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PREFAŢĂ 
 

 

 

Prezenta lucrare intitulată ”MECANISME, îndrumător de lucrări de laborator şi culegere 

de probleme pentru seminar” se bazează pe experienţa acumulată de-a lungul anilor în redactarea 

şi utilizarea îndrumătoarelor anterioare editate de colectivul de autori care gestionau cursurile şi 

lucrările de la mecanisme. Acest îndrumător prezintă variante îmbunătăţite şi revizuite ale 

lucrărilor de laborator şi prezintă marele avantaj de a fi o variantă electronică, afişată pe site-ul 

Departamentului de Mecatronică. În acest fel studenţii vor avea un acces mai facil la lucrările de 

laborator şi problemele pentru seminar în vederea pregătirii orelor de aplicaţii. 

Această lucrare, prezintă şi o noutate absolută prin faptul că abordează şi activitatea de 

seminar prin problemele rezolvate şi propuse. Este prima lucrare din ultimii ani în care studenţii 

pot găsi probleme rezolvate şi propuse pentru rezolvare la capitolele de structura mecanismelor, 

cinematica mecanismelor cu bare si roţi dinţate.  

Manuscrisele aferente lucrărilor de laborator din prezenta ediţie au fost elaborate şi 

revizuite de către coordonatoarea lucrării As.dr.ing. Pop Florina, în colaborare cu Prof.dr.ing. 

Maniu Inocenţiu, Şl.dr.ing. Moldovan Cristian (2), Prof.dr.ing. Mesaroş-Anghel Voicu (4, 7, 9), 

Prof.dr.ing. Lovasz Erwin-Christian (3, 4), Conf.dr.ing. Cărăbaş Iosif (6, 7),  Şl.dr.ing. Pop 

Cristian (5, 8). 

Partea aferentă problemelor de seminar a fost realizată în totalitate de către 

coordonatoarea lucrării As.dr.ing. Pop Florina. 

Pentru viitor colectivul de autori, coordonat de As.dr.ing. Pop Florina, îşi propune 

completarea părţii aferente seminarului cu probleme din capitolele de sinteza şi cinetostatica 

mecanismelor. 

Colectivul de autori ai acestei ediţii electronice exprimă mulţumiri anticipate tuturor 

studenţilor celor care vor utiliza materialul la orele de laborator şi seminar, pentru critici, sugestii 

sau sesizări menite să îmbunătăţească ediţiile ulterioare. 

 

 

 

 

 



 

L U C R A R E A  N R.  1 

 

 

STRUCTURA MECANISMELOR 

 

 

 
 

1.1. Scopul lucrării: 

Este însuşirea de către studenţi a metodologiei de analiză structurală a  mecanismelor. 

 

1.2. Noţiuni teoretice generale 

Elementul este o piesă sau un grup de piese (corpuri) care formează un ansamblu teoretic 

nedeformabil în raport cu alte entităţi similare. In tabelul 1.1 sunt prezentate schematizat cele 

mai uzuale tipuri de elemente. 

Cupla cinematică este legătura 

directă şi mobilă a două 

elemente. Cuplele cinematice pot 

fi clasificate în clase. 

 Clasa „i“ a unei cuple cinema-

tice este dată de numărul gradelor 

de libertate suprimate în mişcarea 

relativă a celor două elemente 

care formează cupla cinematică. 

In tabelul 1.2 sunt prezentate 

câteva cuple cinematice uzuale. 

Cuplele cinematice sunt denu-

mite cuple inferioare, dacă con-

tactul teoretic al celor două zone 

de contact se realizează după o 

suprafaţă sau cuple superioare 

dacă contactul este linear sau 

punctiform. 

După numărul cuplelor cinema-

tice în compunere cărora parti-

cipă un element distingem: elemente binare (participă la formarea a 2 cuple cinematice), 

elemente ternare, etc. 

Lanţul cinematic reprezintă un grup de elemente legate între ele prin cuple cinematice. 

Lanţul cinematic poate fi închis, dacă elementele sale descriu un contur poligonal închis sau 

deschis dacă conturul poligonal este deschis. 

Mecanismul este o componentă a unei maşini sau a unui aparat, având rolul de transmitere sau 

transformare a mişcării sau a sistemului de forţe. Mecanismul mai poate fi definit conform lui 

Franz von Releaux, ca fiind un lanţ cinematic care conţine un element fix, unul sau mai multe 

elemente conducătoare (motoare) faţă de care celelalte elemente au mişcări bine determinate. 

Schema cinematică este reprezentarea convenţională în desen a elementelor, cuplelor cinematice, 

mecanismelor şi lanţurilor cinematice, cu respectarea dimensiunilor geometrice caracteristice ale 

elementelor componente. 

Tab. 1.1  
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Schema structurală este reprezen-

tarea schematizată a modului de 

legare a elementelor prin inter-

mediul cuplelor cinematice la un 

mecanism dat, fără să se ia în 

considerare dimensiunile geomet-

rice ale elementelor şi cuplelor 

cinematice. 

Familia unui mecanism este dată 

de numărul mişcărilor suprimate 

prin construcţie tuturor 

elementelor mecanismului, şi se 

va nota cu f. 

Gradul de libertate al unui lanţ 

cinematic este dat de numărul de 

parametrii independenţi necesari 

pentru a defini în mod univoc 

poziţia tuturor elementelor lui în raport cu un sistem de referinţă exterio lanţului sau de numărul 

mişcărilor simple posibile de translaţie sau rotaţie pentru toate elementele lanţului cinematic. 

Gradul de mobilitate al unui mecanism reprezintă numărul de parametri independenţi necesari 

pentru a defini în mod univoc poziţiile tuturor elementelor mecanismului în raport cu un sistem 

de referinţă propriu solidar cu elementul fix. Gradul de mobilitate al unui mecanism de familie f 

se calculează cu relaţia: 
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unde:  ic  - numărul cuplelor cinematice de clasă „i“ 

astfel că pentru mecanismele plane (de familie f=3): 

45 cc2)1n(3M          (1.2) 

unde:  n  - numărul de elemente; 

5c  - numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a; 

4c  - numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a. 

In cazul în care apar legături pasive şi grade le libertate de prisos (mişcări independente) atunci 

gradul de mobilitate real se determină cu relaţia: 
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în care: M - gradul de mobilitate calculat anterior; 

 
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pL  - suma gradelor de libertate a legăturilor pasive; 

 


m

1j

idL  - suma gradelor de libertate de prisos. 

Legături pasive sunt acele lanţuri cinematice a căror funcţie cinematică este realizată şi de către 

alte lanţuri cinematice. Gradul de libertate al legăturilor pasive se calculează cu relaţia: 

pppp ccnL 4523             (1.4) 

unde: pn p5c p4c  reprezintă numărul corespunzător de elemente, cuple cinematice de clasa a V-a 

şi a IV-a ale lanţului cinematic pasiv. 

Gradele de libertate de prisos se determină considerând succesiv fixe toate elementele 

mecanismului mai puţin unul şi analizând mişcările simple posibile pe care acesta le poate 

executa. Numărul acestor mişcări posibile reprezintă gradele de libertate de prisos. 

Tab. 1.2 
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idididid ccnL 4523             (1.5) 

O cuplă cinematică are gradul de multiplicitate „k“ dacă în punctul figurativ al acesteia concură 

un număr de „k+1“ elemente. Această cuplă se va considera (număra) în calculul structural de un 

număr ori egal cu gradul de multiplicitate „k“. 

Un mecanism se numeşte desmodrom (d.p.d.v. cinematic) dacă gradul său de mobilitate este egal 

cu numărul de elemente conducătoare; 

 mnM            (1.6) 

unde: mn  - numărul de elemente conducătoare. 

Grupa cinematică (structurală Assur) 

este lanţul cinematic deschis conţinând 

numai cuple cinematice inferioare, cel 

mai simplu, cu grad de libertate nul. 

In vederea obţinerii mecanismului 

înlocuitor al unui mecanism plan care 

conţine şi cuple cinematice superioare 

se procedează la înlocuirea instan-

taneu-izocinetică a cuplei plane supe-

rioare cu un element binar. In figura 

1.1 sunt prezentate două cazuri de 

transformare instantaneu-izocinetică. 

Grupele cinematice pot fi clasificate în 

funcţie de clasa şi ordinul acestora (v. 

tabelul 1.3). 

Clasa unei grupe cinematice este dată de numărul laturilor conturului poligonal cel mai complex 

conţinut în grupă. Ordinul unei cuple cinematice este dat de numărul cuplelor cinematice de 

legătură cu alte grupe componente ale mecanismului sau cu elementul conducător. 

Un mecanism se consideră de clasa şi ordinul grupei cinematice celei mai complexe din 

compunerea sa.  

 
1.3. Analiza structurală a mecanismelor 

Analiza structurală a unui mecanism se realizează în scopul cunoaşterii alcătuirii acestuia din 

elemente şi grupe cinematice respectiv din grupe cinematice. Impărţirea în grupe cinematice este 

univoc determinată. 

Pentru analiza structurală a unui mecanism se parcurg următoarele etape: 

1. se întocmeşte schema cinematică a mecanismului analizat; 

2. se identifică elementele (elementul) motor; 
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Tab. 1.3 
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3. se identifică particularităţile constructive ale mecanismului: cuple multiple, 

lanţuri cinematice pasive şi mişcările independente; 

4. se identifică familia mecanismului; 

5. se calculează gradul de mobilitate şi se verifică dacă este îndeplinită condiţia de 

desmodromie; 

6. se efectuează transformările instantaneu-izocinetice ale cuplelor plane superioare 

(dacă este cazul); 

7. se calculează gradul de mobilitate al mecanismului înlocuitor; 

8. pe schema cinematică a mecanismului înlocuitor se identifică şi se separă 

elementele (elementul) conducătoare şi elementul fix, respectiv se se face 

împărţirea începând de la elementul condus către elementele (elementul) motoare 

în grupe cinematice. Se încearcă împărţire lanţului cinematic rămas al 

mecanismului în grupe cinematice de clasa a II-a. Dacă în urma împărţirii nu sunt 

cuprinse toate elementele în grupe cinematice se repetă operaţiunea considerând 

şi grupe cinematice de clasă superioară. 

9. se întocmesc schemele structurale ale mecanismului real şi al mecanismului 

instantaneu-izocinetic înlocuitor; 

10. se concluzionează asupra clasei şi ordinului mecanismului. 

 

1.4. Mersul lucrării 

Pentru un număr de mecanisme, se va realiza analiza structurală conform metodologiei 

prezentate la § 1.3. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

L U C R A R E A  N r.  2 

 

 

 

MĂSURAREA VITEZEI UNGHIULARE 

 

 

 
 2.1. Generalităţi 

 

 Viteza unghiulară  este un parametru cinematic caracteristic mişcării de rotaţie, care în 

sistemul internaţional de măsură (SI) este o mărime derivată ce se măsoară în rad/s; ea reprezintă 

unghiul elementar descris de rază raportat la un interval de timp elementar şi se exprimă prin 

derivata în raport cu timpul a unghiului. 

 Legătura între viteza unghiulară  (rad/s), medie pe ciclu cinematic şi turaţia n (rot/min) 

a elementului considerat este dată de relaţia: 

     s/rad
30

n
               (2.1) 

 Mijloacele de măsurare permit determinarea unei valori ce reprezintă viteza unghiulară 

medie pe un ciclu de funcţionare, precum şi viteza unghiulară instantanee a elementului. 

 Cele mai răspândite sunt mijloacele de măsurare a vitezei unghiulare medii, care permit o 

determinare directă (numite tahometre), sau indirectă (contoare ce indică un număr N de rotaţii 

într-un anumit interval de timp). 

  

 2.2. Aparate şi metode de măsurare 

 

 După principiul de funcţionare, aparatele pot fi: mecanice, electrice, electronice, mecano-

optice şi electrono-optice. 

  

 2.2.1. Aparate de măsură a vitezei unghiulare medii 

 

 2.2.1.1. Tahometrul mecanic centrifugal 

 

 Aparatul funcţionează pe principiul regulatorului centrifugal. În fig.2.1 este arătată 

schema cinematică a tahometrului centrifugal. 

 Greutăţile A (fig.2.1) sunt legate printr-un sistem de bare articulate C de manşonul cu 

ghidaj rectiliniu, M. Prin rotirea arborelui B, greutăţile A, aşezate simetric faţă de acesta, se 

îndepărtează sub acţiunea forţelor de inerţie (centrifuge) şi deplasează manşonul M, care 

provoacă rotirea acului indicator în jurul punctului O. 

 Întregul sistem se menţine în echilibru relativ cu ajutorul forţelor elastice create de 

arcurile R. Între arborele B şi arborele a cărui viteză unghiulară se măsoară, se intercalează de 

obicei o cutie de viteze Cv prin care se obţine mărirea domeniului de măsurare. Acest lucru este 

întâlnit la aparatele portabile care permit măsurarea de viteze unghiulare medii cuprinse 

aproximativ între 4 şi 4.800 rad/s. 

 Tahometrele mecanice centrifugale pot fi cuplate permanent (tahometre de tablou) sau 

temporar (tahometre de mână) cu elementul a cărui viteză unghiulară se măsoară. Tahometrele 

mecanice au precizie relativ scăzută, datorită schimbării proprietăţilor elastice ale arcurilor, 

frecării în cuplele cinematice ale mecanismelor sale, instalării incorecte a tahometrului, etc.  



Fig. 2.1 

 

Eroarea admisibilă a tahometrului mecanic poate ajunge la 5%.  

 

2.2.1.2. Tahometrul cu curenţi turbionari 

 

Aparatul (fig.2.2.a)  funcţionează pe principiul interacţiunii a două câmpui magnetice: unul 

produs de magneţi permanenţi M antrenaţi în mişcare de rotaţie, iar altul creat de curenţii  
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turbionari, induşi în tamburul T. În fig.2.2.b se prezintă schema cinematică şi funcţională a 

tahometrului cu curenţi turbionari. 

Tahometrele cu curenţi turbionari se folosesc pentru domenii de măsurare cuprinse între 

1,8 … 700 rad/s. 

Pe arborele aparatului sunt fixaţi magneţii permanenţi M cu 4-8 poli, ce se rotesc sincron 

cu elementul a cărui viteză unghiulară se măsoară. Liniile de forţă ale magneţilor permanenţi, 

intersectează tamburul T din cupru sau aluminiu, care se poate roti şi parcurg apoi inelul fix de 

fier I care închide circuitul magnetic. În tambur se induc tensiuni electromotoare proporţionale 

cu viteza unghiulară, iar tensiunile generează curenţi turbionari.  

Intercaţiunea dintre câmpul electromagnetic al curenţilor turbionari cu câmpul magnetic 

al magneţilor permanenţi, produce un cuplu de torsiune activ Ma. Datorită cuplului activ Ma 

tamburul T se roteşte tensionând arcul spiral R care produce astfel cu cuplu de torsiune rezistent 

MR, proporţional cu unghiul de rotire  al acului indicator. Tamburul T ajunge într-o poziţie de 

repaus când cuplul activ Ma este egal cu cuplul rezistent MR. 
 

 2.2.1.3. Tahogeneratorul  

 

 Tahogeneratorul se compune din două părţi principale: 

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

proporţionale cu turaţia; 

- un aparat de măsurare. 

 

Tahogeneratorul cu generator de curent alternativ este frecvent întâlnit în tehnica măsurării 

vitezelor unghiulare deoarece nu necesită colector şi permite indicarea vitezelor unghiulare 

mici şi a sensului de rotire. Tahogeneratoarele de curent alternativ se construiesc în variante 

monofazate sau polifazate. Cele polifazate permit măsurarea de viteze unghiulare foarte 

coborâte de ordinul 0,5 rad/s şi chiar mai mici. Tahogeneratoarele polifazate sunt construite 

exclusiv din bobine fixe şi magneţi rotativi (cu 1 … 12 perechi de poli). Conform fig.2.3. a, 

b, tahogeneratorul este format dintr-un generator G şi un aparat de măsurare numit receptor 

R.  

a. b. 

Fig. 2.3. 

 Receptorul poate fi: 

- micromotor electric cu aparat indicator cu curenţi turbionari; 

- aparat indicator cu cadru mobil cu redresoare semiconductoare. 

Tahogeneratorul permite telemăsurarea vitezei unghiulare. 

Tahogeneratorul utilizat în cadrul lucrării este echipat cu generator de curent continuu şi un 

receptor construit după prima variantă. 

 

 2.2.1.4. Stroboscopul 

 

 Stroboscopul este un aparat de măsurare a vitezei unghiulare ce foloseşte efectul 

stroboscopic. 
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 Este cunoscut faptul că efectul stroboscopic se bazează pe principiul inerţiei ochiului 

omenesc în perceperea senzaţiilor vizuale (imaginile care se succed cu o frecvenţă f  10 Hz sunt 

percepute ca o singură imagine persistentă). 

 Dacă un corp (sau reper) se roteşte cu frecvenţa fx şi este iluminat prin impulsuri cu 

frecvenţa fi, imaginea sa va apare staţionară când există egalitatea: 

      Hzff
xi

               (2.2) 

 Stroboscopul permite măsurarea celor mai mari viteze unghiulare ce apar în tehnică. La 

frecvenţe de iluminare fi   10Hz se obţine o imagine ce pâlpâie, acest dezavantaj se elimină 

folosind frecvenţe de iluminare fi de k ori mai mari decât fx (k = număr întreg). În acest caz, 

imaginea corpului (reperului) va apare multiplicată de k ori (în vârfurile unui poligon regulat) 

când există egalitatea: 

      Hz
k

f
f i

x
              (2.3) 

unde k = 1, 2, 3 … conform fig.2.4.b, viteza unghiulară fiind: 
x

f2 . 

Fig. 2.4. 

 

Stroboscopul  mai  prezintă şi avantajul că nu introduce cuplu rezistent, care să 

influenţeze valoarea vitezei unghiulare măsurate şi permite măsurarea vitezei unghiulare la 

elemente greu accesibile. 

În cadrul lucrării se va utiliza un stroboscop electronic cu lampă “Flash” şi cu frecvenţe 

de iluminare fi = 10 … 260 Hz, a cărui schemă este prezentată în fig.2.4.a. 

 

2.2.1.5. Numărătorul de impulsuri 

 

Viteza unghiulară medie se măsoară şi pe cale indirectă, prin înregistrarea numărului de 

rotaţii N efectuate într-un interval de timp T secunde. În acest caz viteza unghiulară medie 

are valoarea: 

     s/rad
T

N2
              (2.4) 

Numărătorul de impulsuri poate fi electromecanic sau electronic şi el însumează 

semnalele electrice produse de un traductor. Traductorul de impulsuri transformă rotaţia unui 
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element în impulsuri electrice; el poate fi un tahogenerator cu tensiune alternativă, un contact ce 

închide repetat un circuit electric sau un traductor fotoelectric. 

Intervalul de timp T se măsoară cu un cronometru mecanic, electric sau electronic. 

Cronometrul şi numărătorul de impulsuri se comandă sincron. În cadrul lucrării se foloseşte un 

ansamblu format dintr-un numărător electronic, un cronometru şi un traductor fotoelectric. 

Principiul de producere a implusurilor este următorul: o fotodiodă FD este iluminată 

intermitent de către o sursă luminoasă L. comanda iluminării este dată de un disc cu z fante, care 

se roteşte solidar cu elementul a cărui viteză unghiulară se măsoară. La fiecare iluminare, 

rezistenţa electrică a fotodiodei scade şi astfel impulsul de curent din circuit se transformă, pe 

rezistenţa R, într-un impuls de tensiune care este transmis numărătorului electronic conform 

fig.2.5. 

Fig. 2.5. 

 

 La fiecare rotaţie corespund z impulsuri înregistrate, deci viteza unghiulară medie va fi: 

      s/rad
zT

N2
            (2.5) 

 La performanţe corespunzătoare ale numărătorului de impulsuri, traductorului şi 

cronometrului, se pot măsura viteze unghiulare de orice ordin. 

 

 2.3. Instalaţia de măsurare 

 

 Măsurarea vitezei unghiulare medii se realizează la arborele de ieşire a unui variator cu 

conuri cu curea. Arborele de intrare a variatorului este antrenat de un motor electric (fig.2.6). 

 Arborele de ieşire al variatorului este cuplat cu arborele tahogeneratorului şi poartă discul 

D1 cu un reper vopsit (pentru măsurătorile cu stroboscopul) şi un alt disc D2 cu 6 orificii, care 

permit luminarea intermitentă de către o sursă de lumină L a fotodiodei FD ale cărei impulsuri 

sunt numărate de numărătorul de impulsuri Ni. 

 

 2.4. Mersul lucrării 

 

 Se reglează variatorul pentru o valoare anumită a raportului de transmitere. Se măsoară 

frecvenţa de rotaţie cu ajutorul tahometrului mecanic centrifugal, a tahogeneratorului (indicaţiile 

aparatului de împart cu 4) şi a stroboscopului. Fiecare măsurătoare se repetă de trei ori apoi se 

calculează viteza unghiulară corespunzătoare şi în sfârşit se determină media aritmetică a 

valorilor obţinute. În sfârşit, se determină numărul de impulsuri emise de fotodiodă pe un anumit 

interval de timp T, se împarte la 6, obţinându-se valoarea N şi se calculează viteza unghiulară cu 

relaţia (2.4). se repetă măsurătoarea şi în acest caz de trei ori şi se determină media aritmetică. 

Disc cu fante 

(z impulsuri luminoase) 

L FD 

R 

B2 

fx 

B1 

Numărător 

electronic 

  N’ 

[impulsuri] 

  T [s] 

 



Rezultatul obţinut se consideră valoarea etalon, faţă de care se calculează eroarea măsurătorilor 

anterioare, folosind relaţia: 

    %100
et

etx







             (2.6) 

 Rezultatele măsurătorilor se înscriu în tabelul 2.1 şi se construieşte diagrama de variaţie 

 


 pentru un număr de 8 poziţii de reglaj ale variatorului. 

Fig. 2.6. 

 

Măsurarea vitezei unghiulare medii 

Tab. 2.1. 

Aparat etalon 

Numărător de impulsuri 

Trepte de măsurare 

- 1 2 3 …. 10 

et [rad/s]      
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1.Stroboscop  

x [rad/s] 

1      
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3      
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1      
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DETERMINAREA EXPERIMENTALĂ A PARAMETRILOR 

CINEMATICI AI MECANISMULUI ARTICULAŢIEI UNIVERSALE 

 

 

 

 
 3.1. Scopul lucrării este de a familiariza studenţii cu construcţia şi funcţionarea 

mecanismului articulaţiei universale (în construcţia monocardanică, respectiv cea bicardanică), 

precum şi stabilirea dependenţei funcţionale dintre parametrii cinematici ai elementului condus şi 

ai elementului conducător. 

 

3.2. Noţiuni generale 

 

Mecanismul articulaţiei universale (transmisia cardanică sau cuplajul lui Hooke) serveşte 

la transmiterea mişcării de rotaţie între axele necoliniare 1 şi 3 care se intersectează în punctul 0, 

formând unghiul 13, conform fig.3.1. Mecanismul este sferic, articulat, cu 4 elemente (2 furci 

”f”, o piesă intermediară în formă de cruce “c” şi elementul fix) şi 4 cuple de rotaţie a căror axe 

se intersectează în punctul 0 (cuplele B’ şi C’ sunt cuple de rotaţie pasive). 

 

 

 

Fig. 3.1. 

 

Braţele BB’ şi CC’ ale crucii “c” formează un unghi de 90
0
 cu vârful în O. 

Utilizând metoda contururilor poligonale spaţiale funcţia de transmitere de ordinul 0 ce 

exprimă dependenţa între deplasarea unghiulară 3 a elementului de ieşire şi deplasarea 

unghiulară 1 a elementului de intrare este: 

   












13
tg

13cos

1
arctg                        (3.1) 
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Derivând în raport cu timpul relaţia (3.1) se obţine viteza unghiulară a elementului 

condus al mecanismului articulaţiei universale sub forma: 

  
13

2

1

2

1

2

13

13
coscossin

cos




             (3.2) 

Dacă viteza unghiulară ω1 a elementului conducător este constantă, viteza unghiulară ω 3 

a elementului condus, variază între limitele: 

  
13

1max3
cos

1


    şi     

131min3
cos         (3.3) 

Acceleraţia unghiulară  3 a arborelui condus (derivata de ordinul doi în raport cu timpul 

a relaţiei (3.1)) este: 

   
  32

13

2

1

2

1

11313

3

cos2sincossin

2sinsincos





        (3.4) 

 Gradul de neregularitate (neuniformitate) al mişcării la ieşirea din transmisia 

monocardanică, reprezentat grafic în fig.3.2, se determină cu ajutorul relaţiei: 

    
1

min3max3




              (3.5) 

Fig. 3.2. 

 

 Asincronismul (neconcordanţa dintre 3 şi 1) se elimină prin utilizarea mecanismelor 

policardanice sincrone obţinute prin înscrierea a două sau mai multe mecanisme monocardanice. 

 Pentru mecansimul bicardanic prezentat în fig. 3.3, unghiul de poziţie 5 al elementului 

de ieşire se poate exprima în funcţie de cel al elementului de intrare 1 prin relaţia: 

 
 

 
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 tgcosarctg

tgtgcos

costgcostg
arctg

35

113

35131

5
       (3.6) 

unde  este unghiul pe care-l închid planele formate de axa elementului 3 şi axele geometrice ale 

lagărelor furcilor solidare cu acest element. 

În fig. 3.4 se prezintă variaţia diferenţei unghiurilor de poziţie a elementelor 5 şi 1, în 

funcţie de unghiul de poziţie a elementului 1 şi unghiul . 

Se numeşte mecanism bicardanic sincron mecanismul pentru care:  

)t()t(
15

  

 Din relaţia 3.6 rezultă că se realizează un asemenea mecanism pentru: 

     
3513

  şi   k  

unde k este un număr întreg. 
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Fig. 3.3. 

 

Fig. 3.4 

 

3.3. Descrierea instalaţiei experimentale 

 

Instalaţia experimentală este reprezentată în fig.3.5. ea permite schimbarea unghiurilor 

13 şi 35 în limitele 0
0
 … 45

0
 din 3

0
 în 3

0
 (pe scala 8), iar  poate lua valori în limitele 0

0
 … 

90
0 

din 10
0
 în 10

0
.  

 

Decalarea furcilor 2 ale arborelui intermediar 3 se realizează cu ajutorul unui cuplaj cu 

ştift 6, iar mişcarea se imprimă cu ajutorul volanului 7, urmărindu-se rotaţia arborilor 1, 3 şi 5 pe 

discurile gradate 4. De fusul 2 al articulaţiei cardanice s-a fixat un ac indicator, iar pe lagărul 

fusului s-a fixat un cadran gradat în limitele 
0
 … 150

0
 din 1

0
 în 1

0
, pe care se pot citi valorile 

unghiului de oscilaţie  al fusului crucii cardanice în lagărul furcii. 

 

 

1 

23 
34 

2 

2 

 4 

 

1 

4 

 

2 
 

 

1 
 

 

0 
 

 

-1 
 

 

-2 
 

 

-3 

51[
0
] 

1[
0
] 

45                  90                 135               180  



 

 

Fig. 3.5. 

 

3.4. Mersul lucrării. Prelucrarea datelor experimentale. 

 

a). Determinarea parametrilor cinematici ai mecanismului monocardanic între arborii 1 şi 3 

se face urmând succesiunea: 

Se fixează un anumit unghi 13 şi se roteşte volanul 7 până ce acul indică valoarea 0
0
 pe 

discul gradat 4 solidar cu arborele 1. Se scot jocurile din lagăre în sens invers mişcării volanului, 

se deblochează scala circulară a discului 4, solidar cu arborele 3 şi se aduce cu gradaţia 0
0
 în 

dreptul acului indicator.  

Pentru diferite unghiuri 1 ale arborelui de intrare se notează unghiurile 3 ale arborelui 

de ieşire şi se calculează: 

    
1331

             (3.7) 

Se determină astfel pentru un ciclu cinematic 1  (0
0
 … 360

0
) preferabil din 10

0
 în 10

0
, 

dependenţa funcţională:   

)(
233

   sau   )(
13131

          (3.8) 

se trec datele în tabelul 3.1 şi se reprezintă 3 curbe pentru 3 valori ale unghiului 13. 

 

 

Tab. 3.1. 

Nr. 

crt. 
1 13 = 13 = 13 = 

3 31 3 31 3 31 

1        

2        

……………………………………………………………………………………………………

……. 

36        

 

 b). Pentru aceeaşi articulaţie cardanică între arborii 1 şi 3 se determină variaţia unghiului 

de oscilaţie  al fusului crucii cardanice în lagărul furcii, în funcţie de unghiul 1 pentru anumite 

valori ale unghiului 13. Valorile obţinute se trec în tabelul 3.2, întocmindu-se apoi cele 3 

diagrame  =  (1) pentru cele 3 unghiuri 13. 
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15
0 

15
0 

0
 



 

Tab. 4.2. 

Nr. 

crt. 
1  

13 = 13 = 13 = 

1     

2     

……………………………………………………………………………………………………

……. 

36     

 

 c). Se studiază articulaţia bicardanică impunând o anumită valoare a unghiului de 

decalare  între planele furcilor arborelui intermediar 3, cu ajutorul cuplajului cu ştift 6 şi fixând 

valorile unghiurilor  13 şi 35. Se roteşte volanul 7 aducând inscripţia 0
0
 în dreptul acului 

indicator. Se elimină jocurile din lagăr în sens invers mişcării volanului şi se  aduce la 0
0
 scala 

discului gradat solidar cu arborele 5. Se roteşte volanul 7 pentru un ciclu cinematic (preferabil 

din 10
0 

în 10
0
) şi se citesc valorile 1 şi 5. Se calculează apoi: 

     
1551

                        (3.9) 

 Se completează cu datele obţinute tabelul 3.3 şi se reprezintă grafic curbele 5 = 5(1) 

sau 51 = 51(1) pentru diferite unghiuri 13 şi 35. 

 

Tab. 3.3. 

Nr. 

crt. 
1  =  = 

13 = 

35 = 

13 = 

35 = 

13 = 

35 = 

13 = 

35 = 

5 51 5 51 5 51 5 51 

1          

2          

……………………………………………………………………………………………………

…. 

36          
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DETERMINAREA EXPERIMENTALĂ A PARAMETRILOR 

CINEMATICI AI TACHETULUI LA MECANISMELE CU CAMĂ 

 

 

 
 4.1. Scopul lucrării este cunoaşterea tipurilor reprezentative de mecanisme cu came, 

determinarea prin măsurare a variaţiei deplasării tachetului şi determinarea, pe cale grafică, a 

variaţiei vitezei şi acceleraţiei acestuia. 

 

 4.2. Noţiuni generale 

  

 Mecanismul cu camă poate fi definit, ca fiind un mecanism care conţine un element 

profilat conducător – cama – ce transmite direct elementului condus – tachetul – o mişcare, 

univoc determinată de legea de mişcare, incorporată de profilul camei. 

 Mecanismele cu camă conţin trei elemente: elementul fix (batiul), elementul conducător 

(cama), care poate executa o mişcare de translaţie, rotaţie sau de oscilaţie şi elementul condus 

(tachetul), care poate executa o mişcare de translaţie sau de oscilaţie.  

Legătura dintre camă şi tachet se realizează printr-o cuplă cinematică superioară 

(conexiune KA(-1)) fiind în contact o suprafaţă profilată (cama) şi o rolă, un vârf, un disc plan sau 

profilat (tachetul). 

 În cazul mecanismelor plane cu tachet în mişcare de translaţie, dacă direcţia de translaţie 

trece prin cupla de rotaţie a camei avem un mecanism cu camă centric, în caz contrar, avem un 

mecanism cu camă, excentric. 

 În fig.4.1 se prezintă câteva tipuri reprezentative de mecanisme cu camă, pe baza cărora 

se poate face următoarea clasificare: 

 

 a). după tipul mişcării elementului conducător (cama) 

- mecanisme cu camă în mişcare de rotaţie (fig.4.1.a, b, c, d, i, j) 

- mecanisme cu camă în mişcare de oscilaţie (fig.4.1.e, f) 

- mecanisme cu camă în mişcare de translaţie (fig.4.1.g, h) 

 b). după tipul mişcării elementului condus (tachetul) 

- mecanisme cu tachet în translaţie (fig.4.1.a, b, c, e, g, i) 

- mecanisme cu tachet oscilant (fig.4.1.d, f, h, j) 

 c). după structură 

- mecanisme cu camă plană (fig.4.1.a, b, c, d, e, f, g, h) 

- mecanisme cu camă spaţială (fig.4.1.i, j) 

 d). după tipul camei spaţiale 

- mecanisme spaţiale cu camă cilindrică (fig.4.1.i) 

- mecanisme spaţiale cu camă globoidală (fig.4.1.j) 

Elementul conducător (cama) se află într-o mişcare de rotaţie/translaţie/oscilaţie în 

jurul/lungul unei axe fixe, în timp ce tachetul execută o mişcare de translaţie/oscilaţie. 

Mişcarea tachetului este caracterizată, din punct de vedere poziţional, prin parametrul – 

deplasare liniară, s (sau unghiulară ) – din punct de vedere al vitezei, prin parametrul – viteza 

liniară, v (sau unghiulară ) – iar din punct de vedere al acceleraţiei, prin parametrul – 



acceleraţie liniară, a (sau unghiulară ). În cazul lucrării se vor determina, prin derivare grafică, 

curbele de variaţie ale vitezei şi acceleraţiei tachetului. 

 

 

Fig. 4.1. 
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4.3. Derivarea grafică 

 

Având graficul deplasării reprezentat în sistemul de axe sOt cu scările axelor ks şi kt, 

graficul vitezei se determină aplicând metoda coardei. Având graficul legii de variaţie a unei 

mărimi, graficul mărimii derivatei se trasează folosind interpretarea geometrică a derivatei şi 

anume că derivata unei funcţii este egală cu tangenta trigonometrică a unghiului format între 

tangenta geometrică la graficul său, în punctul respectiv, cu sensul pozitiv al axei absciselor.  

Trasarea corectă a tangentei implică anumite complicaţii astfel că pentru simplificare se 

aplică metoda coardei prin care se determină valoarea derivatei în punctul situat la mijlocul 

abscisei intervalului considerat. 

Astfel, după trasarea graficului deplasării prin unirea continuă a punctelor măsurate 

(puncte de precizie), se înlocuiesc segmentele de curbă prin segmente de dreaptă (coardele) care 

unesc punctele succesive. Se acceptă că direcţia coardei este paralelă cu tnagenta la grafic în 

punctul corespunzător abscisei medii a intervalului şi se calculează derivata în acest punct 

rezultând un punct de precizie pe graficul funcţiei derivate. 

În cazul de faţă, după trasarea graficului deplasării tachetului, adică al funcţiei s = s (t) şi 

înlocuirea curbei continue cu coardele intervalelor, funcţia derivată va avea o valoare constantă 

pe interval, care se atribuie abscisei medii. Se notează cu “a” şi “o” incremenţii abscisei şi 

ordonatei graficului, pe interval. 

Astfel: 
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k
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
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     (4.1) 

rezultând: 

   
t

s

k

k
vtg          (4.2) 

 Se trasează sistemul de axe v0t cu ordonata în prelungirea axei 0s şi se poziţionează pe 

abscisă, în stânga ordonatei, punctul  P – polul derivării. Distanţa, p = P0, se numeşte distanţa 

polară. 

 Se construiesc paralele la coardele graficului s = s (t), care intersectează ordonata 0v în v. 

 Triunghiurile dreptunghice rezultate sunt asemenea cu cele având catetele “a” şi “o”. 

Dacă segmentul 0v este viteza punctului situat pe mijlocul intervalului, la scara kv, atunci rezultă 

relaţia: 

   
p

k

v
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v0
tg v        (4.3) 

 Din relaţiile (a) şi (b), se obţine: 
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 Distanţa polară “p” este un factor de scară, în funcţie de care ordonatele curbei derivate 

rezultă mai mari sau mai mici. 

 Construind din P paralele la coardele graficului funcţiei s = s (t), fig. 4.2 se observă că 

cele corespunzătoare aripei crescătoare a graficului determină ordonate pozitive ale graficului 

funcţiei derivate iar cele aferente aripei descrescătoare – ordonate negative. Aceasta permite 

evaluarea unei imagini sugestive a graficului funcţiei derivate în raport cu graficul funcţiei. 

Astfel dacă graficul deplasării are imaginea unei curbe clopot cu ordonata de acelaşi semn 

(pozitiv), graficul vitezei are două zone tip clopot, una cu ordonata pozitivă – corespunzătoare 

aripei crescătoare a graficului deplasării şi alta cu ordonata negativă – pentru aripa coborâtoare a 

graficului deplasării. 



 

Fig. 4.2. 

 

Se reaminteşte că, scara unei mărimi fizice M, este definită în cadrul disciplinei de 

mecanisme în felul următor: 

   kM = M / L        (4.5) 

unde:  

M - valoarea reală a mărimii, M, măsurată în unităţi fundamentale de măsură; 

L – lungimea segmentului care reprezintă mărimea M, pe desen (în unităţi fundamentale 

de măsură pentru lungime). 

Definirea scării şi scărilor determinate astfel, permit uşor exprimearea din curbele de 

viteză sau acceleraţie, a valorilor efective ale vitezei sau acceleraţiei, în orice moment al ciclului 

cinematic. 

 

4.4. Instalaţia experimentală 

 

4.4.1. Instalaţia pentru studiul camelor plane. 

 

Standul din fig.4.3, conţine un mecanism cu camă şi tachet în mişcare de translaţie, având 

tachetul cu rolă. Mecanismul este centric, fiind alcătuit din elementul conducător (cama 1), 

elementul condus (tachetul 3) prevăzut cu rola (2), având posibilitatea, de a schimba cama. Pe 

tachet este fixat un portcreion, P, care, înregistrează mişcarea tachetului pe hârtia fixată pe un 

tambur (5) antrenat direct, printr-un angrenaj conic (4) de la arborele tamburului. Unghiul de 
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rotaţie al tamburului este proporţional cu timpul, dacă viteza unghiulară este constantă. Axa 

absciselor diagramei, care va fi inscripţionată de creion pe tambur, va fi axa timpului, iar axa 

ordonatelor va fi axa spaţiului. 

Scările diagramei obţinute vor fi: 

   ks = 1 mm/mm,  kt = T/ l    s/mm    (4.6) 

unde: 

 T – perioada [a], 

 l – lungimea exterioară a tamburului [mm], 

 l = 2r, r – raza tamburului [mm]. 

Fig. 4.3. 

 

 Standul din fig. 4.4, conţine un mecanism cu camă şi tachet cu vârf, în mişcare de 

translaţie. Mecanismul este centric, fiind compus dintr-un element conducător (cama 1), un 

element condus (tachetul 2 – tija comparatorului 5), un angrenaj melc – roată melcată (3) şi 

elementul fix (7). Pe cadranul (4) se citeşte unghiul c, iar deplasarea s, a tachetului se citeşte 

direct pe cadranul comparatorului (5). Mecanismul poate fi studiat, montând came cu profile 

diferite. 

 

Fig. 4.4.      Fig. 4.6. 
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 4.4.2. Instalaţia pentru studiul camelor spaţiale 

 

 Standul din fig. 4.5, foloseşte un mecanism cu camă cilindrică spaţială în mişcare de 

rotaţie şi tachet în translaţie. Creionul P, solidar cu tachetul, va trasa pe hârtia solidară cu cama, 

diagrama de variaţie a spaţiului funcţie de timp, întocmai ca în cazul standului descris în fig. 4.3. 

 

 4.5. Prelucrarea datelor experimentale 

 

 Antrenarea tuturor mecanismelor din standurile prezentate în fig.4.3, fig.4.4, fig.4.5, se 

face de la manivelele prevăzute în acest scop. Pentru fiecare mecanism luat în studiu, se va 

completa o fişă, conţinând următoarele: 

 a). denumirea, schema cinematică, dimensiunile elementelor mecanismului (pentru 

mecanismul cu camă plană se completează dimensiunile camei, conform fig.4.6); 

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

  

Tab. 4.1. 

Parametrul 

de intrare 
c [

0
] 

sc [mm] 

0 10 20 ………

…. 

350 360 

Timp pentru 

c = 1 rad/s 

t [s]       

Parametrul  

de ieşire 
 [

0
] 

s [mm] 

      

 

 Timpul se calculează cu relaţia:  

    st
c

c




         (4.7) 

 c). alegerea scărilor aferente abscisei şi ordonatei (ks, k, kt) şi  graficele  = (t) sau s = 

s(t) şi graficele primelor două derivate,  t ,  t  sau  tvv  ,  taa   

(grafice determinate prin derivare grafică); 

 d). calculul scărilor vitezelor (k sau kv) şi acceleraţiilor (k sau ka); 

 e). calculul valorilor maxime pentru: 

- viteza - 
max

 = …. rad/s sau 
max

v = … mm/s 

- acceleraţie - 
max
 = …rad/s

2
 sau 

max
a = … mm/s

2
 

Pentru standurile prezentate în fig.4.3 şi în fig.4.5, antrenând mecanismul de la manivelă, 

creionul P, trasează pe hârtie, legea spaţiului. Apoi, prin derivare grafică, se poate obţine legea 

vitezei şi legea acceleraţiei. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

 

L U C R A R E A  N r.  5 

 

 

 

DETERMINAREA EXPERIMENTALĂ A MOMENTULUI DE TORSIUNE 

LA ARBORELE UNUI MECANISM CU CAMĂ 

 

 

 
 5.1. Scopul lucrării este determinarea experimentală a momentului de torsiune ce trebuie 

aplicat camei ca element motor, pentru a învinge forţele rezistente ce se opun mişcării tachetului. 

 

 5.2. Consideraţii teoretice. 

 

 Prin moment de torsiune la arborele unei came se înţelege momentul aplicat din exterior 

pentru a echilibra efectul reacţiunii din punctul de contact cu tachetul. Mărimea momentului de 

torsiune se poate calcula dacă se cunosc dimensiunile / profilul camei (determinate din condiţii 

geometrice şi cinematice) şi forţele ce acţionează asupra elementului condus, tachetul 

mecanismului. 

 În cazul mecanismului din fig.5.1 asupra tachetului acţionează o forţă tehnologică Ft, 

forţa elastică a arcului Fe şi forţa de inerţie corespunzătoare mişcării de translaţie a tachetului şi a 

pieselor legate rigid de el FI, neglijându-se acţiunea forţelor de frecare (aceste forţe nu apar 

figurate). Valorile acestor forţe la un anumit moment, dat prin unghiul j, de rotire a camei, pot fi 

determinate din diagramele lor de variaţie, rezultând forţa rezistentă rezultantă Fj. 

    
ijejtjj

FFFF        (5.1) 

  

Fig. 5.1. 
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Forţa tehnologică Ft, are o variaţie în general cunoscută funcţie de poziţia tachetului. 

Forţa elastică a arcului Fe, variază liniar în raport cu poziţia tachetului. Cunoscând legea de 

mişcare a tachetului în raport cu timpul s = s(t) se pot obţine Ft = Ft(t) şi Fe = Fe(t).  

Forţa de inerţie care acţionează asupra tachetului este determinată de legea de variaţie a 

acceleraţiei tachetului, amF
i

 . 

Se observă în fig. 9.1 că forţa rezistentă rezultantă F acţionează după direcţia momentană 

de mişcare a tachetului (direcţia de translaţie a tachetului la mecanismele cu tachet în mişcare de 

translaţie, sau direcţia perpendiculară pe braţul tachetului, la mecanismele cu tachet oscilant). 

Între camă şi tachet forţa se transmite pe direcţia n-n, normala comună a profilelor camei şi 

tachetului (dacă se neglijează frecarea). 

Se observă că pentru învingerea forţei F este necesar să se aplice la camă un moment de 

torsiune. 

   dNM
t

          (5.2) 

unde d reprezintă distanţa centrului camei la normală. 

 Forţa normală are modului: 

    



cos

F
N        (5.3) 

iar distanţa d se calculează cu expresia: 

     sineRcosed 22    (5.4) 

unde  este unghiul de presiune, iar R raza vectoare a profilului teoretic al camei, 

corespunzătoare poziţiei respective a mecanismului. 

 Din cele de mai sus rezultă dependenţa momentului de torsiune Mt de dimensiunile camei 

şi forţele ce acţionează în mecanism. 

     22

t
eRtgeFdNM     (5.5) 

 Momentul de torsiune se poate determina pentru mai multe poziţii ale camei obţinând 

curba de variaţie a lui Mt pe un ciclu cinematic. 

 

 9.3. Instalaţia experimentală. 

 

 Schema de principiu a dispozitivului experimental pentru măsurarea momentului de 

torsiune aplicat la arborele camei este dată în fig.5.2. 

 

 

Figura 9.2. 
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 Mecanismul constă din cama 10 şi tachetul oscilant 11, care are lungimea braţului 

tachetului r, momentul produs de forţa rezultantă rezistentă fiind Mr  = F  r. Acest moment 

rezistent se obţine prin acţionarea greutăţii 9 de valoare G atârnată de un fir înfăşurat peste 

sectorul circular 12 al tachetului, braţul greutăţii fiind l. 

 Mecanismul este acţionat manual prin manivela 2 şi roţile 3 şi 4, acul indicator 6 

marcând poziţia camei pe scala gradată 1  00

j
360...0 . Pe roata 4 este fixat comparatorul 5 

care palpează lamela elastică 8 deformată de furca braţului 7 solidar cu cama 10. 

 Pentru construcţia descrisă, mărimea momentului de torsiune se determină din relaţia: 

     KM
t

      (5.6) 

unde  este mărimea deformaţiei citită la comparator, iar K = 35 Nmm /div este constanta 

traductorului elastic. 

 

5.4. Mersul lucrării. Prelucrarea datelor. 

 

Se suspendă o greutate G şi se acţionează asupra manivelei aducând mecanismul într-o 

poziţie la care acul indicator pe scara gradată indică j = 0, cama fiind astfel fixată încât (în acest 

caz) contactul între camă şi tachet să se facă pe cercul de bază al camei. Se roteşte cadranul 

comparatorului astfel încât acul indicator să fie poziţionat la diviziunea 0 (tija comparatorului 

trebuind să se afle la aproximativ jumătatea cursei proprii). 

Se roteşte cama mecanismului cu ajutorul manivelei din 10 în 10 grade şi se citeşte de 

fiecare dată indicaţia comparatorului, ce reprezintă deformaţia traductorului elastic. Din relaţia 

(9.6) se obţine valoarea momentului de torsiune Mt şi se trec valorile în tabelul 9.1 pentru un 

ciclu cinematic. 

 

Tab. 5.1. 

Nr.crt.  [
0
]  [div] Mt [N mm] 

1    

2    

……………………………………………………………………………………………………

… 

36    

 

 Se reprezintă diagrama Mt = Mt (). 

 

 Obs.: se ţine cont de semnul deformaţiei când acul indicator al comparatorului indică 

valori de o parte sau cealaltă a diviziunii zero. În acest fel se evidenţiază faptul că forţele 

rezistente şi de inerţie pot fi uneori forţe motoare pentru mecanismele cu camă. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

L U C R A R E A  N r.  6 

 

 

 

DETERMINAREA RANDAMENTULUI MECANIC 

AL UNUI MECANISM ŞURUB - PIULIŢĂ 

 

 

 
 6.1. Scopul lucrării este de a familiariza studenţii cu studiul procesului de transmitere a 

energiei mecanice în care apar forţe de frecare. Lucrul mecanic al forţelor de frecare între şurub 

şi piuliţă se transformă în energie calorică şi se transferă mediului ambiant în mod irecuperabil 

pentru sistemul mecanic mobil. Se compară valoarea randamentului mecanic al unui şurub cu 

bile cu cea a unui mecanism şurub – piuliţă fără bile. 

 

 6.2. Consideraţii teoretice 

 

 Prin definiţie, se numeşte randament mecanic (), raportul dintre lucrul mecanic al 

forţelor de rezistenţă utilă (productive) şi lucrul mecanic al forţelor motoare în timpul unui ciclu 

cinematic al mişcării de regim şi se exprimă prin relaţia: 

    
m

rp

L

L
              (6.1) 

 Prin randamentul cuplei şurub – piuliţă se înţelege raportul dintre lucrul mecanic efectuat 

de şurub în mişcarea sa faţă de piuliţă, ţinând cont de frecarea dintre acestea şi lucrul mecanic 

efectuat de forţele motoare ce produc mişcarea şurubului. 

 Pentru calculul randamentului la înşurubare se utilizează relaţia: 

    
 




tg

tg
            (6.2) 

unde: 

  [rad] – unghiul de înclinare al spirelor filetului pe diametrul mediu (d2); 

  [rad] = arctg  – unghiul de frecare între spirele şurubului şi spirele piuliţei. 

 Unghiul  se determină din triunghiul dreptunghic ABC (fig.6.1) obţinut prin 

desfăşurarea spirei în plan: 

    
2

s

d

p
tg


              (6.3) 

unde: 

 ps este pasul şurubului şi reprezintă distanţa între două puncte succesive de pe 

generatoarea aceleiaşi spire. 

 În cazul în care şurubul are un număr i de începuturi ps se va determina cu relaţia: 

    pip
s

              (6.4) 

unde: 

 p este pasul filetului şi reprezintă distanţa pe generatoare între două spire vecine ale 

filetului. 

 Pentru determinarea mărimii tg ( + ) se aplică legea conservării energiei: 

    
ruc

LLEE             (6.5) 

unde: 



 E – energie cinetică a sistemului la un moment dat; 

 Ec = 0 – energie cinetică la momentul iniţial (sistemul porneşte din poziţia de repaus); 

 Lu – lucrul mecanic al forţelor utile; 

 Lr – lucrul mecanic al forţelor rezistente. 

Fig. 6.1. 

 

 6.3. Descrierea instalaţiei experimentale 

 

 Pentru determinarea randamentului mecanic al unui mecanism şurub – piuliţă se 

utilizează montajul din fig.6.3, prin care se realizează transformarea energiei potenţiale a 

greutăţilor G7 în energie cinetică. Pentru determinarea randamentului mecanismului şurub – 

piuliţă cu bile, instalaţia experimentală este asemănătoare, dar între şurubul 1 şi piuliţa 2 în locul 

frecării de alunecare apare frecare de rostogolire a bilelor dintre spirele şurubului şi spirele 

piuliţei (fig.6.2). 
 

 

Figura 6.2. 

 

La momentul final, când întreaga energie potenţială este transformată în energie cinetică, 

ecuaţia (11.5) devine: 

       ru MMmvI 22

2

1
          (6.6) 

d3 

d2 

d1 

p
s 

B 

C 

A  



În relaţia de mai sus: 

I [kgm
2
]    - momentul de inerţie masic al şurubului şi greutăţilor G în raport cu axa de 

rotaţie; 

 [rad/s]     - viteza unghiulară a şurubului în momentul final al experienţei; 

Mu [Nm]     - momentul forţelor utile în raport cu axa de rotaţie; 

Mr [Nm]      - momentul forţelor rezistente în raport cu axa de rotaţie; 

m [kg]         - masa şurubului împreună cu piesele ce se rotesc; 

v [m/s]        - viteza rectilinie a şurubului în momentul final; 

 [rad]        - unghiul total de rotaţie al şurubului. 

 

În cazul mişcării uniform accelerate, viteza greutăţii a7 (paharul 7 împreună cu greutăţile 

adiţionale) va fi: 

   
t

s2
tav

77
            (6.7) 

unde: 

 a7 [m/s
2
]   - acceleraţia greutăţii 7; 

 s [m]         - spaţiul parcurs de greutatea 7 la coborâre; 

 t [s]           - timpul de coborâre a greutăţii. 

Viteza unghiulară a şurubului în momentul final (pentru min) se determină din relaţia: 

    

 

 

Fig. 6.3. 

22

7

dt

s4

d

v2


           (6.8) 

Viteza lineară a şurubului este: 

    
2

s

s
dt2

ps2
p;

2
v









          (6.9) 

 Momentul forţei utile, la coborâre cu acceleraţia constantă, se poate exprima cu relaţia: 
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






         (6.10) 

 Înlocuind pe a7 din relaţia (11.7) se obţine: 

    
2

d

tg

s2
1GM 2

27u 









          (6.10’) 

 Momentul rezistent al forţei de frecare se determină cu relaţia: 

        tgGG
2

d
M

1

2

r
         (6.11) 

 În relaţia de mai sus, G1 este greutatea şurubului [N]. 

 Unghiul de rotire al şurubului în radiani (pentru  mic) este: 

    
2

d

s2
             (6.12) 

Instalaţia experimentală este alcătuită din: mecanismul şurub – piuliţă (1 şi 2), scripeţii 3 

peste care trec firele 4 de care este fixat suportul 5 pentru paharul 7 cu greutăţi. De stativul 6 este 

fixată o riglă gradată 8 pe care se fixează două repere. Şurubul 1 se încarcă cu greutăţi G (10) ce 

sunt fixate de şurub prin strângere cu piuliţa 11. 

Înlocuind mărimile cunoscute în relaţia (11.5) se obţine expresia: 

   



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


















2
4
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2
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7

sp
mmJ

dt

s

tg

s
G

GG
tgA      (6.13) 

unde: 

 d2 [m] – diametrul mediu al filetului; 

 m1 [kg], G1 [N] – masa respectiv greutatea şurubului 1; 

 ps [m] – pasul şurubului; 

 J = Js + JG [kgm
2
] – momentul de inerţie masic al ansamblului şurub – sarcină. 

    
2

r
mJ;

8

d
mJ

2

G

2

2

1s
         (6.14) 

 G [N]    – greutatea de masă m ce reprezintă sarcina adăugată şurubului; 

 r [m]     – raza greutăţii G; 

G7 [N]  – greutatea ce execută lucrul mecanic util şi este alcătuită din greutatea suportului 

5, greutatea paharului 7 şi greutăţile ce se adaugă în pahar; 

s [m]     – spaţiul parcurs de greutatea G7 la coborâre între repere; 

t [s]       – timpul în care greutatea G7 parcurge spaţiul s. 

Cu relaţia (11.3) calculează valoarea unghiului  şi apoi cu relaţia (11.2), randamentul 

cuplei şurub-piuliţă. Unghiul de frecare  şi coeficientul de frecare  se calculează cu 

relaţiile: 

    )A(arctg           (6.15) 

    tg            (6.16) 

 

6.4. Mersul lucrării. 

 

1. Se încarcă şurubul cu greutatea G strângând piuliţa 1. 

2. Se fixează reperele 9 pe rigla gradată la distanţa s. 

3. Prin înşurubarea şurubului 1 se aduce suportul 5 în dreptul reperului superior, astfel 

încât firele 4 să treacă peste scripeţii 3 şi să urmărească filetul şurubului. 

4. Se încarcă paharul 7 cu greutăţi, astfel încât la căderea greutăţii G7 şurubul să se 

ridice lin, mişcarea fiind uniform accelerată şi se cronometrează timpul în care se 

parcurge distanţa s. 



5. Se repetă aceleaşi etape de trei ori pentru aceleaşi greutăţi G şi G7, timpul t fiind 

media aritmetică a celor trei determinări. 

6. Se repetă experienţa pentru alte sarcini G şi alte greutăţi G7. 

7. Determinările sunt aceleaşi şi pentru şurubul cu bile, utilizând o instalaţie 

experimentală asemănătoare. 

 

6.5. Prelucrarea datelor experimentale. 

 

a). se completează tabelul 6.1 cu mărimile caracteristice ale mecanismului cu şurub normal 

şi a şurubului cu bile, valoarea unghiului  se determină din relaţia (6.3); 

b). se calculează valoarea lui A cu ajutorul relaţiei (6.13), determinându-se apoi unghiul 

de frecare  şi coeficientul de frecare cu relaţiile (6.5) şi (6.6). 

c). se determină valoarea randamentului şi cu ajutorul relaţiei (6.2) şi se trec toate 

rezultatele experimentale în tabelul 6.2 atât pentru şurubul normal cât şi pentru şurubul cu bile; 

 

Tab. 6.1. 

Mărimea Simbol UM Şurub 

normal cu bile 

Masa şurubului M1 Kg   

Greutatea şurubului G1 N   

Diametrul mediu al filetului d2 m   

Pasul filetului p m   

Numărul de începuturi i -   

Pasul şurubului ps m   

Unghiul de înclinare al filetului  rad   

Diametrul exterior d m   

 

Tab. 6.2. 

Nr. 

det. 

m 

[kg] 

G 

[N] 

m7 

[kg] 

G7 

[N] 

J 

[kgm
2
] 

s 

[m] 

t 

[s] 

tg 

(+) 
 
[

0
] 

  

            

……………………………………………………………………………………………………

……. 

            

 

d). se trasează curba randamentului în funcţie de încărcare,  =  (G + G1) atât pentru 

şurubul normal cât şi pentru şurubul cu bile. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

L U C R A R E A  N r.  7 

 

 

 

GENERAREA PROFILELOR EVOLVENTICE ALE 

DINŢILOR ROŢILOR DINŢATE 

 

 

 
 7.1. Scopul lucrării  constă în: 

- modelarea cu ajutorul unei machete de laborator a procesului de generare a danturii 

pe maşini unelte; 

- cunoaşterea particulatităţilor de generare a profilelor roţii plane cu dantură zero şi 

dantură deplasată – cu ajutorul cremalierei sculă. 

 

7.2. Consideraţii teoretice 

 

Fie două roţi dinţate cu profil evolventic în angrenare având numerele de dinţi z1 şi z2. 

Cele două roţi sunt caracterizate prin cercurile de rază rb1, rw1 şi respectiv rb2, rw2 (de bază şi 

rostogolire). 

Dacă una din roţi, de exemplu roata 2, are raza de rostogolire foarte mare, la limită 

infinită, atunci aceasta devine o bară dinţată numită cremalieră. În acest caz (fig.7.1) cercul de 

rostogolire rw2 degenerează în tangenta t – t la cercul de rază rw1, iar cercul de bază se confundă 

cu tangenta K1CK2 – linia de angrenare. 

 

Fig. 7.1.      Fig. 7.2 

 

Profilele evolventice ale roţii 2 devin în acet caz drepte perpendiculare pe linia de 

angrenare K1CK2, deoarece au centrele de curbură K2 la infinit. 

Pasul cremalierei “p” se măsoară pe direcţia t – t iar pasul de bază “pb” de-a lungul 

normalei la profilele rectilinii ale cremalierei. 

Din fig.7.1 rezultă că pb = pcosw. Se consideră profilul evolventic “e” din fig.7.2 şi 

dreptele 1 şi 1’ tangente la cercul de bază de rază rb în punctele K şi K’. 
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Pentru fiecare dintre aceste drepte se poate defini câte un profil rectiliniu de cremalieră. 

Cu alte cuvinte unui profil evolventic dat îi sunt conjugate o infinitate de cremaliere definite între 

ele prin unghiul  de înclinare a flancului.  

Dintre aceste cremaliere se admite una drept cremalieră (profil) de referinţă. La noi în 

ţară, ca şi în majoritatea ţărilor, s-a standardizat cremaliera având  = 0 = 20
0
 (STAS 821-82). 

Profilul de referinţă (fig.7.3) serveşte la definirea dimensiunilor geometrice caracteristice 

ale unei danturi evolventice. 

        Tab. 7.1. 

                                      Fig. 7.3. 

Fig. 7.4. 

 

În prelucrarea roţilor dinţate cu cremalieră-sculă, aceasta se poate dispune astfel încât 

linia sa de referinţă să nu fie suprapusă cu tangenta t – t la cercul de divizare al roţii generate. 

Prin rostogolirea peste cercul de divizare al roţii a dreptei t – t cu care se solidarizează 

profilul de referinţă, acesta va genera în planul roţii o dantură evolventică (ca înfăşurătoare a 

poziţiilor succesive ale profilelor rectilinii ale cremalierei), (vezi fig.7.4 ) 

Dacă linia de referinţă se suprapune cu dreapta t – t, se obţine o dantură numită normală, 

elementară sau zero.  
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Dacă linia de referinţă a profilului de referinţă este exterioară cercului de divizare, se 

obţine o dantură deplasată pozitiv iar dacă linia de referinţă este secantă la cercul de divizare, se 

obţine o dantură deplasată negativ.  

Fracţiunea “x” este raportul dintre valoarea care exprimă deplasarea liniei de referinţă şi 

modul, definind coeficientul de deplasare (sau deplasarea specifică) care este o mărime 

algebrică. 

În raport cu profilul dintelui danturii normale, dintele de la o dantură deplasată pozitiv 

este mai gros la bază şi mai subţire la vârf iar la o dantură deplasată negativ este mai gros la vârf 

şi mai subţire la bază. 

Deplasarea danturii se practică pentru realizarea unor avantaje cum sunt: evitarea 

interferenţei şi subtăierii bazei dinţilor, realizarea unor angrenaje cu distanţa între axă impusă, 

obţinerea unor danturi cu rezistenţă mărită la contact respectiv la încovoiere, etc. 

 

7.3. Principiul rostogolirii la prelucrarea danturilor 

 

Danturarea după principiul rostogolirii se efectuează pe maşini unelte de mortezat dantură şi 

pe maşini unelte de frezat dantură cu freză melc. 

Maşinile de mortezat dantură folosesc cremaliere sculă (pieptene Maag) sau cuţit-roată 

(roţi Fellow). Aceste scule sunt prevăzute cu dinţi cu profile evolventice, având muchii tăietoare. 

Sculele execută o mişcare de mortezare în lungul liniei flancului dinţilor de prelucrat şi în acelaşi 

timp, maşina unealtă comunică semifabricatului şi sculei o mişcare relativă corespunzătoare 

mişcărilor pe care le-ar obţine dacă ele arangrena. La fiecare cursă, scula îndepărtează din 

semifabricat o cantitate de material corespunzătoare poziţiei pe care o are faţă de roata de 

prelucrat. Flancurile dinţilor roţii prelucrate apar atunci ca suprafeţe ce înfăşoară suprafeţele 

măturate de muchiile dinţilor sculei la curse succesive. 

Aceste muchii au profile evolventice (roata Fellow) sau drepte (pieptene Maag) iar 

suprafeţele flancurilor dinţilor sunt suprafeţe cu profile evolventice conjugate suprafeţelor 

flancurilor dinţilor roţii / pieptenelui sculă. 

Avantajele danturării după principiul rostogolirii constau în productivitatea mare a  

procedeului, posibilitatea de a obţine cu scula de un anumit modul roţi cu numere diferite de 

dinţi şi cu parametri geometrici diferiţi (deplasări diferite de profil). 

 

7.4. Descrierea machetei experimentale 

 

Instalaţia experimentală reproduce principiul danturării roţilor dinţate cu ajutorul 

cremalierei-sculă, imprimând “semifabricatului” o mişcare de rototranslaţie, cremaliera 

fiind fixă. 

Macheta este formată din următoarele părţi principale (conf. fig.7.5): 

1- disc  port hârtie (“semifabricat”); 

2- cremalieră – generatoare; 

3- cremalieră de ghidare (m = 1); 

4- placă suport; 

5- disc de rostogolire; 

6- roată dinţată de m = 1; 

7- riglă de rulare; 

8- placă suport vernier; 

9- piuliţă; 

10- şurub; 

11- şurub – fixare placă; 

12- piuliţă fixare placă; 

13- canale deplasare cremalieră – generatoare; 

14- verniere; 



 

Fig. 7.5. 

 

 În părţile laterale sunt trasate scale gradate oentru măsurarea deplasării cremalierei. 

 Suportul port-hârtie este format dintr-un disc port-hârtie (1), un disc de rostogolire (5) şi 

o roată dinţată de modul 1 (6). 

 Diametrul discului de rostogolire şi diametrul de divizare (referinţă) al roţii dinţate modul 

1, sunt egale cu diametrul de divizare (referinţă) al roţii căreia urmează să i se genereze dantura. 

 Hârtia pe care se va desena dantura se fixează pe discul port-hârtie (1) cu ajutorul a două 

şuruburi cu piuliţă (9, 10). 

 Cremaliera generatoare este realizată din tablă şi are modulul 10 (2). 

Cremaliera generatoare conf.STAS 913/3-81 este cremaliera complementară cremalierei 

de referinţă care se potriveşte în cremaliera de referinţă astfel încât dinţii uneia să umple exact 

golul dinţilor celeilalte (fig.7.6). 

Pentru deplasarea pozitivă respectiv negativă a cremalierei generatoare, sunt prevăzute 

două canale (13) prin care trec şuruburile (11, 12). 

Asigurarea rulării fără alunecare între “sculă” şi “semifabricat” se face prin: 

- o riglă de rulare (7), montată sub cremaliera generatoare (2) peste care se rostogoleşte 

discul de rostogolire (5); 
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- o cremalieră de ghidare (m=1) (3) montată sub rigla de rulare (11), cu care 

angrenează roata dinţată (6). 

Fig. 7.6. 

 

Cele două piese care formează ansamblul cremalieră generatoare (2) – cremalieră de ghidare 

(3) se solidarizează cu placa (4) prin intermediul şuruburilor (11, 12). 

Rolul angrenajului suplimentar este de a îndeplini alunecarea discului port-hârtie (1) în 

timpul operaţiei de generare a danturii. 

Solidare cu placa de bază sunt două verniere (14) având precizia de 0,1mm. Pe gradaţiile de 

pe cremalieră şi vernier sunt trasate două linii mai lungi; când sunt în prelungire se obţine 

dantura zero. 
 

7.5. Prelucrarea datelor experimentale 
 

După ce s-a generat dantura pe desenul astfel obţinut se trasează cercul de divizare. Se 

trasează cercul de cap de diametru da, cunoscut, care ajută la alegerea semifabricatului din 

care urmează să se prelucreze roata dinţată. 

Cercul de picior este tangent interior la profilul obţinut pentru roţile dinţate, urmând ca şi el 

să fie desenat. 
 

7.5.1. Date iniţiale 
 

- m, z ai roţii dinţate pe care urmează să o generăm; 

- deplasarea xm a liniei de referinţă a sculei faţă de cercul de divizare al roţii generate; 

- profilul de referinţă standardizată – conf.tab.7.1; 

- raza cercului de cap – ra; 

- două raze oarecare ry1   r şi ry2   r, din zona evolventică a profilului generat. 
 

7.5.2. Relaţii de calcul a mărimilor caracteristice danturii generate 

 

- raza cercului de divizare: 

2

zm
r


                         (7.1) 

- raza cercului de picior a danturii: 

 xchmrr '

0

*

af
             (7.2) 

- unghiul de presiune pe cercul de rază oarecare ry: 
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- grosimea dintelui pe cercul de rază oarecare: 
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     ˆtginv :    rad̂           (7.5) 

- pasul unghiular: 

z

2
z


              (7.6) 

- raza cercului util: 

0fu
cmrr              (7.7) 

- raza cercului de bază: 
0

b
20cosrr              (7.8) 

 

 7.5.3. Mersul lucrării 

 

 Se fixează deplasarea impusă pe vernierul 14 cu şuruburile 11, 12. Se fixează discul de 

hârtie cu piuliţele 9. Impunând angrenarea între roata dinţată 6 şi cremaliera 3, se desenează 

succesiv pe hârtie, conturul cremalierei generatoare 2. 

 Se calculează rf. Se alege ry1 (rb, r) şi ry2 (r, ra). Se calculează y1, y2, a cu relaţia 

(7.3). 

 Se trasează cercurile de rază rf, ry1, r, ry2, ra pe discul de hârtie, după determinarea 

centrului. Se calculează coardele 
a21

s,s,s,s  cu relaţia: 

    
y

y

yy
r2

s
sinr2s


            (7.9) 

argumentul fiind în radiani. 

 Se măsoară pe dantura desenată su, sf, s1, s, s2, sa şi se înregistrează în tabelul 7.2 (ca 

medie de pe trei dinţi) comparându-se cu valorile calculate corespunzătoare. 

 Se repetă cele de mai sus pentru diferite alte deplasări de profil comparându-se şi forma 

dinţilor obţinuţi: 

 

                   Tab. 7.2. 
Nr. 

crt. 

X 

[mm] 

rf 

[mm] 
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[mm] 
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L U C R A R E A  N r.  8 

 

 

 

STUDIUL EXPERIMENTAL AL CARACTERISTICILOR  

UNUI REGULATOR 

 

 

 
 8.1. Scopul lucrării este aprofundarea cunoştinţelor teoretice cu privire la sistemele de 

reglare automată a energiei maşinii motoare a unui agregat, prin studiul experimental al 

caracteristicilor unui regulator centrifugal cu bile. 

 Ca parte componentă a unui asemenea sistem de reglare automată, regulatorul are rolul 

de a sesiza variaţiile de viteză unghiulară şi să le transforme în semnale de comandă. 

 O altă componentă a sistemului de reglare automată este organul de execuţie care preia 

semnalul de comandă dat de regulator şi acţionează asupra alimentării maşinii motoare (poz.6, 

fig.8.3). 

 Dacă se notează cu G

red
F  forţa redusă la manşonul M care tinde să apropie bilele spre axa 

de rotaţie a regulatorului (forţa de readucere), forţă ce depinde de greutatea bilelor, a 

manşonului, a elementelor de legătură şi de forţa R a arcului şi cu i

red
F  forţa redusă la manşon 

care tinde să îndepărteze bilele datorată forţelor de inerţie şi neglijând frecările din articulaţii, 

ecuaţia de echilibru a regulatorului se poate scrie astfel: 

    0FF G

red

i

red
             (8.1) 

 În diagrama din fig.8.1.a s-a prezentat grafic variaţia celor două forţe în raport cu poziţia 

manşonului (caracterizată prin distanţa z). 

 Punctul de intersecţie a celor două curbe indică poziţia de funcţionare în echilibru a 

regulatorului, carcaterizată prin poziţia ze a manşonului. 

 Dacă fără a modifica viteza unghiulară i a regulatorului se deplasează manşonul în 

poziţia z’  ze unde i

red
F  G

red
F  sau în poziţia z’’  ze unde  i

red
F   G

red
F , în ambele situaţii acesta 

revine în poziţia ze după ce este lăsat liber. Această proprietate de a reveni în aceiaşi poziţie după 

ce a fost scos din echilibru (la  = ct.) se numeşte stabilitatea regulatorului. 

 Dacă se modifică viteza unghiulară a regulatorului la II  I punctul de echilibru se 

mută la abscisa '

e
z  ze, deci manşonul se deplasează din poziţia ze la noua poziţia de echilibru '

e
z  

deoarece pe acest interval apare din nou i

red
F   G

red
F . 

 Diferenţa acestor forţe se numeşte forţa de comandă redusă la manşon: 

    G

red

i

redC
FFF             (8.2) 

 Variaţia acestei forţe se poate observa pe diagrama din fig.8.1.a (porţiunea haşurată) şi pe 

diagrama din fig.8.1.b unde s-a trasat diagrama FC (z) pentru regimul tranzitoriu de mişcare a 

manşonului din ze în '

e
z . 

 Dacă se reduc şi forţele de frecare în punctul M, ecuaţia de echilibru a regulatorului va 

avea următoarele expresii: 

      0FF'F
f

G

red

i

red
                      (8.3) 

pentru tendinţe de ridicare a manşonului şi 

  0FF''F
f

G

red

i

red
           (8.4) 

pentru tendinţe de coborâre a manşonului, unde Ff este forţa de frecare în punctul M. 



 La variaţiile vitezei unghiulare  între limitele ’ şi ’’ regulatorul este insensibil. 

Gradul de insensibilitate al regulatorului se defineşte cu relaţiile: 

    
"'

"'
2




            (8.5) 

    a).      b). 

Fig. 8.1. 

 

 Curbele de variaţie a poziţiei regulatorului zu () pentru cazul creşterii vitezei unghiulare 

(urcare manşon) şi respectiv zc () pentru cazul descreşterii acesteia (coborâre manşon) fig.8.2.a, 

nu se vor suprapune tocmai datorită forţei de frecare F. 

    a).      b). 

Fig. 8.2. 

 

 Ducând o paralelă la axa O prin ordonata zk intersecţia acestei orizontale cu cele două 

curbe zu () şi zc () va da puncte de abscisa '

k
  şi ''

k
  cu a căror valori se poate calcula gradul 

de insensibilitate k (corespunzător valorii zk). 

 

 8.2. Standul şi aparatura folosită. 

 

 Pentru desfăşurarea lucrării se foloseşte standul prezentat în fig.8.3 sub formă de schemă 

cinematică. 
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 Standul se compune în principal din motorul electric 1, variatorul mecanic 2, comandat 

prin mecanismul şurub – piuliţă 3, transmisie cu curea 4, regulatorul centrifugal cu bile 5, 

pârghia 6 prevăzută cu un buton sferic B şi un ac indicator ce se deplasează de-a lungul 

sectorului gradat 7, suportul 8 ce susţine lama elastică 9 şi comparatorul 10. 

 Suportul 8 poate fi deplasat pe verticală de-a lungul ghidajului 11 cu ajutorul unui alt 

mecanism şurub – piuliţă 12. 

 Pe lângă sistemul de măsurare cu lamă elastică 9 şi comparator 10 la această lucrare se 

mai foloseşte un tahometru centrifugal pentru măsurarea vitezei unghiulare a regulatorului şi o 

riglă gradată pentru măsurarea distanţelor A şi C realizate de braţele pârghiei 6. 

Fig. 8.3. 

 

Forţele care încarcă lama elastică 9 se calculează în funcţie de deformaţia măsurată de 

comparatorul 10, cu relaţia: 

 

 cF                         (8.6) 

unde: 

 c = 1,94 [N/mm], este constanta elastică a lamei 9. 

 Pe sectorul gradat 7, se citesc distanţele zj.  
 

 8.3. Mersul lucrării şi prelucrarea rezultatelor. 
 

1. Se poziţionează centric lama 9 peste butonul B şi se citesc valorile i, zi şi ci care se 

înscriu în tabelul 8.1. Se repetă aceste măsurători de 8 ori, modificând distanţa zi, cu 

manivela 12. Se calculează forţa cu care acţionează butonul B asupra lamei 9 cu 

relaţia: 

iiB
cF              (8.7) 
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şi forţa redusă la manşon, în punctul M, cu relaţia: 

   
iB
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F
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C
F  ,             (8.8) 

care se înscriu în tabelul 8.1. Se trasează diagrama forţei de readucere   

)z(FF
i

G

ired

G

red


. 

2. Se porneşte motorul electric de antrenare reglânde viteza unghiulară la o valoare 

minimă, apoi modificând valoarea acesteia de cca 8 ori, în intervalul de fucnţionare, 

se citesc valorile j şi zj, la ridicare şi la coborâre, care se înscriu în tabelul 8.2. Cu 

aceste valori se trasează diagramele  
jjnn

zz   şi  
jjcc

zz  . Viteza 

unghiulară se măsoară cu un tahometru centrifugal. 

3. Se intersectează cele două curbe, trasate mai sus, cu paralele la abscisă rezultând zk, 

’k, ’’k, cu ajutorul cărora se calculează gradul de insensibilitate k, folosind (8.5). 

Valorile se înscriu în tabelul 8.3 şi se trasează diagrama k = ki (z ki). 

4. Se aleg două valori ale vitezei unghiulare I  II. Se reglează viteza unghiulară la 

valoarea I şi se poziţionează lama 9 centric sub butonul B. Se măreşte viteza 

unghiulară la valoarea II, acţionând manivela 3. Bilele regulatorului tind să se ridice 

dar se opune lama 9 care se deformează. Cu manivela 12 se coboară lama 9 către 

noua poziţie de echilibru, consemnând perechile de valori zi şi i în poziţii 

intermediare, care se înscriu în tabelul 8.4. Forţa de comandă se calculează cu relaţia 

8.6 şi se trasează curba  
iicc

zFF  . 
 

               Tab. 8.1.                      Tab. 8.2. 

i zi 

[mm] 

di 

[m] 

ci 

[mm] 
iB

F  

[N] 

G

ired
F  

[N] 

 j j 

[rads
-1

] 
ju

z [mm] 

(urcare) 

jc
z [mm] 

(coborâre) 

1       1    

……………………………………………  ……...…………………………………. 

8       8    
        

            Tab. 8.3.                      Tab. 8.4. 

 

k 

Zk 

[mm] 

'

k
  

[rads
-1

] 

''

k
  

[rads
-1

] 

 

k 

 

 I = [rads
-1

]         II = [rads
-1

] 

l zl 

[mm] 
l 

[mm] 

Fci 

[N] 

1      1    

………………………………....................  ………………………………………… 

8      8    
    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

L U C R A R E A  N r.  9 

 

 

 

ECHILIBRAREA ROTORILOR 

 

 

 
 9.1. Consideraţii teoretice. 

 

 Asupra elementelor mecanismelor acţionează forţe de inerţie provocând solicitări care se 

adaugă la cele statice. Forţele de inerţie având variaţie periodică cu ciclul egal  cu ciclul 

cinematic, pot da naştere la vibraţii, trepidaţii, zgomot, având efecte negative asupra funcţionării 

maşinii şi mediului. În vederea eliminării acestor neajunsuri se impune anularea sistemului de 

forţe de inerţie care acţionează asupra elementelor componente. Acest deziderat prin ataşarea la 

elemente a unor piese numite contragreutăţi. Determinarea prin calcul a maselor şi a locurilor de 

amplasare a contragreutăţilor se numeşte echilibrare. 

 O parte a elementelor mecanismelor execută mişcări de rotaţie în jurul unor axe fixe. În 

prezenta lucrare se arată modul în care se face echilibrarea acestor elemente, numite în 

continuare rotori. 

 

Fig. 9.1. 
 

Se consideră rotorul din fig.9.1 şi se admite un sistem de axe rectangulare astfel încât axa 

Oz să coincidă cu axa de rotaţie. Condiţiile ca rotorul să fie echilibrat sunt ca centrul său de 

greutate să se găsească pe axa de rotaţie şi axa de rotaţie să fie o axă principală de inerţie.  

Aceasta presupune ca suma momentelor statice ale maselor, în raport cu axa de rotaţie, ca 

şi momentul de inerţie centrifugal în raport cu două axe perpendiculare dintre care una 

confundată cu axa de rotaţie să fie nule.  În cazul rotorilor care funcţionează cu viteza unghiulară 

constantă condiţia a doua impune ca suma momentelor momentelor statice ale maselor  

componente (incluzând şi contragreutăţilor) să fie nulă. 

Cele două condiţii conduc astfel la două ecuaţii vectoriale care permit calculul a două 

contragreutăţi. Când calculul contragreutăţilor se face pe baza acestor condiţii, rotorul este 

echilibrat dinamic. 

Rotoarele care au lungimea neglijabilă în raport cu diametrul şi se mişcă cu viteze 

unghiulare mici, se consideră echilibrate dacă prima condiţie este îndeplinită. O asemenea 

echilibrare se numeşte echilibrare statică. 

 

 

y z 

x 
O 



9.2. Mersul lucrării. 

 

9.2.1. Echilibrarea statică a unui rotor 

 

Se calculează masele tuturor pieselor care compun rotorul şi se stabilesc centrele lor de 

masă. Pentru rotoarele care se pot echilibra static, toate centrele de masă sunt în acelaşi 

plan. 

Se consideră masele pieselor care compun rotorul concentrate în centrele lor de masă. Se 

scrie că suma vectorială a momentelor statice ale maselor pieselor componente ale rotorului şi a 

contragreutăţii de determinat, în raport cu axa de rotaţie este nulă adică: 

     

0rmrm
ccii
             (9.1) 

unde: 

 mi – este o masă oarecare; 

 
i

r  - vectorul de poziţie al centrului de masă al masei “i”; 

 mc – masa contragreutăţii  

 
c

r   - vectorul de poziţie a centrului de masă al contragreutăţii. 

 Construind poligonul momentelor statice la o scară aleasă arbitrar, din condiţia de 

închidere a acestui poligon rezultă momentul static al contragreutăţii. Alegând poziţia centrului 

de masă a contragreutăţii pe direcţia vectorului mc c
r , se calculează masa acesteia mc. 

 

 9.2.2. Echilibrarea dinamică a unui rotor. 

 

 Se calculează masele tuturor pieselor care compun rotorul şi se stabilesc centrele lor de 

masă. Ele se vor găsi în plane transversale diferite. 

 Se aleg planele transversale I şi II de amplasare a contragreutăţilor, astfel ca planul I să 

treacă prin originea sistemului de referinţă (rezultă  0z
i0
 ) iar planul II să fie strict la 

distanţa aleasă zcII.  

 Se scrie ecuaţia momentelor momentelor statice care conţine o singură necunoscută – 

momentul momentului static al contragreutăţii cII, contragreutatea cI având momentul 

momentului static nul (zcI =0).     

0rmzrmz
cII1ccIIiii

           (9.2) 

unde: 

 mi – este masa piesei “i”; 

 
i

r  - vectorul de poziţie al centrului de masă al piesei “i” în raport cu axa de rotaţie; 

i
z  - vectorul-distanţă considerat pe axa de rotaţie de la origine până la planul în care se 

găseşte centrul de masă amintit mai sus; 

 
1c

m  – masa contragreutăţii  

 
cI

r   - vectorul de poziţie a centrului de masă al contragreutăţii 

cI
z  - vectorul-distanţă aferent planului ales pentru amplasarea contragreutăţii cI. 

  Din condiţia (9.2) se determină produsul 
cI

m
cI

r  şi alegând modulul (
cI

r ) al vectorului de 

poziţie, rezultă masa 
cI

m a contragreutăţii. 

 În vederea aducerii centrului de greutate al rotorului pe axa de rotaţie, se aşează a doua 

contragreutate în planul xOy, astfel încât: 

     

0rmrmrm
IccIcIIcIIii
            (9.1’) 

unde 
cI

m
cI

r  este momentul static al celei de a doua contragreutăţi. 

 



 

 9.3. Exemple 

 

 9.3.1. Echilibrarea statică a unui rotor 

 

 Se consideră prima fază a calculelor efectuată. În tabelul 9.1 sunt trecute masele pieselor 

care compun rotorul, coordonatele polare ale centrelor de masă şi modulele momentelor statice 

ale maselor respective în raport cu axa de rotaţie. În fig.9.2.a, este reprezentat rotorul cu masele 

concentrate în centrele de masă. 

 

Tab. 9.1. 

Nr.crt. m [gr] r [mm] [grade] mr [grmm] 

1 150 17,5 30
0 

2625 

2 160 15,0 90
0
 2400 

3 400 10 150
0
 4000 

Contra- 

greutatea 

120 17,5 302
0
 2100 

 

 

  a). kl = 7,07 mm/mm    b). km = 7,07 grmm/mm 

Fig. 9.2. 

 

 

 În aceste condiţii ecuaţia (9.1) se scrie sub forma: 

    0mrmrmrmr
cc332211
          (9.1’’) 

 În fig.9.2.b s-a reprezentat poligonul vectorial al momentelor statice. Segmentul 1cc  

care închide acest poligon reprezintă momentul static al masei contragreutăţii. Modulul său este: 

    grmm21007,297,70cckrm 1mcc
    

 Alegând centrul de masă la raza rc = 17,5 mm, rezultă masa contragreutăţii: 

    gr120
5,17

2100

r

rm
m

c

cc

c



  

 Direcţia pe care trebuie să se găsească centrul de masă al contragreutăţii este paralelă cu 

segmentul 1cc . Rezultă c = 302
0
. 

 Datele cu privire la contragreutate au fost trecute şi în tabelul 9.1. 

1
r  

m2 

mc 

m1 

m3 

2 

c 

3 
1 

2
r  

3
r  

c
r  

mc c
r  

m2 2
r  

m1 1
r  

m3 3
r  

c 

c 

c1 



  

 9.3.2. Echilibrarea dinamică a unui rotor 

 

 Se consideră calculate masele pieselor care compun rotorul şi determinate poziţiile 

centrelor lor de greutate. În tabelul 9.2 sunt trecute masele, coordonatele polare ale centrelor de 

masă, distanţele planelor în care se găsesc aceste mase până la originea sistemului de referinţă, 

modulul momentelor statice ale maselor în raport cu axa de rotaţie şi modulul momentelor statice 

în raport cu originea sistemului de coordonate. 

 

Tab. 9.2. 

Nr.crt. m [gr] r [mm] [grade] z [mm] mr [grmm] zmr [grmm
2
] 

1 200 15 60
0 

10 3000 30000 

2 600 10 150
0
 20 6000 120000 

3 250 12 300
0
 30 3000 90000 

contra-

greutate I 

57,06 17,5 350
0
 40 1000 40000 

contra-

greutate II 

171,2 17,5 292
0
 0 3000 0 

 

 În fig.9.3.a, este reprezentată schema rotorului. În fig.9.3.c, s-a trasat poligonul vectorial 

al momentelor momentelor statice, după relaţia: 

  0rmzrmzrmzrmz
cIIcIIcII333222111

         (9.2’) 

 Vectorul 
i1

cc  care închide acest poligon reprezintă momentul momentului static al masei 

contragreutăţii 1. Modulul său este: 

  4000014,142828cckrmz '

112mcIcIcI
  gr mm

2 

 Alegând centrul de masă la distanţa 
cII

r =17,5 mm de axa de rotaţie şi cunoscând 
cII

z =40 

mm, rezultă masa contragreutăţii 1. 

           gr06,57
5,1740

40000

rz

rmz
m

cIIcII

cIIcIIcII

IIc








  

 Unghiul de poziţie al contragreutăţii rezultă din poligonul fig.9.3: 

     0

cII
350  

 În fig.9.3.b, s-a trasat poligonul vectorial al momentelor statice, după relaţia: 

0rmrmrmrmrm
cIIcIIcIcI332211

         (9.1’’) 

Vectorul '

22
cc  care închide poligonul reprezintă momentul static al masei contragreutăţii 

I. Modului său este: 

300021141cckrm '

221mcIcI
 gr

.
mm 



 

   a). kl = 7,07 mm/mm 

 

b). km = 141 grmm/mm              c). 
mm

k  = 2828 grmm
2
/mm 

Fig. 9.3. 

 

Alegând centrul de masă la distanţa 
2c

r =17,5 mm de axa de rotaţie şi cunoscând 
cII

z =40 

mm, rezultă masa contragreutăţii II. 

   gr2,171
5,17

3000

r

rm
m

cI

IccI

cI



  

 Unghiul de poziţie al centrului de masă al contragreutăţii I rezultă: 

     0

cI
292  

 Datele cu privire la contragreutăţi sunt trecute în tabelul 9.2. 

 

 

 

2

3
1c


  

cI
  

cIIcII
rm  
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rm  

33
rm  
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'

2
c  

222
rmz   

333
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IIccIIc
rmz   

331
rmz   
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1
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2c
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cII
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cII
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2c
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cII
m  

2
r  

3 

1
r  

m2 

cI
m  
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1 
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r  

cI
r  

2c
r

 

cII
m  

m2 

m1 

m3 

z1 

cI
m  

z2 

z3 

cII
z  
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I Analiza structurală a mecanismelor 
 

Analiza structural a unui mecanism implică parcurgerea următoarelor etape: 

 

a) identificarea elementelor şi a cuplelor cinematice ale mecanismului; 

b) identificarea elementului(lor) motoare; 

c) identificarea particularităţilor de aplicare a formulelor structurale; 

d) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului şi verificarea desmodromiei 

mecanismului; 

e) identificarea conexiunilor KA(0); 

f) trasarea mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor; 

g) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic; 

h) împărţirea lanţului cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic în grupe cinematice; 

i) deteminarea tipului, ordinului şi a clasei grupelor cinematice. 
 

Exemple de analiză structurală: 

 

1. Analiza structurală a mecanismului de acţionare a unei scene mobile 

 

Etapele de efectuare a analizei structurale a mecanismului de acţionare a platformei mobile, 

conform enunţului, sunt: 

 

a) identificarea elementelor şi a cuplelor cinematice a mecanismului; 

Se vor numerota elementele şi denumi cuplele cinematice ale mecanismului conform fig.1.1. 

Se vor determina: 

1. Numărul elementelor mecanismului: 8n , 

2. Numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a: ),,,,,,,(8 005 GFDCBBAAc  ,  

3. Numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a:  ),(24 HFc  . 

                                              

h
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Fig.1.1. Mecanismului de acţionare a unei scene mobile 

h



b) identificarea elementului(lor) motor; 

Mecanismul din figura 1 conţine un element motor (2). 

   Numărul elementelor motoare:   1n m  . 
 

c) identificarea particularităţilor de aplicare a formulelor structurale; 

Mecanismul conţine 2 elemente cu mişcări independente: rolele (6) şi (7). 

Gradul de libertate al unei role se determină conform relaţiei: 

 101213cc2n3L id4id5idid  , 

G

6    
unde: 1n id   (rola), )G(1c id5  . 
 

d) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului şi verificarea desmodromiei 

mecanismului; 

Gradul de mobilitate al mecanismului se determină cu relaţia: 

 10)12(282)18(3LLcc2)1n(3M pid45    . 

Mecanismul este desmodrom fiindcă este satisfăcută relaţia: 

 1nM m  . 
 

e) identificarea conexiunilor de tip KA(-1); 

Conexiunilor de tip KA(-1) sunt marcate în figura 1 printr-un dreptunghi de culoare roşie.  
 

f) trasarea mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor; 

Mecanismul instantaneu izocinetic înlocuitor este reprezentat în figura 1.2. 

 

                        

Grupa cinematica cl.2, ord.2, aspect RTR

Grupa cinematica cl.2, 

ord.2, aspect TRR

Grupa cinematica cl.2, 

ord.2, aspect RRT

2

B
0

4

A

0 0

1

A
0

F

B 3

8

5

C

h

E

0 0

D 6

7

G

H

00

 
                     Fig. 1.2 
 

g) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic; 

Se vor numerota elementele şi denumi cuplele cinematice ale mecanismului instantaneu 

izocinetic înlocuitor conform fig.2. 

Se vor determina:     

1. Numărul elementelor mecanismului: 8n  , 

2. Numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a: ),,,,,,,,,(10 005
 HGFEDCBBAAc .  

Gradul de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor se determină cu relaţia: 

 1102)18(32)1(3 45  ccnM . 
 

h) împărţirea lanţului cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic în grupe cinematice; 

Lanţul cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor conţine 3 grupe cinematice 

(conform fig.1.2). 



i) deteminarea clasei, ordinului şi aspectului grupelor cinematice. 

Grupele cinematice sunt de clasa a 2-a, ordinul 2, având aspectele RTR, TRR şi RRT (conform 

fig.1.2). 

 

 

2. Analiza structurală a supapei de admisie/evacuare a unui motor cu ardere internă. 

 

Analiza structurală a mecanismului de acţionare a supapei de admisie/evacuare a unui tip de 

motor cu ardere internă se va realiza conform etapelor enunţate anterior. 

 

a) identificarea elementelor şi a cuplelor cinematice ale mecanismului; 

Se vor numerota elementele şi denumi cuplele cinematice ale mecanismului conform fig. 2.1. 

Se vor determina: 

1. Numărul elementelor mecanismului: n=7 , 

2. Numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a: 0 0 01 025 0c =7 (A ,B ,B,E ,G,G ,G )
  

,  

3. Numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a: 4c = 3 (C,D,F) . 

 

b) identificarea elementului motor; 

Mecanismul din fig. 2.1 conţine un element motor, acesta fiind elementul (2) - cama. 
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Fig. 2.1 Mecanismul de acţionare a supapei de admisie/evacuare  

al unui tip de motor cu ardere internă. 

 

1. Numărul elementelor motoare: mn = 1 . 

 

c) identificarea particularităţilor de aplicare a formulelor structurale; 

Mecanismul conţine 2 elemente cu mişcări independente: rolele (4) şi (6). Gradul de libertate 

al unei role se determină conform relaţiei: 

 id id 5id 4idL = 3 n - 2 c - c = 3 1- 2 1-0=1    , 

4

B

   
unde: idn = 1  (rola), 5idc =1 (G) . 

 Deasemenea mecanismul conţine o cuplă de translaţie pasivă (de ex. 02G


). Gradul de 

libertate al lanţului cinematic pasiv se va determina conform relaţiei: 

 5p p p 4pL = 3 n - 2 c - c = 3 0 - 2 1-0= -2    , 



0

G02

0

   
unde: pn = 0  (rola), 025pc = 1 (G )


. 

 

d) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului şi verificarea desmodromiei 

mecanismului; 

Gradul de mobilitate al mecanismului se determină cu relaţia: 

r 5 4 id pM = 3 (n -1)- 2 c - c - L - L = 3 (7 -1)- 2 7 - 3 -(2 1)-(-2)= 1      . 

Mecanismul este desmodrom fiindcă este satisfăcută relaţia: 

 r mM = n =1 . 
 

e) identificarea conexiunilor de tip KA(-1); 

Conexiunilor de tip KA(-1) sunt marcate în fig. 2.1 printr-un dreptunghi.  

f) trasarea mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor; 

Mecanismul instantaneu izocinetic înlocuitor este reprezentat în fig. 2.2. 
 

g) determinarea gradului de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic; 
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Fig. 2.2 Mecanismul instantaneu izocinetic înlocuitor al mecanismului de acţionare  

al supapei de admisie/evacuare a unui tip de motor cu ardere internă. 
 

Se vor numerota elementele şi denumi cuplele cinematice ale mecanismului instantaneu 

izocinetic înlocuitor, conform fig. 2.2. 

Se vor determina:     

1. Numărul elementelor mecanismului: n= 8 , 

2. Numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a:  0 0 015 0c =10 (A ,A,C ,B ,B,D ,E ,F ,G,G )
    

.  

Gradul de mobilitate al mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor se determină cu 

relaţia: 

 5 4M = 3 (n -1)- 2 c - c = 3 (8 -1)- 2 10=1    . 
 

h) împărţirea lanţului cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic în grupe cinematice; 

Lanţul cinematic al mecanismului instantaneu izocinetic înlocuitor conţine 3 grupe 

cinematice (conform fig. 2.2). 

 

j) deteminarea clasei, ordinului şi aspectului grupelor cinematice. 

Grupele cinematice sunt de clasa a 2-a, ordinul 2, având aspectele TRT, RTR şi TTR 

(conform fig. 2.2). 



3. Probleme propuse de analiză structurală 

 
 

Pentru mecanismele având schemele cinematice date în figurile de mai jos, se cere să se 

realizeze analiza structurală: 

 

Problema: 1 

Mecanismul de tracţiune de la locomotive. 
Problema: 2 

Mecanismul de acţionare din figură. 

Problema: 3 
Mecanismul de acţionare a presei cu 

genunchi 
 

 

 

 

 

 

Problema: 4 

Mecanismul de acţionare a unei prese. 

Problema: 5 

Mecanismul de acţionare a supapei de 

admisie/evacuare a unui tip de motor cu 

ardere internă 

 

 

 

 

Problema: 6 

Mecanismul de acţionare a supapei de admisie/evacuare 

a unui tip de motor cu            admisie/evacuare a unui 

motor cu ardere ardere internă.  



Problema: 7 

Mecanismul de acţionare a supapei de 

admisie/evacuare a unui tip de motor cu 

ardere internă 

                     
 

Problema: 8 

Mecanismul de acţionare a degetului unei proteze de 

mână. 

  

Problema: 9 

Mecanismul de alimentare cu hârtie de la  o 

maşină tipografică. 

 

 

Problema: 10 

Mecanismul de escamotare al unui tip de tren de 

aterizare al unui avion. 

 

Problema: 11 

Mecanismul de acţionare a unei proteze de 

genunchi. 

 

Problema: 12 

Mecanismul amplificator al unui microcomparator. 

 

Cilindru

Tibie-Peroneu

Femur

30

20



II Analiza cinematică a mecanismelor cu roţi dinţate 
 

Analiza cinematică a unui mecanism cu roţi dinţate implică următoarelor etape: 

 

a) identificarea cuplelor cinematice de rotaţie cu axa de rotaţie mobilă; 

b) segmentarea mecanismului cu roţi dinţate în mecanism(e) cu roţi dinţate ordinare şi roţi 

dinţate ciclodale, daca este cazul; 

c) calculul gradului de mobilitate al mecansimelor cicloidale, pentru identificarea 

transmisiilor cu roţi dinţate planetare sau diferenţiale; 

d) calculul raportului de transmitere pentru fiecare mecanism cu roţi dinţate în parte, 

cunoscând numarul de dinţi ai fiecărei roţi dinţate; 

e) calculul raportului de transmitere total (în cazul mecanismelor cu roţi dinţate ordinare şi 

planetare înseriate); 

f) calcului vitezei unghiulare a elementului de ieşire, cunoscând viteza unghiulară a 

elementului(elor) de intrare; 

g) determinarea sensului de rotaţie a elementului de ieşire, dacă se cunoaşte sensul de rotaţie 

a elementului de intrare; 

 

Exemple de analiză cinematică a unui mecanism cu roţi dinţate: 

 

1. Analiza cinematică a unui mecanism diferenţial cu roţi dinţate din figură. 
 

a) identificarea cuplelor cinematice de rotaţie cu axa de rotaţie mobilă; 

           Cuple cinematice de rotaţie cu axa fixă: A, C, G, H, J 

 Cuplă cinematică de rotaţie cu axa mobilă: F 

1(z )

1

2
2(z )

2´
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3
3(z )


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1
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6(z )
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4´(z  )
4´

.6 2 1

Mecanism diferential

cu roti dintate conice

Mecanism ordinar cu

roti dintate cilindrice 1
Mecanism ordinar cu

roti dintate cilindrice 2

A B

C
D

E

G, H

I
J

F

 
b) segmentarea mecanismului cu roţi dinţate în mecanism(e) cu roţi dinţate ordinare şi roţi 

dinţate ciclodale, daca este cazul; 

Mecanismul cu roţi dinţate este compus din: 

- mecanism ordinar cu roţi dinţate cilindrice 1; 

- mecanism cicloidal cu roţi dinţate conice; 

- mecanism ordinar cu roţi dinţate cilindrice 1; 
 

c) calculul gradului de mobilitate al transmisiilor cicloidale, pentru identificarea 

mecanismelor cu roţi dinţate planetare sau diferenţiale; 

Se vor determina: 

1. Numărul elementelor mecanismului cicloidal: n = 5, 

2. Numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a: c5 = 4 (C, E, G, H) ,  

3. Numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a: c4 = 2 (D, F) . 



Gradul de mobilitate al mecanismului cicloidal cu roţi dinţate se determină cu relaţia: 

 M = 3·(n - 1) – 2·c5 – c4= 3·4- 2·4- 2 = 2. 
 

Mecanismul cicloidal cu roţi dinţate este un mecanism diferenţial cu roţi dinţate conice care are 

două intrări: 

- prin elementul 2 

- prin elementul 4 

 şi o ieşire prin elementul 5 
 

d) calculul raportului de transmitere pentru fiecare mecanism cu roţi dinţate în parte, 

cunoscând numarul de dinţi ai fiecărei roţi dinţate; 
 

Mecanismul ordinar cu roţi dinţate cilindrice 1  

1

2

2

1
12

z

z
i







      1

2

1
2 




z

z
      

Mecanismul ordinar cu roţi dinţate cilindrice 2  

6

4

4

6
64

z

z
i 





      6

4

6
4 




z

z
      

Conform depenenţei dintre vitezele unghiulare ale elementelor 6 şi 1 şi sensului acestora, adică 

16 2  , viteza unghiulară a elementului 4 devine: 

1

4

6
4

2



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z

z

        
Mecanismul diferenţial cu roţi dinţate conice 
 

    Nr. Elem.  0 2 3 4 5 

 Mişc. real 0  
2  3  

4  5  

 Mişc. imag 
5  52    53   54   0  
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f) calcului vitezei unghiulare a elementului de ieşire, cunoscând viteza unghiulară a 

elementului(elor) de intrare; 
 

Din ultimele relaţii rezultă 
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Prin înlocuirea expresiilor vitezelor unghiulare 2  şi 4  în ultima relaţie rezultă viteza 

unghiulară 5 : 
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g) determinarea sensului de rotaţie a elementului de ieşire, dacă se cunoaşte sensul de rotaţie 

a elementului de intrare; 

 

Din analiza  relaţiei vitezei unghiulare de ieşire 5 , ţinând cont că numerele de dinţi ale roţilor 

dinţate sunt numere naturale  diferite de zero ( *

53221 ,,,, Nzzzzz  ), rezultă că numărătorul 



fracţiei este întotdeauna pozitiv. Astfel, sensul vitezei unghiulare 5  este identic cu cel al vitezei 

unghiulare 1  dacă: 

03243   zzzz
         (7) 

respectiv, sensul vitezei unghiulare 5  este invers sensului vitezei unghiulare 1  dacă: 

03243   zzzz
         (8) 

 

2. Analiza cinematică a unui mecanism diferenţial cu roţi dinţate înseriat din figură. 
 

a) identificarea cuplelor cinematice de rotaţie cu axa de rotaţie mobilă: 

            Cuple cinematice de rotaţie cu axa fixă: A, C, E, F, H, J 

 Cuplă cinematică de rotaţie cu axa mobilă: H 
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b) segmentarea mecanismului cu roţi dinţate în mecanism(e) cu roţi dinţate ordinare şi roţi 

dinţate ciclodale, daca este cazul; 

Mecanismul cu roţi dinţate este compus din: 

- mecanism ordinar cu roţi dinţate cilindrice şi conice înseriate; 

- mecanism cicloidal cu roţi dinţate cilindrice; 
 

c) calculul gradului de mobilitate al transmisiilor cicloidale, pentru identificarea 

mecanismelor cu roţi dinţate planetare sau diferenţiale; 

Se vor determina: 

1. Numărul elementelor mecanismului cicloidal: n = 5, 

2. Numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a: c5 = 4 (E, F, H, J) ,  

3. Numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a: c4 = 2 (G, I) . 

Gradul de mobilitate al mecanismului cicloidal cu roţi dinţate se determină cu relaţia: 

 M = 3·(n - 1) – 2·c5 – c4= 3·4- 2·4- 2 = 2. 
 

Mecanismul cicloidal cu roţi dinţate este un mecanism diferenţial cu roţi dinţate cilindrice care 

are două intrări: 

- prin elementul 1 

- prin elementul 3 

 şi o ieşire prin elementul 5. 



 

d) calculul raportului de transmitere pentru fiecare mecanism cu roţi dinţate în parte, 

cunoscând numarul de dinţi ai fiecărei roţi dinţate; 

 

Raportul de transmitere al mecanismul ordinar cu roţi dinţate conice 
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Mecanismul diferenţial cu roţi dinţate cilindrice 

 

    Nr. elem.  0 1 3 4 5 

 Mişc. real 0  1  3  
4  5  

 Mişc. imag. 
5  0  

53   54   0  
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f) calcului vitezei unghiulare a elementului de ieşire, cunoscând viteza unghiulară a 

elementului(elor) de intrare; 

 

Din ultimele relaţii rezultă 
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Prin înlocuirea relaţiei vitezei unghiulare 3   în ultima relaţie rezultă viteza unghiulară 5 : 
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g) determinarea sensului de rotaţie a elementului de ieşire, dacă se cunoaşte sensul de rotaţie 

a elementului de intrare; 

 

Din analiza  relaţiei relaţiei vitezei unghiulare 5 , ţinând cont că numerele de dinţi ale roţilor 

dinţate sunt numere naturale  diferite de zero ( *

332211 ,,,,, Nzzzzzz  ), rezultă că numitorul şi 

numărătorul fracţiei sunt totdeauna pozitive. Astfel, sensul vitezei unghiulare 5  este identic cu 

cel al vitezei unghiulare 1  (conform figurii) 

 

3. Probleme propuse de analiză cinematică a mecansimelor cu roţi dinţate 

 

Pentru mecanismele cu roţi dinţate din figurile de mai jos, având cunoscute numerele de dinţi   

ale roţilor dinţate (0,...,j) şi viteza unghiulară a elementului (elementelor) motor(e) ω1, se cere: 

a) determinarea raportului de transmitere al mecanismului cu roţi dinţate  ; 

b) determinarea modului vitezei unghiulare a elementului condus  ; 

c) determinarea sensului de rotaţie a elementului condus; 
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Problema: 2 
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Problema: 3 
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Problema: 4 
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Problema: 5 
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Problema: 6 
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Problema: 7 
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Problema: 8 
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Problema: 9 
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Problema: 10 
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Problema: 11 
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Problema: 12 
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III Analiza cinematică a mecanismelor cu bare 
 

Analiza cinematică a unui mecanism cu bare implică următoarelor etape: 

 

a) identificarea şi notarea elementelor şi a cuplelor cinematice; 

b) segmentarea mecanismului cu în grupe cinematice; 

c) definirea planului vitezelor (polul vitezelor şi scara) 

d) determinarea vitezei butonului manivelei sau a pistonului şi reprezentarea în planul 

vitezelor; 

e) determinarea succesivă a vitezei cuplelor de rotaţie ale elementelor grupelor cinematice şi 

reprezentarea lor în planul vitezelor; 

f) determinarea vitezelor unghiulare şi sensului de rotaţie ale elementelor în mişcare plană 

de rotaţie; 

g) determinarea vitezei punctului caracteristic pe baza reprezentării în planul vitezelor; 

h) definirea planului acceleraţilor (polul vitezelor şi scara) 

i) determinarea acceleraţiei butonului manivelei sau a pistonului şi reprezentarea în planul 

acceleraţiilor; 

j) determinarea succesivă a acceleraţiei cuplelor de rotaţie ale elementelor grupelor 

cinematice şi reprezentarea lor în planul acceleraţiilor; 

k) determinarea acceleraţiilor unghiulare şi sensului pentru elementele în mişcare plană 

de rotaţie; 

l) determinarea acceleraţiei punctului caracteristic pe baza reprezentării în planul 

acceleraţiilor; 

 

1. Analiza cinematică a unui mecanism cu bare înseriate. 
 

Exemplu prezintă determinarea pe cale grafico-analitică a stării de mişcare a unui mecanism 

patrulater articulat înseriat cu un mecanism manivelă piston, aflate în mişcarea plană. Pentru 

mecanismul dat este cunoscută viteza unghiulară a elementului motor .ct21  , lungimile 

elementelor, poziţiile cuplelor şi poziţia elementului motor.  

Se cere determinarea stării de mişcare a punctului M.  
 

a) identificarea şi notarea elementelor şi a cuplelor cinematice; 

 Se vor nota elementele şi cuplele cinematice conform figurii de mai jos. 
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b) segmentarea mecanismului cu în grupe cinematice; 

Mecanismul cu bare înseriate conţine următoarele grupe cinematice: 

- Grupa cinematică de clasa a II ord. 2 ABB0 de aspect RRR  

- Grupa cinematică de clasa a II ord. 2 CDD0 de aspect RRT   



 

Poziţiile elementelor mecanismului se vor determina grafic conform schemei prezentate în fig. b. 

Astfel, în originea unui sistem de coordonate ales se reprezintă cupla A0 şi se trasează manivela 

(2) în poziţia impusă la scara ks, rezultând poziţia articulaţiei A. De asemenea se reprezintă în 

sistemul de coordonate cupla B, a cărei poziţie este cunoscută. Poziţia articulaţiei B rezultă prin 

alegerea convenabilă, dictată de poziţia de montaj a mecanismului, a unui punct de intersecţie 

dintre cercului cu centrul în A de rază lAB şi cercul cu centrul în B0 de rază lB0B. Cunoscând 

poziţiile cuplelor B0 şi B respectiv lungimile laturilor elementului ternar se determină prin 

construirea triunghiului B0BC. Punctul D se obţine apoi prin alegerea convenabilă a unui punct 

de intersecţie dintre cercul cu centrul în C de rază lCD şi direcţia de translaţie (Δ) a pistonului (6). 

Succesiunea prezentată în fig.b se va utiliza şi la determinarea vitezei şi acceleraţiei punctului M 

(implicit şi a pistonului (6)). 

c) definirea planului vitezelor (polul vitezelor şi scara) 

Se alege polul vitezelor într-un punct p în planul vitezelor şi se alege corespunzător scara 

vitezelor kv (eventual modificată ulterior funcţie de lungimea vectorilor reprezentaţi) 

d) determinarea vitezei butonului manivelei sau a pistonului şi reprezentarea în planul 

vitezelor; 
 

Viteza punctului A se va determina cu relaţia: 

AA

AAAA lvv

0

00 21

0 

 .    

şi se va reprezenta planul vitezelor ţinând cont de direcţiile vectorilor şi a produsului vectorial 

prin vectorul )( pa . 
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e) determinarea succesivă a vitezei cuplelor de rotaţie ale elementelor grupelor cinematice şi 

reprezentarea lor în planul vitezelor; 

   

Viteza punctului B a grupei cinematice ABB0 rezultă din sistemul de ecuaţii vectoriale: 

AB

ABAB lvv


 31 ,       

BB

BBBB lvv

0

00 41

0 

 ,       



unde: necunoscutele scalare sunt modulul şi direcţia vectorului 
Bv  respectiv modulele produselor 

vectoriale ABl31  şi BBl 041 . Conturul poligonal, determinat de ecuaţiile vectoriale şi 

reprezentat la scara kv, se închide în punctul b. Segmentul )( pb  reprezintă la scara kv viteza Bv . 

 

Viteza punctului C se determină conform teoremei asemănării după Mehmke: 

,00 bcbCBB   ,
)()()(

00

00

BCCBBB l

bc

l

cb

l

bb
     

unde pb 0  fiindcă 0
0
Bv . Segmentul )( pc  reprezintă la scara kv viteza Cv . 

Viteza punctului D care se deplasează după direcţia (Δ) se obţine din ecuaţia vectorială: 

CD

CDCD lvv


 51

)(||

.       

Analog, prin închiderea conturului poligonal, determinat de ecuaţia vectorială, se determină 

punctul d şi segmentul )( pd  reprezintă la scara kv viteza Dv .  

 

f) determinarea vitezelor unghiulare şi sensului de rotaţie ale elementelor în mişcare plană 

de rotaţie; 

 

Vitezele unghiulare ale elementelor se determină: 

    

AB

v

l

abk )(
31


 ,      

BB

v

l

bbk

0

)( 0
41


 ,     

CD

v

l

cdk )(
51


 .  

Sensurile de rotaţii fiind indicate alăturat modulului vitezei unghiulare. 

 

g) determinarea vitezei punctului caracteristic pe baza reprezentării în planul vitezelor; 

 

Viteza punctului M aparţinând elementului (6) care se află în mişcare de translaţie este identică 

cu viteza Dv  (D aparţine tot elementului (6)). Astfel: 

pmkv vM  .        

h) definirea planului acceleraţilor (polul vitezelor şi scara) 

Se alege polul acceleraţiilor într-un punct p în planul acceleraţiilor şi se alege 

corespunzător scara acceleraţiilor ka (eventual modificată ulterior funcţie de lungimea vectorilor 

reprezentaţi) 

i) determinarea acceleraţiei butonului manivelei sau a pistonului şi reprezentarea în planul 

acceleraţiilor; 
 

Acceleraţia punctului A se va determina, cu relaţia: 

0

AA21

AA||

AA
2
21

0

AA 0

0

00
llaa





.     

cunoscând viteza unghiulară .21 ct  şi acceleraţia unghiulară 021  . 

 

j) determinarea succesivă a acceleraţiei cuplelor de rotaţie ale elementelor grupelor 

cinematice şi reprezentarea lor în planul acceleraţiilor; 

 

Acceleraţia punctului B rezultă din sistemul de ecuaţii vectoriale: 

AB

AB

AB

ABAB llaa


 31

||

2

31 ,      



BB

BB
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BBBB llaa

0

0

0

00 41

||

2

41

0 

 ,     

unde: necunoscutele scalare sunt modulul şi direcţia acceleraţia Ba  respectiv modulele 

produselor vectoriale ABl31  şi BBl 041 . Conturul poligonal al acceleraţiilor, determinat de 

ecuaţiile vectoriale şi reprezentat la scara ka, se închide în punctul β. Segmentul )(  reprezintă 

la scara ka acceleraţia Ba . 
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Analog, acceleraţia punctului C se determină conform teoremei asemănării după Mehmke: 

,00  CBB  ,
)()()(

00

00

BCCBBB lll








    

Segmentul )(  reprezintă la scara ka viteza Ca . 

Acceleraţia punctului D se situează tot după direcţia (Δ) şi se obţine din ecuaţia vectorială: 

CD

CD

CD

CDCD llaa


 51

||

2

51

)(||

.      

Analog, prin închiderea conturului poligonal al acceleraţiilor, determinat de ecuaţia vectorială, se 

determină punctul δ. Segmentul )(  reprezintă la scara ka acceleraţia Da .  

 

k) determinarea acceleraţiilor unghiulare şi sensului pentru elementele în mişcare plană 

de rotaţie; 

 

Acceleraţiile unghiulare ale elementelor se determină, cu relaţiile: 

 
AB

a

l

k )( 1
31


 ,  

BB

a

l

k

0

)( 2
41


 ,  

CD

a

l

k )( 3
51


 .  

Sensurile de rotaţii fiind indicate alăturat modulului acceleraţiei unghiulare. 

 

l) determinarea acceleraţiei punctului caracteristic pe baza reprezentării în planul 

acceleraţiilor; 

 

Acceleraţia punctului M este identică cu acceleraţia Dv . Astfel: 

 aM ka .        

 

 



3. Probleme propuse de analiză cinematică a mecansimelor cu bare 

 

Pentru poziţiile date ale mecanismelor din figurile de mai jos, având cunoscute lungimile 

elementelor lj, şi viteza unghiulară a elementului motor (notat cu 2) ω2, se cere: 

 

a) determinarea vitezei şi acceleraţiei punctului M prin metoda grafo-analitică; 
 

Problema: 1 
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Problema: 2 
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Problema: 3 
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Problema: 4 
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Problema: 5 
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Problema: 6 
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Problema: 7 
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