr-un regim de vibratii foarte atenuat. Pentru aceasta viteza
camei trebuie sa aibd abateri mici in raport cu valoarea luatd in calcul, iar
precizia de executie trebuie sa fie ridicata.

5.3. ECHILIBRAREA FORTELOR DE INERTIE

Fortele de inertie, generate ca urmare a miscarii elementelor, au o
influentd negativa asupra functionarii masinilor. Aceste forte intervin in cadrul
echilibrului cinetostatic, conform principiului lui d’Alambert, impreuna cu
fortele aplicate si cu fortele de legaturd. Ca urmare, in cuplele cinematice apar
componente ale reactiunilor cauzate, in exclusivitate, de fortele de inertie,
numite reactiuni dinamice. Aceste reactiuni provoaca solicitari suplimentare,
majoreaza fortele de frecare si intensificd uzura suprafetelor care formeaza
cuplele cinematice. Sistemul fortelor de inertie este variabil ca marime si
directie, avand un caracter ciclic. Oscilatiile acestor forte genereaza vibratii care
diminueaza calitatea procesului tehnologic si reduc siguranta in exploatare.
Fortele de inertie sunt proportionale cu patratul vitezei unghiulare a elementului
conducator. Prin urmare, efectele negative semnalate sunt cu atdt mai
pronuntate cu cat viteza de functionare este mai mare. Datoritd majorarii
continue a vitezelor de functionare, in vederea cresterii productivitatii,
preocuparea pentru reducerea consecintelor provocate de fortele de inertie
constitue o problema de mare importanta.

Operatia prin care componentele torsorului rezultant al fortelor de
inertie se anuleazd sau se micsoreaza, ca rezultat al repartizarii judicioase a
maselor, se numeste echilibrare. Denumirea se explica prin aceea ca fortele de
inertie corespunzatoare diverselor mase se echilibreaza reciproc, astfel incat,
torsorul rezultant sa fie nul. Echilibrarea prin care se anuleaza numai forta de
inertie rezultanta se numeste echilibrare statica. Daca se anuleaza atat forta de
inertie cat si momentul fortelor de inertie, echilibrarea este dinamica.
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5.3.1. Echilibrarea rotoarelor
5.3.1.1. Conditiile de echilibrare

Prin rotor se intelege un element cu miscare de rotatie in jurul unei axe
fixe.

Se considera un rotor si un sistem de coordonate solidar cu el Oxyz, cu
axa Oz suprapusa peste axa de rotatie (Fig.5.31). Torsorul fortelor de inertie,
redus in O, are componentele

F=-m-ag

! _ - 5.115
M= _e-J o)i+J e+] o’)j-J ek ( )
1 Xz yz yz Xz .] z

in care m este masa elementului, a; este acceleratia centrului de masa, o si €

- viteza si acceleratia unghiulard, iar J,,, J, si J, sunt momentele de inertie

Xz
raportate la axele sistemului de coordonate. Conditia echilibrarii statice este
E =0, ceea ce conduce la a; =0, deci centrul de masd G trebuie sd se afle pe

axa de rotatie care, in acest caz, este axa centrald de inertie.
Conditia de echilibrare statica

(1_7i =0): axa de rotatie trebuie sa fie axa

Y centrali de inertie.

{B’( Pentru anularea momentului M,
trebuie anulate proiectiile sale pe axele de
coordonate. Proiectia M,, =—J, & se poate

b anula numai dacd €=0, deoarece J,#0.

_ Aceastd conditie nu depinde, insi, de
}(% distributia maiei r0t0£ului. De altfel
componenta M, =-J ek nu provoaca
Fig. 5.31 reactiuni dinamice in lagérele rotorului, iar
anularea sau reducerea ei nu constituie
obiectul echilibrarii. in aceste conditii echilibrarea momentului M, se reduce la
anularea proiectiilor sale pe axele Ox si Oy,
M., =JXZ8—Jcho2 =0
(5.116)
M;, :JyZ&;+szco2 =0
In ipoteza @# 0, solutiile sistemului (5.116) sunt J, =0 si J,, =0,
ceea ce Inseamna cd axa de rotatie este axa principala de inertie.
Conditia de echilibrare dinamici (F, =0, M, =0): axa de rotatie
trebuie sa fie axa principala, centrala de inertie.
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Observatie
Daca axa de rotatie nu este axa centrald de inertie, iar conditiile J,, =0

si J, =0 sunt indeplinite pentru un punct de reducere apartindnd axei de

rotatie, ele nu sunt indeplinite si pentru celelalte puncte ale axei de rotatie. Prin
urmare, numai in punctul respectiv, sistemul fortelor de inertie se reduce la o
forta de inertie rezultantid. Daca axa de rotatie este axa centrala de inertie, iar
conditiile J,, =0 si J,, =0 sunt indeplinite intr-un punct al axei de rotatie, ele

sunt indeplinite in toate punctele, astfel incat F, =0 si M; =0.

*

In vederea proiectarii unor rotori echilibrati este util si se cunoasci
unele cazuri in care anumite axe ale corpurilor sunt axe principale sau axe
principale centrale de inertie.

e Dacd un corp are o axa de simetrie 1n repartitia masei, aceasta axa este
axa principala centrala de inertie.

= —ar 5 =
W
a) b)
IR — o e o
d)
Fig. 5.32

a) Rotor neechilibrat, Fiil), Mi;tO; b) Rotor echilibrat static,

F, =0, M . %20, C) Rotor neechilibrat. Deoarece planul P este plan de
simetrie, axa de rotatie, perpendiculara pe planul P, este axd principald
numai in raport cu punctul O, in care F, #0, M, =0 . In orice alt punct al

axei de rotatie, 17i¢0, Z\7[i¢0,' d) Rotor echilibrat dinamic,

F, =0, M, =0, deoarece axa de rotatie este axa de simetrie

416



e Daca un corp prezinta simetrie de revolutie in repartitia masei, axa de
rotatie este axa principala centrald de inertie, iar orice dreapta perpendiculara pe
axa de simetrie este axa principald de inertie.

e Dacd un corp are un plan de simetrie in repartitia masei, orice axa
perpendiculard pe planul de simetrie este axa principala pentru punctul situat in
planul de simetrie. Centrul de masa este situat, de asemenea, in planul de
simetrie. Prin urmare, axa care trece prin centrul de masa si este perpendiculara
pe planul de simetrie este axa principald centrald de inertie.

Pentru a ilustra cele aratate, se considerd un rotor de forma unei placi
dreptunghiulare omogene care se roteste in jurul unei axe situate in planul sau
(Fig.5.32). in functie de pozitia axei de rotatie, pot interveni patru cazuri privind
echilibrarea unui astfel de rotor, aratate in Fig.5.32.

5.3.1.2. Reducerea fortelor de inertie in doua plane.
Echilibrarea experimentala

Sistemul fortelor de inertie generate de un rotor se poate reduce la
doua forte de inertie, dezvoltate de doud mase concentrate, situate in doua
plane arbitrare perpendiculare pe axa de rotatie. Pentru a demonstra acest
principiu se considera un rotor si un sistem de axe de coordonate Oxyz, avand
axa Oz suprapusa peste axa de rotatie (Fig.5.33). Se considera, de asemenea,

contragreutate

gaurd

%)\%',

contragreutate

Fig. 5.33
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doua plane perpendiculare pe axa de rotatie, notate S si T, in care se adopta
doud mase concentrate m,(X,, y,, z,) si m,(X,, y,, Z,), care genereaza fortele

de inertie F, si F,. Se scrie conditia de echivalent intre sistemul fortelor de

inertie ale rotorului, redus in O, (E,M,) si sistemul (E, F,),

|
sl

s tE =E

xEg+z xEF =M,

(5.117)

N

S

>

nipoteza w=ct, € =0, vectorii F;, M;, F si F, au expresiile

= q = ._ . 2
E=-m-ag=m-15-©
M =-J o i+], -0 -]
i yz XZ ]
E = q = ._ . 2
Fg=—m-a,=m-1,-®

T _ - _ = 2
Fi=-m-a,=m-1,-0
in care T; este vectorul de pozitie al centrului de masd G in planul sau de
rotatie, iar T, §i T, sunt vectorii de pozitie ai maselor concentrate, in planele S
si T. Introducand aceste expresii in relatiile (5.117) si simplificand prin o se
obtin ecuatiile

m,T, + m,T, = mr,

s°s tot G

— _ _ - - (5.118)

z xmer +z xmr =-J 1+J,]
Vectorii u, =m,r, $i u, =m,T,, care sunt necunoscutele sistemului

(5.118), se numesc vectorii dezechilibrului raportati la planele S si T. Pentru
determinarea lor, ecuatiile (5.118) se proiecteazd pe axele de coordonate,
obtinand un sistem scalar In necunoscutele u

sX usy’ utx’ uty’
1 0 1 0 ug, mXg
0 0 u m
J o |2 e (5.119)
0 z, 0 z || uy Jy,
z, 0 z O u, I,

Determinantul sistemului are valoarea
2
D=—(z,~-2z,)",

iar sistemul este compatibil determinat dacd D=0, iar z, #z,. Prin urmare

principiul reducerii fortelor de inertie in doud plane distincte este demonstrat.

In cazul rotoarelor cu dimensiuni reduse pe directia axei de rotatie
(discuri, plici), se poate considera, prin aproximatie, cd masa rotorului este
repartizata intr-un singur plan. In acest caz axa de rotatie este axa principala de
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inertie pentru punctul O de intersectie cu planul rotorului deoarece J , =0 si
J,, =0 (z=0 pentru toate punctele rotorului)(Fig.5.34). Ca urmare 1\_/[i =0, iar

sistemul fortelor de inertie se reduce, in punctul O, la o rezultantd unica. Este
evident atunci ca rotorul se poate inlocui, din punctul de vedere al fortelor de
inertie, cu o masd concentratd situatd in
planul sau (S), conform ecuatiei de

gaura

echivalenta
E, =F,
din care rezulta vectorul dezechilibrului
U, =m,I, =mrg (5.120)
%k

Cu toate cd, in faza de proiectare,
rotoarele se concep echilibrate, dupa
prelucrare se constatd, de multe ori,
dezechilibrari. Fenomenul este cauzat de
erorile de prelucrare si de montare precum si
de caracterul neomogen al materialului, mai

Fin 5234 ales in cazul pieselor turnate. Pentru a
elimina aceste dezechilibrari, in cadrul procesului tehnologic, se prevede
operatia de echilibrare experimentald. Se pot da numeroase exemple de rotoare
pentru care se executd aceste operatii: arborii cotiti, arborii principali ai
maginilor unelte, rotoarele de turbine, rotoarele de motoare si generatoare
electrice, ventilatoarele, tamburii de carda, etc. Echilibrarea experimentald se
efectueazad modificand distributia masei rotorului, fie prin eliminarea de
material, fie prin adaugarea unor piese suplimentare numite contragreutati. Se
considerd, in acest scop, doud plane perpendiculare pe axa de rotatie, numite
plane de corectie, notate, ca inainte, S si T. In cadrul operatiei de echilibrare
experimentald, vectorii dezechilibrului u; §i u, se determind cu ajutorul

contragreutate

maginilor de echilibrat sau a echipamentelor mobile de echilibrat in situ (pe
lagarele proprii) prin masurarea caracteristicilor vibratiilor, care reprezintd

consecinta starii de dezechilibru. Avand in vedere cd u,=m,r, §i U, =m,1,,
parametrii m_, r,, m,, 1, se pot alege convenabil. De regula r_ si r, se adopta,

s 78

iar masele m; si m, se calculeaza,

[
[

m, =—, m =—"-.
S rt

Cunoscand pozitiile (z, T, z,, T,) si valorile maselor (m,, m,) care

provoacda dezechilibrul in cele douad plane, se poate efectua operatia de
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echilibrare. Dacd se adoptd metoda indepartdrii de material, se executa doua

gauri, in pozitiile indicate (z,,T; z,,T,) astfel incat sa se elimine cantitatile de

s
material avand masele m_ si m,. In felul acesta, sistemul fortelor (F,F,),

generate de aceste mase, dispare, iar componentele torsorului rezultant al
fortelor de inertie devin nule.

Daca se adopta metoda adaugarii de material se monteazd doud
contragreutati de mase m, si m, si de dimensiuni neglijabile, in doud puncte de
coordonate (z,,—-T1,) si (z,,—T,). Contragreutitile genereazd doud forte de
inertie (-F,, —F,) care anihileaza sistemul (E,, F,) echivalent cu torsorul
(B, My).

in cazul rotoarelor in forma de discuri sau plici care se rotesc in jurul
unor axe perpendiculare pe planul lor, se poate adopta un singur plan de
corectie care coincide cu planul rotorului.

Echilibrarea practica, executatd cu ajutorul masinilor de echilibrat, se
executd cu un grad de aproximatie. Dupa echilibrare rotorul raméne cu un
dezechilibru rezidual, raportat la planele de corectie sau la planele lagarelor.
Echilibrarea este satisfacitoare daca dezechilibrul rezidual specific (raportul
dintre dezechilibru si masa rotorului) este mai mic decéat o valoare admisibila.
Aceasta din urma este indicatd in STAS 10729-76, R85 in functie de gradul de
calitate de echilibrare care, la randul sau, depinde de destinatia rotorului.

*

Mentiondm cd prezentarea anterioard se referd la echilibrarea
rotoarelor rigide, adicd acelea care nu prezintd deformatii de incovoiere
importante determinate de fortele de inertie centrifugale. Conform standardului
international SR ISO 1925, definitia rotorului rigid este: "rotorul al cérui
dezechilibru poate fi corectat in doud plane arbitrare; dupd corectare,
dezechilibru rezidual nu se schimba in mod semnificativ pentru toate vitezele
pana la viteza de functionare”. Rotoarele care nu corespund acestei definitii se
numesc flexibile (elastice), iar pentru echilibrarea lor, trebuie sa se ia in
considerare modificarea distributiei masei cauzati de deformatiile elastice. in
acest caz adoptarea planelor de corectie (in numar de doud sau mai multe) nu
este arbitrara, ci se stabileste, in asa fel, incat solicitarea rotorului sa fie cat mai
redusa.
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5.3.2. Echilibrarea mecanismelor

5.3.2.1. Conditiile de echilibrare

Un mecanism se considera echilibrat daca torsorul rezultant al fortelor
de inertie, corespunzitoare sistemului format din elementele mobile, este nul. in
felul acesta, reactiunile dinamice (cauzate de fortele de inertie) din cuplele
cinematice formate de elementul fix cu elementele mobile, sunt, de asemenea,
nule.

Se considerda un element, k, in miscare plan paraleld, apartinand unui
mecanism plan (Fig.5.35) si un sistem de axe de coordonate G,x,y,z, , solidar

cu elementul, avand originea in centrul de masd (G, ) si axa Gz, orientatd

perpendicular pe planul migcarii. Torsorul fortelor de inertie, aferent
elementului k, redus 1n centrul de masa G, este

E, =-m,a,
k=T, _ _ _ (5.121)
M, =%, _Jl;zmi)ik + (Jl}(/zgk + 15,00 j, —Tiek,
in care ag , o si g sunt acceleratia
i centrului de masd, viteza §i acceleratia
X, unghiulard, m, este masa elementului, iar
J tz, J';Z si le‘ sunt momentele de inertie ale
elementului raportate la sistemul de
y coordonate.
- - Se considerd, in continuare, un
0 x K sistem de coordonate fix Oxyz cu axa Oz
perpendiculara pe planul miscarii
mecanismului. Torsorul fortelor de inertie,
Z, pentru sistemul format din toate elementele
Fig. 5.35 mobile, in numar de n—1, redus in punctul
O, este
— n-l_
En=Q Fe=-m,a; (5.122)
1
_ n-1 n-1 _
M, =Y My +> My (F,) (5.123)
1 1

In formula (5.122), m, este masa elementelor mobile obtinuta prin
insumare
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n-1
m,=>m,, (5.124)
1

iar a; este acceleratia centrului de masa G, al sistemului format din

elementele mobile. Pozitia punctului G,, se determind ca in cazul in care
elementele sunt legate rigid 1n pozitia considerata,

n-1

n-1
2mT D md,
—_1

T6, =i , (5.125)

in care 1s s T, sunt vectorii de pozitie ai punctelor G, si G, in raport cu

punctul O.
Echilibrarea statica a mecanismului, adicd anularea fortei de inertie

im ?

se obtine dacd a5 =0. Asa cum se observa din formula (5.125), centrul de
masd G,, are o pozitie variabila deoarece vectorii T, sunt variabili. Punctul
G,, descrie, in general, o curba Inchisa situatd intr-un plan paralel cu planul
Oxy. Printr-o pozitionare corespunzitoare a centrelor de masa G, , in raport cu
fiecare element mobil, se poate ajunge la situatia in care vectorul 1, sa fie
constant pentru intreg ciclul cinematic al mecanismului. In acest caz punctul
G,, este fix,iar a; =0.

m

Conditia de echilibrare statica a unui mecanism: centrul de masa al
sistemului format din elementele mobile trebuie sa fie fix.

Momentul M, devine egal cu zero daca se anuleazd cele doua
componente ale sale,

n-l n—-1
M, = zMik9 M, = ZMO (Fi) (5.126)
1 1

in care M, (F,) este momentul fortei F, in raport cu punctul O. Avand in

vedere formula (5.121) momentul M,_, se poate scrie

n-1

(e~ 0DT + (e +I500)0, )+ ) (-iek, ) (5.127)
1

n—

M, =

iml

-M

Proiectia momentului M, ,

pe axa Oz||G,z, nu se poate anula
deoarece J 'Z‘ # 0, iar acceleratiile unghiulare ¢, nu pot fi constant nule pentru

toate elementele. Aceste acceleratii pot fi egale cu zero numai in cazul
elementelor in miscare de translatie sau pentru anumite pozitii discrete ale
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mecanismului, in cazul celorlalte elemente. In consecinta, anularea acestei
proiectii nu se poate inscrie ca un obiectiv al operatiei de echilibrare.

Proiectiile momentului M,_, pe planul Oxy || G, x,z, se anuleazi daci
15, =0siJ5,=0 (k=1 n-1). (5.128)

Cea mai simpla solutie constructiva, pentru a satisface aceste conditii,
este de a proiecta elementele astfel incat sa aiba un plan de simetrie paralel cu
planul de migcare. Aceastd masurd nu este necesard in cazul elementelor cu
miscare de translatie (o, =0, &, =0) care au, oricum, proiectiile momentului

M, , pe planul G, x,y, , egale cu zero.

Pentru a studia componenta M se exprima momentul M, (E, ) prin

im2 >
proiectiile sale pe axele reperului Oxyz. Avand in vedere ca miscarea este plan
paraleld, iar

Ey =E 1 +Ey 7,

1

se poate scrie

i j k
M, (Ey) = ?Gk By =|X6, Yo, Zg |=
Fikx Fiky 0

=—z5 Fy, 1 +25 By J+ (X By —¥g, Fi ke

Momentul M, , se poate scrie, atunci, astfel

-1

n—1
My = D26, (“Fi 1+ Ei 1)+ (X6, By ¥, B K (5.129)
1 1

=1

Ca i 1in situatia
precedentd, proiectia

momentului M., pe axa Oz

nu se poate anula §i nu face
obiectul echilibrarii. Pentru
anularea proiectiilor din planul
Oxy se recomandad proiectarea
mecanismului astfel incat sa
aibd un plan de simetrie, in
repartitia maselor, paralel cu
planul miscarii. O prima
solutie, in acest sens constd in
conceperea mecanismului astfel
incdt centrele de masd sid se




deplaseze n acelasi plan. Daca punctul O se adopta in planul centrelor de masa,
z5, =0 (k=L n-1),

ceea ce conduce la anularea proiectiilor momentului M, , pe planul Oxy. O

altd solutie se referd la mecanismele formate din lanturi cinematice care
functioneaza in plane paralele, avand un element conducitor unic. Un exemplu,
in acest sens, este aratat in Fig.5.36 in care este reprezentat un mecanism din
constructia unui motor cu patru cilindri. Se observa ca elementele sunt dispuse
simetric fatd de planul Oxy. Elementele simetrice au coordonatele z; egale si

de semne contrare: zg =-zq , Zg, =~Zg, , Zg, = ~Zg, > Zg, = —Zg,,1arzg =0.
Introducand aceste date in formula (5.123) se ajunge la concluzia ca proiectiile
din planul Oxy ale momentului M, , sunt egale cu zero.

In concluzie, pentru echilibrarea momentului fortelor de inertie, se
recomanda utilizarea cumulativa a urmatoarelor solutii practice.

1) Fiecare element si aiba un plan de simetrie paralel cu planul
miscarii.

2) in cazul in care mecanismul este format din mai multe lanturi
cinematice dispuse in plane paralele, elementele trebuie amplasate simetric
fata de un plan paralel cu planul miscarii. Dacd mecanismul are un singur
lant cinematic, centrele de masa ale elementelor trebuie sa se deplaseze in
acelasi plan.

Mentionam ca respectarea acestor recomandari nu asigurd anularea
componentei momentului fortelor de inertie perpendiculard pe planul migcarii.

5.3.2.2. Echilibrarea statica. Metoda punctelor
principale

m Determinarea pozitiei centrului de masa al mecanismului

Conditia echilibrarii statice impune mentinerea centrului de masa al
sistemului format din elementele mobile, numit, pentru simplificare, centrul de
masd al mecanismului, intr-o pozitie fixd. Metoda punctelor principale se
bazeaza pe aplicarea unui procedeu specific de determinare a pozitiei centrului
de masa al mecanismului.

Se considerd un mecanism, format dintr-un lant simplu inchis, cu n—1
elemente mobile si un element fix (Fig.5.37). Se ataseaza fiecarui element

mobil cite un vector /¢, avand punctul de aplicatie si extremitatea in
articulatiile elementului k. Orientarea vectorilor ?k se face, in asa fel, ca lantul

cinematic sa fie parcurs 1n acelasi sens. Se considerd, de asemenea, vectorii p, ,
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care determina pozitia centrului de masa G, in raport cu originea vectorilor 7, .
Pozitia centrului de masa al mecanismului se determina cu formula (5.125), in
care vectorii de pozitie ai centrelor de masa T, , raportati la punctul A, se pot
scrie sub forma

To=l+ 0+t b+,

Fig. 5.37

Inlocuind in formula (5.125) expresiile vectorilor T, se obtine

_— m,p, +m, (4, +p,)+...+m, (4 + L +...+ L, +D, )
= )

m

mm

Printr-o reordonare a termenilor se ajunge la expresia

- _mp+ f(m, +m; +...m ) L myp, + L(my;+m, +...m, )
Gy —
mm mm
+ +mn—1pn—1
m

m

Facand notatia

h, =mkpk+fk(mr;+l+"‘+mn—l), (5.130)

m

se obtine urmatoarea formuld pentru calculul pozitiei centrului de masa al
mecanismului
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n—1
To =D by . (5.131)
1

Vectorul h,, avand aceeasi directie cu ¢, si p, , determina, in raport
cu articulatia initiald a elementului k, pozitia unui punct H, , invariabil pe
element, numit punct principal. Acest punct are urmatoarea semnificatie fizica:
reprezinta centrul de masa al corpului care se obtine dacd 1n articulatia initiala
se concentreazd masa tuturor elementelor anterioare lui k, in G, se
concentreaza masa elementului k, iar in articulatia finala se concentreaza masa
tuturor elementelor care urmeazi lui k. Prin insumarea grafici a vectorilor h,,
in vederea determinarii vectorului rg , se formeaza un poligon care are laturile

paralele cu elementele mobile ale mecanismului, cum se observa in Fig.5.37.
Metoda se poate aplica, prin modificari si dezvoltari corespunzatoare, si pentru
mecanismele formate din lanfuri cinematice complexe sau in cazul in care
centrele de masa ale elementelor nu sunt coliniare cu articulatiile acestuia [24].

® Echilibrarea statica a mecanismului patrulater articulat

Mecanismul are trei elemente mobile (Fig.5.38), astfel incat, conditia de
echilibrare statica se poate scrie sub forma

T =h +h,+h =C (5.132)

in care ¢ este un vector constant. Aceasta conditie este indeplinitd numai daca
vectorii punctelor principale au modulele proportionale cu lungimile
elementelor,

h

h _h, h
&

= =3
2

—k (5.133)

t,
In aceasti ipoteza, vectorul Tg capatd expresia
T, =k(f+ 0+ 0)=k,.

Cum /, este un vector constant,
inseamnd cd si T, este constant, coliniar
m

cu /,. Prin urmare, punctul G se gaseste
pe dreapta AD, asa cum rezultd din
Fig.5.38. Introducand expresiile
parametrilor h, h, si h;, asa cum rezulta
din formula (5.130) in proportiile (5.133),
se obtin relatiile
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m,p, +£,(m, +my) _ m,p, +4,m; _ myp,
t 4y ts

, (5.134)

care constituie conditiile ce trebuie satisficute de parametrii m,, m,, m;, p,,
p,, P; pentru ca mecanismul sa fie echilibrat. Analiza ecuatiilor (5.134)

conduce la concluzii importante privind repartizarea maselor elementelor. In
mod normal, un element cu doua articulatii are forma unei bare, cu centrul de
masd situat intre cele doud articulatii. Sa presupunem ca G, se afla intre

articulatiile B si C (Fig.5.39.a), deci 0 <p, </, . Din egalitatile (5.134) rezulta

¢
m;p; =-m,(/, _pz)g_l (5.135)
2

¢
m;p; =m;/; +m,p, f—3 (5.136)
2

Fig.5.39

care aratd cd p, <0 si p;>/,. Aceasta Inseamnd cd centrele de masd ale

elementelor 1 si 3 trebuie sa se afle in afara articulatiilor. Pentru a le deplasa in
aceste pozitii, pe elementele 1 si 3 se monteazd doud contragreutati, in punctele
E si F, ca in Fig.5.39.a. Pentru a determina masa (mg ) si pozitia (pg) ale

contragreutdtii din E, presupunem ca initial, Tnainte de montarea contragreutatii,
elementul 1 este caracterizat de parametrii m', si p',. In aceastd ipoteza se
poate scrie
_ ] [

mp; =m,; P+ MmMgPg,
de unde rezulta

mgpg =myp; —m'; p')
in care produsul m,p, are valoarea calculatd cu formula (5.135). Cunoscand

produsul mgp;, fiecare dintre parametrii m; si p; se adoptd convenabil,
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tindnd seama de conditiile constructiv-functionale. Produsul mgp; se determina
in mod similar.

Dacd se adopta G, Intre articulatii (0<p, </,), din ecuatiile (5.134)
rezulta

Ly
m,p, =m,l, +mp, 7
1

Ly
myp; =myly +mp,—,
1

care aratd cd p, >/, si p; > {,. Prin urmare centrele de masa ale elementelor 2

si 3 trebuie deplasate 1n afara articulatiilor cu ajutorul unor contragreutati ca in
Fig.5.39.b.
In fine, dacd G, se adopta intre articulatii (0 < p, < /), relatiile (5.134)

scrise sub forma

!
m;p; =m;, g_l(l% —63)—m2€1
3

4
m,p, =1y K_z(f% —13)
3

conduc la inegalitdtile p, <0 si p, <0. Prin urmare, centrele de greutate ale

elementelor 1 si 2 trebuie deplasate in afara articulatiilor folosind doua
contragreutdti montate ca in Fig.5.39.c. Dintre cele trei solutii de echilibrare,
cea mai recomandabild este prima (Fig.5.39.a) deoarece montarea unei
contragreutati pe bield este dificild si mareste gabaritul mecanismului.

= Echilibrarea statica a mecanismului manivela - piston

Conditia echilibrarii statice are aceeasi forma (5.132) ca la mecanismul
patrulater articulat. Intrucat h, este un vector constant (elementul 3 are miscare

de translatie, deci directia lui H3 este invariabild), conditia de echilibrare
(5.132) devine

h,+h,=¢ (5.137)

Egalitatea (5.137) este satisfacuta pentru orice pozitie a mecanismului
numai dacad h; =h, =0, iar t; =h; (Fig.5.40.a). Avand in vedere expresiile

vectorilor H1 si Hz (5.130), rezulta
m;p; +/;(m, +m;) =0

m,p, +/,m; =0
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sau
m;p; =—/,(m, + mj;)

m,p, =—/,m;.

Fig. 5.40

Aceste relatii aratd cd, pentru echilibrarea mecanismului, centrele de
masd ale elementelor 1 si 2 trebuie sa se afle 1n afara articulatiilor
(py <0, p, <0). Pentru aceasta trebuie sd se monteze doud contragreutiti ca in
Fig.5.40.b. Aceastd solutie nu are o largd aplicatie practicd datorita
dezavantajelor legate de montarea unei contragreutati pe biela. Mai frecvent se
practici o echilibrare partiald urmarind numai anularea componentei
perpendiculare pe axa de translatie a fortei de inertie rezultante. Pentru aceasta
centrul de masa al mecanismului trebuie sa aiba o traiectorie rectilinie paraleld
cu axa de translatie. In aceastd situatie, atat acceleratia centrului de masa cat si
forta de inertie au aceeasi directie — paraleld cu axa de translatie, iar forta de
inertie perpendiculara pe aceastd axa este nuld. Se poate ardta cd situatia
descrisa se inregistreaza cand modulele vectorilor Hl si Hz sunt proportionale

cu lungimile ¢, si /,,
h, h
b _hy (5.138)
I
In acest caz vectorul T se poate scrie

T, =h, +h, +h, =k(4 + £,)+h, =kt +h,,

m

in care T =AC. Daci se adoptd un sistem de coordonate cu originea in A
(Fig.5.41.a), proiectia pe axa Ay a vectorului 1 este

Yo, =K-Yec-
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Deoarece y. este constant, rezultd ca si y; este constant, ceea ce aratd ca
traiectoria punctului G, este o dreaptd paraleld cu axa Ax. Introducand

expresiile vectorilor h, si h, (5.130) in relatia (5.138) se obtine

m,p, +£,(m, +m;) _m,p, +£,m,

Sau

Fig. 5.41

Dacd G, se adoptd intre articulatiile B si C (0<p, </,), rezulta
p; <0, deci trebuie amplasata o contragreutate pe maniveld (Fig.5.41.b) pentru
a deplasa centrul de greutate 1n afara articulatiilor.

5.3.2.3. Metoda analizei armonice

Aceasta metoda este utilizata, ca si metoda punctelor principale, pentru
echilibrarea staticd a mecanismelor si se bazeaza pe dezvoltarea in serie Fourier
a fortelor de inertie. Apoi, fiecare armonica se echilibreaza separat cu ajutorul
contragreutdtilor. Pentru exemplificare, se va arata modul de aplicare a metodei
in cazul unui mecanism manivela — piston axial (Fig.5.42).

In vederea echilibrarii, masa bielei se concentreazi static in punctele B
si C (par. 2.1.2.3)

Masele in miscare de rotatie, concentrate in B (mBz) si G;(m,) se

echilibreaza, ca 1n cazul unui rotor, printr-o contragreutate montata in punctul
D,
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=P
— 2 2
mppp =-M;p; —m, ly.
2
Masele aflate In migcare de translatie , concentrate in punctul C,
—m. + —m. 4+ P2
Mme =My +Me, =My +1M, =,
2
raman dezechilibrate. Forta de inertie generata de aceste mase este
Fe =-meac.

Pozitia punctului C este definitd prin coordonata x. care, in ipoteza

¢, =0, are expresia (par. 2.1.4.3)

Xe =4, (cosq)1 +%\/1—7»2 sin’ (plj,

4 . 1 : o
in care A= g_l . Functia f(@,)=coso, + Xxll —A%sin® ¢, este periodica In

2
raport cu @, si se poate dezvolta in serie Fourier,

A, . o
f(p,) = ?°+ Z(aj cos jo, +b; sin jo,) .
=1
Deoarece functia este pard, f(—¢,)=f(gp,), coeficientii sinusurilor sunt

nuli, b; =0. Coeficientii a; se calculeaza cu formulele

2n
1 . .
a :_J‘(f((pl)cosypl)d(p1 (j=0,1, 2,...n).
n 0

Aplicand aceste formule rezulta ca toti coeficientii de ordin impar, cu
exceptia j=1, sunt nuli. Prin derivarea coordonatei x. =/, -f(¢,), de doud ori

in raport cu timpul, in ipoteza dezvoltarii functiei f(¢,) in serie Fourier, se
obtine acceleratia punctului C,

a. =—/,07 (a,cosQ, +2%a, cos20, +4a, cosdp, +...) =
=—£1mf2j2aj oS j@, G=1,2,4, ... 2n).
Notand A; = ja i (=1,2,4,..2n) si inlocuind acceleratia a. in
expresia fortei de inertie F., se obtine
Fo =m./,07 (A, cos@, + A, cos2¢, + A, cosdp, +...) =

' (5.139)
:mcﬁlwlzZAj Cos jo, (=1 2,4,..2n)
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Valorile coeficientilor A; (j=1, 2,4, ... 2n) sunt indicate in Tab.5.1 in

functie de valorile uzuale ale raportului A .

Expresia fortei de inertie (5.139) arata cé aceasta se compune dintr-un
numar de termeni, numiti armonice. Primul termen — armonica fundamentali
are frecventa egald cu frecventa de rotatie a elementului conducator, iar
armonicele superioare au frecvente egale cu multiplii pari ai armonicei
fundamentale.

Pentru a echilibra forta de inertie EC, se echilibreaza, separat, fiecare

dintre armonicele sale. Deoarece fortele de inertie scad foarte mult cu cresterea
ordinului armonicei, asa cum rezultd din Tab. 5.1, echilibrarea se limiteaza la
armonicele de ordine inferioare.

Fig. 5.42
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Tabelul 5.1
12,5 13 13,5 1/4 1/4,5 1/5 1/5,5 1/6

1 1 1 1 1 1 1 1

0,417325| 0,343109 0,29178 | 0,254025|0,225031 | 0,202038 | 0,183345 (0,167839

[

-0,18175 | -0,010099 | -0,006211| -0,004098 |-0,002849 |-0,002062 | -0,001541 +0,001182

0,000891| 0,000334 0,000149 | 0,000074 | 0,000041 0,000024 | 0,000015 (0,000009

=

i dld it B

©

0,000043 | 0,000011 0,000004| 0,000001 | 0,000001 | 0,000000 | 0,000000 |0,000000

Armonica fundamentala

E¢, = myl,03A, cos o, (5.140)

1

se echilibreaza prin montarea a doud contragreutati E si E' (Fig.5.42) care se
rotesc 1n sensuri contrare cu viteza unghiulard ® ,. Razele lor formeaza cu axa

Ax unghiurile (t—@,) si (m+¢@,). Pentru echilibrare, este necesar ca suma

proiectiilor, pe directia ghidajului, ale fortelor de inertie generate de
contragreutati, sd fie egald si de sens contrar cu E,,

2 2 2
MePp® coS(T—@,) + MgPr® cos(n+ @) =—ml,0 A, cos@,
Din aceasta ecuatie se calculeaza valoarea produsului mgp; , In functie
de care se adoptd mg si pg,

m-/, A
Mg Py = Czl L.

Se observa cad proiectiile fortelor de inertie ale contragreutatilor, pe
directie perpendiculara pe ghidaj, se echilibreaza reciproc,

(5.141)

MgP @ SIn(T—¢)) + myp e’ sin(n+¢) =0.

Antrenarea in rotatie a contragreutatilor se face prin transmiterea
miscarii de la elementul conducator al mecanismului, cu ajutorul unor
mecanisme cu roti dintate cu raportul de transmitere (+1) pentru o
contragreutate si (—1) pentru cealaltd contragreutate.

Pentru a echilibra armonica de ordin doi,

Fe, =mol 0, A, cos2¢, (5.142)

1

se procedeaza In mod similar, utilizand contragreutatile F si F' (Fig.5.42), care
se rotesc In sensuri contrare cu viteza unghiulard 2, si care formeaza, cu axa

Ax, unghiurile (n1—2q,) si (n+2¢,). Conditia de echilibrare este

mepp(2m ) cos(n—2¢,) + mep; (2 ) cos(n+2¢,) = —m./, 3 A, cos 20,
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din care rezulta
mcl A,
< .

Ca si la armonica fundamentald, proiectiile fortelor de inertie ale
contragreutatilor F si F', pe directia perpendiculara pe ghidaj, se echilibreaza
reciproc.

MpPg = (5.143)

5.3.2.4. Notiuni privind echilibrarea motoarelor
policilindrice

Motoarele policilindrice sunt compuse din mai multe mecanisme
manivela — piston care functioneaza in plane paralele avand o maniveld comuna
(arborele cotit). Recomandarea privitoare la simetria lanturilor cinematice
componente fatd de un plan paralel cu planul miscarii (par. 5.2.2.1) nu poate fi
respectatd intotdeauna, astfel incat, echilibrarea trebuie privita atit sub aspect
static, cat si dinamic. Asa cum se va vedea, echilibrarea motoarelor
policilindrice se realizeaza atat prin montarea unor contragreutdti, cat si prin
decalarea judicioasd a manivelelor mecanismelor componente, astfel ca fortele
de inertie sa se echilibreze reciproc.

® Motorul cu doi cilindri

Cele doud mecanisme, avand manivelele decalate cu 180°, se noteaza
ABC si ADE (Fig.5.43). Fortele de inertie cauzate de masele in migcare de
rotatie, concentrate in punctele B(EB) si D(ED) se echilibreazd reciproc
datoritd decalajului manivelelor (Fig.5.43.b). Vom analiza, in continuare, modul
in care actioneaza fortele de inertie de diferite ordine, obtinute prin dezvoltarea
Fourier, corespunzatoare maselor in miscare de translatie. Notind, pentru
simplificare, unghiul si viteza unghiulara ale manivelei cu ¢ si o, fortele de

inertie, pentru cele doud mecanisme, sunt

_ 2
Eep = mel,0°A, cos@

Ep, =mg/,0°A, cos(n+ @) =—mg/,m° A, coso.

1

Deoarece mecanismele sunt identice, m. =mg, iar E., =—F, rezulta

ca fortele de inertie de ordinul 1 se echilibreaza reciproc fara a fi nevoie de
contragreutati.
Fortele de inertie de ordinul 2 au expresiile
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E, =m./,0°A, cos2¢

Fp, =myl,0°A, cos2(n+ @) = E,.

1

Se observi ci cele doui forte de inertie nu se echilibreaza reciproc. in
aceeasi situatie se afla si fortele de inertie de ordinul 4. Echilibrarea lor se poate
face cu contragreutati in modul aratat la mecanismul manivela — piston.

Fortele de inertie de diferite ordine pot fi interpretate ca fiind proiectiile
pe axa de translatie a unor vectori care se rotesc cu viteza n-® (n — ordinul
armonicei). Unghiurile acestor vectori sunt argumentele functiei cosinus din
expresia fortei de inertie si se calculeaza cu formula

o, =n(p+a,), (5.144)

in care k este numarul de ordine al cilindrului, ¢ este unghiul de pozitie al
manivelei avand k=1, iar o, unghiul dintre manivela k si manivela k=1.

Aceastd formuld este valabila pentru fortele de inertie de ordinul 1, 2, 6, 8.
Pentru fortele de inertie de ordinul 4, care au coeficientii A, negativi, se

utilizeaza formula
¢, =4o+o,)+m. (5.145)

Valorile unghiurilor vectorilor rotitori, pentru motorul cu doi cilindri,
sunt date in tabelul urmator.

Cilindrul 1, Cilindrul 2,
n | mecanismul ABC | mecanismul ADE
o, =0 o, =T
1 ¢ ¢o+T
2 2¢ 20+ (2m)
4 4o+m 40+ 1+ (4m)
6 60 60+ (6m)

Folosind aceste valori s-au reprezentat diagramele vectorilor rotitori
pentru fortele de inertie de ordinele 1 (Fig.5.43.c), 2 (Fig.5.43.d) si 4
(Fig.5.43.¢). In aceste diagrame se observa, in mod sugestiv, faptul ca fortele de
inertie de ordinul 1 se autoechilibreaza, iar cele de ordinul 2 si de ordinul 4 nu
se bucura de aceasta proprietate.

Trebuie remarcat cd fortele de inertie de ordinul 1 (E si Eg),
actionand in plane diferite, produc un cuplu (Fig.5.43.a). Momentul acestui
cuplu, numit moment de rasturnare, poate fi echilibrat prin montarea a doua
contragreutdti, F si F', care se rotesc in jurul unor axe perpendiculare pe axa de
rotatie a manivelelor, asa cum se aratd in Fig.5.43.a.
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Contragreutdtile sunt actionate cu ajutorul unor angrenaje conice prin
care se transmite miscarea de la arborele cotit. Deoarece momentul care trebuie
echilibrat este provocat de armonica fundamentald, viteza unghiularda a
contragreutdtilor trebuie si fie egald cu cea a manivelei, deci raportul de
transmitere al angrenajelor conice trebuie sd fie egal cu unitatea. Masa si raza
contragreutatilor rezultd din conditia de echilibrare a cuplului creat de fortele
Eei st Fg =-Fe,

1

_1C1
=C

FiEl

—E

=5 Er
¢ a0
v v w /f
e 7 e 7
P L
EF MD
d

a)

FiCZ

Ep, \

d)

Fig. 5.43
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Ep-cosp-d=F -a

1

(meFo)2 cos@)d = (rncﬁloozA1 cos@)a
mppy =mel A, % : (5.146)

in care a i d sunt distante puse in evidenta pe desen (Fig.5.43.a).

® Motorul cu trei cilindri

in cazul motoarelor cu trei cilindri, avind manivelele decalate cu 120°,
fortele de inertie ale maselor in miscare de rotatie Fg, F, si Fy se echilibreaza
reciproc, asa cum reiese din Fig.5.44.a. Analiza echilibrarii fortelor de inertie
cauzate de masele in miscare de translatie se face pe baza diagramelor vectorilor
rotit ori trasate cu ajutorul unghiurilor calculate cu formulele (5.144), (5.145) si
indicate in tabelul urmator.

Cilindrul 1, Cilindrul 2, Cilindrul 3,
n mecanismul ABC mecanismul ADE mecanismul AFG
o, =0 a, =120° o, = 240"
1 (0 o+120° ¢ +240°
20 +480° =
2 20 20 +240° ? )
=20+120° +(2n)
4p+480° + = 49 +960° + 1=
4 Ao+ ¢+ +7 ¢+ +7
=49 +300° +(2m) =49 +60° +(67)
6¢+720° = 60 +1440° =
=6¢+(4m) =60+ (8n)

Fortele de inertie de ordinele 1, 2 si 4 se autoechilibreazd asa cum se
observa in diagramele din Fig.5.44.b, c, si d.

Fortele de inertie de ordinul 6 nu se echilibreaza reciproc (Fig.5.44.¢)
dar ele sunt foarte mici, asa Incat pot ramane neechilibrate fara ca functionarea
motorului sd fie influentatd vizibil. Fortele de inertie de ordinele 1, 2 si 4
provoaca, insa, momente de rasturnare care se echilibreaza cu contragreutiti asa
cum s-a aratat la motorul cu doi cilindri. Este important sa fie echilibrat
momentul de rdsturnare cauzat de fortele de inertie de ordinul 1. Momentele
provocate de fortele de inertie de ordinele 2 si 4 sunt mai mici, dar si dificil de
echilibrat deoarece contragreutatile trebuie sa se roteasca cu viteze de doua si de
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patru ori mai mari decat viteza arborelui cotit.

FiC6 ’ FiE6 ’ FiG6

Fig. 5.44

® Motorul cu patru cilindri

Motorul cu patru cilindri, cu manivelele decalate la 180° ca in Fig.5.45,
poate fi considerat ca fiind format din doud motoare cu doi cilindri alaturate. Ca
si la motoarele cu doi cilindri, fortele de inertie ale maselor in miscare de rotatie
EB, ED , EF R l_:1H (Fig.5.45.b), precum si fortele de inertie ale maselor in

miscare de translatie, de ordinul 1, E.,, Fg, E;, Ej(Fig.5.45.¢) se
autoechilibreazd. Radman neechilibrate fortele de inertie de ordine superioare
(Fig.5.45.d,e). Trebuie mentionat ca fortele de inertie de ordinul 1,
corespunzatoare celor 4 mecanisme, formeaza doud cupluri egale cu E, b,
care se autoechilibreaza avand sensuri contrare. Rezulta ca, la acest motor, nu
actioneaza un moment de rasturnare.
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Capitolul 6
PROIECTAREA MECANISMELOR

6.1. CONSIDERATII GENERALE

Proiectarea este un proces complex prin care, pornind de la o tema data,
se elaboreazd documentatia tehnica a produsului (STAS 6269-80, R-85).

Tema de proiectare stabileste functiile principale cerute produsului,
caracteristicile si performantele acestuia. In cazul proiectirii unui mecanism
tema de proiectare se desprinde din tema generald, stabilita pentru masina din
care face parte mecanismul. Procesul tehnologic executat de o masind se
desfasoara in mai multe operatii, iar fiecare operatie este executatd de un
mecanism. Natura si specificul operatiei determind functiile mecanismului
aferent si conduc la formularea temei de proiectare pentru acesta.

“Documentatia tehnica reprezintd desenele si documentele scrise care,
independent sau impreuna, determind componenta si constructia produsului si
cuprind, dupd caz, date de studiu si proiectare, executie, verificare, receptie,
exploatare, intretinere sau de propaganda tehnicd si comerciald a acestuia”
(STAS 6269-80, R-85).

Mai pe scurt, documentatia tehnicd descrie complet produsul
(mecanismul), astfel incdt acesta sa poatd fi fabricat si justifica solutiile
adoptate.

Schema de principiu, care indica fazele de proiectare a unui mecanism,
este aratatd in Fig.6.1. Prima faza (blocul 1) este adoptarea schemei cinematice
fara precizarea parametrilor geometrici. Aceasta problema va fi tratata extins in
par.6.2. Cea de a doua fazd (blocul 2) reprezintd proiectarea propriu-zisd a
mecanismului §i se concretizeazd prin asocierea a doud grupe de operatii:
Analize si Sinteze (blocul 2.1) si Proiectarea Organologica (blocul 2.2).
Operatiile de analiza si de sintezd sunt tratate in prezentul volum. Operatiile
care se inscriu in sfera proiectarii organologice nu fac obiectul acestei carti,
astfel ca vom explica, pe scurt, rolul lor. in linii mari, in cadrul proiectirii
organologice, se determind forma si dimensiunile elementelor (pieselor,
organelor) din conditii de rezistentd, durabilitate si tribologice.
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(TEMA)

| [ADOPTAREA SCHEMEI
CINEMATICE
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| [ = ( 777777777 — |
DOCUMENTATIA
TEHNICA
(®T)
Fig.6.1

Dimensiunile care se stabilesc astfel sunt altele decat cele obtinute prin
sinteza dimensionala si care se referd strict la pozitiile relative dintre suprafetele
cuplelor in raport cu fiecare element.

Pentru exemplificare, in Fig.6.2 este reprezentat desenul unui element
de tip bield care apartine unui mecanism cu cuple inferioare. Cota care indica
distanta dintre centrele articulatiilor, incercuitad pe desen, rezultad din sinteza
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dimensionala. Toate celelalte cote, care definesc complet geometria pieseli,
reprezinta rezultatul proiectarii organologice. In acelasi domeniu se incadreaza
alegerea materialelor si a tratamentelor termice, stabilirea tolerantelor, a
abaterilor geometrice si a calitatii suprafetelor. Cu alte cuvinte proiectarea
organologicd materializeaza, aduce la o forma reald, tehnicad modelul simplificat
care este schema cinematica. Intre operatiile de sinteza si analiza, pe de o parte,
si proiectarea organologicd, pe de altd parte, existd o legatura stransa, in sensul
ca 1si furnizeaza date reciproc. Astfel, de exemplu, sinteza dimensionald
genereaza parametrii geometrici ai schemei cinematice, iar analiza cinetostatica
— fortele de legatura, care intervin in proiectarea organologica. Pe de altd parte,
proiectarea organologicd determind repartitia maselor (valorile maselor, a
momentelor de inertie si pozitiile centrelor de masa) care este utilizatd in analiza
cinetostaticd si in analiza dinamicd. Aceastd circulatie de date conduce la
formarea unui ciclu iterativ care se incheie atunci cand sunt verificate o serie de
conditii cinematice, dinamice de rezistentd sau cu caracter tribologic.

Pentru exemplificare, ardtdm cateva dintre aceste conditii: limitarea
vitezei maxime a elementului de executie, obtinerea unui grad de neuniformitate
recomandat, evitarea fenomenului de rezonantid, mentinerea tensiunilor
corespunzatoare diverselor solicitari sub valorile admisibile, instalarea ungerii
hidrodinamice in diverse cuple cinematice, etc. De multe ori procesul iterativ
imbraca forma unei probleme de optimizare in care functia obiectiv este, de
obicei, de naturd economica.

Stabilirea, in detaliu, a procedurii de proiectare depinde de regimul de
functionare si de destinatia mecanismului aga cum se arata in par. 6.3.

6.2. ADOPTAREA SCHEMEI CINEMATICE

Etapa initiala, de mare importantd, in procesul de proiectare a unui
mecanism cu un anumit rol functional, este adoptarea schemei cinematice.

Alegerea optima, sau cel putin corectd, a schemei cinematice asigura
premizele unei functiondri corespunzatoare.

Schema cinematicad reprezintda un model fizic care contine toate
informatiile necesare pentru a elabora modelul matematic de analiza cinematica.
Geometria schemei cinematice este descrisa de un numdar de parametri
constructivi constanti care indica pozitia relativa dintre suprafetele cuplelor
cinematice ale fiecarui element (par.2.1.4.). Cunoasterea numerica a acestor
parametri permite aplicarea modelului matematic in vederea finalizarii numerice
a operatiei de analizd cinematici. In cadrul acestui subcapitol vom discuta
numai despre adoptarea schemei cinematice fird a avea preocupdri legate de
determinarea parametrilor geometrici asociati cu aceasta.

Desigur, in capitolele anterioare s-au facut unele aprecieri cu privire la
adoptarea schemei cinematice, dar consideram ca o prezentare fundamentata, cu
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caracter sintetic, se poate face numai in conditiile cunoasterii particularitatilor
functionale specifice fiecarei categorii de mecanisme.

Asa cum am aratat (par.1.1.2.), in constructia maginilor moderne se
utilizeaza urmatoarele categorii de mecanisme: cu cuple inferioare (cu bare), cu
came, cu roti dintate, cu surub si combinate. Vom prezenta domeniile de
aplicare pentru fiecare categorie de mecanisme, determinate de o serie de criterii
care guverneaza alegerea schemei cinematice. Criteriul esential este, desigur,
rolul functional al mecanismului, care se caracterizeazd prin conditiile
cinematice si dinamice pe care trebuie sd le indeplineascd elementul de
executie. Alte criterii care se iau in considerare sunt legate de simplitatea
mecanismului, de caracteristicile tribologice ale cuplelor cinematice si de
posibilititile tehnologice de fabricatie. Trebuie de observat ca aceste criterii
au, 1n esenta, o finalitate economica.

Mecanismele cu cuple inferioare (cu bare) au un domeniu de
aplicabilitate foarte larg. Cu ajutorul lor se pot obtine atat miscari simple — de
rotatie sau de translatie alternativa, cat si miscari complexe — plane sau spatiale.
O prima obtiune a proiectantului este de a decide intre utilizarea unui mecanism
plan sau a unuia spatial. In general, se prefera mecanismele plane deoarece in
constructia mecanismelor spatiale intervin cuple sferice sau sferice cu deget,
dezavantajoase, din punct de vedere tehnologic in raport cu cuplele de rotatie
sau de translatie. Utilizarea mecanismelor spatiale este obligatorie daca
elementul de executie are o miscare spatiala. Uneori se folosesc mecanisme
spatiale, chiar daca elementul de executie are o miscare pland, dar aceasta se
executd intr-un plan diferit de cel al elementului conducitor. Criteriul
simplititii impune utilizarea unor mecanisme cu numar cat mai redus de
elemente. Astfel, se recomandd ca mecanismele plane cu M =1 sa aiba 4
elemente si, numai in cazuri justificate, si aiba 6 sau mai multe elemente.
Utilizarea mecanismelor cu n>6 poate fi motivata prin aceea ca ele admit un
numar mai mare de conditii de sinteza si, in felul acesta, pot raspunde mai bine
cerintelor de ordin functional. Astfel, In cazul sintezei pentru generarea
curbelor, la mecanismul patrulater articulat se pot impune 9 puncte pentru
definirea curbei, iar la un mecanism cu 6 elemente articulate se pot impune 15
puncte (par.2.4.3)

Mecanismele spatiale cu cea mai larga utilizare au, de asemenea, 4
elemente: mecanismul patrulater articulat spatial (par.2.1.9) si mecanismul
maniveld - piston spatial (par.2.1.10). Un mecanism spatial cu o destinatie
speciald este mecanismul cardanic (par.2.1.8) care se utilizeaza cu rol de cuplaj
pentru compensarea abaterilor unghiulare ale arborilor.

In ce priveste tipul cuplelor cinematice se recomanda utilizarea, de
preferintd, a cuplelor de rotatie. Acestea sunt simple din punct de vedere
tehnologic, au o comportare tribologicd mai favorabila decat cuplele de
translatie si se pot realiza ugor cu ajutorul rulmentilor. Mecanismele plane cu 4
elemente, avand cea mai largd utilizare, contin cel mult o cupld de translatie:
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mecanismul patrulater articulat (par.2.1.4.2), mecanismul maniveld piston
(par.2.1.4.3), mecanismul cu culisa oscilanta (par.2.1.4.4).

Actionarea mecanismelor cu cuple inferioare (cu bare) se poate face cu
motoare rotative (electrice sau termice) sau cu cilindri hidraulici. Prima varianta
este cea mai utilizatd. Actionarea hidraulicd se foloseste pentru regimuri
caracterizate prin incarcari mari §i viteze reduse. Se pot exemplifica, in acest
sens, mecanismele care echipeaza excavatoarele si incarcatoarele, mecanismele
pentru actionarea trenurilor de aterizare ale avioanelor, mecanismele pentru
ridicare uneltelor la maginile agricole, etc. Cel mai simplu mecanism cu
actionare hidraulica este cel cu cilindru oscilant (par.2.1.4.6).

O particularitate a acestor mecanisme este aceea cd permit comanda
manuald a deplasarii relative din cupla conducatoare cilindru — piston. Pentru a
mari posibilitatile de migcare a elementului de executie, mecanismele cu
actionare hidraulicd se concep, uneori, cu gradul de mobilitate mai mare ca
unitatea. Astfel, mecanismul de incarcitor din Fig.6.3 are M =2.

O categorie aparte de mecanisme cu cuple inferioare sunt cele din
structura robotilor industriali. Particularitatea lor este aceea cd provin, in
general, din lanturi cinematice deschise, ceea ce conduce la faptul ca gradul de
mobilitate este egal cu numdrul de cuple, iar acestea sunt, in totalitate,
conducatoare (par.2.1.5.2). Respectdnd ideea generald, folosirea cuplelor de
translatie este restrictivd si la aceste mecanisme deoarece motoarele pentru
deplasarea liniara sunt mai complicate.

Mecanismele cu came se folosesc, in general, pentru a obtine miscari
de rotatie sau de translatie alternativa la elementul condus (tachet).

Cupla superioara cama — tachet cu cea mai larga utilizare este cea
obtinutd prin intermediul unei role articulate datorita existentei contactului cu
rostogolire. Tachetul cu suprafatd activa plana (sau usor bombatd) se foloseste
pentru curse mici §i in conditiile asigurdrii unei ungeri foarte bune, datorita
existentei frecdrii de alunecare.

Cupla superioara se poate construi in variantd deschisa sau inchisa.
Cupla deschisa este mai simpla din punct de vedere constructiv, dar arcul de
mentinere a contactului solicitd suplimentar mecanismul si limiteazd marimea
cursei. Mecanismele cu cupla superioarad inchisa se folosesc pentru curse mari si
asigura o functionare buna daca precizia de executie este corespunzatoare.

In general, se folosesc mecanisme cu came plane care sunt mai
tehnologice decat cele spatiale. Acestea din urma se utilizeaza cand corelatia
spatiala cu celelalte mecanisme ale masinii reclama miscari in plane diferite
pentru cama si tachet. De asemenea, mecanismele spatiale cu cama cilindrica
permit obtinerea unei curse foarte mari in conditiile unui gabarit redus.

Se poate constata cd mecanismele cu came si cele cu cuple inferioare au
un domeniu de aplicabilitate, in mare parte, comun. Optiunea pentru una dintre
aceste categorii de mecanisme trebuie sid ia in considerare urmatoarele
particularitati constructiv — functionale.
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e Mecanismele cu cuple inferioare sunt mai tehnologice deoarece
suprafetele cuplelor de rotatie si de translatie se executd mai simplu si mai
economic decat profilul camei.

e Mecanismele cu came permit obtinerea, cu mare precizie, a oricarei
legi de miscare pentru elementul condus. Se pot realiza, de asemenea, faze de
stationare localizate foarte precis in cadrul ciclului cinamtic. Legea de miscare
se poate modifica, in functie de cerintele de functionare, prin schimbarea camei.

Mecanismele cu roti dintate se folosesc, in general, pentru
transmiterea migcdrii de rotatie cu raport de transmitere constant. Situatiile in
care sunt necesare angrenaje necirculare (cu raport de transmitere variabil) sunt
rare §i nesemnificative. De reguld, transmisiile cu roti dintate sunt amplasate
intre motor si mecanismul de lucru, avand, in majoritatea cazurilor, raportul de
transmitere supraunitar. Ele se fabricd si sub forma tipizatd, cu parametri
constructivi si functionali standardizati (STAS 6848 — 80), purtind denumirea
de reductoare de turatie. Reductoarele sunt formate din mecanisme cu roti
dintate cu axe fixe sau din mecanisme planetare propriu-zise (par.4.2.2).
Reductoarele cu roti dintate cu axe fixe pot avea un angrenaj (o treaptd) sau mai
multe angrenaje legate in serie (mai multe trepte) (par.4.2.1). In constructia
transmisiilor pot interveni mecanisme elementare de diverse tipuri si in diverse
combinatii.

Axele arborilor de intrare (conducdtor) si de iesire (condus) pot fi
paralele sau perpendiculare. In primul caz se aplici, de obicei, angrenaje
paralele formate din roti dintate cilindrice cu dinti inclinati (par.4.1.4). In cel de-
al doilea caz se utilizeazd fie angrenaje concurente cu roti conice cu dinti
inclinati sau curbi (par.4.1.5.4) fie angrenaje melcate (par.4.1.6). Acestea din
urma sunt, de reguld, inversibile (miscarea se poate transmite numai de la melc
la roata melcatd) — proprietate utild in unele aplicatii cum ar fi domeniul
maginilor de ridicat. Angrenajele hipode (par.4.1.8) se folosesc destul de rar si
au unele aplicatii consacrate, cum ar fi: transmisia centrala (formata intre cutia
de viteze si diferential) de la autovehicule. Angrenajele elicoidale (cilindrice cu
axe incrucisate) (par.4.1.7) se utilizeaza numai cu rol cinematic datorita faptului
ca au contact punctual intre flacuri si nu pot transmite momente mari. Trebuie
de mentionat ca, in aplicatiile practice, angrenajele neparalele au, aproape
exclusiv, axele de rotatie perpendiculare. Angrenajele interioare (par.4.1.3.5) se
folosesc, in special, in constructia reductoarelor planetare (par.4.2.2) avand un
domeniu de utilizare restrans. Angrenajele roata dintata — cremaliera au aplicatii
in structura lanturilor cinematice de avans ale masinilor unelte, In constructia
mecanismelor de directie ale autovehicolelor, etc.

Un rol aparte in aplicatiile tehnice 1l au mecanismele diferentiale
(par.4.2.2). Desi aceste mecanisme, considerate separat, au M =2, ele se
utilizeazd in combinatie cu lanturile cinematice de inchidere rezultdnd
mecanisme complexe cu M =1 (par.4.2.2.1). Cea mai cunoscutd aplicatie a
mecanismelor diferentiale este cea care intervine in constructia autovehiculelor
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(par.4.2.2.4). Mecanismele diferentiale se utilizeaza, de asemenea, in
constructia unor masini unelte cu rolul de a combina doud miscari de rotatie.

Mecanismele cu surub (par.2.2.5) se folosesc pentru obtinerea, la
elementul de executie, a unei miscari de translatie rectilinii. Caracteristic pentru
aceste mecanisme este faptul cd miscarea de translatie condusa este uniforma in
conditiile 1n care miscarea de rotatie conducatoare este, de asemenea, uniforma.
Comparativ cu alte mecanisme, deplasarea de translatie corespunzatoare unei
rotatii a elementului conducétor este mult mai redusa. Cele mai importante
aplicatii ale mecanismelor cu surub se Inregistreaza in constructia masinilor
unelte si a maginilor de ridicat.

Mecanismele combinate au, in general, o structurd complexd si se
utilizeaza in situatii speciale, cdnd conditiile functionale si constructive nu pot fi
indeplinite de mecanisme mai simple. Pentru exemplificare, in Fig.6.3 este
reprezentat mecanismul de introducere a firului de batatura in rost utilizat in
constructia unei magini de tesut. Mecanismul este o combinatie intre un
mecanism maniveld piston ABCD cu AB =BC si un mecanism planetar format
din roata centrald fixa 4, satelitii 5(5°), 6 si portsatelitul 1. Satelitul 6 este
solidar cu biela BC, iar portsatelitul este solidar cu manivela AB. Elementul de
executie este tija (patina) 3. Ratiunea folosirii acestui mecanism consta in
obtinerea unei curse mari la elementul de executie in conditiile unui gabarit
redus. Daca s-ar utiliza numai mecanismul maniveld — piston cu AB=BC,

acesta ar avea unghiuri de presiune foarte mari, ajungand la 90°, care ar

produce autoblocarea. in afard de aceasta, la (o} =90°, 270° se inregistreaza o

pozitie criticd insotitd de o nedeterminare (par.2.1.4.3). Aceste dezavantaje pot
fi eliminate dacd se majoreazd lungimea bielei, dar, in acest caz, se mareste
gabaritul functional al mecanismului, iar cursa are valoarea 2-AB. Prin
asociere cu mecanismul planetar, antrenarea mecanismului manivela — piston se
face atat direct, la elementul AB, cat si prin intermediul satelitului 6, la
elementul BC. Acest lucru face sa se evite autoblocarea si sd se elimine
nedeterminarea din pozitia criticd. Mai mult decat atat, la trecerea prin pozitia
critica (C=A), punctul C se deplaseaza in acelasi sens, astfel Incat cursa este
de 4-AB. Mentionam ca lantul cinematic format din rotile dintate 4, 5(5°), 6
este pasiv (par.1.2.3.2), iar pentru functionarea mecanismului, viteza unghiulara
a bielei BC trebuie sd aibd aceeasi valoare, fie cd este transmisd prin
mecanismul maniveld — piston, fie prin mecanismul planetar. Pentru aceasta,
intre numerele de dinti ale rotilor 4 si 6 trebuie sa existe relatia z, =2 -z, .
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Procesul de adoptare a schemei cinematice are un pronuntat caracter
creator. De aceea experienta si traditia trebuie imbinate atat cu tehnicile si
metodele intuitive de creatie, cat si cu metode logice — combinatorice —
deductive ale performanticii [43]. Este semnificativd, in acest sens,
ingeniozitatea de care a dat dovada proiectantul mecanismului din Fig.6.3, care
a reusit sa giseascd o solutie subtild ce raspunde unor conditii contradictorii:
cursd mare, gabarit redus, evitarea nedetermindrii in pozitiile critice. De mare
utilitate sunt culegerile, atlasele si cataloagele de mecanisme [3], [13], [15] care
reprezintd acumularea unei pretioase experiente ingineresti.

6.3. STRATEGII (PROCEDURI) DE PROIECTARE

Dupa cum am aratat, in procesul de proiectare intervin o serie de
operatii de analizd §i sintezd a mecanismelor in asociere cu proiectarea
organologicd. Relatia dintre aceste operatii, determinatd de circulatia datelor
intre ele, defineste o strategie de proiectare. Pentru a urmari mai comod
dezvoltarile legate de aceastd problema vom trece in revistd tipurile principale
de analiza si de sinteza, tratate in lucrare, precizdnd, pentru fiecare, datele de
intrare si datele de iesire. Mentiondm ca intr-o operatie de analizd datele de
intrare sunt de ordin constructiv, iar datele de iesire sunt caracteristici
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functionale. In operatiile de sintezd natura acestor date se inverseazi. Vom
caracteriza, de asemenea, modelul matematic al fiecarei operatii, indicand
urmatoarele elemente ale acestuia:

e Principiile si legile mecanice pe care se fundamenteaza;

e Metodele care deriva din acestea;

e Proprietatile matematice ale modelului.

1) Analiza cinematica (AK) — par.2.1.

Date de intrare:
e Parametrii geometrici constructivi ai schemei cinematice (pg)
e Legea de miscare din cupla conducatoare ( () )

De reguld migcarea relativd din cupla conducitoare se considerd
uniforma, iar viteza = ct. este data prin tema de proiectare si pusa de acord cu
viteza nominald a motorului.

Date de iesire:
e Parametrii care determind complet pozitia si miscarea (distributia de
viteze si acceleratii) pentru orice element al mecanismului (pk(g))

Modelul matematic:

e Ecuatiile cinematice ale solidului rigid si ale sistemelor de rigide;

e Metoda intersectiei locurilor geometrice, metoda ecuatiilor vectoriale,
metoda contururilor vectoriale inchise, metoda transformarii de
coordonate, metoda functiilor de transmitere si altele;

e Problema pozitiilor: sisteme de ecuatii algebrice neliniare; problema
vitezelor si acceleratiilor: sisteme de ecuatii algebrice liniare.

2) Analiza cinetostatica (AKS) — par.2.2.

Date de intrare:

® pg;

* pk(9);

e Fortele tehnologice F,(9);
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e Parametrii masici — masele elementelor, pozitiile centrelor de masa,
momentele de inertie (pm);

e Parametrii tribologici — coeficientii de frecare din cuplele cinematice
si parametrii constructivi ai acestora care determind comportarea
tribologica (pt).

Date de iesire:

e Fortele de legaturd — reactiunile din cuplele cinematice si fortele de
frecare (R(9));

e Momentul de echilibrare (Me(@));

¢ Randamentul mecanic (7).

Modelul matematic:

e Principiul lui d’Alembert;

e Metoda cinetostatica, exprimata prin ecuatii de echilibru in care
intervin fortele aplicate si de inertie — ca date cunoscute si fortele de
legatura — ca necunoscute;

e Analiza cinetostatica fara frecare: sisteme de ecuatii algebrice liniare;
analiza cinetostaticd in prezenta frecarii: sisteme de ecuatii algebrice
neliniare.

3) Analiza preciziei (AP) — par.2.3.

Date de intrare:

*pg;

* pk(9);

o Abaterile elementare (ae) si legile lor de distributie.

Date de iesire:
o Abaterile functionale (af()) si legile lor de distributie.

Modelul matematic:
e Ecuatiile cinematice ale sistemelor de rigide si teoria probabilitatilor;
e Metoda determinista (liniard), metoda stocastica;
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e Sisteme de ecuatii similare cu cele de la analiza cinematica (AK) si
prelucrari stocastice de date numerice.

4) Sinteza dimensionala (SD) — par.2.4.

Date de intrare:

¢ Conditiile de sinteza (cs)

Conditiile de sintezd pot avea caracter cinematic (transmiterea miscarii)
sau dinamic (transmiterea fortelor). Aceste conditii sunt numeroase si variate
generand o problematica foarte diversificata.

Date de iesire:
e Parametrii geometrici ai schemei cinematice (pg)

Modelul matematic:

e Principii §i metode care intervin la analiza cinematica (AK) si la
analiza cinetostaticd (AKS), teoria aproximarii functiilor, optimizarea
neliniara si altele;

e Sisteme de ecuatii §i inecuatii algebrice liniare si neliniare, algoritmi
de optimizare.

Modelele matematice ale sintezei dimensionale provin, de multe ori, din
cele utilizate in analiza cinematica (AK) sau in analiza cinetostatica (AKS) prin
schimbarea parametrilor necunoscuti. Problemele de sintezd sunt, uneori,
nedeterminate, iar pentru precizarea unei solutii unice se pot formula ca
probleme de optimizare. Alegerea functiei obiectiv are, in general, finalitate
economica urmarind, de exemplu, minimizarea gabaritului cu consecinte legate
de consumul de materiale sau maximizarea randamentului pentru reducerea
consumului de energie.

5) Echilibrarea fortelor de inertie (ECH) — par.5.3.

Date de intrare:
* pg;

* pk(o);

° pm.
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Date de iesire:
* pm.

In cadrul operatiei de echilibrare a fortelor de inertie se modifica
repartitia maselor astfel cd paraemtrii masici (pm) de iesire sunt diferiti in
raport cu cei de intrare.

Modelul matematic:

e Expresia torsorului fortelor de inertie pentru solidul rigid si pentru
sistemele de rigide;

e Metoda punctelor principale, metoda analizei armonice, etc.

e Ecuatii algebrice liniare.

Operatia de echilibrare poate fi consideratd o operatie de sinteza
deoarece conditiile initiale sunt de naturd functionald: anularea fortelor de
inertie, iar rezultatele finale au caracter constructiv: redistributia maselor.

6) Analiza dinamica (AD) — par.5.1.

Date de intrare:

*pg;

* pk(9);

[ ] pm’

* F(9);

* Me(g);

¢ Gradul de neuniformitate recomandat ().

Date de iesire:

e Legea de miscare a elementului de reducere exprimatd sub forma
() sau o(t);

e momentul de inertie al volantului (J, ).

Modelul matematic:
¢ Ecuatia energiei cinetice aplicata sistemului de rigide;
o Ecuatii diferentiale.
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Operatia de analiza dinamica contine si elemente de sintezd care se
referd la determinarea momentului de inertie al volantului (parametru
constructiv) in functie de gradul de neuniformitate recomandat (parametru
functional).

7) Analiza elastodinamica (AED) — par.5.2.

Date de intrare:

°*pg;

* pk(o);

[ ] pm’

* F(9);

* Me(9);

e Parametrii elastici si de amortizare (pea).

Date de iesire:
e Legea de miscare a elementului condus w(t);

e Parametrii fenomenului vibrator (pv).

Dacda modelul fizic are mai multe grade de libertate datele de iesire
contin un numar de legi de migcare corespunzator.

Modelul matematic:
¢ Ecuatia energiei cinetice, principiul lui d’Alambert;
e Ecuatii diferentiale.

Adoptarea unei strategii de proiectare, mai simple sau mai complexe,
depinde de destinatia mecanismului, regimului de functionare, nivelul de
sigurantd 1n exploatare, conditiile tehnice privind nivelul zgomotului si a
vibratiilor, etc. In cele ce urmeaza se propun céteva strategii (proceduri) de
proiectare precizandu-se situatiile in care se recomanda utilizarea lor. Astfel, in
cazul unui mecanism care functioneaza la o viteza relativ redusa, fara pretentii
tehnice deosebite, se poate adopta strategia ilustratd prin schema din Fig.6.4 in
care se folosesc numai sinteza dimensionala (SD), analiza cinematica (AK) si
analiza cinetostaticd (AKS) in asociere, desigur, cu proiectarea organologica
(PO). Se observa ca intre blocurile 3(AKS) si 4(PO) se formeaza un ciclu
iterativ. In prima fazi a acestui ciclu se efectueazi operatia 4(AKS) luand in
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considerare numai fortele tehnologice F,(¢) si neglijand fortele de inertie si de

greutate care depind de parametrii masici pm, necunoscuti. Iteratiile se opresc
dacd sunt indeplinite conditiile de rezistentd si durabilitate testate in blocul
4(PO).

F.(9)

F,
TEMA | (@ ﬂ
()
cS
1| SD P
k
o Ll Ak pk(9)
pk(o) R(0)
P AR e
(fara frecare
F.(¢) pm
Fig.6.4

In cazul in care viteza de functionare conduce la forte de inertie mari,
care trebuie echilibrate, iar precizia de functionare este importanta in raport cu
domeniul de utilizare al mecanismului, se recomandd procedura aratatd in
Fig.6.5. Se observa ca, pe langa operatiile care intervin la procedura precedenta
(Fig.6.4), se utilizeaza operatiile de echilibrare (4, ECH) si de analizd a
preciziei (5, AP). Ca si in cazul anterior, intre blocurile 3(AKS) si 6(PO) se
formeaza un ciclu iterativ care Incepe si se finalizeaza in acelasi mod. Daca,
prin operatia de sintezd dimensionald, comportarea cinematicd nu este
controlatd suficient, dupa efectuarea acestei operatii (1(SD)), se fac unele
verificari In cadrul blocului (7). Astfel, se poate testa valoarea maxima a vitezei
sau a acceleratiei elementului de executie. Daca rezultatul este favorabil (DA)
se trece la faza urmitoare. In caz contrar (NU), se revine la blocul 1(SD) in
vederea modificarii parametrilor constructivi pg. Daca proiectantul considera ca
randamentul mecanismului trebuie controlat, se poate introduce un bloc de
testare (8) dupa analiza cinetostatici (3(AKS)). In cazul in care valoarea
randamentului este prea mica se poate actiona in blocul 1(SD) si/sau in blocul
6(PO). In primul caz se recomandi redimensionarea schemei (parametrii pg)
astfel incat sa se reduca unghiurile de presiune. In cazul al doilea trebuie si se
revadd proiectarea cuplelor si, in special, a cuplelor de translatie (par.2.2.3.2)
pentru a reduce fortele de frecare, astfel incat se revine in blocul 6(PO) pentru a
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modifica parametrii pt. Existenta blocului de analiza a preciziei (5(AP)) impune
verificarea abaterilor functionale (af) in secventa (9), care se pot corecta
modificand abaterile elementare (ae) in cadrul proiectarii organologice (6(PO)).

F,(9)
t F
TEMA |t ﬂ
(0]
‘ CcS
1| sp LI
K
o | 2 AK pk(p) -

o | o

4| ECH
pg pm

in cazul in care mecanismul functioneazi la vitezd mare, iar efectele
dinamice (forte de inertie, deformatii elastice) sunt importante se poate utiliza o
procedura ca cea din Fig.6.6. In aceasti schemi intervin si operatiile de analiza
dinamica (5(AD)) si de analiza elastodinamica (6(AED)). Testarile prezentate la
procedura anterioara (Fig.6.5) pot apdrea si aici, astfel incat nu au mai fost
indicate in schema. Legea de migcare a elementului conducator @(@), rezultatd
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din analiza dinamica (5(AD)), poate fi introdusa in analiza cinematica (2(AK))
si, prin intermediul parametrilor cinematici (pk), in analiza cinetostatica
(3(AKS)). Aceasta conduce la o determinare mai precisa a fortelor de inertie si
a solicitarilor elementelor. Prin analiza elastodinamica (6(AED)) se determina
legea de miscare a elementuluid e executie y(t), care se abate de la aceeasi

lege determinata din conditii cinematice. Dacd aceste abateri nu sunt admisibile
(blocul 8) se revine in blocul 7(PO) pentru a modifica parametrii masici (pm) si
cei elastici si de amortizare (pea). Analiza elastodinamicd permite, de
asemenea, determinarea parametrilor vibratiilor (pv) — pulsatia proprie,
coeficientul de amplificare, coeficientul dinamic, etc. Testarea acestora, in
blocul 9, conduce la formularea unei concluzii privind efectul fenomenului
vibrator asupra functiondrii mecanismului. In cazul in care acest efect trebuie
atenuat se actioneaza in blocul 7(PQ) pentru a modifica parametrii pm si pea.
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Anexe

ANEXA 1

NOTIUNI DE GEOMETRIE ANALITICA SI
DIFERENTIALA

1.1. Transformari de coordonate

m  Transformari intre doua sisteme carteziene plane
(Fig.A.1)

Pozitia sistemului Qx,y, 1In raport cu

72 X, sistemul Ox,y, este datid prin unghiul ¢ si prin
Y (0} coordonatele punctului Q : X, i y|q -
Q
Transformarea Qx,y, = Ox,y,
O X, .
) X, =X;o +X,COSP—Y,SinQ
Fig.A.1 b ? (A.1)
Y1 =Yg +X,8inQ+Yy, cose
Daca O=Q se obtine
X, =X,COSQP—Y,sinQ (A2)
Y, =X, sin@+y,cosQ '
Dacda @ =0 se obtine
X; =Xjq +X, A3)
Yi=YiotY2 .
Transformarea Ox,y, — Qx,y,
(A.4)

Xy =—X1q COSP— Y o SINP+ X, COSO+y, sin@
Yy =X SINQP— Yo COSO— X, SINQ + Y, COSP
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Daca O=Q se obtine

{Xz =X,C08Q+Yy,sin@

. (A.5)
Y, =—X,sin@+y,cose
Daca ¢ =0 se obtine
X, =—X;o +X
2 1Q T Xy (A.6)
Y2="Yiot Vi

m  Transformari dintr-un sistem cartezien intr-un sistem
polar (Fig.A.2)

(A.7)

Fig.A.2

1.2. Tangenta si normala la o curba

Fie o curba data prin ecuatiile parametrice in coordonate carteziene
X =Xx(t

® (A.8)
y=y(®)

Ecuatiile tangentei intr-un punct P(x,,y;) este

Y=Yp _ ¥ (A.9)
X—Xp X
in care X', §1 y'p sunt derivatele x'(t) si y'(t) in punctul P.
Ecuatia normalei in P este
Y=¥p __Xp (A.10)
X—Xp Y'p
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1. 3. Raza de curbura, convexitatea, concavitatea

Raza de curburd intr-un punct P(x,y), a unei curbe datd sub forma
(A.8), este

(va + yP)3/2

Py

Aceasta formula nu ofera informatii cu privire la orientarea concavitatii
(convexitatii) curbei in P.

In terminologia camelor plane de rotatie, se spune ci un profil este
convex intr-un punct P, cand centrul de rotatie O si centrul de curbura C se
gasesc de aceeasi parte a tangentei la curbd in P (Fig.A.3.a). Desigur, profilul
este concav cand cele doud puncte O si C se afla de o parte si de cealalta parte a
tangentei (Fig.A.3.b).

|R[= (A1)

Tangenta la profil in P are ecuatia
f(x,y)=(y—yp)X'p—(x=Xp)y'p=0.

In cazul profilului convex existd
inegalitatea

’ ; f(x0,¥0) - f(Xc,¥¢) >0,
a) convex b) concav iar in cazul profilului concav,
f(Xg,¥0) T(Xc,yc) <0

Fig. A.3

Avand in vedere cd x, =y, =0, 1iar x. si y. auexpresiile [11]

Xc=Xp - YelKetye) (Xp+y's) s Ye=Ye t ?'P(’fi'fﬁ?"ﬁ "
X'p ¥'p—¥'p X"p XpYp~YpXp
se obtine
(X'2 +y'§ )(XpY'p=YpX'p)
P ¥'p p(x' pY'p—Y'pX"p) ‘
Elimindand  factorii  pozitivi, rezultd ca semnul produsului
f(Xy,¥y) f(Xc,yc) depinde numai de semnul expresiei

f(XO’yO)'f(XCaYC)_

__XpY'p—YpXp
ESI T " ' no
XpYp—YpXp
In felul acesta, raza de curburd R ., pentru un punct curent al profilului,
de coordonate (X, y), se calculeaza cu formula
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T M (. 1M L )

_ (X|2+yv2 )3/2 SGN[ va_yxv j
T xyyx] X'y"-y'x

sau, mai simplu,

(x24y? )2
RC =T T SGN(Xy’—yX‘) ) (A 12)
X'y"-y'x
in care functia SGN ==1 dupda cum expresia din paranteza este pozitiva sau
negativa.
Daca Rc rezulti, din formula (A.12), cu semnul (+) profilul este
convex, iar daca rezulta cu semnul (-) este concav.
in cazul camelor in miscare de translatie paraleld cu axa Ox, se spune ci

profilul este convex Intr-un punct P dacd y, —y. >0 (Fig.A.4.a) si concav daca
yp —Yc <0 (Fig.A.4.b). Diferenta y, —y. are expresia

' 12 12
o __Xp (x'3+Y')
Yp~Y¥c = [T
XpYp=YpXp
iar semnul sdu depinde numai de semnul expresiei
p— X'P
[Tl voen
XpYp~YpXp
Astfel, raza de curbura intr-un punct curent se calculeaza cu formula

2232 o
R, XY SGN( X ]

C_ L) 1M : L] ] A ] )
X'y"-y'x'| x'y"-y'x

sau, mai simplu,

EsZ =

(P y? )2
R, =~ an(). (A13)

vau_yl x"
Daca R rezulti, din formula (A.13), cu semnul (+) profilul este
convex, iar daca rezulta cu semnul (-) este concav.

n/ /

/ /

/
T n/ X T n; X

a) convex b) concav
Fig. A4

460



1.4. Unghiul de pozitie al unui vector

Se considerd vectorul T=AB (Fig.A.4.1) exprimat in functie de
proiectiile sale pe axele unui sistem de coordonate

T=AB=1(xs—X,)+ (Y5 —Ya)-

Ol X
Fig. A4.1

Unghiul de pozitie ¢ al acestui vector, masurat in sens trigonometric,
de la semiaxa pozitiva Ox este

p=arctg 2B YA

Xp —Xa

(A.13.1)

Cadranul in care se inscrie unghiul se stabileste din tabelul urmator, in
functie de semnele proiectiilor vectorului T .

Xpg ~Xp + - - +
YB~Ya + + - -
Qe [0, m/2] [/2, ®] | [®, 3n/2] | [3n/2, 27]

Precizam ca limbajele de programare si sistemele de programe
(MATHCAD, MATLAB) au functii speciale pentru calculul acestui unghi.
Astfel In MATHCAD existd functia

angle(x, y)
care calculeaza unghiul ¢ si in care
X =Xp—X,

Y=YB~Ya-
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ANEXA 2

NOTIUNI DE ANALIZA MATEMATICA

2.1. Derivatele functiilor inverse

y=1(x)
dx_ 1 _ 1
dy df  f'(x)
dx

d*f
Ex o '
dy2 (dfj3 (f,(x))3

dx

2.2. Derivatele functiilor implicite

F(x,y)=0
OF
dy _ _ox
dx oF
oy

@Fm , O°F OF OF M(aF]
ox

-2— +
ﬁ__axz oy ox0y ox Oy oy’
dx? [51:)3
oy
2.3. Derivatele functiilor date parametric

{x =x(t)
y=y(t)
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(A.17)

(A.18)

(A.19)
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dy

dy gt _y'(® A21
dx dx  x'(t) (A-21)
dt
dy dx dx dy
&y _d? dt i dt _Y'OX'O-x"()y'(®) (A22)

&)
dt

ANEXA 3

(x'(t)’

MISCAREA RELATIVA DINTRE DQUA CORPURI
(ROTI DINTATE) CARE EXECUTA MISCARI ABSOLUTE
DE ROTATIE IN JURUL A DOUA AXE FIXE

z|

Kl

>

~ —
N9

>
2l
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Se considera doua corpuri
(roti dintate) care se rotesc cu
vitezele unghiu-lare®, si ®, In
jurul axelor fixe (A;) si (A,)
(Fig.A.5).

Se definesc  urmaétorii
parametri:

a — distanta dintre axele
(A)) si (A,) masuratd pe
perpendiculara comuna ;

Y - cel mai mic unghi cu
care trebuie rotit vectorul ,
pentru a fi adus in pozitia de
paralelism cu vectorul ®,, in asa
fel ca sensurile sa fie opuse ;

i,,- raportul de trans-
mitere definit prin relatia

|‘”1|

| @,

I, =

e



3.1. Axa instantanee a migcarii relative

Directia axei instantanee a migcarii relative este indicatd de suportul
vectorului ®,, =®, - ®,.

[P =;-| 0)2|coscp2 +]| (02|sin(p2 —I-| co,|=f-(| (Jo2|coscp2 —| 0)1|)+
+3| c02|sin(p2

| co2|sin ®,  sing,

| @,|cosp, —| @] coso, -1,

tgp,y =

Se determina directia vectorului ®,, cu ajutorul unghiurilor 9, si §,
formate de acest vector cu —®, si ®,, avand in vedere cd §, =n—0,,,
8 =@y =@, 51 g, =1—X,

sinX>

tgd, =—— (A.24)
1, +cosX

g5, ——2SINZ (A.25)
1+i,cosZ

Pozitia axei instantanee a miscarii relative este determinata de vectorii
r, si 1, (Fig.A.5). Vectorul 1, = BC rezulta din relatia [12]:

, XV ®,; X (-® XEB) — © -
b1 X Vo1 _ @y 21 —AB- _

r,=BC= >
;) 7 Wy

- AB |(’31|'|°)2|COS(P2_0312 _AB. i;,(cos @, —i,)

(012+m§—2| o)l|‘|c02|005(p2 1+i122—2i12cosq>2

-1, coso,

f,=AB+T, =AB.—— 12
1+1;, + 21}, cos @,

1+i z
rma— 2% (A.26)
1+1;, +2i;, cosX
r, =aM (A.27)

1+i% +2i, cosX
Din relatiile (A.24) — (A.27) se deduc urmatoarele formule utile pentru
calculul raportului de transmitere,

sin 8,
i, =
12

A28
sin §, ( )
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(A.29)

3.2. Axoidele migcarii relative

Axoidele migcdrii relative sunt generate prin rotirea axei instantanee
(A,;) in jurul axelor (A,) si (A,). Axoida solidard cu roata 1 se obtine prin

rotirea dreptei (A,, ) de ecuatii

y=-z-1g5,

(A.30)
zZ=r,
in jurul dreptei (A, ) de ecuatie
y=z=0.
Cercul generator [28] are ecuatiile
X=X\
EINEI (A.31)

Din sistemul format de ecuatiile (A.30) si (A.31) rezulta o relatie intre
parametrii A si L,

A tg?S +r =pt. (A.32)

Axoida cautata se obtine eliminand parametrii A i p intre relatiile
(A.32) si ecuatiile cercului generator (A.31), rezultdnd

x*-tg’8, —y’ =z +17 =0

sau

~1=0. (A.33)

Ecuatia (A.33) reprezintd un hiperboloid de rotatie cu o panza.
Intersectiile sale cu planele Axz (y=0) si Ayz (x =0) reprezinta o hiperbola,

2 2, 2
z° X"tg°9,
5 ~1=0
I )
si un cerc,
2 2 2
X +z°=1y.
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Desigur, axoida solidara cu roata 2 este tot un hiperboloid de rotatie in
jurul axei (A,). In Fig.A.6 se reprezinti cei doi hiperboloizi in ipoteza uzuala

z=g si 1=15 (8,=33,69", 5, =56,31").

ANEXA 4

DEMONSTRATIA RELATIEl a_>a

a, o, - distanta dintre axe si unghiul de angrenare la un angrenaj
paralel, in ipoteza absentei jocului dintre profile.
a,, O,,- distanta dintre axe si unghiul de angrenare in ipoteza
obtinerii jocului radial standardizat.

Distanta a se calculeaza cu relatia

Z,+2Z, C0sa

a=m (4.39)
2 coso,
in care o, se determind din relatia
. . X; +X
inva., =inva,, +2-——2%-tga,. (4.37)
Z, + Z,
Distanta a, se calculeaza cu relatia
Z, +z
a, =m——2+m(x, +x,), (4.43)
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iar unghiul de angrenare o, rezultd, in functie de a,, dintr-o relatie similard
cu (4.39),
zZ,+2z, C€OSQ,

a,=m-—————. (A.34)
2 cosO,

In ipoteza

a, >a, (A.35)
din (4.39) si (A.34) se obtine

cosa,,, <cosa, (A.36)
sau

Oy 20y, O, e(o, gj (A.37)

Deci, pentru a arata ca relatia (A.35) este adevarata este suficient sa
demonstram relatia (A.36).

Din (4.37) rezulta
2. % +X, _Inva, —inva, , (A.38)
z,+2, tga

iar din (4.43) si (A.34) se obtine

X, +X, cosa
2. 2= 1. (A.39)
Z,+Z, COSO,

Egalitatile (A.38) si (A.39) conduc la o relatie intre o, si o,

sino
coso,, =—— 00—, (A.40)
tga, —a,, +a,
Introducand cosa,,, (A.40)in (A.36) se obtine relatia
sina
g <cosa, (A.41)
tgo, — o, + 0,
care trebuie demonstrata. Deoarece tga,, —a., + o, >0, se poate scrie
cosa,, -(tga,, —o, +a,)—sino, =0
f(a,)=sina, — (o, —a,)-coso,, —sino, 0. (A.42)

Se deriveaza functia f(o, ) si se egaleaza cu zero, pentru a determina
valorile extreme,

f'(a,)=(a, —a,)sina, =0.
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Rezultd ca in punctul o, =a, se Inregistreaza un minim global pentru
functia f(a, ), avand valoarea f(a,)=0 deoarece f"(a,)=sina,>0.
Aceasta Inseamna cad f(a,, ) >0 si, deci, relatiile (A.42), (A.41), (A.37), (A.36)
si, in final, (A.35) sunt adevarate.

Diagrama o, (o, ) (Fig.A.7) trasatd dupd formula (A.40) confirmd

relatia (A.37) si aratd cd o, =a,, inpunctul a, =a,.

90
80 //
70

60 { d
50 /

o 4
Gwx] 40 // d
30 7
20
10—
o5
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90
Qo ——
oy
Fig. A.7
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AFTERWORD

The authors intend this work to be a handbook of academic level, including
the fundamentals of Mechanisms. Taking into account this character, drawing up
this work, we laid the stress on rigorous defining of specific notions and logically,
casy to follow, treating the problems. The content of book and its systematization
are those established in technical literature, but some formal are essential aspects
appear too. These aspects have an original character and we set off them below.

This handbook contents six chapters: 1.Structure of Mechanisms,
2.Linkages, 3.Cam Mechanisms, 4.Gears, 5.Dynamics of Mechanisms and
Machines, 6.Mechanism Design. In Chapter 1 we defined the fundamentals of this
discipline and we presented the classification of mechanisms, taking into account-
varied criteria. A very important and difficult problem treated in this chapter, is the
degree of freedom and number of passive links determining. We tried to solve this
problem as rigorously as possibly in the limits of an enough restricted space. So, we
introduced and used the notions of constructive and functional classes of joints.

In the Chapters 2, 3, and 4 we treated separately the three great categories
of mechanisms: linkages, cam mechanisms and gears. Each of these chapter
contents generally the following problems: Kinematics, Kinetostatical analysis and
mechanical efficiency, accuracy and synthesis. Reported to other handbook, we
considered opportunely treating kinetostatical analysis and mechanical efficiency to
each mechanism category, because the solutions present specifically aspects. We
underline too, the presence of an under chapter associated to each mechanism
category. We justify this option by the great importance of accuracy problem in the
modern technology. At the same time with the methods of kinematics and
kinetostatical analysis, we formulated the conditions to obtain the real solutions.
The interpretation of these conditions is tied to self-blocking phenomenon and
critical positions. So, these are presented in a new situation. At the dimensional
synthesis of linkages we proposed a systematization of the problem by limiting of a
current used domain — named elementary synthesis, exhaustively treated. In Chapter
3 we presented an original interpretation of the undercut phenomenon of cams,
based on an unpublished formula to calculate the curvature radius and permitting to
determine the convex or concave character of profile. In connection with cam
mechanisms, we also indicated a new method of precision analysis of running. The
calculus expressions of the cam mechanism and gear efficiency have also an
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original character. We mention that in Chapter 5, in addition to established
problems regarding dynamics and balancing of inertial forces, we introduced an
under chapter for elasto-dynamic analysis. There we tried a more thoroughgoing
approach, reported to other similar handbooks, of the vibratory phenomenon in
mechanisms.

In Chapter 6, the authors proposed to show how analysis and synthesis
intervene in mechanism design in connection to detail designing. The goal of this
attempt is to demonstrate the place and utility in practical design of scientific
domain associated to didactic matter of Mechanisms.

An essential feature of this handbook, imposed by the authors is in
connection with numerical application of the presented methods and procedures. So
we offer concise indications about applying the numerical methods or programs to
solve the mathematical models of the problems. Otherwise, all diagrams of this
handbook are obtained, based on the calculations, with concrete values of the
intervening parameters.

We hope this handbook will be useful as for students in technical
universities or for engineers in manufacturing or design.

Ph. D. Eng. Cezar DUCA
Ph. D. Eng. Florentin BUIUM
Eng. Gabriel PARAOARU
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