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PREFATA

Prezenta lucrare intitulata "MECANISME, indrumator de lucrari de laborator si culegere
de probleme pentru seminar” se bazeaza pe experienta acumulata de-a lungul anilor in redactarea
si utilizarea indrumatoarelor anterioare editate de colectivul de autori care gestionau cursurile si
lucrarile de la mecanisme. Acest indrumator prezintid variante imbunatatite si revizuite ale
lucrarilor de laborator si prezinta marele avantaj de a fi o varianta electronica, afisata pe site-ul
Departamentului de Mecatronica. In acest fel studentii vor avea un acces mai facil la lucririle de
laborator si problemele pentru seminar in vederea pregatirii orelor de aplicatii.

Aceasta lucrare, prezintd si o noutate absolutd prin faptul ca abordeaza si activitatea de
seminar prin problemele rezolvate si propuse. Este prima lucrare din ultimii ani in care studentii
pot gasi probleme rezolvate si propuse pentru rezolvare la capitolele de structura mecanismelor,

cinematica mecanismelor cu bare si roti dintate.

Manuscrisele aferente lucrarilor de laborator din prezenta editie au fost elaborate si
revizuite de catre coordonatoarea lucrarii As.dr.ing. Pop Florina, in colaborare cu Prof.dr.ing.
Maniu Inocentiu, Sl.dr.ing. Moldovan Cristian (2), Prof.dr.ing. Mesaros-Anghel Voicu (4, 7, 9),
Prof.dr.ing. Lovasz Erwin-Christian (3, 4), Conf.dr.ing. Carabas losif (6, 7), Sl.dr.ing. Pop
Cristian (5, 8).

Partea aferentda problemelor de seminar a fost realizatd in totalitate de catre

coordonatoarea lucrarii As.dr.ing. Pop Florina.

Pentru viitor colectivul de autori, coordonat de As.dr.ing. Pop Florina, isi propune
completarea partii aferente seminarului cu probleme din capitolele de sinteza i cinetostatica

mecanismelor.

Colectivul de autori ai acestei editii electronice exprima multumiri anticipate tuturor
studentilor celor care vor utiliza materialul la orele de laborator si seminar, pentru critici, sugestii

sau sesizari menite sa imbunatateasca editiile ulterioare.



LUCRAREA NR. 1

STRUCTURA MECANISMELOR

1.1. Scopul lucrarii:
Este insusirea de catre studenti a metodologiei de analiza structurald a mecanismelor.

1.2. Notiuni teoretice generale

Elementul este o piesa sau un grup de piese (corpuri) care formeaza un ansamblu teoretic
nedeformabil in raport cu alte entitati similare. In tabelul 1.1 sunt prezentate schematizat cele
mai uzuale tipuri de elemente.

Cupla cinematica este legatura

Tab. 1.1 LT e <
_ directa si mobila a doua
Tipuri de elemente elemente. Cuplele cinematice pot

Denumire Manivela Balansier Culisa fi clasificate n clase.

§ Clasa ,,i* a unei cuple cinema-
tice este data de numarul gradelor
de libertate suprimate in miscarea
relativd a celor doud elemente

Simbol e

Denumire Piston, Piatra de culisa Roata dintata cilindrica si cremaliera - . o
care formeazd cupla cinematica.

smbol | T | =~ In tabelul 1.2 sunt prezentate
\ o 7, | %g” — cateva cuple cinematice uzuale.
[——— i \ ] W@ . .
- n / 7 Cuplele cinematice sunt denu-

o |~ _ : emat
mite cuple inferioare, daca con-

Denumire  |Cama plana rotativa si de translatie  Melc-roata melcata | Roata dintata conica tactul teoretic al celor doua zone

de contact se realizeazd dupa o
suprafatd sau cuple superioare
daca contactul este linear sau
punctiform.

Simbol

A
7

Dupa numadrul cuplelor cinema-
tice In compunere cdrora parti-
cipa un element distingem: elemente binare (participa la formarea a 2 cuple cinematice),
elemente ternare, etc.

Lantul cinematic reprezinta un grup de elemente legate intre ele prin cuple cinematice.

Lantul cinematic poate fi inchis, daca elementele sale descriu un contur poligonal inchis sau
deschis daca conturul poligonal este deschis.

Mecanismul este o componenta a unei masini sau a unui aparat, avand rolul de transmitere sau
transformare a miscarii sau a sistemului de forte. Mecanismul mai poate fi definit conform lui
Franz von Releaux, ca fiind un lant cinematic care contine un element fix, unul sau mai multe
elemente conducatoare (motoare) fata de care celelalte elemente au miscari bine determinate.
Schema cinematica este reprezentarea conventionald in desen a elementelor, cuplelor cinematice,
mecanismelor si lanturilor cinematice, cu respectarea dimensiunilor geometrice caracteristice ale
elementelor componente.



Tab. 1.2

Cuple cinematice Schema structurala este reprezen-
Denumire Sfera-plan Sfera-jgheab Patina-spatiala | Cupla sferica tarea schematizata a mo_duh_ll de
Clasa i I i i legare a elementelor prin inter-
simbol mediul cuplelor cinematice la un
—(= . . . A
& % —— /@/ mecanism dat, fird si se ia in
Denumire  |Cuplacilindrica | Cuplaplana | Cuplade Cupla de considerare dimensiunile geomet-
superioara rostogolire infasurare . .
rice ale elementelor si cuplelor
Clasa v v \Y% \Y% . .
- cinematice.
Simbol - . . o
NG @ Familia unui mecanism este data
X avi de numarul miscarilor suprimate
: : prin constructie tuturor
Denumire Cupla de Cupla de Cupla Conexiune . . .
rotatie translatie elicoidala elastica elementelor mecanismului, si se
Clasa v v v v va nota cu f.
Simbol — Gradul de libertate al unui lant
; < —T MN\;A:;» ﬁ cinematic este dat de numarul de
7 |—‘£ % % parametrii independenti necesari

pentru a defini in mod univoc
pozitia tuturor elementelor lui in raport cu un sistem de referinta exterio lantului sau de numarul
miscarilor simple posibile de translatie sau rotatie pentru toate elementele lantului cinematic.
Gradul de mobilitate al unui mecanism reprezinta numarul de parametri independenti necesari
pentru a defini In mod univoc pozitiile tuturor elementelor mecanismului in raport cu un sistem
de referinta propriu solidar cu elementul fix. Gradul de mobilitate al unui mecanism de familie f
se calculeaza cu relatia:

5
M=(6-f)-(n-1) - Z:(i—f)-ci (1.1)
i=f+1
unde: c; - numarul cuplelor cinematice de clasa ,,i*
astfel ca pentru mecanismele plane (de familie f=3):
M=3-(n-1)-2-c,—c, 1.2)

unde: n - numarul de elemente;
Cs - numarul cuplelor cinematice de clasa a V-a;
c, - numadrul cuplelor cinematice de clasa a IV-a.

In cazul in care apar legaturi pasive si grade le libertate de prisos (miscari independente) atunci
gradul de mobilitate real se determina cu relatia:

Mr=M—ZLp—Zl“Lid
p=

i=1
- gradul de mobilitate calculat anterior;

(1.3)

n care:M

Z L, - suma gradelor de libertate a legaturilor pasive;
i=1

m
z L, - suma gradelor de libertate de prisos.
i1
Legaturi pasive sunt acele lanturi cinematice a caror functie cinematica este realizata si de catre
alte lanturi cinematice. Gradul de libertate al legaturilor pasive se calculeaza cu relatia:

L,=3-n,—-2-¢5, —¢C,, (1.4)

unde: n, Cs, c,, reprezintd numarul corespunzitor de elemente, cuple cinematice de clasa a V-a

si a [V-a ale lantului cinematic pasiv.

Gradele de libertate de prisos se determina considerand succesiv fixe toate elementele
mecanismului mai putin unul i analizdnd miscarile simple posibile pe care acesta le poate
executa. Numarul acestor miscari posibile reprezinta gradele de libertate de prisos.



Lig =3-Nig —2-C5q —Cyig (1.5)
O cupla cinematica are gradul de multiplicitate ,,k* daca n punctul figurativ al acesteia concura
un numar de ,.k+1 elemente. Aceasta cupla se va considera (numara) in calculul structural de un
numdr ori egal cu gradul de multiplicitate ,,k*.
Un mecanism se numeste desmodrom (d.p.d.v. cinematic) daca gradul sau de mobilitate este egal
cu numarul de elemente conducatoare;

M=n_, (1.6)

unde: n - numadrul de elemente conducatoare.

Grupa cinematica (structuralda Assur)
este lantul cinematic deschis continand
numai cuple cinematice inferioare, cel
mai simplu, cu grad de libertate nul.
In vedereca obtinerii mecanismului
Tnlocuitor al unui mecanism plan care
confine si cuple cinematice superioare
se procedeaza la Tinlocuirea instan-
taneu-izocinetica a cuplei plane supe-
rioare cu un element binar. In figura
1.1 sunt prezentate doua cazuri de
transformare instantaneu-izocinetica.
Grupele cinematice pot fi clasificate in
Fig.1.1 functie de clasa si ordinul acestora (v.
tabelul 1.3).
Clasa unei grupe cinematice este data de numarul laturilor conturului poligonal cel mai complex
continut in grupa. Ordinul unei cuple cinematice este dat de numarul cuplelor cinematice de
legdtura cu alte grupe componente ale mecanismului sau cu elementul conducator.
Un mecanism se considera de clasa si ordinul grupei cinematice celei mai complexe din
compunerea sa.

Tab. 1.3

Grupe cinematice de cls. Il ord.2

Aspect 1 (RRR) Aspect 2 (RRT) Aspect 3 (RTR) Aspect 4 (TRT) Aspect 5 (RTT)
. . - ° \
\ \ \
n=2 -l n=2 _ _|n=2 n=2 - n=2_ _
c.=3 c.=3 c.=3 . c.=3 c.=3
Grupe cinematice de clase si ordine superioare
Cls. Il ord. 3 Cls. IV ord. 2 Cls. Ill ord. 4

<

\

5 >~
C

(o}

1.3. Analiza structuralid a mecanismelor
Analiza structurald a unui mecanism se realizeaza in scopul cunoasterii alcatuirii acestuia din
elemente §i grupe cinematice respectiv din grupe cinematice. Impartirea in grupe cinematice este
univoc determinata.
Pentru analiza structurald a unui mecanism se parcurg urmatoarele etape:

1. se intocmeste schema cinematica a mecanismului analizat;

2. se identifica elementele (elementul) motor;




3. se identificd particularitatile constructive ale mecanismului: cuple multiple,
lanturi cinematice pasive si miscarile independente;

4. se identifica familia mecanismului;

5. se calculeaza gradul de mobilitate si se verifica daca este Indeplinita conditia de
desmodromie;

6. se efectueaza transformarile instantaneu-izocinetice ale cuplelor plane superioare
(daca este cazul);

7. se calculeaza gradul de mobilitate al mecanismului inlocuitor;

8. pe schema cinematici a mecanismului inlocuitor se identifici si se separd
elementele (elementul) conducatoare si elementul fix, respectiv se se face
impartirea incepand de la elementul condus cétre elementele (elementul) motoare
in grupe cinematice. Se 1incearcd impartire lantului cinematic ramas al
mecanismului in grupe cinematice de clasa a Il-a. Daca in urma impartirii nu sunt
cuprinse toate elementele in grupe cinematice se repetd operatiunea considerand
si grupe cinematice de clasa superioara.

9. se Intocmesc schemele structurale ale mecanismului real si al mecanismului
Instantaneu-izocinetic inlocuitor;
10. se concluzioneaza asupra clasei si ordinului mecanismului.

1.4. Mersul lucrarii
Pentru un numir de mecanisme, se va realiza analiza structurald conform metodologiei
prezentate la § 1.3.




LUCRAREA NT. 2

MASURAREA VITEZEI UNGHIULARE

2.1. Generalitati

Viteza unghiulard @ este un parametru cinematic caracteristic migcarii de rotatie, care in
sistemul international de masura (SI) este o0 marime derivata ce se masoara in rad/s; ea reprezinta
unghiul elementar descris de raza raportat la un interval de timp elementar si se exprima prin
derivata in raport cu timpul a unghiului.

Legatura intre viteza unghiulard o (rad/s), medie pe ciclu cinematic si turatia n (rot/min)
a elementului considerat este data de relatia:

= g—g [rad / s] (2.1)

Mijloacele de masurare permit determinarea unei valori ce reprezintd viteza unghiulara
medie pe un ciclu de functionare, precum si viteza unghiulara instantanee a elementului.

Cele mai raspandite sunt mijloacele de masurare a vitezei unghiulare medii, care permit o
determinare directd (numite tahometre), sau indirecta (contoare ce indicd un numar N de rotatii
intr-un anumit interval de timp).

2.2. Aparate si metode de masurare

Dupa principiul de functionare, aparatele pot fi: mecanice, electrice, electronice, mecano-
optice si electrono-optice.

2.2.1. Aparate de masura a vitezei unghiulare medii
2.2.1.1. Tahometrul mecanic centrifugal

Aparatul functioneaza pe principiul regulatorului centrifugal. In fig.2.1 este aratata
schema cinematicd a tahometrului centrifugal.

Greutatile A (fig.2.1) sunt legate printr-un sistem de bare articulate C de mansonul cu
ghidaj rectiliniu, M. Prin rotirea arborelui B, greutdtile A, asezate simetric fatd de acesta, se
indeparteaza sub actiunea fortelor de inertie (centrifuge) si deplaseaza mansonul M, care
provoaca rotirea acului indicator in jurul punctului O.

Intregul sistem se mentine in echilibru relativ cu ajutorul fortelor elastice create de
arcurile R. Intre arborele B si arborele a carui viteza unghiulard se masoari, se intercaleaza de
obicei o cutie de viteze C, prin care se obtine marireca domeniului de mdsurare. Acest lucru este
intalnit la aparatele portabile care permit masurarea de viteze unghiulare medii cuprinse
aproximativ intre 4 si 4.800 rad/s.

Tahometrele mecanice centrifugale pot fi cuplate permanent (tahometre de tablou) sau
temporar (tahometre de mana) cu elementul a carui viteza unghiulard se masoara. Tahometrele
mecanice au precizie relativ scazutd, datorita schimbarii proprietatilor elastice ale arcurilor,
frecarii in cuplele cinematice ale mecanismelor sale, instalarii incorecte a tahometrului, etc.
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Fig. 2.1
Eroarea admisibila a tahometrului mecanic poate ajunge la 5%.
2.2.1.2. Tahometrul cu curenti turbionari

Aparatul (fig.2.2.a) functioneaza pe principiul interactiunii a doua campui magnetice: unul
produs de magneti permanenti M antrenati in miscare de rotatie, iar altul creat de curentii
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turbionari, indusi in tamburul T. In fig.2.2.b se prezinta schema cinematici si functionald a
tahometrului cu curenti turbionari.

Tahometrele cu curenti turbionari se folosesc pentru domenii de masurare cuprinse intre
1,8 ... 700 rad/s.

Pe arborele aparatului sunt fixati magnetii permanenti M cu 4-8 poli, ce se rotesc sincron
cu elementul a carui viteza unghiulara se masoara. Liniile de fortd ale magnetilor permanenti,
intersecteaza tamburul T din cupru sau aluminiu, care se poate roti si parcurg apoi inelul fix de
fier I care inchide circuitul magnetic. In tambur se induc tensiuni electromotoare proportionale
cu viteza unghiulara, iar tensiunile genereaza curenti turbionari.

Intercatiunea dintre campul electromagnetic al curentilor turbionari cu campul magnetic
al magnetilor permanenti, produce un cuplu de torsiune activ M,. Datoritd cuplului activ M,
tamburul T se roteste tensionand arcul spiral R care produce astfel cu cuplu de torsiune rezistent
Mg, proportional cu unghiul de rotire o al acului indicator. Tamburul T ajunge intr-o pozitie de
repaus cand cuplul activ M, este egal cu cuplul rezistent Mg.

2.2.1.3. Tahogeneratorul

Tahogeneratorul se compune din doud parti principale:

- un generator electric de curent continuu sau alternativ; tensiunile generate sunt
proportionale cu turatia;

- un aparat de masurare.

Tahogeneratorul cu generator de curent alternativ este frecvent Intalnit In tehnica masurarii
vitezelor unghiulare deoarece nu necesita colector si permite indicarea vitezelor unghiulare
mici si a sensului de rotire. Tahogeneratoarele de curent alternativ se construiesc in variante
monofazate sau polifazate. Cele polifazate permit masurarea de viteze unghiulare foarte
coborate de ordinul 0,5 rad/s si chiar mai mici. Tahogeneratoarele polifazate sunt construite
exclusiv din bobine fixe si magneti rotativi (cu 1 ... 12 perechi de poli). Conform fig.2.3. a,

b, tahogeneratorul este format dintr-un generator G si un aparat de masurare numit receptor
R.

Wy ®

Fig. 2.3.
Receptorul poate fi:
- micromotor electric cu aparat indicator cu curenti turbionari;
- aparat indicator cu cadru mobil cu redresoare semiconductoare.
Tahogeneratorul permite telemdsurarea vitezei unghiulare.
Tahogeneratorul utilizat in cadrul lucrarii este echipat cu generator de curent continuu si un
receptor construit dupa prima varianta.

2.2.1.4. Stroboscopul

Stroboscopul este un aparat de masurare a vitezei unghiulare ce foloseste efectul
stroboscopic.



Este cunoscut faptul ca efectul stroboscopic se bazeaza pe principiul inertiei ochiului
omenesc in perceperea senzatiilor vizuale (imaginile care se succed cu o frecventa f > 10 Hz sunt
percepute ca o singura imagine persistenta).

Daca un corp (sau reper) se roteste cu frecventa fy si este iluminat prin impulsuri cu
frecventa fj, imaginea sa va apare stationara cand exista egalitatea:

f, = f [Hz] (2.2)

Stroboscopul permite masurarea celor mai mari viteze unghiulare ce apar in tehnica. La
frecvente de iluminare fi < 10Hz se obtine o imagine ce palpaie, acest dezavantaj se elimina
folosind frecvente de iluminare f; de k ori mai mari decét f, (k = numir intreg). In acest caz,
imaginea corpului (reperului) va apare multiplicatda de k ori (in varfurile unui poligon regulat)
cand exista egalitatea:

f, = f; [Hz] (2.3)
unde k=1, 2, 3 ... conform fig.2.4.b, viteza unghiulara fiind: ® = 2nf_.
Reper
-i- O Lampa “Flash” P
| |
5 Impuls luminos
U=
o)
Disc in
miscare de
a.
fx = 1 fl
3
b.

Fig. 2.4.

Stroboscopul mai prezintd §i avantajul cd nu introduce cuplu rezistent, care sa
influenteze valoarea vitezei unghiulare masurate si permite masurarea vitezei unghiulare la
elemente greu accesibile.

In cadrul lucririi se va utiliza un stroboscop electronic cu lampa “Flash” si cu frecvente
de iluminare f; =10 ... 260 Hz, a carui schema este prezentata in fig.2.4.a.

2.2.1.5. Numaritorul de impulsuri

Viteza unghiulara medie se masoard si pe cale indirectd, prin inregistrarea numarului de
rotatii N efectuate intr-un interval de timp T secunde. In acest caz viteza unghiulard medie
are valoarea:

0 = 2“?'\' [rad / s] 2.4)

Numaratorul de impulsuri poate fi electromecanic sau electronic si el Tnsumeaza
semnalele electrice produse de un traductor. Traductorul de impulsuri transforma rotatia unui



element Tn impulsuri electrice; el poate fi un tahogenerator cu tensiune alternativa, un contact ce
inchide repetat un circuit electric sau un traductor fotoelectric.

Intervalul de timp T se mésoard cu un cronometru mecanic, electric sau electronic.
Cronometrul si numaratorul de impulsuri se comanda sincron. In cadrul lucrrii se foloseste un
ansamblu format dintr-un numarator electronic, un cronometru si un traductor fotoelectric.

Principiul de producere a implusurilor este urmatorul: o fotodioda Fp este iluminata
intermitent de catre o sursa luminoasa L. comanda iluminarii este data de un disc cu z fante, care
se roteste solidar cu elementul a carui viteza unghiulara se masoara. La fiecare iluminare,
rezistenta electricd a fotodiodei scade si astfel impulsul de curent din circuit se transforma, pe
rezistenta R, intr-un impuls de tensiune care este transmis numaratorului electronic conform
fig.2.5.

L I:D Bz
A A I.....| .
5 . R Nlumarat_or —~ N’
1 > electronic [impulsuri]
v
= T[s]

Disc cu fante
(z impulsuri luminoase)

Fig. 2.5.
La fiecare rotatie corespund z impulsuri nregistrate, deci viteza unghiulara medie va fi:
27N
= —— |rad /s 2.5
—— lrad /5] (2.5)

La performante corespunzatoare ale numaratorului de impulsuri, traductorului si
cronometrului, se pot masura viteze unghiulare de orice ordin.

2.3. Instalatia de masurare

Masurarea vitezei unghiulare medii se realizeaza la arborele de iesire a unui variator cu
conuri cu curea. Arborele de intrare a variatorului este antrenat de un motor electric (fig.2.6).

Arborele de iesire al variatorului este cuplat cu arborele tahogeneratorului si poarta discul
D; cu un reper vopsit (pentru masuratorile cu stroboscopul) si un alt disc D, cu 6 orificii, care
permit luminarea intermitenta de catre o sursd de lumind L a fotodiodei Fp ale carei impulsuri
sunt numarate de numaratorul de impulsuri N;.

2.4. Mersul lucrarii

Se regleazd variatorul pentru o valoare anumita a raportului de transmitere. Se masoara
frecventa de rotatie cu ajutorul tahometrului mecanic centrifugal, a tahogeneratorului (indicatiile
aparatului de impart cu 4) si a stroboscopului. Fiecare masuratoare se repetd de trei ori apoi se
calculeaza viteza unghiulara corespunzatoare si in sfarsit se determind media aritmetica a
valorilor obtinute. In sfarsit, se determini numirul de impulsuri emise de fotodioda pe un anumit
interval de timp T, se imparte la 6, obtindndu-se valoarea N si se calculeaza viteza unghiulara cu
relatia (2.4). se repetd masurdtoarea si in acest caz de trei ori si se determind media aritmetica.



Rezultatul obtinut se considera valoarea etalon, fatd de care se calculeazad eroarea masuratorilor
anterioare, folosind relatia:

5, = 27 D000 (2.6)
O‘)et
Rezultatele masuratorilor se inscriu in tabelul 2.1 si se construieste diagrama de variatie
o, = Sm(w) pentru un numdr de 8 pozitii de reglaj ale variatorului.
L1
'|:r L
D, e L

y

‘ﬁlml-

=i

Fig. 2.6.
Masurarea vitezei unghiulare medii
Tab. 2.1.
Aparat etalon Trepte de masurare
Numarator de impulsuri - 1 2 3 ... |10
et [rad/s]
1.Stroboscop 1
ox [rad/s] 2
3
Media
o
2. Tahometru 1
centrifugal ox [rad/s] 2
3
Media
S | 3. Tahogenerator 1
@ ox [rad/s] 2
= 3
o
< Media
< Ser
1
oy [rad/s] 2
3
Media
o




LUCRAREA NT. 3

DETERMINAREA EXPERIMENTALA A PARAMETRILOR
CINEMATICI Al MECANISMULUI ARTICULATIEI UNIVERSALE

3.1. Scopul lucrarii este de a familiariza studentii cu constructia si functionarea
mecanismului articulatiei universale (in constructia monocardanica, respectiv cea bicardanica),
precum si stabilirea dependentei functionale dintre parametrii cinematici ai elementului condus si
ai elementului conducator.

3.2. Notiuni generale

Mecanismul articulatiei universale (transmisia cardanicad sau cuplajul lui Hooke) serveste
la transmiterea miscarii de rotatie intre axele necoliniare 1 §i 3 care se intersecteaza in punctul 0,
forménd unghiul ay3, conform fig.3.1. Mecanismul este sferic, articulat, cu 4 elemente (2 furci
”f’, o piesa intermediard in forma de cruce “c” si elementul fix) si 4 cuple de rotatie a caror axe
se intersecteaza in punctul 0 (cuplele B’ si C’ sunt cuple de rotatie pasive).

Fig. 3.1.

Bratele BB’ si CC’ ale crucii “c” formeaza un unghi de 90° cu varful in O.

Utilizand metoda contururilor poligonale spatiale functia de transmitere de ordinul O ce
exprimd dependenta intre deplasarea unghiulard @3 a elementului de iesire si deplasarea
unghiulara ¢; a elementului de intrare este:

¢, = arctg( tg(pl) (3.1)

cos al3



Derivand in raport cu timpul relatia (3.1) se obtine viteza unghiulard a elementului
condus al mecanismului articulatiei universale sub forma:

CoS o
(1)3 = wl =2 2 = 2 (32)
sin® ¢, + cos° @, - COS” a,,
Daca viteza unghiulard ®; a elementului conducator este constanta, viteza unghiulard o 3
a elementului condus, variaza intre limitele:
1 .
O, = 0 —— si o, = o - C0Sa, (3.3
COS a.,,
Acceleratia unghiulara €3 a arborelui condus (derivata de ordinul doi Tn raport cu timpul

a relatiei (3.1)) este:

cos a,, - Sin a, - sin 2
83 — - 13 - - 13 :Pl - - 0)3 (34)
(sm @, + Cos® sin 2¢, - coS (x13)
Gradul de neregularitate (neuniformitate) al miscarii la iesirea din transmisia
monocardanica, reprezentat grafic in fig.3.2, se determina cu ajutorul relatiei:

8 — 0‘)Bmax B 0‘)Smin (35)

™1 A
ws | ©3(¢1)

[rad/s]

AV ARV

- >
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2 2
Fig. 3.2.

Asincronismul (neconcordanta dintre @3 si ¢1) se elimind prin utilizarea mecanismelor
policardanice sincrone obtinute prin inscrierea a doud sau mai multe mecanisme monocardanice.
Pentru mecansimul bicardanic prezentat in fig. 3.3, unghiul de pozitie ¢s al elementului
de iesire se poate exprima in functie de cel al elementului de intrare ¢; prin relatia:
(tgp, + cOS o, - tgy) - COS o,

cos a,, — tgp, - tgy
unde vy este unghiul pe care-1 inchid planele formate de axa elementului 3 si axele geometrice ale
lagarelor furcilor solidare cu acest element.
In fig. 3.4 se prezinta variatia diferentei unghiurilor de pozitie a elementelor 5 si 1, in
functie de unghiul de pozitie a elementului 1 si unghiul y.
Se numeste mecanism bicardanic sincron mecanismul pentru care:
¢s(1) = @, (1)
Din relatia 3.6 rezulta ca se realizeaza un asemenea mecanism pentru:
o, = Ta,siy = K- =

¢, = arctg — arctg(cos a,, - tgy)  (3.6)

unde k este un numar intreg.
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3.3. Descrierea instalatiei experimentale

Instalatia experimentald este reprezentata in fig.3.5. ea permite schimbarea unghiurilor
ous si ogs in limitele 0° ... +45° din 3° Tn 3° (pe scala 8), iar y poate lua valori in limitele 0° ...
90° din 10° in 10°.

Decalarea furcilor 2 ale arborelui intermediar 3 se realizeaza cu ajutorul unui cuplaj cu
stift 6, iar miscarea se imprima cu ajutorul volanului 7, urmarindu-se rotatia arborilor 1, 3 si 5 pe
discurile gradate 4. De fusul 2 al articulatiei cardanice s-a fixat un ac indicator, iar pe lagarul
fusului s-a fixat un cadran gradat in limitele ° ... 150° din 1° in 1° pe care se pot citi valorile
unghiului de oscilatie 6 al fusului crucii cardanice in lagarul furcii.
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3.4. Mersul lucrarii. Prelucrarea datelor experimentale.

a). Determinarea parametrilor cinematici ai mecanismului monocardanic intre arborii 1 si 3
se face urméand succesiunea:

Se fixeaza un anumit unghi o3 $i se roteste volanul 7 pana ce acul indicd valoarea 0° pe
discul gradat 4 solidar cu arborele 1. Se scot jocurile din lagare in sens invers miscarii volanului,
se deblocheaza scala circulard a discului 4, solidar cu arborele 3 si se aduce cu gradatia 0° in
dreptul acului indicator.

Pentru diferite unghiuri ¢; ale arborelui de intrare se noteaza unghiurile @3 ale arborelui
de iesire si se calculeaza:

A, = @ — @ (37)

Se determina astfel pentru un ciclu cinematic ;e (0° ... 360°) preferabil din 10° in 10°,
dependenta functionala:

P = 0,(p,) sau A, = Ag,(¢,) (3.8)

se trec datele Tn tabelul 3.1 si se reprezinta 3 curbe pentru 3 valori ale unghiului oys.

Tab. 3.1.
Nr. 01 o3 = o3 = 13 =
crt. 03 A@31 03 A@a1 P3 A3
1
2
36| | | | | | |

b). Pentru aceeasi articulatie cardanica intre arborii 1 si 3 se determina variatia unghiului
de oscilatie 0 al fusului crucii cardanice in lagarul furcii, in functie de unghiul ¢; pentru anumite
valori ale unghiului oy3. Valorile obtinute se trec in tabelul 3.2, Tntocmindu-se apoi cele 3
diagrame 6 = 0 (p;) pentru cele 3 unghiuri ous.



Tab. 4.2.

Nr. 01 0

crt. o3 = o3 = o3 =
1

2

36| | | |

¢). Se studiaza articulatia bicardanica impundnd o anumitd valoare a unghiului de
decalare y intre planele furcilor arborelui intermediar 3, cu ajutorul cuplajului cu stift 6 si fixand
valorile unghiurilor oys si ags. Se roteste volanul 7 aducand inscriptia 0° n dreptul acului
indicator. Se elimina jocurile din lagdr in sens invers miscarii volanului si se aduce la 0° scala
discului gradat solidar cu arborele 5. Se roteste volanul 7 pentru un ciclu cinematic (preferabil
din 10°1n 10°) si se citesc valorile ¢y §i 5. Se calculeaza apoi:

A([)51 = ¢ — @ (39)

Se completeaza cu datele obtinute tabelul 3.3 si se reprezinta grafic curbele @s = @s(¢1)

sau A@s1 = A@s1(p1) pentru diferite unghiuri o3 si oss.

Tab. 3.3.
Nr. 01 Y= Y=
crt. o3 = o3 = o3 = o13 =
Oz = Ogs = Olgs = O35 =
Qs Agsy Qs Apsy Qs Agsy Qs | Agpsy
1
2




LUCRAREA NT. 4

DETERMINAREA EXPERIMENTALA A PARAMETRILOR
CINEMATICI AI TACHETULUI LA MECANISMELE CU CAMA

4.1. Scopul lucrarii este cunoasterea tipurilor reprezentative de mecanisme CU came,
determinarea prin masurare a variatiei deplasarii tachetului si determinarea, pe cale grafica, a
variatiei vitezei si acceleratiei acestuia.

4.2. Notiuni generale

Mecanismul cu cama poate fi definit, ca fiind un mecanism care contine un element
profilat conducator — cama — ce transmite direct elementului condus — tachetul — o miscare,
univoc determinata de legea de miscare, incorporata de profilul camei.

Mecanismele cu cama contin trei elemente: elementul fix (batiul), elementul conducator
(cama), care poate executa o miscare de translatie, rotatie sau de oscilatie si elementul condus
(tachetul), care poate executa o miscare de translatie sau de oscilatie.

Legatura dintre cama si tachet se realizeaza printr-o cupld cinematica superioara
(conexiune Ka(.y)) fiind in contact o suprafata profilata (cama) si o rold, un varf, un disc plan sau
profilat (tachetul).

In cazul mecanismelor plane cu tachet in miscare de translatie, daca directia de translatie
trece prin cupla de rotatie a camei avem un mecanism cu cama centric, in caz contrar, avem un
mecanism cu cama, excentric.

In fig.4.1 se prezinti citeva tipuri reprezentative de mecanisme cu cami, pe baza cirora
se poate face urmatoarea clasificare:

a). dupa tipul miscarii elementului conducator (cama)
- mecanisme cu cama in miscare de rotatie (fig.4.1.a, b, ¢, d, i, j)
- mecanisme cu cama in miscare de oscilatie (fig.4.1.e, f)
- mecanisme cu cama in miscare de translatie (fig.4.1.g, h)
b). dupa tipul miscarii elementului condus (tachetul)
- mecanisme cu tachet in translatie (fig.4.1.a, b, c, e, g, i)
- mecanisme cu tachet oscilant (fig.4.1.d, f, h, j)
¢). dupa structura
- mecanisme cu cama plana (fig.4.1.a, b, ¢, d, e, f, g, h)
- Mecanisme cu cama spatiala (fig.4.1.1, j)
d). dupa tipul camei spatiale
- mecanisme spatiale cu cama cilindrica (fig.4.1.i)
- mecanisme spatiale cu cama globoidala (fig.4.1.j)
Elementul conducator (cama) se afld intr-o miscare de rotatie/translatie/oscilatie in
jurul/lungul unei axe fixe, in timp ce tachetul executd o miscare de translatie/oscilatie.
Miscarea tachetului este caracterizata, din punct de vedere pozitional, prin parametrul —
deplasare liniara, s (sau unghiulara V) — din punct de vedere al vitezei, prin parametrul — viteza
liniara, v (sau unghiulard ®) — iar din punct de vedere al acceleratiei, prin parametrul —



acceleratie liniara, a (sau unghiulard €). In cazul lucrarii se vor determina, prin derivare grafica,
curbele de variatie ale vitezei si acceleratiei tachetului.




4.3. Derivarea grafica

Avand graficul deplasarii reprezentat in sistemul de axe sOt cu scarile axelor ks si kt,
graficul vitezei se determind aplicind metoda coardei. Avand graficul legii de variatie a unei
marimi, graficul marimii derivatei se traseazd folosind interpretarea geometricd a derivatei §i
anume ca derivata unei functii este egald cu tangenta trigonometrica a unghiului format intre
tangenta geometrica la graficul sdu, in punctul respectiv, cu sensul pozitiv al axei absciselor.

Trasarea corecta a tangentei implica anumite complicatii astfel ca pentru simplificare se
aplicd metoda coardei prin care se determind valoarea derivatei In punctul situat la mijlocul
abscisei intervalului considerat.

Astfel, dupa trasarea graficului deplasarii prin unirea continud a punctelor masurate
(puncte de precizie), se inlocuiesc segmentele de curba prin segmente de dreapta (coardele) care
unesc punctele succesive. Se acceptd ca directia coardei este paraleld cu tnagenta la grafic in
punctul corespunzator abscisei medii a intervalului si se calculeaza derivata in acest punct
rezultand un punct de precizie pe graficul functiei derivate.

In cazul de fata, dupa trasarea graficului deplasarii tachetului, adica al functiei s = s (t) si
inlocuirea curbei continue cu coardele intervalelor, functia derivata va avea o valoare constanta
pe interval, care se atribuie abscisei medii. Se noteaza cu “a” si “0” incrementii abscisei si
ordonatei graficului, pe interval.

Astfel:
_§=@=0'_ks=tga.ﬁ (4.1)
dt At a -k, K,
rezultand:
tgo = V% 4.2)

t
Se traseaza sistemul de axe vor cu ordonata In prelungirea axei Os si se pozitioneaza pe
abscisd, in stanga ordonatei, punctul P — polul derivarii. Distanta, p = PO, se numeste distanta
polara.
Se construiesc paralele la coardele graficului s = s (t), care intersecteaza ordonata Ov in v.
Triunghiurile dreptunghice rezultate sunt asemenea cu cele avand catetele “a” si “o
Daca segmentul Ov este viteza punctului situat pe mijlocul intervalului, la scara ky, atunci rezulta

relatia:

2

v
tgo = ov = K, (4.3)
p p
Din relatiile (a) si (b), se obtine:
VL (4.4)
kl kv : p

e

Distanta polard “p” este un factor de scard, in functie de care ordonatele curbei derivate
rezultd mai mari sau mai mici.

Construind din P paralele la coardele graficului functiei s = s (t), fig. 4.2 se observa ca
cele corespunzatoare aripei crescatoare a graficului determind ordonate pozitive ale graficului
functiei derivate iar cele aferente aripei descrescatoare — ordonate negative. Aceasta permite
evaluarea unei imagini sugestive a graficului functiei derivate in raport cu graficul functiei.
Astfel daca graficul deplasarii are imaginea unei curbe clopot cu ordonata de acelasi semn
(pozitiv), graficul vitezei are doud zone tip clopot, una cu ordonata pozitiva — corespunzatoare
aripei crescatoare a graficului deplasarii si alta cu ordonata negativa — pentru aripa coboratoare a
graficului deplasarii.
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Fig. 4.2.

Se reaminteste ca, scara unei marimi fizice M, este definitd in cadrul disciplinei de

mecanisme in felul urmator:
km=M/L (4.5)

unde:

M - valoarea reald a marimii, M, masurata in unitati fundamentale de masura;

L — lungimea segmentului care reprezintd marimea M, pe desen (in unitati fundamentale
de masura pentru lungime).

Definirea scarii si scarilor determinate astfel, permit usor exprimearea din curbele de
viteza sau acceleratie, a valorilor efective ale vitezei sau acceleratiei, in orice moment al ciclului
cinematic.

4.4. Instalatia experimentald
4.4.1. Instalatia pentru studiul camelor plane.

Standul din fig.4.3, contine un mecanism cu cama si tachet in miscare de translatie, avand
tachetul cu rola. Mecanismul este centric, fiind alcatuit din elementul conducator (cama 1),
elementul condus (tachetul 3) prevazut cu rola (2), avand posibilitatea, de a schimba cama. Pe
tachet este fixat un portcreion, P, care, nregistreazd miscarea tachetului pe hartia fixata pe un
tambur (5) antrenat direct, printr-un angrenaj conic (4) de la arborele tamburului. Unghiul de



rotatie al tamburului este proportional cu timpul, daca viteza unghiulara este constantd. Axa
absciselor diagramei, care va fi inscriptionata de creion pe tambur, va fi axa timpului, iar axa
ordonatelor va fi axa spatiului.

Scarile diagramei obtinute vor fi:

ks =1 mm/mm, ke=T/1 s/mm (4.6)
unde:

T — perioada [a],

| — lungimea exterioara a tamburului [mm)],

| = 2-7-r, r — raza tamburului [mm].

1 2 3

o
|

Tlﬁ‘ﬂl

\ 2]

\ | el

R

Standul din fig. 4.4, contine un mecanism cu cama si tachet cu varf, in miscare de
translatie. Mecanismul este centric, fiind compus dintr-un element conducdtor (cama 1), un
element condus (tachetul 2 — tija comparatorului 5), un angrenaj melc — roata melcatd (3) si
elementul fix (7). Pe cadranul (4) se citeste unghiul ¥, iar deplasarea s, a tachetului se citeste
direct pe cadranul comparatorului (5). Mecanismul poate fi studiat, montand came cu profile

5
Fig. 4.3.
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4.4.2. Instalatia pentru studiul camelor spatiale

Standul din fig. 4.5, foloseste un mecanism cu cama cilindrica spatiala in miscare de
rotatie si tachet in translatie. Creionul P, solidar cu tachetul, va trasa pe hartia solidara cu cama,
diagrama de variatie a spatiului functie de timp, intocmai ca in cazul standului descris in fig. 4.3.

4.5. Prelucrarea datelor experimentale

Antrenarea tuturor mecanismelor din standurile prezentate in fig.4.3, fig.4.4, fig.4.5, se
face de la manivelele prevazute in acest scop. Pentru fiecare mecanism luat in studiu, se va
completa o fisd, contindnd urmatoarele:

a). denumirea, schema cinematica, dimensiunile elementelor mecanismului (pentru
mecanismul cu cama plana se completeaza dimensiunile camei, conform fig.4.6);

b). tabelul cu rezultatele masuratorilor (Tabel 4.1).

Tab. 4.1.

Parametrul oc [ 0 10 200 | . 350 360

de intrare Sc [mm]
Timp pentru t[s]
o = 1 rad/s
Parametrul o[
de iesire s [mm]

Timpul se calculeaza cu relatia:
t = P [g] (4.7)

Q)

c). alegerea scarilor aferente abscisei si ordonatei (ks, Ko, Ki) i graficele y = \u(t) sau s =
s(t) si graficele primelor doua derivate, ® = a)(t), € = s(t) sau v = V( ) ( )
(grafice determinate prin derivare grafica);

d). calculul scarilor vitezelor (k,, sau ky) si acceleratiilor (k. sau Kj);

e). calculul valorilor maxime pentru:

viteza - |03 .. mm/s

.. rad/s sau |v

max max

..rad/s® sau Q| =

Pentru standurile prezentate in f|g.4.3 si in fig.4.5, antrendnd mecanismul de la manivela,
creionul P, traseaza pe hartie, legea spatiului. Apoi, prin derivare grafica, se poate obtine legea
vitezei si legea acceleratiei.

.. mm/s’

acceleratie - |8

max



LUCRAREA NT. 5

DETERMINAREA EXPERIMENTALA A MOMENTULUI DE TORSIUNE
LA ARBORELE UNUI MECANISM CU CAMA

5.1. Scopul lucrarii este determinarea experimentala a momentului de torsiune ce trebuie
aplicat camei ca element motor, pentru a invinge fortele rezistente ce se opun miscarii tachetului.

5.2. Consideratii teoretice.

Prin moment de torsiune la arborele unei came se intelege momentul aplicat din exterior
pentru a echilibra efectul reactiunii din punctul de contact cu tachetul. Marimea momentului de
torsiune se poate calcula daca se cunosc dimensiunile / profilul camei (determinate din conditii
geometrice §i cinematice) si fortele ce actioneaza asupra elementului condus, tachetul
mecanismului.

In cazul mecanismului din fig.5.1 asupra tachetului actioneaza o fortd tehnologica Fy,
forta elastica a arcului Fe si forta de inertie corespunzatoare miscarii de translatie a tachetului si a
pieselor legate rigid de el F, neglijandu-se actiunea fortelor de frecare (aceste forte nu apar
figurate). Valorile acestor forte la un anumit moment, dat prin unghiul ¢j, de rotire a camei, pot fi
determinate din diagramele lor de variatie, rezultand forta rezistenta rezultanta Fj.

F =F +F +F (5.1)

Fig. 5.1.



Forta tehnologica F;, are o variatie in general cunoscutda functie de pozifia tachetului.
Forta elastica a arcului Fe, variaza liniar in raport cu pozitia tachetului. Cunoscand legea de
miscare a tachetului in raport cu timpul s = s(t) se pot obtine F; = Fy(t) si Fe = F¢(t).

Forta de inertie care actioneaza asupra tachetului este determinatd de legea de variatie a

acceleratiei tachetului, F = -m - a.

1

Se observa in fig. 9.1 ca forta rezistentd rezultantd F actioneaza dupa directia momentana
de miscare a tachetului (directia de translatie a tachetului la mecanismele cu tachet in miscare de
translatie, sau directia perpendiculard pe bratul tachetului, la mecanismele cu tachet oscilant).
Intre cama si tachet forta se transmite pe directia n-n, normala comuni a profilelor camei si
tachetului (daca se neglijeaza frecarea).

Se observa ca pentru invingerea fortei F este necesar sa se aplice la cama un moment de
torsiune.

M = N -d (5.2)

t
unde d reprezinta distanta centrului camei la normala.
Forta normala are modului:
F
N = (5.3)
COoS a
iar distanta d se calculeaza cu expresia:

d =e-cosa+ VR —e® - sina (5.4)
unde o este unghiul de presiune, iar R raza vectoare a profilului teoretic al camei,
corespunzatoare pozitiei respective a mecanismului.

Din cele de mai sus rezulta dependenta momentului de torsiune M; de dimensiunile camei
si fortele ce actioneaza in mecanism.

M, = N -d = Fle + tgos/R? — ¢?) (5.5)

Momentul de torsiune se poate determina pentru mai multe pozifii ale camei obtindnd
curba de variatie a lui M; pe un ciclu cinematic.

9.3. Instalatia experimentala.

Schema de principiu a dispozitivului experimental pentru masurarea momentului de
torsiune aplicat la arborele camei este datd in fig.5.2.

4 9 10

Figura 9.2.



Mecanismul constd din cama 10 si tachetul oscilant 11, care are lungimea bratului
tachetului r, momentul produs de forta rezultantd rezistentd fiind M, = F - r. Acest moment
rezistent se obtine prin actionarea greutdtii 9 de valoare G atdrnatd de un fir infasurat peste
sectorul circular 12 al tachetului, bratul greutatii fiind 1.

Mecanismul este actionat manual prin manivela 2 si rotile 3 si 4, acul indicator 6
marcand pozitia camei pe scala gradata 1 ¢, < (00...3600 ) Pe roata 4 este fixat comparatorul 5

care palpeaza lamela elastica 8 deformata de furca bratului 7 solidar cu cama 10.
Pentru constructia descrisa, marimea momentului de torsiune se determind din relatia:
M, = K-35 (5.6)

t
unde & este marimea deformatiei cititd la comparator, iar K = 35 Nmm /div este constanta
traductorului elastic.

5.4. Mersul lucrarii. Prelucrarea datelor.

Se suspenda o greutate G si se actioneaza asupra manivelei aducand mecanismul intr-0
pozitie la care acul indicator pe scara gradata indica @; = 0, cama fiind astfel fixatd incat (in acest
caz) contactul Intre cama si tachet sd se faca pe cercul de baza al camei. Se roteste cadranul
comparatorului astfel incat acul indicator sa fie pozitionat la diviziunea 0 (tija comparatorului
trebuind sa se afle la aproximativ jumatatea cursei proprii).

Se roteste cama mecanismului cu ajutorul manivelei din 10 in 10 grade si se citeste de
fiecare data indicatia comparatorului, ce reprezinta deformatia traductorului elastic. Din relatia
(9.6) se obtine valoarea momentului de torsiune M; si se trec valorile in tabelul 9.1 pentru un
ciclu cinematic.

Tab. 5.1.
Nr.crt. 0[] 8 [div] M; [N mm]
1
2
3 |

Se reprezinta diagrama M; = M ().

Obs.: se tine cont de semnul deformatiei cand acul indicator al comparatorului indica
valori de o parte sau cealalta a diviziunii zero. In acest fel se evidentiaza faptul ca fortele
rezistente si de inertie pot fi uneori forte motoare pentru mecanismele cu cama.



LUCRAREA NT. 6

DETERMINAREA RANDAMENTULUI MECANIC
AL UNUI MECANISM SURUB - PIULITA

6.1. Scopul lucririi este de a familiariza studentii cu studiul procesului de transmitere a
energiei mecanice in care apar forte de frecare. Lucrul mecanic al fortelor de frecare intre surub
si piulitd se transforma in energie calorica si se transferd mediului ambiant in mod irecuperabil
pentru sistemul mecanic mobil. Se compara valoarea randamentului mecanic al unui surub cu
bile cu cea a unui mecanism surub — piulitd fara bile.

6.2. Consideratii teoretice

Prin definitie, se numeste randament mecanic (), raportul dintre lucrul mecanic al
fortelor de rezistenta utila (productive) si lucrul mecanic al fortelor motoare in timpul unui ciclu
cinematic al miscarii de regim si se exprima prin relatia:

L

n= (6.1)

Prin randamentul cuplei surub — piulitd se intelege raportul dintre lucrul mecanic efectuat
de surub in miscarea sa fatd de piulita, finand cont de frecarea dintre acestea si lucrul mecanic
efectuat de fortele motoare ce produc miscarea surubului.

Pentru calculul randamentului la insurubare se utilizeaza relatia:

_ _ tgo 6.2
17 gl + o) ©2

unde:

a [rad] — unghiul de inclinare al spirelor filetului pe diametrul mediu (dy);

¢ [rad] = arctg pu — unghiul de frecare intre spirele surubului si spirele piulitei.

Unghiul o se determind din triunghiul dreptunghic ABC (fig.6.1) obtinut prin
desfasurarea spirei in plan:

p
tgo = — 6.3
go r (6.3)

T

2
unde:
ps este pasul surubului si reprezintd distanta intre doud puncte succesive de pe
generatoarea aceleiasi spire.
In cazul in care surubul are un numir i de inceputuri ps se va determina cu relatia:
p, =i -p (6.4)
unde:
p este pasul filetului si reprezintd distanta pe generatoare intre doud spire vecine ale
filetului.
Pentru determinarea marimii tg (o + @) se aplica legea conservarii energiei:
E-E =1L, - L (6.5)

unde:



E — energie cineticd a sistemului la un moment dat;

E; = 0 — energie cinetica la momentul initial (sistemul porneste din pozitia de repaus);
L, — lucrul mecanic al fortelor utile;

L, — lucrul mecanic al fortelor rezistente.

Fig. 6.1.
6.3. Descrierea instalatiei experimentale

Pentru determinarea randamentului mecanic al unui mecanism surub — piulitd se
utilizeazd montajul din fig.6.3, prin care se realizeaza transformarea energiei potentiale a
greutatilor G7 in energie cinetica. Pentru determinarea randamentului mecanismului surub —
piulita cu bile, instalatia experimentala este asemanatoare, dar intre surubul 1 si piulita 2 in locul
frecarii de alunecare apare frecare de rostogolire a bilelor dintre spirele surubului si spirele
piulitei (fig.6.2).

Figura 6.2.

La momentul final, cand intreaga energie potentiala este transformata in energie cinetica,
ecuatia (11.5) devine:

%(u o +mv?)=(M, M, )B (6.6)



In relatia de mai sus:

| [kgm?] - momentul de inertie masic al surubului si greutatilor G in raport cu axa de
rotatie;

o [rad/s] - viteza unghiulara a surubului in momentul final al experienteli;

My [Nm] - momentul fortelor utile in raport cu axa de rotatie;

M; [Nm] - momentul fortelor rezistente in raport cu axa de rotatie;

m [kg] - masa surubului Tmpreuna cu piesele ce se rotesc;

v [m/s] - viteza rectilinie a surubului in momentul final;

B [rad] - unghiul total de rotatie al surubului.

In cazul miscarii uniform accelerate, viteza greutitii a; (paharul 7 impreuna cu greuttile
aditionale) va fi:

V, = a, xt = %? (6.7)
unde:
a7 [m/s?] - acceleratia greutatii 7;
s [m] - spatiul parcurs de greutatea 7 la coborare;
t[s] - timpul de coborare a greutatii.

Viteza unghiulara a surubului Tn momentul final (pentru omin) se determind din relatia:

«0  §

Fig. 6.3.
o = 2V7 _ 4s (68)
d, t x d,
Viteza lineara a surubului este:
2
v=2p =220 (6.9)

2n 2t x d,
Momentul fortei utile, la coborare cu acceleratia constanta, se poate exprima cu relatia:



M, = @7+-&)%1= G{l——ljé- (6.10)

Tnlocuind pe a; din relatia (11.7) se obtine:

Mu::G{l— %zjgi (6.10")
g x t 2
Momentul rezistent al fortei de frecare se determina cu relatia:
M, = %f(G + G, tg(a + o) (6.11)

In relatia de mai sus, G; este greutatea surubului [N].
Unghiul de rotire al surubului Tn radiani (pentru oo mic) este:
2s
B = — (6.12)
d,

Instalatia experimentald este alcatuitd din: mecanismul surub — piulita (1 si 2), scripetii 3
peste care trec firele 4 de care este fixat suportul 5 pentru paharul 7 cu greutati. De stativul 6 este
fixatd o rigla gradata 8 pe care se fixeaza doua repere. Surubul 1 se Incarca cu greutiti G (10) ce
sunt fixate de surub prin strangere cu piulita 11.

Inlocuind marimile cunoscute in relatia (11.5) se obtine expresia:

1 2s 2s p’
Gll-——— |-——=4J +(Mm+m, )—= 6.13
+Q{7( gﬁjt@ﬁ{ +m+ Jzﬂ (6.13)
unde:

dz [m] — diametrul mediu al filetului;
m; [kg], G1 [N] — masa respectiv greutatea surubului 1;
ps [M] — pasul surubului;
J = Js + Jg [kg-m?] — momentul de inertie masic al ansamblului surub — sarcina.
d: r?
J, = mlgz; Jo = mE (6.14)
G [N] - greutatea de masa m ce reprezinta sarcina adaugata surubului,
r[m] —raza greutitii G;
G7 [N] — greutatea ce executd lucrul mecanic util si este alcatuita din greutatea suportului
5, greutatea paharului 7 si greutatile ce se adauga in pahar;
s[m] — spatiul parcurs de greutatea G; la coborare intre repere;
t[s] - timpul in care greutatea G; parcurge spatiul s.
Cu relatia (11.3) calculeaza valoarea unghiului o si apoi cu relatia (11.2), randamentul
cuplei surub-piulitd. Unghiul de frecare ¢ si coeficientul de frecare p se calculeaza cu
relatiile:

A=tg(a+o)=

[0} arctg(A) — a (6.15)
no= tgo (6.16)

6.4. Mersul lucrarii.

=

Se Incarca surubul cu greutatea G strangand piulita 1.

Se fixeaza reperele 9 pe rigla gradata la distanta s.

3. Prin Insurubarea surubului 1 se aduce suportul 5 in dreptul reperului superior, astfel
incat firele 4 sa treaca peste scripetii 3 si sa urmareasca filetul surubului.

4. Se Incarcd paharul 7 cu greutdti, astfel incat la caderea greutdtii G7 surubul sa se

ridice lin, miscarea fiind uniform acceleratd si se cronometreaza timpul in care se

parcurge distanta s.

no



5. Se repeta aceleasi etape de trei ori pentru aceleasi greutati G si Gy, timpul t fiind

media aritmetica a celor trei determinari.

6. Se repetd experienta pentru alte sarcini G si alte greutati Gy.
7. Determinarile sunt aceleasi si pentru surubul cu bile, utilizdnd o instalatie
experimentald asemanatoare.

6.5. Prelucrarea datelor experimentale.

a). se completeaza tabelul 6.1 cu marimile caracteristice ale mecanismului cu surub normal

si a surubului cu bile, valoarea unghiului o se determina din relatia (6.3);

b). se calculeaza valoarea lui A cu ajutorul relatiei (6.13), determinandu-se apoi unghiul
de frecare ¢ si coeficientul de frecare cu relatiile (6.5) si (6.6).

¢). se determina valoarea randamentului si cu ajutorul relatiei (6.2) si se trec toate
rezultatele experimentale in tabelul 6.2 atat pentru surubul normal cat si pentru surubul cu bile;

Tab. 6.1.
Mairimea Simbol UM Surub
normal cu bile
Masa surubului M, Kg
Greutatea surubului Gy N
Diametrul mediu al filetului d, m
Pasul filetului p m
Numarul de inceputuri i -
Pasul surubului Ps m
Unghiul de inclinare al filetului o rad
Diametrul exterior d m
Tab. 6.2.
Nr. m G my Gy J s t tg TR
det. | [kg]l | [N] | [kg]l | [N] | [kgm’] | [m] | [s] | (o+@)
| | | | | | |

d). se traseaza curba randamentului in functie de incarcare, n = n (G + G;) atat pentru
surubul normal cat si pentru surubul cu bile.



LUCRAREA Nr. 7

GENERAREA PROFILELOR EVOLVENTICE ALE
DINTILOR ROTILOR DINTATE

7.1. Scopul lucrarii constd in:

- modelarea cu ajutorul unei machete de laborator a procesului de generare a danturii
pe masini unelte;

- cunoasterea particulatititilor de generare a profilelor rotii plane cu danturd zero si
dantura deplasata — cu ajutorul cremalierei scula.

7.2. Consideratii teoretice

Fie doua roti dintate cu profil evolventic in angrenare avand numerele de dinti z; si z».
Cele doua roti sunt caracterizate prin cercurile de raza rpi, wi $i respectiv rpy, fwe (de baza si
rostogolire).

Daca una din roti, de exemplu roata 2, are raza de rostogolire foarte mare, la limitd
infinita, atunci aceasta devine o bara dintatid numita cremalier. In acest caz (fig.7.1) cercul de
rostogolire rw, degenereaza in tangenta t — t la cercul de raza ry;, iar cercul de baza se confunda
cu tangenta K;CK; — linia de angrenare.

-

Fig. 7.1. Fig. 7.2

Profilele evolventice ale rotii 2 devin in acet caz drepte perpendiculare pe linia de
angrenare K;CKj, deoarece au centrele de curbura K la infinit.

Pasul cremalierei “p” se masoara pe directia t — t iar pasul de baza “p,” de-a lungul
normalei la profilele rectilinii ale cremalierei.

Din fig.7.1 rezulta ca pp = p-cosay. Se considerd profilul evolventic “e” din fig.7.2 si
dreptele 1 si 1’ tangente la cercul de baza de raza ry, in punctele K s1 K’.



Pentru fiecare dintre aceste drepte se poate defini cate un profil rectiliniu de cremaliera.
Cu alte cuvinte unui profil evolventic dat Ti sunt conjugate o infinitate de cremaliere definite intre
ele prin unghiul o de inclinare a flancului.

Dintre aceste cremaliere se admite una drept cremaliera (profil) de referintd. La noi in
tard, ca si in majoritatea tarilor, s-a standardizat cremaliera avand o.= oo = 20° (STAS 821-82).

Profilul de referinta (fig.7.3) serveste la definirea dimensiunilor geometrice caracteristice

ale unei danturi evolventice.

Tab. 7.1.

a Mairimea Profilul
normal | pt.Mf
o A gu /_ m>1 m<1
Llnlq d% 5“ A »=h"om 2,25m | 2,5m
referintd \ = \ / hoa = ' oarM im 1,1m
vy o\ @ S hot= h"om 1,25m | 1,4m
. Pe/2 P p./2 , ] Co=Cym 0,25m | 0,3m
R Po= p*o-m 0,38m | <0,4m

Fig. 7.3.

pp— (')

Fig. 7.4.

TN A+x-n Pozitiile
) U U i
- X-n |de referinta

liniei

In prelucrarea rotilor dintate cu cremalieri-sculi, aceasta se poate dispune astfel incat
linia sa de referinta sa nu fie suprapusa cu tangenta t — t la cercul de divizare al rotii generate.

Prin rostogolirea peste cercul de divizare al rotii a dreptei t — t cu care se solidarizeaza
profilul de referintd, acesta va genera in planul rotii o danturd evolventica (ca Infasuratoare a
pozitiilor succesive ale profilelor rectilinii ale cremalierei), (vezi fig.7.4)

Daca linia de referintd se suprapune cu dreapta t — t, se obtine o danturd numita normala,
elementara sau zero.




Daca linia de referintd a profilului de referintd este exterioara cercului de divizare, se
obtine o dantura deplasata pozitiv iar daca linia de referintd este secanta la cercul de divizare, se
obtine o dantura deplasata negativ.

Fractiunea “x” este raportul dintre valoarea care exprima deplasarea liniei de referinta si
modul, definind coeficientul de deplasare (sau deplasarea specificd) care este o marime
algebrica.

In raport cu profilul dintelui danturii normale, dintele de la o danturd deplasati pozitiv
este mai gros la baza si mai subtire la varf iar la o dantura deplasata negativ este mai gros la varf
si mai subtire la baza.

Deplasarea danturii se practica pentru realizarea unor avantaje cum sunt: evitarea
interferentei si subtdierii bazei dintilor, realizarea unor angrenaje cu distanta intre axa impusa,
obtinerea unor danturi cu rezistentd marita la contact respectiv la incovoiere, etc.

7.3. Principiul rostogolirii la prelucrarea danturilor

Danturarea dupa principiul rostogolirii se efectueaza pe masini unelte de mortezat dantura si
pe masini unelte de frezat dantura cu freza melc.

Masinile de mortezat dantura folosesc cremaliere sculd (pieptene Maag) sau cutit-roata
(roti Fellow). Aceste scule sunt prevazute cu dinti cu profile evolventice, avand muchii taietoare.
Sculele executd o miscare de mortezare in lungul liniei flancului dintilor de prelucrat si in acelasi
timp, masina unealtd comunicd semifabricatului si sculei o migcare relativa corespunzatoare
miscdrilor pe care le-ar obtine dacd ele arangrena. La fiecare cursa, scula indeparteaza din
semifabricat o cantitate de material corespunzatoare pozitiei pe care o are fata de roata de
prelucrat. Flancurile dintilor rotii prelucrate apar atunci ca suprafete ce infasoarda suprafetele
maturate de muchiile dintilor sculei la curse succesive.

Aceste muchii au profile evolventice (roata Fellow) sau drepte (pieptene Maag) iar
suprafetele flancurilor dintilor sunt suprafete cu profile evolventice conjugate suprafetelor
flancurilor dintilor rotii / pieptenelui scula.

Avantajele danturdrii dupa principiul rostogolirii constau in productivitatea mare a
procedeului, posibilitatea de a obtine cu scula de un anumit modul roti cu numere diferite de
dinti s1 cu parametri geometrici diferiti (deplasari diferite de profil).

7.4. Descrierea machetei experimentale

Instalatia experimentala reproduce principiul danturdrii rotilor dintate cu ajutorul
cremalierei-scula, imprimand “semifabricatului” o miscare de rototranslatie, cremaliera
fiind fixa.

Macheta este formata din urmatoarele parti principale (conf. fig.7.5):

1- disc port hartie (“semifabricat”);

2- cremalierd — generatoare;

3- cremaliera de ghidare (m = 1);

4- placa suport;

5- disc de rostogolire;

6- roata dintatd de m = 1;

7- rigla de rulare;

8- placa suport vernier;

9- piulita;

10- surub;

11- surub — fixare placa;

12- piulita fixare placa;

13- canale deplasare cremaliera — generatoare;

14- verniere;
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Fig. 7.5.

In partile laterale sunt trasate scale gradate oentru masurarea deplasarii cremalierei.

Suportul port-hartie este format dintr-un disc port-hartie (1), un disc de rostogolire (5) si
o roata dintata de modul 1 (6).

Diametrul discului de rostogolire si diametrul de divizare (referintd) al rotii dintate modul
1, sunt egale cu diametrul de divizare (referintd) al rotii careia urmeaza sa i se genereze dantura.

Hartia pe care se va desena dantura se fixeaza pe discul port-hartie (1) cu ajutorul a doua
suruburi cu piulita (9, 10).

Cremaliera generatoare este realizata din tabla si are modulul 10 (2).

Cremaliera generatoare conf.STAS 913/3-81 este cremaliera complementara cremalierei
de referinta care se potriveste in cremaliera de referinta astfel incat dintii uneia sd umple exact
golul dintilor celeilalte (fig.7.6).

Pentru deplasarea pozitiva respectiv negativa a cremalierei generatoare, sunt prevazute
doua canale (13) prin care trec suruburile (11, 12).

Asigurarea ruldrii fara alunecare Intre “sculd” si “semifabricat™ se face prin:

- origla de rulare (7), montata sub cremaliera generatoare (2) peste care se rostogoleste

discul de rostogolire (5);

10



- o cremalierda de ghidare (m=1) (3) montatd sub rigla de rulare (11), cu care
angreneaza roata dintata (6).

%0 Py
= < Linia de
EI \ / \ referintd
=
. : A\ 4
b i f
3 >
fp=nm-m

Fig. 7.6.

Cele doua piese care formeaza ansamblul cremaliera generatoare (2) — cremalierd de ghidare
(3) se solidarizeaza cu placa (4) prin intermediul suruburilor (11, 12).

Rolul angrenajului suplimentar este de a Tndeplini alunecarea discului port-hartie (1) in
timpul operatiei de generare a danturii.

Solidare cu placa de baza sunt doud verniere (14) avand precizia de 0,1mm. Pe gradatiile de
pe cremalierd si vernier sunt trasate doud linii mai lungi; cand sunt in prelungire se obtine
dantura zero.

7.5. Prelucrarea datelor experimentale

Dupa ce s-a generat dantura pe desenul astfel obtinut se traseaza cercul de divizare. Se
traseaza cercul de cap de diametru d,, cunoscut, care ajutd la alegerea semifabricatului din
care urmeaza sa se prelucreze roata dintata.

Cercul de picior este tangent interior la profilul obtinut pentru rotile dintate, urmand ca si el
sa fie desenat.

7.5.1. Date initiale

- m, z ai rotii dinfate pe care urmeaza sd o generam,;

- deplasarea x-m a liniei de referinta a sculei fata de cercul de divizare al rotii generate;
- profilul de referinta standardizata — conf.tab.7.1;

- razacercului de cap —ry;

- doua raze oarecare ry; < r §iry, > 1, din zona evolventica a profilului generat.

7.5.2. Relatii de calcul a marimilor caracteristice danturii generate

- raza cercului de divizare:

m - z
r o= 7.1
> (7.1)
- raza cercului de picior a danturii:
rr =r—mh +c - x) (7.2)
- unghiul de presiune pe cercul de raza oarecare ry:
a, = arccos(L - COS ZOOJ (7.3)
r
y
- grosimea dintelui pe cercul de raza oarecare:
s, = 2ryE (g + 2. X - th0°) + inv20° - inVay} (7.4)

unde:



invo. = tga — &: & [rad] (7.5)
- pasul unghiular:

0, = =& (7.6
y4
- raza cercului util:
r, =1 +m-c (7.7)
- raza cercului de baza:
r, = r - cos 20° (7.8)

7.5.3. Mersul lucrarii

Se fixeaza deplasarea impusd pe vernierul 14 cu suruburile 11, 12. Se fixeaza discul de
hartie cu piulitele 9. Impunand angrenarea intre roata dintatd 6 si cremaliera 3, se deseneaza
succesiv pe hartie, conturul cremalierei generatoare 2.

Se calculeaza rr. Se alege ryy €(rp, ) si ry2 €(r, ra). Se calculeaza ayi, oy, 0, cu relatia
(7.3).

Se traseaza cercurile de raza r, fy, I, Iy, ra pe discul de hartie, dupd determinarea
centrului. Se calculeazd coardele S, S, S,, S, curelatia:

S, = 2 -r, - sin 4 (7.9)

argumentul fiind n radiani.

Se masoara pe dantura desenata s, Sf, S1, S, S2, Sa $i se inregistreaza in tabelul 7.2 (ca
medie de pe trei dinti) comparandu-se cu valorile calculate corespunzatoare.

Se repetd cele de mai sus pentru diferite alte deplasari de profil comparandu-se si forma
dintilor obtinuti:

Tab. 7.2.

Nr. X I la Myl fy2 Su Sy S So Sa
crt. | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm]
1 | +..
2 |0
3 -

Nr. | X 3 3 3 3

crt. | [mm] > > > >

calc. | mas. | calc. | mas. | calc. | mds. | calc. | mas.

1 +...

2 0

3 -




LUCRAREA NT. 8

STUDIUL EXPERIMENTAL AL CARACTERISTICILOR
UNUI REGULATOR

8.1. Scopul lucrarii este aprofundarea cunostintelor teoretice cu privire la sistemele de
reglare automatd a energiei masinii motoare a unui agregat, prin studiul experimental al
caracteristicilor unui regulator centrifugal cu bile.

Ca parte componenta a unui asemenea sistem de reglare automata, regulatorul are rolul
de a sesiza variatiile de viteza unghiulara si sa le transforme in semnale de comanda.

O altd componentd a sistemului de reglare automata este organul de executie care preia
semnalul de comanda dat de regulator si actioneaza asupra alimentarii masinii motoare (poz.6,
fig.8.3).

Daca se noteaza cu Fo

red
de rotatie a regulatorului (forta de readucere), fortd ce depinde de greutatea bilelor, a
mangonului, a elementelor de legatura si de forfa R a arcului si cu F,, forfa redusa la mangon

forta redusa la mansonul M care tinde sa apropie bilele spre axa

care tinde sd indeparteze bilele datoratd fortelor de inertie si neglijand frecarile din articulatii,
ecuatia de echilibru a regulatorului se poate scrie astfel:
Fried - FrSd =0 (8.1)

In diagrama din fig.8.1.a s-a prezentat grafic variatia celor doui forte in raport cu pozitia
mangonului (caracterizata prin distanta z).

Punctul de intersectie a celor doud curbe indicd pozitia de functionare in echilibru a
regulatorului, carcaterizata prin pozitia z a mansonului.

Dacéd farda a modifica viteza unghiulara m; a regulatorului se deplaseazd mangonul in
pozitia z° < ze unde F. < FS, sau in pozitia z> > z, unde F., > FS,, in ambele situatii acesta
revine in pozitia z. dupa ce este lasat liber. Aceastd proprietate de a reveni in aceiasi pozitie dupa
ce a fost scos din echilibru (la ® = ct.) se numeste stabilitatea regulatorului.

Daca se modifica viteza unghiulara a regulatorului la w; > ; punctul de echilibru se

mutd la abscisa z, < Ze, deci mansonul se deplaseaza din pozitia z. la noua pozitia de echilibru z,
deoarece pe acest interval apare din nou F., > F¢

red *
Diferenta acestor forte se numeste forta de comanda redusa la manson:
F = F, - F

C red red

(8.2)
Variatia acestei forte se poate observa pe diagrama din fig.8.1.a (portiunea hasurata) si pe
diagrama din fig.8.1.b unde s-a trasat diagrama Fc (z) pentru regimul tranzitoriu de miscare a
mangonului din z In z,.
Daca se reduc si fortele de frecare in punctul M, ecuatia de echilibru a regulatorului va
avea urmatoarele expresii:

Fried ((DI) - Fr(:d -k = 0 (8.3)
pentru tendinte de ridicare a mansonului si
Fried ((’OI I) - I:rSd + Ff = 0 (84)

pentru tendinte de coborare a mansonului, unde F; este forta de frecare in punctul M.



La variatiile vitezei unghiulare ® intre limitele ®’ si ®’’ regulatorul este insensibil.
Gradul de insensibilitate al regulatorului se defineste cu relatiile:

v =222 (8.5)
0+
A
o F .z, o,)
red \""? 1l A
I:r(e;‘d ) E
Frled(z' (DI) ¢
Frgd(z)
z, 7 ze z” z z, Ze z
a). b).
Fig. 8.1.

Curbele de variatie a pozitiei regulatorului z, (®) pentru cazul cresterii vitezei unghiulare
(urcare manson) si respectiv z. (®) pentru cazul descresterii acesteia (coborare manson) fig.8.2.a,
nu se vor suprapune tocmai datorita fortei de frecare F.

A A

v

v

O, 0,

® 3). b).
Fig. 8.2.

Ducéand o paralela la axa O prin ordonata zy intersectia acestei orizontale cu cele doua
curbe z, (o) si zc (o) va da puncte de abscisa ®, si ®, cu a caror valori se poate calcula gradul
de insensibilitate vy (corespunzator valorii z).

8.2. Standul si aparatura folosita.

Pentru desfasurarea lucrarii se foloseste standul prezentat in fig.8.3 sub forma de schema
cinematica.



Standul se compune n principal din motorul electric 1, variatorul mecanic 2, comandat
prin mecanismul surub — piulitd 3, transmisie cu curea 4, regulatorul centrifugal cu bile 5,
parghia 6 prevazuta cu un buton sferic B si un ac indicator ce se deplaseaza de-a lungul
sectorului gradat 7, suportul 8 ce sustine lama elastica 9 si comparatorul 10.

Suportul 8 poate fi deplasat pe verticald de-a lungul ghidajului 11 cu ajutorul unui alt
mecanism surub — piulitd 12.

Pe langa sistemul de masurare cu lama elastica 9 si comparator 10 la aceasta lucrare se
mai foloseste un tahometru centrifugal pentru masurarea vitezei unghiulare a regulatorului si o
rigld gradata pentru masurarea distantelor A si C realizate de bratele parghiei 6.

56 B 10 12

98 7 11
. 7
4
2
§| /‘éé%%éﬂ
1 3
Fig. 8.3.

Fortele care incarca lama elastica 9 se calculeaza in functie de deformatia masurata de
comparatorul 10, cu relatia:

F=c-38 (8.6)
unde:
¢ = 1,94 [N/mm)], este constanta elastica a lamei 9.
Pe sectorul gradat 7, se citesc distantele z;.

8.3. Mersul lucrarii si prelucrarea rezultatelor.

1. Se pozitioneaza centric lama 9 peste butonul B si se citesc valorile d;, z; si c;j care se
inscriu in tabelul 8.1. Se repeta aceste masuratori de 8 ori, modificand distanta z;, cu
manivela 12. Se calculeaza forta cu care actioneaza butonul B asupra lamei 9 cu
relatia:

F, = ¢c x 9, (8.7)

B



si forta redusa la manson, in punctul M, cu relatia:
C,
’e, = SR, 9
care se inscriu in tabelul 8.1. Se traseazd diagrama fortei de readucere
FrSd = FrSdi (Zi)

Se porneste motorul electric de antrenare reglande viteza unghiularda la o valoare
minima, apoi modificand valoarea acesteia de cca 8 ori, in intervalul de fucntionare,
se citesc valorile wj si z;j, la ridicare si la coborare, care se inscriu in tabelul 8.2. Cu
aceste valori se traseazd diagramele z, = Zz, J.((1) j) st z, = ch((nj). Viteza
unghiulara se masoara cu un tahometru centrifugal.

Se intersecteaza cele doud curbe, trasate mai sus, cu paralele la abscisa rezultand zy,
®’k, ® 'k, cu ajutorul carora se calculeaza gradul de insensibilitate vy, folosind (8.5).
Valorile se inscriu in tabelul 8.3 si se traseaza diagrama vy = vy (Z «i)-

Se aleg doua valori ale vitezei unghiulare ®; < ). Se regleaza viteza unghiulara la
valoarea w, si se pozitioneaza lama 9 centric sub butonul B. Se mareste viteza
unghiulara la valoarea ), actionand manivela 3. Bilele regulatorului tind sa se ridice
dar se opune lama 9 care se deformeaza. Cu manivela 12 se coboard lama 9 catre
noua pozitie de echilibru, consemnand perechile de valori z; si & In pozitii
intermediare, care se inscriu in tabelul 8.4. Forta de comanda se calculeaza cu relatia
8.6 si se traseazi curba F. = F (z,).

Ci

Tab. 8.1. Tab. 8.2.
i di Ci F, Fo ] j z,, [mm] |z, [mm]
[mm] | [um] | [mm] | ng o |oNg [rads™] | (urcare) | (coborare)
1 1
8||\ .......... e ] 8‘ .............. “ ..............
Tab. 8.3. Tab. 8.4.
o, o, o = [rad-s™] oy = [rad-s™]
k| [mm] | rads? | [rads®] | W I Z 3 Fe
[mm] [mm] [N]
1 1
.é..‘. ..é...’ .............. e SRR




LUCRAREANT. 9

ECHILIBRAREA ROTORILOR

9.1. Consideratii teoretice.

Asupra elementelor mecanismelor actioneaza forte de inertie provocand solicitari care se
adaugd la cele statice. Fortele de inertie avand variatie periodicd cu ciclul egal cu ciclul
cinematic, pot da nastere la vibratii, trepidatii, zgomot, avand efecte negative asupra functionarii
masinii si mediului. In vederea eliminarii acestor neajunsuri se impune anularea sistemului de
forte de inertie care actioneaza asupra elementelor componente. Acest deziderat prin atasarea la
elemente a unor piese numite contragreutati. Determinarea prin calcul a maselor si a locurilor de
amplasare a contragreutatilor se numeste echilibrare.

O parte a elementelor mecanismelor executd miscari de rotatie in jurul unor axe fixe. In
prezenta lucrare se aratd modul in care se face echilibrarea acestor elemente, numite in
continuare rotori.

Fig. 9.1.

Se considera rotorul din fig.9.1 si se admite un sistem de axe rectangulare astfel incat axa
Oz sa coincida cu axa de rotatie. Conditiile ca rotorul sa fie echilibrat sunt ca centrul sau de
greutate sa se gaseascd pe axa de rotatie si axa de rotatie sa fie o axa principala de inertie.

Aceasta presupune ca suma momentelor statice ale maselor, in raport cu axa de rotatie, ca
si momentul de inertie centrifugal in raport cu doud axe perpendiculare dintre care una
confundati cu axa de rotatie si fie nule. In cazul rotorilor care functioneazi cu viteza unghiulara
constantd conditia a doua impune ca suma momentelor momentelor statice ale maselor
componente (incluzand si contragreutatilor) sa fie nula.

Cele doud conditii conduc astfel la doua ecuatii vectoriale care permit calculul a doua
contragreutdfi. Cand calculul contragreutatilor se face pe baza acestor conditii, rotorul este
echilibrat dinamic.

Rotoarele care au lungimea neglijabila in raport cu diametrul si se miscd cu viteze
unghiulare mici, se considera echilibrate daca prima conditie este indeplinitd. O asemenea
echilibrare se numeste echilibrare statica.



9.2. Mersul lucrarii.
9.2.1. Echilibrarea statici a unui rotor

Se calculeazd masele tuturor pieselor care compun rotorul si se stabilesc centrele lor de
masa. Pentru rotoarele care se pot echilibra static, toate centrele de masa sunt in acelasi
plan.
Se considera masele pieselor care compun rotorul concentrate in centrele lor de masa. Se
scrie cd suma vectoriald a momentelor statice ale maselor pieselor componente ale rotorului si a
contragreutatii de determinat, in raport cu axa de rotatie este nula adica:

>mr +4nfi =0 (9.1)

unde:

Mm; — este 0 masa oarecare;

I, - vectorul de pozitie al centrului de masa al masei “1”;

M¢— masa contragreutatii

. - vectorul de pozitie a centrului de masa al contragreutatii.

Construind poligonul momentelor statice la o scard aleasd arbitrar, din conditia de
inchidere a acestui poligon rezultd momentul static al contragreutatii. Alegand pozitia centrului
de masa a contragreutdtii pe directia vectorului mcT,, se calculeaza masa acesteia me.

9.2.2. Echilibrarea dinamica a unui rotor.

Se calculeazd masele tuturor pieselor care compun rotorul si se stabilesc centrele lor de
masa. Ele se vor gasi in plane transversale diferite.

Se aleg planele transversale I si I de amplasare a contragreutatilor, astfel ca planul I sa
treaca prin originea sistemului de referinta (rezultd z,, = 0) iar planul II sd fie strict la
distanta aleasa z,.

Se scrie ecuatia momentelor momentelor statice care confine o singura necunoscutd —

momentul momentului static al contragreutatii cy, contragreutatea c, avand momentul

momentului static nul (z¢ =0).
>Z xmf +Z, x mT, =0 (9.2)
unde:
m; — este masa piesei “1”;
I, - vectorul de pozitie al centrului de masa al piesei “1” in raport cu axa de rotatie;
Z, - vectorul-distantd considerat pe axa de rotatie de la origine pana la planul in care se
gaseste centrul de masa amintit mai sus;

m,, — masa contragreutatii

I, -vectorul de pozitie a centrului de masa al contragreutatii

Z_, - vectorul-distanta aferent planului ales pentru amplasarea contragreutatii c;.

Din conditia (9.2) se determina produsul m T, si alegand modulul (T,) al vectorului de
pozitie, rezultd masa m_a contragreutatii.

In vederea aducerii centrului de greutate al rotorului pe axa de rotatie, se aseaza a doua
contragreutate in planul xOy, astfel incat:

mr + m,r, + m;ji =0 9.1°)

cli“cll clic

unde m_ T, este momentul static al celei de a doua contragreutati.



9.3. Exemple
9.3.1. Echilibrarea statica a unui rotor

Se considera prima fazi a calculelor efectuata. In tabelul 9.1 sunt trecute masele pieselor
care compun rotorul, coordonatele polare ale centrelor de masa si modulele momentelor statice
ale maselor respective in raport cu axa de rotatie. In fig.9.2.a, este reprezentat rotorul cu masele
concentrate in centrele de masa.

Tab. 9.1.
Nr.crt. m [or] r [mm] [grade] m-r [gr-mm]

1 150 17,5 30° 2625

2 160 15,0 90’ 2400

3 400 10 150" 4000
Contra- 120 17,5 302° 2100
greutatea

a). ky = 7,07 mm/mm b). km = 7,07 gr-mm/mm
Fig. 9.2.
In aceste conditii ecuatia (9.1) se scrie sub forma:
rm +rm, + trm, + Tm =0 9.17)

In fig.9.2.b s-a reprezentat poligonul vectorial al momentelor statice. Segmentul ‘El

care inchide acest poligon reprezinta momentul static al masei contragreutatii. Modulul sau este:
mr. = k, - cc = 70,7 - 29,7 = 2100 grmm
Alegand centrul de masa la raza r. = 17,5 mm, rezultd masa contragreutatii:

m, = m,-r _ 2100 _ 120 gr
r 17,5

c

Directia pe care trebuie sa se gaseasca centrul de masa al contragreutatii este paralela cu
segmentul ‘ccl . Rezulta . = 302°.

Datele cu privire la contragreutate au fost trecute si in tabelul 9.1.




9.3.2. Echilibrarea dinamica a unui rotor

Se considera calculate masele pieselor care compun rotorul si determinate pozitiile
centrelor lor de greutate. Tn tabelul 9.2 sunt trecute masele, coordonatele polare ale centrelor de
masa, distantele planelor in care se gasesc aceste mase pana la originea sistemului de referinta,
modulul momentelor statice ale maselor in raport cu axa de rotatie si modulul momentelor statice
n raport cu originea sistemului de coordonate.

Tab. 9.2.
Nr.crt. m [gr] r [mm] [grade] z[mm] | mr [gr-mm] | zzmr [gr-mm?]
1 200 15 60° 10 3000 30000
2 600 10 150° 20 6000 120000
3 250 12 300° 30 3000 90000
contra- 57,06 17,5 350" 40 1000 40000
greutate |
contra- 171,2 17,5 292" 0 3000 0
greutate I

Tn fig.9.3.a, este reprezentatd schema rotorului. in fig.9.3.c, s-a trasat poligonul vectorial
al momentelor momentelor statice, dupa relatia:
Z xml +Z, xmjf, + Z, x mf, + Z, x m,, = 0 (9.2%)

cli“ell

Vectorul (E care Inchide acest poligon reprezintd momentul momentului static al masei

contragreutdtii 1. Modulul sau este:

z, xm, xr, =k _x|[cC| = 2828 x 1414 = 40000 gr mm?

m2

cl

Alegand centrul de masa la distanta r, =17,5 mm de axa de rotatie si cunoscand z_,=40

cll

mm, rezultd masa contragreutatii 1.

m, - Z, x m, xr, _ 40000 _ 57,06 of
n z, x T, 40 x 17,5
Unghiul de pozitie al contragreutatii rezulta din poligonul fig.9.3:
¢, = 350°

1n fig.9.3.b, s-a trasat poligonul vectorial al momentelor statice, dupi relatia:
mfr + mjg, + mf, + m;, + m,, = 0 9.17)

clcl cli“cll
Vectorul [c,c,| care inchide poligonul reprezintd momentul static al masei contragreutatii

I. Modului sau este:

m, x r, = Kk, x [c,C,

cl cl mil

= 141 - 21 = 3000grmm
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a). k= 7,07 mm/mm

b). km = 141 gr-mm/mm c). k. =2828 gr-mm%mm
Fig. 9.3.

Alegand centrul de masa la distanta r,=17,5 mm de axa de rotatie si cunoscand z_,=40

cll
mm, rezultd masa contragreutatii II.
m, x I, 3000

m, = = = 1712 or
r, 17,5
Unghiul de pozitie al centrului de masa al contragreutatii I rezulta:
¢, = 2927

Datele cu privire la contragreutati sunt trecute in tabelul 9.2.



| Analiza structurala a mecanismelor

Analiza structural a unui mecanism implica parcurgerea urmatoarelor etape:

a) identificarea elementelor si a cuplelor cinematice ale mecanismului;

b) identificarea elementului(lor) motoare;

C) identificarea particularitatilor de aplicare a formulelor structurale;

d) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului si verificarea desmodromiei
mecanismului;

e) identificarea conexiunilor Ka(0);

f) trasarea mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor;

9) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic;

h) impartirea lantului cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic in grupe cinematice;

) deteminarea tipului, ordinului si a clasei grupelor cinematice.

Exemple de analiza structurala:
1. Analiza structurald a mecanismului de actionare a unei scene mobile

Etapele de efectuare a analizei structurale a mecanismului de actionare a platformei mobile,
conform enuntului, sunt:

a) identificarea elementelor si a cuplelor cinematice a mecanismului;
Se vor numerota elementele s1 denumi cuplele cinematice ale mecanismului conform fig.1.1.
Se vor determina:

1. Numarul elementelor mecanismului: n =8,

2. Numarul cuplelor cinematice de clasaa V-a: ¢, =8 (A,,A",B,,B,C,D,F,G),
3. Numarul cuplelor cinematice de clasaaIV-a: ¢, =2 (F,H).

Fig.1.1. Mecanismului de actionare a unei scene mobile



b) identificarea elementului(lor) motor;
Mecanismul din figura 1 contine un element motor (2).

Numarul elementelor motoare: n_, =1.

¢) identificarea particularitatilor de aplicare a formulelor structurale;
Mecanismul contine 2 elemente cu miscari independente: rolele (6) si (7).
Gradul de libertate al unei role se determina conform relatiei:
Lig=3-Njy —2:Cgqy —Cyiy =3-1-2-1-0=1,

6
unde: n;, =1 (rola), cgq =1 (G).
d) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului si Vverificarea desmodromiei

mecanismului;
Gradul de mobilitate al mecanismului se determina cu relatia:

M=3-(n-1)-2-C5—C,— > Lyy—> L,=3-(8-1)-2-8-2-(2-1)-0=1.
Mecanismul este desmodrom fiindca este satisfacuta relatia:
M=n_ =1.

e) identificarea conexiunilor de tip Kac.);
Conexiunilor de tip Kac1) sunt marcate in figura 1 printr-un dreptunghi de culoare rosie.

f) trasarea mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor;
Mecanismul instantaneu izocinetic Tnlocuitor este reprezentat in figura 1.2.

Grupa cinematica cl.2, ord.2, aspect RTRL -

Grupa cinerﬁatica cl.2,
ord.2, aspect RRT

‘ |
! )

Grupa cinematica cl.2,
. ord.2, aspect TRR h
\

g) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic;
Se vor numerota elementele si denumi cuplele cinematice ale mecanismului instantaneu
izocinetic Tnlocuitor conform fig.2.
Se vor determina:

1. Numarul elementelor mecanismului: n=8,

2. Numarul cuplelor cinematice de clasaa V-a: ¢, =10 (A,,A”,B,,B,C,D,E”,F,G,H").
Gradul de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor se determina cu relatia:

M=3-(n-1)-2-c; —c, =3-(8—1)—2-10=1.

h) impartirea lantului cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic in grupe cinematice;
Lantul cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor contine 3 grupe cinematice
(conform fig.1.2).



1) deteminarea clasei, ordinului si aspectului grupelor cinematice.
Grupele cinematice sunt de clasa a 2-a, ordinul 2, avand aspectele RTR, TRR si RRT (conform
fig.1.2).

2. Analiza structurald a supapei de admisie/evacuare a unui motor cu ardere interna.

Analiza structurala a mecanismului de actionare a supapei de admisie/evacuare a unui tip de
motor cu ardere interna se va realiza conform etapelor enuntate anterior.

a) identificarea elementelor si a cuplelor cinematice ale mecanismului;

Se vor numerota elementele si denumi cuplele cinematice ale mecanismului conform fig. 2.1.
Se vor determina:

1. Numarul elementelor mecanismului: n=7,

2. Numarul cuplelor cinematice de clasaa V-a: ¢, =7 (A).B; ,B,E;,G,Gy;,Gy ),
3. Numadrul cuplelor cinematice de clasaaIV-a: ¢,=3 (C,D,F).

b) identificarea elementului motor;
Mecanismul din fig. 2.1 contine un element motor, acesta fiind elementul (2) - cama.

~

I

Fig. 2.1 Mecanismul de actionare a supapei de admisie/evacuare
al unui tip de motor cu ardere interna.

1. Numadrul elementelor motoare: n,=1.

) identificarea particularitatilor de aplicare a formulelor structurale;
Mecanismul confine 2 elemente cu miscari independente: rolele (4) si (6). Gradul de libertate
al unei role se determina conform relatiei:
Ly=3-ny4-2-C5y -Cyy =3-1-2-1-0=1,

oLy
unde: ny =1 (rola), ¢y =1 (G).

Deasemenea mecanismul contine o cupld de translatie pasiva (de ex. Gg,). Gradul de

libertate al lanului cinematic pasiv se va determina conform relatiei:
L,=3-n,-2:C5,-C,, =3:0-2-1-0=-2,



GOZ

unde: n,=0 (rola), c;,=1 (Gg).

d) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului si verificarea desmodromiei
mecanismului;

Gradul de mobilitate al mecanismului se determina cu relatia:

M, =3-(n-1)-2-C;-C, - > Ly -2 L, =3:(7-1)-2.7-3-(2-1)-(-)=1.

Mecanismul este desmodrom fiindca este satisfacuta relatia:

M,=n,=1.

e) identificarea conexiunilor de tip Kac1);

Conexiunilor de tip Kac1y sunt marcate in fig. 2.1 printr-un dreptunghi.
f) trasarea mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor;
Mecanismul instantaneu izocinetic inlocuitor este reprezentat in fig. 2.2.

g) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic;

Grupa cinematica cl.2,
—__ord.2, aspect RTR

&

"\\
F

Grupa cinematica cl.2, \ \
— / ord.2, aspect TTR \ 8 ‘

Grupa cinematica cl.2, | \
ord.2, aspect TRT |

Fig. 2.2 Mecanismul instantaneu izocinetic Tnlocuitor al mecanismului de actionare
al supapei de admisie/evacuare a unui tip de motor cu ardere interna.

Se vor numerota elementele si denumi cuplele cinematice ale mecanismului instantaneu
izocinetic Tnlocuitor, conform fig. 2.2.

Se vor determina:

1. Numarul elementelor mecanismului: n=8,

2. Numarul cuplelor cinematice de clasaa V-a: ¢,=10 (4 ,AC",B;,B,D",E,,F*,G,Gy, ).

Gradul de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor se determind cu
relatia:

M=3-(n-1)-2-c,-c,=3-(8-1)-2-10=1.

h) impartirea lantului cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic in grupe cinematice;
Lantul cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic inlocuitor contine 3 grupe
cinematice (conform fig. 2.2).

J) deteminarea clasei, ordinului si aspectului grupelor cinematice.
Grupele cinematice sunt de clasa a 2-a, ordinul 2, avand aspectele TRT, RTR si TTR
(conform fig. 2.2).



3. Probleme propuse de analiza structurala

Pentru mecanismele avand schemele cinematice date in figurile de mai jos, se cere sa se

realizeze analiza structurali:

Problema: 1
Mecanismul de tractiune de la locomotive.

A\

Problema: 2
Mecanismul de actionare din figura.

Problema: 3
Mecanismul de actionare a presei cu

genunchi

Problema: 4
Mecanismul de actionare a unei prese.

Problema: 5
Mecanismul de actionare a supapei de
admisie/evacuare a unui tip de motor cu
ardere interna

Problema: 6
Mecanismul de actionare a supapei de admisie/evacuare
a unui tip de motor cu admisie/evacuare a unui
motor cu ardere ardere interna.




Problema: 7
Mecanismul de actionare a supapei de
admisie/evacuare a unui tip de motor cu
ardere interna

Problema: 8
Mecanismul de actionare a degetului unei proteze de
mana.

Problema: 9
Mecanismul de alimentare cu hartie de la o
masind tipografica.

Cilindru

Problema: 10
Mecanismul de escamotare al unui tip de tren de
aterizare al unui avion.

Problema: 11
Mecanismul de actionare a unei proteze de
genunchi.

Tibie-Peroneu

Problema: 12
Mecanismul amplificator al unui microcomparator.




Il Analiza cinematica a mecanismelor cu roti dintate

Analiza cinematica a unui mecanism cu roti dintate implica urmatoarelor etape:

a)
b)

c)
d)
e)
f)

9)

identificarea cuplelor cinematice de rotatie cu axa de rotatie mobila;

segmentarea mecanismului cu roti dintate in mecanism(e) cu roti dintate ordinare si roti
dintate ciclodale, daca este cazul;

calculul gradului de mobilitate al mecansimelor cicloidale, pentru identificarea
transmisiilor cu roti dintate planetare sau diferentiale;

calculul raportului de transmitere pentru fiecare mecanism cu roti dintate in parte,
cunoscand numarul de dinti ai fiecarei roti dintate;

calculul raportului de transmitere total (in cazul mecanismelor cu roti dintate ordinare si
planetare inseriate);

calcului vitezei unghiulare a elementului de iesire, cunoscand viteza unghiulara a
elementului(elor) de intrare;

determinarea sensului de rotatie a elementului de iesire, daca se cunoaste sensul de rotatie
a elementului de intrare;

Exemple de analiza cinematica a unui mecanism cu roti dintate:

a)

b)

1. Analiza cinematica a unui mecanism diferential cu roti dintate din figura.

identificarea cuplelor cinematice de rotatie cu axa de rotatie mobila;
Cuple cinematice de rotatie cu axa fixa: A, C, G, H, J
Cupla cinematica de rotatie cu axa mobila: F

Mecanism ordinar cu Mecanism diferential Mecanism ordinar cu
roti dintate cilindrice 1 cu roti dintate conice roti dintate cilindrice 2
6(z9)
- 4z) |+
) We=2-0
1 % % 6 1
A J
1G, H
®=?
2 -—\ -
(z) 4(z,)
3(23

segmentarea mecanismului cu roti dintate in mecanism(e) cu roti dintate ordinare si roti
dintate ciclodale, daca este cazul;

Mecanismul cu roti dintate este compus din:

- mecanism ordinar cu roti dintate cilindrice 1;

- mecanism cicloidal cu roti dintate conice;

- mecanism ordinar cu roti dintate cilindrice 1;

calculul gradului de mobilitate al transmisiilor cicloidale, pentru identificarea
mecanismelor cu roti dintate planetare sau diferentiale;

Se vor determina:

1. Numarul elementelor mecanismului cicloidal: n =5,

2. Numarul cuplelor cinematice de clasaa V-a: ¢s =4 (C, E, G, H),

3. Numarul cuplelor cinematice de clasaaIV-a: ¢4, =2 (D, F).



Gradul de mobilitate al mecanismului cicloidal cu roti dintate se determina cu relatia:
M=3(n-1)-2:C5—Cc4=34-24-2=2.

Mecanismul cicloidal cu roti dintate este un mecanism diferential cu roti dintate conice care are
doua intrari:

- prin elementul 2

- prin elementul 4
si 0 iesire prin elementul 5

d) calculul raportului de transmitere pentru fiecare mecanism cu roti dintate in parte,
cunoscand numarul de dinti ai fiecarei roti dintate;

Mecanismul ordinar cu roti dintate cilindrice 1

) —Z A

j, =L =2 = w,=—1.@
®, Z z,

Mecanismul ordinar cu roti dintate cilindrice 2

. ®O; —Z, -z

gy =—=— = W, =—" 0
®, I Z,

Conform depenentei dintre vitezele unghiulare ale elementelor 6 si 1 si sensului acestora, adica

0, =—2-,, viteza unghiulard a elementului 4 devine:
2-1,
W, = "
Z,

Mecanismul diferential cu roti dintate conice

Nr. Elem. 0 2 3 4 5
Misc. real 0 o, o, ®, ON
Misc. imag — W, —ws | o, —m; | ®, —o 0

(5)
j© _ 0 = i(5)_032_0)5
24 — (5) 24 —
o, ®, — 0
. Z, Z
unde: i =2
Z, 1,
f) calcului vitezei unghiulare a elementului de iesire, cunoscand viteza unghiulara a

elementului(elor) de intrare;

Din ultimele relatii rezulta

i)

by -0, — = o, = 23 % W12y 230y
i 57

I, —1 Zy2,— 1,14

Prin Tnlocuirea expresiilor vitezelor unghiulare o, si ®, in ultima relatie rezulta viteza

Wy =

unghiulard ;:

o _22~Z3,~Z4~26+21~Zz,-23-z4,.CO
5= 1
2y 2y (24 -2, =2y - 25)

9) determinarea sensului de rotatie a elementului de iesire, daca se cunoaste sensul de rotatie
a elementului de intrare;

Din analiza relatiei vitezei unghiulare de iesire ®., tinand cont cd numerele de dinti ale rotilor

dintate sunt numere naturale diferite de zero (z;,2,,2,,2;,2; € N"), rezulti c¢i numaritorul



fractiei este intotdeauna pozitiv. Astfel, sensul vitezei unghiulare o, este identic cu cel al vitezei
unghiulare o, daca:
Zy-2,—2,-23>0 )
respectiv, sensul vitezei unghiulare o, este invers sensului vitezei unghiulare o, daca:
Zy:2,—2,-2,<0 ®)

2. Analiza cinematica a unui mecanism diferential cu rofi dintate inseriat din figura.

a) identificarea cuplelor cinematice de rotatie cu axa de rotatie mobila:
Cuple cinematice de rotatie cu axa fixa: A, C, E, F, H,J
Cupla cinematica de rotatie cu axa mobila: H

Mecanism planetar cu
roti dintate cilindrice

M

I

Mecanism planetar
cu roti dintate conice

®

b) segmentarea mecanismului cu roti dintate in mecanism(e) cu roti dintate ordinare si roti
dintate ciclodale, daca este cazul;
Mecanismul cu roti dintate este compus din:
- mecanism ordinar cu roti dintate cilindrice si conice Tnseriate;
- mecanism cicloidal cu roti dintate cilindrice;

C) calculul gradului de mobilitate al transmisiilor cicloidale, pentru identificarea
mecanismelor cu rofi dintate planetare sau diferentiale;
Se vor determina:
1. Numarul elementelor mecanismului cicloidal: n =5,
2. Numarul cuplelor cinematice de clasaa V-a: ¢s =4 (E, F, H, J),
3. Numarul cuplelor cinematice de clasaa IV-a: ¢, =2 (G, I) .
Gradul de mobilitate al mecanismului cicloidal cu roti dintate se determina cu relatia:
M=3(n-1)-2:C5—C4=34-24-2=2.

Mecanismul cicloidal cu roti dintate este un mecanism diferential cu roti dintate cilindrice care
are doua intrari:

- prin elementul 1

- prin elementul 3
si o iegire prin elementul 5.



d) calculul raportului de transmitere pentru fiecare mecanism cu roti dintate in parte,
cunoscand numarul de dinti ai fiecarei roti dintate;

Raportul de transmitere al mecanismul ordinar cu roti dintate conice

s =l 1y

Q) YA z Z, Z,
M _ %2 3 = W, =120,
©, 7, Z, z, 1,
Mecanismul diferential cu roti dintate cilindrice
Nr. elem. 0 1 3 4 5
Misc. real 0 ®, o, o, g
Misc. imag. — o 0 0 —0; | ©, — 0 0
(5)
i®_ 9 = i® _ D"
13 = (5 13 =
O W3 — O
. -7, 1, — Ly
unde: iy, =—2%. - =2
z, 1, 1,
f) calcului vitezei unghiulare a elementului de iesire, cunoscand viteza unghiulara a

elementului(elor) de intrare;

Din ultimele relatii rezulta
i (5)
3 03 — @ — _ Ly 0yt Zy -0

i® 5
Iy —1 Z,+12,

Wy =

Prin inlocuirea relatiei vitezei unghiulare o, in ultima relatie rezulta viteza unghiulard o, :
Zy°2)°2,+2,°2,-1
A B R A e R R
Z; 13 '(23' + Zr)

0) determinarea sensului de rotatie a elementului de iesire, daca se cunoaste sensul de rotatie
a elementului de intrare;

Din analiza relatiei relatiei vitezei unghiulare o, tindnd cont ca numerele de dinti ale rotilor
dintate sunt numere naturale diferite de zero (z,,2,,2,,2,,25,2; € N"), rezulti cd numitorul si
numaratorul fractiei sunt totdeauna pozitive. Astfel, sensul vitezei unghiulare o, este identic cu
cel al vitezei unghiulare w, (conform figurii)

3. Probleme propuse de analiza cinematica a mecansimelor cu roti dintate

Pentru mecanismele cu roti dintate din figurile de mai jos, avand cunoscute numerele de dingi
ale rotilor dintate (0,...,j) si viteza unghiulara a elementului (elementelor) motor(e) ws, Se cere:
a) determinarea raportului de transmitere al mecanismului cu roti dintate ;

b) determinarea modului vitezei unghiulare a elementului condus ;

C) determinarea sensului de rotatie a elementului condus;



4(z
) o

Problema: 1 Problema: 2
. 3'(z,)
3'(z,) ® - 3
-/1(21-)/3(23) o5 1(21)\%;\1 -/3(23)
- —
E ) L /0(20) 4(24) = 4(24)
] KMIM\ 5(z) ?M\ 5(z.)
4 4
N v J
2(22)/ 2'(z,) §JE \2'(22,) 0(z,) SJE
g=? Y ©.=?
2(z,) 5
Problema: 3 Problema: 4
1(z) 4(z,)
o nﬂ Tz, 2(z) 2(@z) 4z) £
7 L 4@ T T
T — ———
\ 2| = T T
(7] \4 ‘e = =
S e e
/- g _
2 =7 1
(22) , O(ZO) me 1 1 | \
2'(z,) 3(z) 1 0z) 3) Ty 5(z)
5(zy) 3’
Problema: 5 Problema: 6
T [
s JE 4(@z,)
3(z,) ,
(’)71 [ Z) M-/ 1(2) @n 3,(23') % 5(25)
— l L}
iZm . m- £z, 7) 5 -
B @l
1(z,)
O(ZO)\Q 'le ~ 5(z,) 2z) 0(zy) o5=?
L §§




Problema: 7 Problema: 8
X A e
1(z) 5(z,) T
2(z) 4(z)
3@ 3 Ll !
o 2(z )-— = /
e ot | oy, m‘
— &a [Z]
- — 1 = 1 3
» M 1(z) 0(z
A |
4 3(zy) 5(z,)
J= / =; p \k/
2(z,)  0(z)
Problema: 9 Problema: 10
3(zy) 3z ()
_/3(23) ]
| ‘ T
1(21) 3 2(22)=
4(z)
% -
4& N2 T
um =
4 = o
®q |
2(22) -\2'(22,) [ — %ﬂﬁ[
=
0(z,) 1
\D o 1(z)
5(25)
Problema: 11 Problema: 12
2’(22,)
2
_ _/1(%1_)/ 3(z) Ty )
;,% 5 4
) | L
V.
2(z)
TN _
S ®
ST “#
_ t , —4
w 2 (22,) -
[z [ 1(21)
ya ya
6(26) 7(4)




111 Analiza cinematica a mecanismelor cu bare

Analiza cinematicad a unui mecanism cu bare implica urmatoarelor etape:

a)
b)

c)
d)
€)
f)
9)
h)
i)
)
K)

1)

identificarea si notarea elementelor si a cuplelor cinematice;

segmentarea mecanismului cu in grupe cinematice;

definirea planului vitezelor (polul vitezelor si scara)

determinarea vitezei butonului manivelei sau a pistonului si reprezentarea in planul
vitezelor;

determinarea succesiva a vitezei cuplelor de rotatie ale elementelor grupelor cinematice si
reprezentarea lor in planul vitezelor;

determinarea vitezelor unghiulare si sensului de rotatie ale elementelor in miscare plana
de rotatie;

determinarea vitezei punctului caracteristic pe baza reprezentarii in planul vitezelor;
definirea planului acceleratilor (polul vitezelor si scara)

determinarea acceleratiei butonului manivelei sau a pistonului si reprezentarea in planul
acceleratiilor;

determinarea succesiva a acceleratiei cuplelor de rotatie ale elementelor grupelor
cinematice si reprezentarea lor in planul acceleratiilor;

determinarea acceleratiilor unghiulare si sensului pentru elementele in miscare plana

de rotatie;

determinarea acceleratiei punctului caracteristic pe baza reprezentarii in planul
acceleratiilor;

1. Analiza cinematica a unui mecanism cu bare inseriate.

Exemplu prezintd determinarea pe cale grafico-analitica a starii de miscare a unui mecanism
patrulater articulat inseriat cu un mecanism manivela piston, aflate Tn miscarea plana. Pentru
mecanismul dat este cunoscutd viteza unghiulard a elementului motor ®,;, =ct., lungimile

elementelor, pozitiile cuplelor si pozitia elementului motor.

Se cere determinarea starii de miscare a punctului M.

a)

b)

identificarea si notarea elementelor si a cuplelor cinematice;
Se vor nota elementele si cuplele cinematice conform figurii de mai jos.

(A)A :
By —B_:=,C7>D=M
(A) -
6 b)
M

segmentarea mecanismului cu in grupe cinematice;
Mecanismul cu bare inseriate contine urmatoarele grupe cinematice:

- Grupa cinematica de clasa a II ord. 2 ABBy de aspect RRR
- Grupa cinematica de clasa a Il ord. 2 CDDg de aspect RRT



Pozitiile elementelor mecanismului se vor determina grafic conform schemei prezentate in fig. b.
Astfel, in originea unui sistem de coordonate ales se reprezintd cupla A si se traseaza manivela
(2) in pozitia impusa la scara ks, rezultand pozitia articulatiei A. De asemenea se reprezintd in
sistemul de coordonate cupla B, a carei pozitie este cunoscutd. Pozitia articulatiei B rezultd prin
alegerea convenabild, dictatd de pozitia de montaj a mecanismului, a unui punct de intersectie
dintre cercului cu centrul in A de raza Iag si cercul cu centrul in By de raza lgog. Cunoscand
pozitiile cuplelor By si B respectiv lungimile laturilor elementului ternar se determind prin
construirea triunghiului BoBC. Punctul D se obtine apoi prin alegerea convenabild a unui punct
de intersectie dintre cercul cu centrul in C de raza Icp si directia de translatie (A) a pistonului (6).

Succesiunea prezentata in fig.b se va utiliza si la determinarea vitezei si acceleratiei punctului M
(implicit si a pistonului (6)).

C) definirea planului vitezelor (polul vitezelor si scara)
Se alege polul vitezelor intr-un punct p in planul vitezelor si se alege corespunzator scara
vitezelor k, (eventual modificata ulterior functie de lungimea vectorilor reprezentati)

d) determinarea vitezei butonului manivelei sau a pistonului si reprezentarea in planul
vitezelor;

Viteza punctului A se va determina cu relatia:

Vy =V + @y X1
) 1AA
si se va reprezenta planul vitezelor tinind cont de directiile vectorilor si a produsului vectorial

prin vectorul (pa).

e) determinarea succesiva a vitezei cuplelor de rotatie ale elementelor grupelor cinematice si
reprezentarea lor in planul vitezelor;

Viteza punctului B a grupei cinematice ABB rezulta din sistemul de ecuatii vectoriale:

Vg =V + @y x|y
_ 1AB

<|

B, T a1 % IBOB ,

=0 1B,B

Vg =



unde: necunoscutele scalare sunt modulul si directia vectorului v, respectiv modulele produselor

vectoriale @, xl,; si 64%%- Conturul poligonal, determinat de ecuatiile vectoriale si

reprezentat la scara ky, se inchide Tn punctul b. Segmentul (E) reprezinta la scara ky viteza v .

Viteza punctului C se determind conform teoremei asemanarii dupa Mehmke:

ABB,C ~Abjbe,  OP) _ (BC) _ (bc)

I BB, I B,C lac

unde b, = p fiindcd vy =0. Segmentul (pc) reprezintd la scara ky viteza V..
Viteza punctului D care se deplaseaza dupa directia (A) se obtine din ecuatia vectoriala:

Vp =V + @y xlep -

I(a) ICD
Analog, prin inchiderea conturului poligonal, determinat de ecuatia vectoriald, se determina
punctul d si segmentul (pd) reprezintd la scara ky viteza v .

f) determinarea vitezelor unghiulare si sensului de rotatie ale elementelor in miscare plana
de rotatie;

Vitezele unghiulare ale elementelor se determina:

k, - (ab k, - (b,b K -(cd
X ||co31||:M, 0% ||6041||=M, O o= (cd)
| g |BOB les
Sensurile de rotatii fiind indicate alaturat modulului vitezei unghiulare.

o)) determinarea vitezei punctului caracteristic pe baza reprezentarii in planul vitezelor;

Viteza punctului M apartinand elementului (6) care se afld in miscare de translatie este identica
cu viteza vV, (D apartine tot elementului (6)). Astfel:

v, =k, - pm.
h) definirea planului acceleratilor (polul vitezelor si scara)
Se alege polul acceleratiilor intr-un punct p in planul acceleratiilor si se alege

corespunzator scara acceleratiilor K, (eventual modificata ulterior functie de lungimea vectorilor
reprezentati)

) determinarea acceleratiei butonului manivelei sau a pistonului si reprezentarea in planul
acceleratiilor;

Acceleratia punctului A se va determina, cu relatia:

- _ = 2 T -
ap=ap,— 0y laaternxlaa
-0 TAA -0

cunoscand viteza unghiulara ,, = ct. si acceleratia unghiularae,, =0.

), determinarea succesiva a acceleratiei cuplelor de rotatie ale elementelor grupelor
cinematice si reprezentarea lor in planul acceleratiilor;

Acceleratia punctului B rezulta din sistemul de ecuatii vectoriale:

3 =
dp —a__w31'|AB+831XIAB '
| AB 1AB




P R S R
dg —aBO_@41'IBOB+841XIBOB ’

:_0 IB,B 1B,B
unde: necunoscutele scalare sunt modulul si directia acceleratia a, respectiv. modulele

produselor vectoriale &;,xl,; si €, xlgg. Conturul poligonal al accelerafiilor, determinat de

ecuatiile vectoriale si reprezentat la scara kj, se inchide in punctul . Segmentul (n_B) reprezinta
la scara ka acceleratia a; .

Analog, acceleratia punctului C se determind conform teoremei asemanarii dupa Mehmke:

ABB.C~ap gy, (PPo)_Ber) _ (B

I BB, I B,C I BC

Segmentul (my) reprezinta la scara k, viteza ac .
Acceleratia punctului D se situeaza tot dupa directia (A) si se obtine din ecuatia vectoriala:

— _ = 2 —
ap =& — gy lop+ 85 Xep -

I(A) ICD 1CcD
Analog, prin inchiderea conturului poligonal al acceleratiilor, determinat de ecuatia vectoriald, se
determind punctul 8. Segmentul (nd) reprezinta la scara k, acceleratia @, .

K) determinarea acceleratiilor unghiulare si sensului pentru elementele in miscare plana
de rotatie;

Acceleratiile unghiulare ale elementelor se determina, cu relatiile:

K, - (1,B) K, - (,B) K. - (0)
C9”831” = I—l , ®||841|| = |—2 , ®||851|| = |—3 ]
AB BoB cD
Sensurile de rotatii fiind indicate alaturat modulului acceleratiei unghiulare.

) determinarea acceleratiei punctului caracteristic pe baza reprezentarii in planul
acceleratiilor;

Acceleratia punctului M este identicd cu acceleratia V. Astfel:

a, =k, -mu.



3. Probleme propuse de analizd cinematica a mecansimelor cu bare

Pentru pozitiile date ale mecanismelor din figurile de mai jos, avand cunoscute lungimile
elementelor I, si viteza unghiulard a elementului motor (notat cu 2) ., Se cere:

a) determinarea vitezei si acceleratiei punctului M prin metoda grafo-analitica;
Problema: 1 Problema: 2
1 c 3 4

Problema: 5




Problema: 7

Problema: 8

Problema: 9

Problema: 12

Problema: 12







