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PARTEA INTII

GENERALITATI ASUPRA
MECANISMELOR

1

NOTIUNI INTRODUCTIVE

1.1. OBIEETUL SI IMPORTANTA
STUDIULUI MECANISMELOR

1.1.1. OBIECTUL
STUDIULUI MECANISMELOR

Disciplina ,Mecanisme®# are
ca obiect studiul general al me-
canismelor si masinilor si cuprin-
de patru parti: structura, analiza
cinematica, cinetostatica si dina-
mica.

Structura  mecanismelor se
ocupa de principalele notiuni des-
pre elementele cinematice, cuple-
le cinematice, lanturile cinemati-
ce, mecanismele si meeanismele-
motor. In aceasty parte sint date
formulele structurale ale lanturi-
lor cinematice plane si ale me-
canismelor plane, precum si clasi-
ficrile structurale ale mecanisme-
lor-motor plane.

Analiza cinematicd a meca-
nismelor se ocupd cu metodale
grafoanalitice prin intermediul ci-
rora se ftraseazd traiectoriile di-
verselor puncte ale elementelor
cinematice si se stabilese pozitiile
mecanismului in timpul ciclului
cinematic, pe baza cirora se deter-
mind vitezele si acceleragiile (lini-
are si unghiulare) ale unor puncte
caracteristice, respectiv ale ele-
menlelor cinematice conduse,

Cinetostatica mecanismelor se
ocupd cu studiul fortelor exteri-
oare si interioare care solicita ele-
mentele mecanismului, precum st
cu stabilirea valorilor reactiunilor
din cuplele cinematice si ale for-
felor de echilibrare.

Dinamica- mecanismelor sel
ocupd cu modalititile de echili- #
brare statici si dinamicy a meca- |
nismelor si efectueazi - studiul ]
miscdrii maginii sub actiunea for- |
telor exterioare date.




11.2. IIAPORTANTA STUDIULUI MECANISMELOR

Infaptuirea amplului program adoptat de Congresul al XIll-lea al
Partidului Comunist Romén privind dezvoltarea continui a societitii noas-
tre si ridicarea Roméaniei socialiste pe noi culmi ale progresului si eivili-
zafiel este indisolubil legatd de modernizarea economiei nationale. In
acest amplu proces de dezvoltare multilaterald a fortelor de productie, o
coordonatd fundamentald constanta a politicii P.C.R. o reprezinta Intéri-
rea rolului industrializdrii in.largirea si perfectionarea continuii a bazei
telnico-materiale a socialismului, in dezvoltarea echilibrati a economici
nationale, in perfectionarea relatiilor de produciie socialiste, in ridicarea
bunistirii materiale si spirituale a poporulul. in acest cadru, industriei
constructoare de magini ii revin sarcini de prima importanta privind per-
fectionarea continud a mecanizirii si automatizirii, extinderea gamei de
produse in care sé materializeazd muncd cu un fnalt grad de calificare, MNi-
velul atins de industria romfneascd in domeniul constructie de utilaje
petroliere si al echipamentelor pentru transportul feroviar si rutier, gama
larga de autovehicule, nave, avioane, masini-unelte si agricole realizate,
precum i calitatea si diversificarea dispozitivelor si instalatiilor automati-
zate sau a aparaturii de masurat, impun cunoagterea intretinerii si exploa-
tirii acestor produse la nivelul impus de ritmul general de cregtere a pro-
ductiei si a productivitétil muncii- in industrie. .

In aceste -~onditii este necesar ca viitorii muncitori din diferitele ra-
muri ale industriei si aiba o temeinicd culturd tehnicd generald, care sa le
asigure competenta necesard piacticirii profesiel cu un fnalt randament
de munca. -

Importanta studiului mecanismelor constd in faptul cd face trecerca
spre cunoagterea constructiei de magini si utilaje din orice domeniu indus-
trial, sintetizind si aplicind intr-o conceptie unitara cunosgtinte de mate-
matica, fizicd, tehnologie, rezistenta materialelor, organe de masini, desen
tehnie, protectia muncii s.a. In acest fel se dobindesc cunostintele necece-
sare pentru rezolvarea unei game foarte diverse de probleme tehnice, cu
care absolventul se va confrunta in practica productiva.

1.2. MASINA SI MECANISMUL CA SISTEME TEHNICE

Prin sistem tehnic se intelege o creatie a omului prin intermediul cd-
reia legile naturii sint utilizate in scopul usurdrii muncii $i sporirii pro-
ductivitatii ei. .

Masina este un sistem tehmic alcituit din partl componente distincte
cinematic (numite elemente cinematice) care, in urma imprimérii de mig-
cari date uneia sau unora din ele, realizeazd miscdri determinate la toate
celelate elemente cinematice, cu scopul fie de a executa un lueru mecanic
util (cazul maginilor de luerw), fie de a transforma o form# oarecare de
energie in energie mecanici (cazul maginilor motoare).

Mecanismul reprezintd un sistem tehnic constituit din elemente cine-

matice legate intre ele prin cuple cinematice care, in urma imprimarii de’

miscéri date uneia sau unora din elemente, realizeaza misciri determinate
la toate celelalte elemente, cu scopul transmiterii sau transformdrii aces-
tora.
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esenggl ;c;?stata.'ca__.mecamsgmul i.ndepiinesate primele dou& caracteristici
it i (leaf,ain;l. de a fi un sistem tehnic ale cirui elemente cinema
teedri determinate. Rezulld cd, 1 0

* fe. a ca, In gener: :anis
o pher apielrpigis ey s general, mecanismul este o

1.3. SCHEMELE CONSTRUCTIVE SI CINEMATICE
ALE MECANISMELOR

Schema constructi fi
) ructivd (fig. 1.1, a) a1
_ 1 ¢ e 8 constd In repr :
in perspecti . i, oty reprezentarea pland sa
mei anjfm 1 Iq;a rip(?ggse?telor si] cuplelor cinematice componentgg ale ui':;il
m ) _ entarea schemei s : i
i ei se folosesc normele desenului indus-
Schema einematicd (fi
inematicd (fig. 1.1, b) ta
B ik ey d (fig. 11, consta in reprezentarea conventi
gld,or SC‘:E@:;; %3_(,1"&. pethu a configuratiei geometrice a elementelornt;ogﬁl
e Intra ;c-e 1t}}emstente intr-un meecanism, pentru un anumit SE?lS de
miscare. geo—',lne?iicgl i? Sehe’inia’ elementele cinematice sint redate prin
- . Cu e 3 H S ] 3 5
i A piele cinematice prin reprezentiri convengio-

(.‘ 1 d > 1 1 » . " .
ele oua scitem zZen 58 1 a mec »

Fig. 1.1. Mecanisinul maniveli-pision:
a — schiema constructivd; b — schema cinematicd.




Fig. 1.2. Mecanisme uzuale cat bare:
i H ani &-plston; ¢ — me-~

- 1 patrulater; b — mecanismul maniveld-p
L+ plecentt ® can’ismuj manivelda-culisa,

v

Fig. 1.3. Mecanisme cu came (tipuri uzuale):

)
cal v i 3 i g | tachet transiant cu disc;
- i tachet transiant axial; b —cama rotativid i
Ej ind, EoRRIE & ¢ — cama rotativa si, tachet oscilant cu rola.

O T

Fig. 1.4. Mecanisme cu rofi dinfate: e ot
ETEIL ) — aj cHindric cu ax
1] fixe avind angrenare exterloard; b angrenaj 1 2
fixe anm - %ﬂinﬁggci:t:rf‘oiia: ¢ — angrenaj conic cu axe fixe avind angicuagere;itf%ﬁ:or?ﬁgi
i enaadngmmr eu axe fixe avind angrenare interioard; e — mecanism planeta
i ‘cliindric cu o roatd centrald avind angrenare exterioard.
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1.4. CLASIFIEAREA MECANISMELOR
DUPA FORMA LOR CONSTRUCTIVA

Clasificarea constructivd delimiteazi urmitoarele categorii principale
de mecanisme:

— Mecanisme cu bare, formate din elemente cinematice articulate.
Dintre acestea cele mai rdspindite sint mecanismele plané care au numirul
cel mai mic de elemente (adicd 4), cum sint: mecanismul patrulater (fig.
1.2, @), mecanismul maniveld-piston (fig. 1.2, b) si mecanismul maniveld-
culisd (fig. 1.2, ¢). In aceste scheme elementul fix (baza sau batiul) este
notat cu cifra zero (0).

-— Mecanismele cu came, compuse din trei elemente (fig. 1.3,a, b, ¢):
cama 1, tachetul 2 si elementul fix 0.

— Mecanisme cu rofi dinfate (fig. 1.4, a, b, ¢, d, e), constituite din mi-
nimum doud rofi dintate de constructie diversd, avind toate axele de
rotatie fixe (mecanisme ordinare) sau unele axe fixe si alteic mobile (me-
canisme planetare).

— Mecanisme diverse (simple sau complexe), din categoria cirora fac
parte: mecanismele cu cruce de Malta, mecanismele cu roti de frictiune,

mecanismele cu came (roti) si fire (curele, lanfuri, cabluri), mecanismele -

cu bare, roti si curele, mecanismele cu bare, rofi dintate si fire ete.

Clasificarea prezentatd, utild din punct de vedere practic, prezinti dezavantajul
ci nu oferd posibilitatea studierii unitare a mecanismelor din punct de vedere
cinematic §i cinetostatic. Aceastd cerin{d este indepliniti de clasificarea structurald
(a cdrei prezentare se face in cap. ' 5). Clasificarea construclivd este acceptati din
punct de vedere didactic pentru tratarea principalelor categorii de mecanisme folo-
site pe scard largi in tehnicd.

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1. Precizati obiectul gi pdriile componente ale studiului disciplinei
»Mecanisme®,

2. Ce caracteristici -definitorii are magina comparaliv cu mecanismul?

3. Analizati mecanismele existente intr-o masing din atelierul scoald gi
clasificati-le din punct de vedere constructiv.




PARTEA A DOUA

STRUCTURA
MECANISMELOR

2

ELEMENTE CINEMATICE.
CUPLE CINEMATICE

2.1. ELEMENTE CINEMATICE

Prin element cinematic se in-
telege un corp material cempo-
nent al mecanismului care are ro-
Jul, cind este mobil, de a transmite
migcarea si forta (exemple: mani-
vela, biela, pistonul, cama, cureaua
etc.). Un element poate fi: .

— mobil (exemple: arbore co-

" tit, tachet, roatd dinfatd), numit

element cinematic; :

— fix sau presupus fix, caz
fn care se numeste element-bazd
(exemple: batiul masinilor-unelte,
carterul motcrului). :

Elementul-baza reprezinta ele-

mentul fatd de care se studiazd '

miscarea celorlalte elemente ale
mecanismului.

Analiza diferitelor elemente
cinematice permite identificarea a
cinci tipuri principale, si anume:

__ elemente rigide (nedefor-
mabile) formate fie dintr-o singurd
piesd (numita si organ de masindy,
fie din mai multe organe de magini
asamblate intre ele (de exemplu:
biela unui motor reprezintd un
singur element cinematic desi este

- formatd din corpul propriu-zis, ca-

pace, cuzinefi, suruburi de prindere
inele de siguranta etc.) (fig. 2.1, a);

__ elemente flexibile, folosite
pentru transmiterea la distanfd a
miscirii si implicit a puterii meca-
nice (exemple: cabluri, curele, lan-
{uri) (fig. 2.1, b);

— elemente lichide (in general
apa la presele hidraulice si pompe,
respectiv uleiul la prese de puteri
mari) (fig. 2.1, ¢);

—GJ leele de ]

sigurantdcy

Baltul
(" A stomilut

{
5\ Are

o

Fig. 2.1. Elemente

cinematice:
a — element rigid:; b — -
meite flexibile; 6. w 33-

Lm:'lt ]ii;hid (uleiul la nie-
st . anismu hidraulic de fri-
il nd); d — element Baxos

taerul la elicca avionului);
e — element eleeiric (lal
comutatoare).
— elemente gazoas i
; gazoase (verul la elicea avi i

- L ea avi — fi
comprimat utilizat la uneltele pneumaticé)’ o 5 By e
; :

e Cf(??nE!?,fe ez(‘\(,t? tce a 1 $ are " £ 11—
I 3 ] % c care tl‘al’lsm 8 5 i

nty & = = =
I ak.tol 1zare t U 1n ati
Ct
I e t u a clJ SLr ur E}lEi a unul Ql(’ll]el‘lt e em e llgld se

care un element cinematic le forni?ige il’i‘[e]lege numdrul legiturilor pe
. cazéd cu eleme ; -
j rangul elementului, se deosebest u elementele vecine. Notind cu

— elemente cinematice si o

R L ci ce sumple (j<2), din ca ia edr
1 il-lté‘is monas e (j=1) si elementele bi?)lm*e (4 C:;;)e%?i“a;giora 3
- .fzy:ente ctnematice compuse (5> 2), cum e
— fig, _2.3 — sau cel cu rang j> :
n scopul identificirii elementelop
— reprezentiri y
(=0, 1, 2, ... it

ac parte

. ar fi elementele ternare
>J numite si elemente polinare
cinematice se folosesc: '

» 5e f artl EIEI)]E][ un numar 1
] C é. e].
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Fig. 2.2. Blemente cinematice simlpls: )
@ — element monar (j=1); b — element binar {(j .

1 o) —Te]

Fig. 2.3. Elemenie cinematice ternare (j=3):

a — ra ¢ ool trei articulatii; ¢ — arbore cotit.
i cul
bard cu trei BI‘tiCuia'ﬂi, b bield cu re cotit

n < unui
ele

mecanism ‘este e#n+1;

i ? : 1543-75
reprezentiri grafice (semne convenfionale conform STAS

— tab. 2.1).
TABELUL 2.1
wr Denuymirea Reprezentarea Convenfianald
crt
1 Element mongr / _?{} [ T A 53

(iff’ 1"(3‘/?&;’&4/' = j}

5 / / / Oy 7rrriT© i

o Flememy biogr d ~% £ .{:;— AN

g {72 /‘U/?fj.’,’/ T Z) 7 !

5] 7 \

: 2 g
J Element ternar A é 2 A d A A

(ge ramgul =J) -
2 Te iy
]

4 Elerment palingr % %/ rpﬁ\ ,,;rﬁ.

(e rangul J=k)
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2.2. CUPLE CINEMATICE

Cupla cinematicd reprezinti leglitura mobild directd dintre doud ele-
mente cinematice, ficutd cu scopul limitdrii libertdtilor de migcare rela-
tivd dintre acestea si transmiterii miscirii de la un element la altul. Legi-
tura se poate realiza continuu sau periodic, pe o suprafatd, linie sau punct.

2.2.1. CLASIFICAREA CUPLELOR CINEMATICE

Din punct de vedere geometric, se deosebesc:

— cuple cinematice inferioare, la care contactul dintre elemente se
realizeazd pe o suprafafi care poate fi cilindricd (fig. 2.4, a), sfericd (fig.
2.4, b), pland (fig. 2.4, ¢) si elicoidalg (fig. 2.4, d). Aceste cuple sint rever-
sibile, deoarece suprafetele in contact fiind geometric identice, caracterul
miscdrii relati e a elementelor nu se modificd, indiferent care dintre ele
este fix sau mobil;

— cuple cinematice sunerioare, la care contactul dintre elemente se
face pe o linie (fig. 2.5, a) sau intr-un punct (fig. 2.5, b). Aceste cuple nu
sint reversibile intrueit caracterul migcdrii relative a elementelor se modi-
ficd dupd cum unul sau altul este considerat fix,

Din punct de vedere cinematic, se disting: :

— cuple cinematice plane, care permit elemeartelor cinematice in
contact miscdri Intr-un singur plan san in plane paralele (fig. 2.4, a, ¢;
fig. 2.5, a, b);

— cuple cinematice spafiale, care permit clementelor cinematice in
contact miscdri spatiale (fig. 2.4, b, d). .

Din punct de vedere constructiv (tehnic), se intilnesc: '

— cuple cinematice inchise, la care contactul dintre cele doui ele-
mente cinematice se realizeazs printr-o ghidare permanents (fig. 2.4, q,

— cuple cinematice deschise, la care contactul dintre cele doud ele-
mente cinematice se asigurd prin fortd, care poate fi greutate (tig. 2.4, ¢)
sau arc (fig. 2.5, b).

Din punct de vedere structural, cuplele cinematice se impart in cinci
clase, dupid numirul gradelor de libertate eliminate de cupla cinematicd.

Gradul de libertate reprezintd numdrul parametrilor scalari indepen-
dentl necesari pentru a determina, la un moment dat, pozitiz unui corp
in raport cu un sistem de referintd. El corespunde numsruluj de posibi-

]

227

] 2
-

= —

vz

Fig. 2.4. Cuple cinematice inferioare:
@ — fus cilindric in lagdr inchis; b — articulatie sferici; ¢ — placd prismaticid cu ghidaj pris-
matle; d — gurub si piuliti.
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Fig. 2.5. Caple cinematice suparioare:
a — angrenaj eilindric; b — cama rota~
tiva cu tachet translant axial.

Cele s
condifii de legdturd
pune o relatie intre marim
instantanee.

Daca se note
cinematica le perm

lititi de migedri simple independente
ale corpului respectiv.

Un corp liber in spatiul tridimen-
sional are sase grade de libertate (figura
2:9),. oe corespund componentelar pe
cele trel axe Ox, Cy, Oz ale vectorului
v si vectorului rotatiei instantanee .
ale migciril sale (adicd trei translatii

vy, Uy Vs de-a lungul axelor si trel -

rotatii &y, Gy, 01 jurul axelor).

ase libertati de miscare pot fi limitate, introducind anumite
care pot suprima miscarea intr-o directie sau pot im-
ile unor componente ale translatiei si rotatiel

azi cu [ numarul gradelor de libertate pe care 0 cupla
ite elementelor ei (0<I<6) si M numirul de migcari

af b] ¢
z a 24
o
JELE o7 LB P
e 7| AT
. = ¥
# x B
Z

“ig. 2.8, Libertiti i '
o traniagie "8. leeria’gllle de miscare ale elementului liber pe plan:
{ie In lungul axel Oy; b — translatie in lungul axei Ox; ¢ migcare plana
; € — SCar ana.

— 0 Ccu la B i i i i 1
3 0

<m<5), se obitine 0 relatie evidenta: E‘-éljljlmgaﬂtrci rotatii (3R) si doud translatii (27). Rezultd m 5 tri
: N » , X ; . x=D0 riclii:
\ : ! { L-l—__ L) lgtlpla de translatie sau (2R+3T) — cupla dnem",l‘ot’ﬁri'(?? L
1=6—m. “(2.1) b U%GG ement cinematic cu doud libertdti de translatie o7 desor]
ey T t;-{ln;;l.ﬂti? as%iiil’~1n E}fm implieit, are i o migcare de rotatie R Deci illceug
' g azi obligatoriu si o rotatie cind ' ats 1 2y
o i i i o : ayg elem Ty e
pertate; drept consecintd, relafia (21‘;}?{ (f_lg.d2.8, c). entul este liber pe plen
Folosindu-se notatia simbolicd ¢F7, s isti
& ¢f7) se pot dis =t o
- cuple clnematices FT, se pot distinge urméitoarele tipuri
— cuple de clasa I (m=1 ',1 5 3
_ =1, 1=5, ¢):ci® (fig. 2.9,a). C 3
este posibild deoarece 1 di ; g 2.9,a). Cupla ¢;” nu
contactu He Ui i X «
e normala comuni; L dinfre eorpuri. gaprimd transiafia dupd
Clasa cuplei cinematice va fi datd de numdrul miscdrilor anulate M. — cuple de clasa a I-a (m=2, 1 .
~ Pentru ctabilirea clasei unei cuple cinematice se au in vedere trei | 2.9, ¢). =2, 1=4, ¢)):c3 (fig. 2.9,D), cf* (fig.
principti: Cupla ¢I® nu are - : |
_ existenta unei cuple presupune cel pufin o restrictie de miscave ~—pcu~)zé d are sens ca $i in cazul precedent; |
care n'1 poate fi decit de translatie T, deoarece legdtura nu permite depla- 9.0 ]21 e elasa a Ill-a (m=3, 1=3, c;) : ¢ (fig. 2.9,d), c¥' (lig |
sarea ¢upa normala comuna (fig. 2.7). Prin urmare: M= T); 0, e), e1? (fig. 2.9, ). Cupla ¢ este imposibild déoqre: iy Ly (fig.
plan nu poate avea trei translatii: arece un corp liber pe

— cuplé de clasa - =4, I= i
a IV-a (m=4, 1=2, ¢,) : ¢ (fig. 2.9, g), c}' (fig.

anulate de cupld (1

Un rigid in plan are irei grade de li
(2.1) devine:

J—=3—m. l LR %

z} 2.9, h). " _ 4
' l-iberi“i?lge Ct;':;;latpoat? E.XiSt? d gepnpes T element .cinematic cu doud
‘E‘tg pe plan; E tie are implicit si o libertate de rotatie cind este liber
glg 5 ; cuple de clasa a V-a (m=5, I=1, ¢;) : ¢J°(fig. 2.9, 1), c5' (fig. 2.9, )
o T, B = T & = ’
|: Si trgirll:‘la?;igs 29;;1;;2’1;;13:’1; C(izél C)!l taare ﬁouz‘; libertdti de miscare (rotatie
: gﬁ;ﬁﬁ?“r“bﬁ formati dintr-un surub si piulifa g b0 ‘}‘"”i’l-éi e
|L 1 o, viteza liniard v si pasul p existd relaf;ia’: I e e

Analizind relatia se observa cd pentru p=oo rezulld w=0 si vF0

(cupla de translatie), respecti ;
de rotatie). fie), respectiv pentru p=0 se obtine v=0, 070 (cupla

Fig. 2.7. Restrictia de
transiatie dupi direcs
tia normalei comune:

Fig, 2.6. Gradele de libertate ale unui
corp liber in spafit.
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ol Rk .
SlEaleY Tipul euplel citnematice
JITHIRE
2135870
Toied | B
A
|3 )@
Il4 2
R )
Fiz. 2.9. Tipuri de cuple einematice.
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Cuplele cinematice se reprezintd

grafic prin semne conventionale
(conform STAS 1543-75) din care s-a extras tabelul 2.2,

TABELUL 2.2

ff; Denumiregy Reprezenferee conventenali
&7 ' :
7 Cupla doclasen T-o
[P
1 V4 f
@ articolstic simpli /Q\‘ /@Q K’i { ® O
Lo ér
o »
O - cupla de translaie \/@ ? :
7 %
Vg
¢ - cuple sursb ﬁ__ /x—zr
z
2 Cupla ge dosa o I¥-a

’

a - Cypla wrierivard (ctlindricc)

- cupla supergard

C = cupla Sferco u cgpef

2.2.2. STABILIREA CLASEI CUPLEI CINEMATICE

Pentru stabilirea clasei unei cuple cinematice, se procedeazi in felul

urmétor:

— se fixeazd unul din elemen-
tele cuplei;

— sc ataseazd celuilalt element
un sistem triortogonal de axe Oxyz
siise studiazg posibilitdtile de mis-
care ce se inscriu intr-un tabel avind
rubricile conform tabelului 2.3.

TABELUL 2.3
Analiza miscérilor cunlelor

Axe

Migcari Oz Oy

Rotatie ‘

Translatie (
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Fig. 2.18. Ixemple de cuple cinematice:
b — cilindru pe plan; ¢ — paralelipiped pe plan; d — cilindru in cilindru;
e — fus in laglr; f — paralelipiped in paralelipiped.

a — sferd pe plan;

\

Exemplul 2.1. S& se studieze cuplele cinematice din figura 2.10.

Rezolvare

a) Sferd pe plan — fig. 210, a — (tab. 2.4, a): cupld de clasa I (m=1, l1=5; c?z
spatiald, deschisd, supericard, nereversibild, b) Cilindru pe plan — fig. 2.10, b — (tab.
2.4, b): cupld de clasa a Il=a (n=2; 1=4, c.'fz) spatiala, deschis#, superioard, nerever-
sibili. ¢) Paralelipiped pe plan — fig. 2.10, ¢ — (tab, 2.4,c): cupid de clasa a IIf-a
{m=3, 1=3, 0;2) spatiald, deschisa, inferioard, nereversibild. dy Cilindru n cilindru
— fig. 2.10, d —tab. 2.4,d): cupli de clasa a IV-a (m=4, =9 cll) pland, deschisa,
inferioard, reversibild. e) Fus in lagir — fig. 2.10,d — (tab. 2.4, e): cupld de clasa

a V-a (m=5, I=1, cam) plané, deschisd, inferioard, reversibild. f) Paralelipiped ia
paralelipiped — fig. 210, f — tab. 24, f): cupld de clasa a V.a (=5, 1=1, cg)

pland, deschisd, inferioard, reversibild.

TABELUL 24,a TABELUL 24,b TABELUL 2.4,¢

Axe g Axe . ' w
Miscar | G | Oy i & Migesri 0= | Oy | 0= Miseari Ox | Oy | %
Rotatie 1111 Rotatie 1(—11 Rotatie —[=]1

1 ==

Translatie [ 1|1 ]—

Translatie | 1 Translatie | 1 [ 1 [—

TABELUL 24,1

Axe
e | ox| ou | o8

TAB_ELUL 24,d TABELUL 24,e

roeir—¢ | or [0y | 02

AXQ

0| oy | 0z

Miseari

Rotatie 108 P Rotatie e Rotatie ——l——-
Translatie |1 |—|— Translatie | —|[—[— Translatie
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A Fig, 2.1_1‘ Exempie de cuple cinematices.
@ — angrenaj cilindric; b — artlculatia cutiei de viteze la automobile; ¢ -= con sprijinit cu wvir-

ful de plan; d — prism& triunghiulara
s . ara rezematd cu muchia sa pe muchis i
— Py al n ot 3 ) L ang i
g angrenal conie; f — gurub mele-roatd melcati. A . Camal NG

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR
1. Ce diferentd est ’ s dnein i si

b 1 ste intre un element cinematic mnbil §i un element-
2. Sd se analizeze cuplele cinematice din figura 2.11.

(3 T i ic opi Cii e Oomematice ste
3 Jde (A l a A 'E)yez £ 1Y et t la =
Zisrente a .’nﬂ?f i d Cﬂeféé' uI
% in L

3

LANTURI CINEMIATICE. MECANISME
3.1. LANTURI CINEMATIGR

tice Idlean(}.il;zir%iiem;fn;iﬂ-celreprezmté sisteme formate din elemente cinema
S nguri, legate Inire ele in mod i in i
matice de diferi . ik od continuu prin cuple cine-
de diferite clase. Intrucit toate elementeie lanturilor Smf iobile

d ?

2 = Mecanisme, cl. XL

17




Fig. 3.1. Lanturi cinematice simple:
1, 6 — alement de rang Jj=1; 2, 4 — elemente de rang j=2.

Fig. 3.2, Lanturi cinematice complexe,

v

acestea pot fi folosite in tehnicd numai dacd 1i se fixeazd unul din elemen-
tele componente. _‘

Clasificarea lanfurilor cinematice se poate face dupd trei criterii:
rangul elementelor componente, forma lantului si felul miscdrii elemen-
ielor.

Dupi rangul elementelor cinematice componente, se deosebesc: ]

— langurt cinematice simple, constituite din elemente de rang J<2
(cele de rang j=1 sint elemente situate la extremitatea lanfului, iar cele
de rang j=2 sint interioare — fig. 3.1); '

— lanturi cinematice complexe, care au in componenta lor cel putin
un element de rang j=>3 (fig. 3.2,a). Dintre aceste lanfuri, o utilizare
foarte largd in tehnicd o au lanturile Watt (fig. 3.2,D) si Stephenson
(fig. 3.2, c). ‘

Dupé forma lanturilor cinematice, se deosebesc:

— lanturi cinematice deschise, care cuprind elemente de rang minim
jnei-r1=1 (flg 3.1 $i 3-2, Ct); L.

— lanfuri cinematice inchise, formate din elemente cu rang minim
dmm=2 (fig. 3.2, b, c).

Dupi felul miscdrii elementelor, se intilnesc:

— languri cinematice plane, ale céror ele-
mente componente au miscari in planul lor sau
in plane paralele;

— lanturi cinematice spatiale, la care cel
putin un element are o miscare intr-un plan di-
terit de cel al celorlalte.

“Bxemplul 3.1, S& se analizeze structural lan’gul:
cinematic cu noud elemente (fig. 3.3).

Fig. 3.3. Lant cinematic cu

noud elemente. Rezolvare, Se intocmegte tabelul de date (tab. 3.1)
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TABELUL 3.1

Analiza structuraifi a lanjului cinematic ca noud elemente

%}g?niggil ’ 1 2 3 4 ] [i] ’ T g 8
Rangul § 2 2 | 4 2 2 2 I 2 2 4

Rezultd cd lantul este complex (are elemente de rang j>3) si inchis (rangul
minim Jg,;,=2). '

3.2. FORMULA STRUCTURALA
A LANTURILOR CINEMATICE PLANE

Prin grad de libertate al unui lant cinematic se intelege numérul pa-
ramefrilor scalari independenti, care definesc univee pozitiile tuturor ele-
mentelor componente in raport cu unul din elementele lantului.

Mecanismele plane au in structura lor numai cuple de clasa a patra
(cy) i cuple de clasa a cincea (c¢;). Stiind ca: '

— un element liber in plan are trei grade de libértate, € elemente
avind 3 e grade de libertate;

— o cupld de clasa a patra (c,) suprimi eleméntului o libertate de
miscare (l.¢,), iar o cupld de clasa a cincea (cj;), doud libertd{i de miscare
(2.c5), atunci gradul de libertate Lj al lanturilor cinematice plane va fi:

i Ly=3e—2cs+-cy, (3.1)

prin ¢, §i ¢; infelegindu-se numdrul cuplelor din clasele respective,
Relafia (3.1) reprezintd formula structurald a langurilor cinematice
plane.

3.3. EANTURI CINEMATICE DESMODROME (DETERMINATE)
SAU NEDESMODROME (NEDETERMINATE)

3.3.1. LANTUL DESMODROM

Lan{ul desmodrom (fig. 3.4) este lantul la care, pentru o pozitie datd
unuia (sau unora) din elemente, numit conducitor (sau conducitoare), in
raport cu un element al lantului considerat fix, celelalte elemente ocupi

Fig. 3.4. Lant{ cinematic desmodrom.
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Fig. 3.5. Lan{ cinematic nedesmodrom:

a — lant pentalater nedesmodrom; b — lant pentalater desmodrom cu dous elemente conduci-
toare; ¢ — lan} pentalater desmodrom cu elementul cinematic de leghturd § transformat in lang
Btephengon cu gase elem+nie.

pozitii bine (univoe) determinate, Astfel, dacd se imprimi o miscare de
rotatie elementului 1 in raport cu elementul 4 resupus fix, atunci ele-
mentele 2 i 3 vor ocupa pozitii perfect determinate in raport cu acelasi
element 4, pentru orice deplasare a elementului I. Rezultd ca desmodro-
mia unui asifel de lant depinde de un singur parametru cinematic. Pozitiile
celorialte doud elemente (2 5i 3) depinde de pozifia articulatiei C care, in
orice moment, {rebuie s3 se gaseascd la distanfe constante de articulatiile
B gi D. ,

3.3.2. LANTUL NEDESMODROM

'

Lantul nedesmodrom este lantul la care, peniru o pozitie dati unui
element considerat conducitor in raport cu un element presupus fix, cele-
lalte elemente au pozitii nedeterminate. In figura 3.5, a este reprezentat
lantul einematic simplu inchis cu cinci elemente (lantul pentalater) care se
Incadreazi in aceastd categorie,

Pentru o miscare de rotatie imprimats elementului I in raport cu ele-
mernitul 5 presupus fix, elementul 2.poate ocupa o infinitate de pozitii
B(Cy, BiCy. .., deoarece articulatia C, la rindul ei, poate ocupa orice pozi-
tie pe arcul de cerc de razi BC cu centrul in By. De asemenea articulatia
D se poate gisi in orice punct de pe arcul de cerc de razi ED. Nedesmodro-
mia se ridici fie daci se imprimi o miscare de rotatie independentd si
simultand elementului 4 (tig. 3.5, b), fie daci se mai adaugd un element
de legdturd 6 intre elementele I si 4 (fig. 34, ¢), lantul devenind lant
Stephenson cu sase elemente.

8.4. MECANISME

Mecanismele sint lanturi cinematice desmodrome cu un element fix
{(sau considerat fix) al ciror grad de mobilitate este egal cu numdrul ele-
mentelor conducdtoare. .

Mecanismele-motor se definesc a fi mecanismele cérora 1 se preci-
zeazd elementul conducdtor (sau elementele conducidtoare). Prin urmare,
dintr-un lant cinematic rezultd, prin operatia de fixare a unui element,
atitea mecanisme distincte cite elemente neidentice structyral are lantul,
iar dintr-un mecanism se obfin mai multe mecanisme-motor in functie de
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Fig. 3.6. Mecanisme motor rezuliale din lanful patrulater:

a — lan{ patruiater; b — meeanism patrulater; ¢ — mecanism-motor patrulater avind element
conducdtor manivela 1; d — mecanism-~motor patrulater avind element conducitor bicla 2.

elementul care devine conducitor (sau elementele care devin conduci-
toare). De exemplu (fig. 3.6), din lantul patrulater, prin fixarea elementu-
lui 4 se chtine un mecanism, iar prin precizarea elementelor 1 sau 2 ca
fiind conducdtoare se obtin douj mecanisme-motor. €ea mai mare utili-
tate practicd o are mecanismul-motor la care elementul conducitor este
legat 1o bazg.

Mecanismele pot fi formate atft din lanturi cinematice deschise
{exemplu: rohotii industriali), cit si din cele inchise (exemplu: transmisiile
mecanice). ‘ '

Prin grad de mobilitate al unui mecanism se intelege numrul posihi-
litdtilor sale de miscare sau al gradelor de libertate al elementelor molsile
in raport cu elementul fix, Pentru a se determina gradul de mobilitate M,
al mecanismelor plane se pornegte de la observatia cj, prin fixarea unui
element cinematic al lanfului, se mai suprim3 trei grade de libertate. Deeci:

M, =Lg—3==3e—32cy 0,3 =3(e-—1)—~2es—c,.

Intreducing notatia
Nz=@—],

unde n reprezintd numsrul elementelor einematice mobile ale lantulu_i, se
obfine expresia gradului de mobilitate al meecanismelor plane (formula
Gritbler-Cebigev);

[ My=3n—2c5—e, (3.2)

Se mentioneazi cd, In tehnicd, numirul. cel mai mare de mecanisme
plane il reprezints mecanismele cu un singur grad de mobilitate (My=1),
Determinareca graduluj de mobilitate al mecanismului este o operatie
obligatorie deocarece valoarea sa arati dacy mecanismul functioneaz3
(M>0) sau nu (M<0) siindici numsrul elementelor conducitoare nece-

sare indeplinirii conditiei de desmodromie.

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1. Definiti ¢ clasificati lanjurile cinematice, Imaginati tanguri cinematize
din flecare clasificare,

2. Sd se analizeze structural lantul mecanismului semaforulnl mecanic

$t lantul mecanismulul de frinare manuald la vagoane, reprezentate
in figura 3.7, '

3. Definiti gradul de mobilitate al lantului cinematic si stabilifi relajia
cu eare se detarmini, ¥
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Fig. 3.7, Mecanisme plane diverse:
6 — mecanigmul semaforului mecanic; b — mecanismul de frinare manusli la vagoane.

4. Definiti mecanismul, mecanismul-motor, gradul de mobilitate st des
monstraji relafia cu care se calculeazd gradul de mobilitate.
5. Precizafi ce informatii sint oferite de cunousterea gradului de maobis
litate al unui mecanism. \

4

ECHIVALAREA CUPLELOR CINEMATICE SUPERIOARE
LA MECANISMELE PLANE. DETERMINAREA FAMILIEY
SI A GRADULUI DE MOBILITATE AL UNUI

' MECANISM PLAN

Pentru determinarea familiei si a gradului de mobilitate al mecanis.
melor plane este necesar ca, In prealabil, daci este cazul, sd se echivaleze|
cuplele cinematice superioare (cuplele de clasa a IV-a) prin elemente cine-
matice si cuple de clasa a V-a, si se elimine elementele cinematice pasive
sau cu miscare de prisos, precum si cuplele pasive si 54 se precizeze numéi-
rul articulatiilor distincte. : '

4.1. EEHIVALAREA CUPLELOR CINEMATICE SUPFRIOARE

LA MEGANISMELE PLANE j

Studiul structural si cinematic al mecanismelor plane este posibil dac

se unificd schemele lor cinematice prin inlocuirea cuplelor superioare dé
clasa a IV-a prin lanfuri cinematice echivalente formate din elemente cine«|
matice si cuple de clasa a V-a. Mecanismele rezultate in urma operatiei dé

echivalare a cuplelor supericare se numese mecanisme echivalente ¢l

22

cuple inferioare. Echivalentul cuplelor superioare trebuie s34 Indeplineasc

trei condifii:

— gradul de mobilitate al mecanismului rezultat prin echivalare
(M3,) sd nu se modifice (Mzo==M;);

- — legea de miscare a elementului condus si raminj neschimbata;
~— echivalenta mecanismului rezultat cu cel initial s fie valabild in
tot timpul ciclului cinematic.

Pentru realizarea primei condifii se porneste de la formula gradului
de mobilitate a mecanismelor plane (My=3n—2c;—c,) la care cupla supe-
rioard ¢y se inlocuieste prin adiugarea a n. elemente cinematice sioa e
cuple cinematice. In acest fel relatia gradului de mobilitate a mecanis- |
melor echivalente devine Mj,=3(n+4-n,)—2(c;5-+Cs,). Din conditia My,=M,
se deduce

“ (M An.)—2(cs 4 653)%-: 3n—2cg—cy,

adlca
Ing—2050%0y=0, de unde
3”0“"04
Loo= ",

Pentru e¢;=1, relatia anterioars devine:

3n,41
figte —”—}- (4.1)

S-a ob{inut astfel o ecuatie diofantici (cu coeficienti intregi si rezol-
vabild numai in numere intregi si pozitive). Luind ne==1, rezulti c5,=2,
adicd ,,0 cupld de clusa a IV-a este echivalentd din punct de vedere struc-
tural cu un element cinematic si doud cuple de clasa a V-a (element cine-
matic binar ).

Prin urmare, la mecanismele plane, o cupld cinematicd superioara de
clasa a [V-a se poate inlocui printr-un element cu doui cuple de rotatie
(fig. 4.1, @) sau printr-un element cinematic cu o cuplad de rotatie gi alta
de translatie {fig. 4.1, b). Cea de-a doua solutie poate fi uneori simplifi~
catd, reducind la zero lungimea elementului cinematic prin suprapunerea
cuplelor (fig. 4.1, ¢).

EJT A _E}_J 8 _C_l

/ fﬁ? | ‘
w /

// ' ' A_B

A
o I i R .o N
A ! e 8

Fig. 4.1. Element cinematic binar inlocuitor al cuplei superioare:
U = element cu dous cuple de rotajie; b — element cu o cupla de rotafie gi alta de transiaiie;y

¢ — element de lungime nuld cu euplele suprapuse, i

me—
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fi luats in consider

(fig. 4.2).

filuri in contact al
Aceasts condifie est
$i linia dreapt,

Rezolvare

Varianta elementuluj cinematie cu dou
ratie

Pozifia elementuluj

pozitia cuplelor cinema
Cip, Cy ale profilurilor

Dacd razele de cu
bile in timpul cicdul
vedere geometric nus

respectiv Cyy, ale celor dous pr

Tig, 4.2. Pozitia elemeniujui cinematic inlocuitor
au raze de curburd finite,

mului plan en mecanismul echivalent gre loc in tot
ic numai dacs razele de curburd ale celor doud pro-
cuplei cinematice de .clasa a J V-a sint constante.
e indepliniti de arcele de cercuri sau de arcele de cere

rburd ale celor douj profiluri in contact gint varia-
ul cinematie, echivalare
T pentru pozitia consideratd,
Eli:emplul 4.1. S4 se echivaleze cupla cinemati
came circulare din figura 43, a si la angrenajul ci

Mecanismul cu cami Cupla superigary ¢ (m=
cinematic binar AB=R

147 si doug cuple de rotatie 4 si B amplasate T centreje
de curburs Cios

ofiluri In contact, Se obfine meca-
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Fig. 4.3. Determinarea mecanismulsi echiy.
¢ — mecanism cu came circulare;

a cuple de translatie nu poate
deoarece mecanismul se blocheazi, ;

cinematic binar inlocuitor AR coincide eu normalg
rofiluri in contact ale cuplei de clasa a IV-a, iay
tice Inlocuitoare coincide cu centrele de curburd

corespunzitoare in momentul considerat al misearii

si a cuplelor sale cind profifurile F

a este valabili din punct de

cé superioard la mecanismul ey
lindric din figura 4.3, b,

4) se inlocuiegie c¢u unp element

A (Raky) g
YW@ G

alent cu cuple infericars:
b — mecanism cu rofi dingate,

pismul patrulater ca mecanism echivalent,
operatia de echivalare avind loc tol timpul
ciclului cinematic, deoarece razele de curbu-
rd Ry si Ry sint constante.

Angrenajul cilindric. Deoarece profilu-
rile celor doi dinti In contact sint evolvente,
centrele lor de curburd K, si K, se gisesc la
picicarele’  perpendicularelor coborite din

: i rnala cormund n
cenlrele rotilor Oy, O, pe norma A ' ) . it

inia de angrenare a celor douf profiluri In  Fig. 4.4. Pozitia elementului cine
e ioars =4} se tnlo- Matic inlecuilor si a cuplelor sale
g ol Cupls superioarst ¢ gmu e R cind wnul din profiluri are raza in-
cuieste cu elementul cinematic KK, avind Hnits,

doud cuple de rotatie amplasate in centrele . - ™

de curburd. Mecanismul echivalent este mecanismul antipatrulater, iar echivalarea
are loc In tot timpul ciclului cinematic deoarece razele cercurilor de bazd (R;, Ry)
sint constante si, drept consecintd, punctele K s1 K, sint fixe.

In tehnicd, se mai pot fntilni urmatoarele cazuri particulare:

Raza de curburd a unuia din profilurile in contact este i??ifinité‘(ca?ul
profilului liniar — fig. 4.4, a). Tn aceasti situatie, elep"ientul cmema%c‘m-
locuitor (fig. 4.4, b) are o cupld de rotatie A gmpigsa‘[a in centrul _due curbu-
rd finit Cy si 0 cupld de translatie B pe directia prof_llu.lu_l liniar (dgoaw
rece migcarea de rotafie in jurul unui punct aflat la infinit este echiva-
lentd cu o migcare de translatie).

Exemplul 4.2. Si se echivaleze cupla superioard dintre cams si tachetul plan
plat la mecanismul din figura 4.5, «.

Rezolvare. Elementul cinematic inlocuitor are o cupld de rotatie A amplasatéjt
In centrul de curburd finit Cu sl o cupla de translatie Iy pe directia tachetulgl
(fig. 4.5, b, ¢). Lungimea elementului binar ABy=R, se poate anula suprapunind ghi-
dajul cuplei de translatie peste cupla de rotatie. Mecanismul echivalent este ‘mecaT
nismul maniveld-culisd translants, iar echivalavea are loc In tot timpul cicluluj
cinematic,

Una din curbele praofilurilor se reduce la un punct (fig. 4.6). Infrl-o
asemenea situatie centrul de curburd este identic cu punctul respectiv,

Exemplul 4.3. S# se echivaleze cupla cinematic supericari B (mnd_) la meea-
nismul cu cami rotativd si tachet translant cu virt din figura 4.7, a.

‘mﬂr@“"mmuwrﬁi._;\jﬁ _El_[ ::;E ; iy

Al b

& A\\"
Ba @ £: ; 2

oy

Fig, 45. Determinarea mecanismuiti echivaleni cu cuple inferioare fn eazul ine-
canismului cu cami circulari si tachet translant plat,
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4.2. ELIMINAREA ELEMENTELOR CINEMATICE PASI‘VE
SAU CU MISCARE DE PRISOS SI A CUPLELOR PASIVE

Elementele cinematice pasive. indepﬁl}éSC un tripll._l ml.:t Fof}i?éliigizz

anismul, usureazi trecerea prin pozrg_ulev externe si _ev1‘a rig e
e area) sé témporaré sau inversarea migcdrii., Ele nu Amt;oduc con 111;1
(bl,oge legdturd prin cuplele lor cinematice. De exempluy, fn flgu!rg 4.‘}0 (;e 3_
9 tul CD este pasiv atit la mecanismul patrulater consolidat {fig. 4.10, a)
umxfglle este paralel cu biela, cit si ca bield de cuplare la locomotive (fig.

e ; ; . 3 i perechi roti motoare.

Fig. 4.6. Pozilia ele- Fig. 4.7. Determinares mecanismului echiva- 4.10, b); und? ;eaga doud p:&?lechl dke).l.Jt te al unui mecanism. elementele
mentului  cinematic Ient cuple inferioare in cazul mecanismului La stabilirea gradului de mobilita ] |

inlocuitor si a cuple- cu cama rotativa gi tachet translant ey virf,

cinematice pasive impreund cu cuplele aferente se exclud din calcul,
lor sale cind una din
curbele profilurilor se

reduce la un punct,

Bremplul 4.5. Pentru mecanismul paralelogram consolidaﬁ din figura 4.10, q,
gplicarea relatiei (3.2) pentru n=4 si ¢;=6 conduce la rezultatul:

Rezolvare, Cupla cinematics superioard B (m=4) se Inlocuieste cu un ele.
ment AB si doud cuple de rotatie (fig. 4.7, b). Cupla 4 este amplasatd fn centrul
de curburd instantaneu Cio, iar cupla B tn punctul € in contact dinire cami sij.
tachet (B = ). Mecanismul echivalent este mecanismul maniveld-glisierd iar echj-

My=-3n—2c;—c;=3:4—2.6—0=0,

eea ce ar insemna cd sisternul respectiv este rigid (nu functioneazd), In xe.gdd
Icnsé'l mecanismul respectiv functioneazd avind o miscare determinatd pentra un
1 I

x fmint inemati asiv 4 impreund cu cu-
alar realizeazdi aceeasi misc a1 : e ; 5 element conducdtor. Eliminind elementul cinematic p ] p
valarea realizeazi aceeagi lege de miscare numai pentru pozitia cor;mderata. glrjsrsale C, D §i recalculind gradul de mobilitate al mecanismulul (de data ??Fzﬁba
. S g 3 o . ¥ ; P L I espunde cu realitatea.

Una din curbele pmft-lurzlor tn contact este o linie CET'eapta. iar cealaltd : pentru n=3 si c;=4), se obfine My=3.3—2.4—0=1, ceea ce cor 39)

un punct (fig. 4.8). Cele dous cuple ale elementului cinem

atic Inlocuitor se
Suprapun astfel ineit elementu] are lungimea nuli.

Elementele cu 'migéare de prisos sint rolele. Elc_e sﬂint int.roduse il:l con~
structia mecanismelor pentru a mi_cs_:ora frecarea prin 111‘locmlrea -fre;ﬁgld?;l
alunecare cu frecarea cu rostogo];erG. {istfel,.la' mecaniirﬁu _ct;lca b
- figura 4.11, a, rola 3 se poa’;e roti in jurul axei sale fdrd a influents

logiei pre teri i ‘ terul miscdrii mecanismului, o e s B

=t 1;)1 isg iiaﬁs} ;i?;a(tég.az,;e,rg: se obtine, .ca RC Din punct de vedere cinematic, role} poaiue fi _1nczeigei1j~rgté1€€.§r1;’l ?111%11%13 .
zatd (fig. 4.11,b) fard a se perturba caracterul nlls,(flellll. :al e g

mobilitdtii mecanismelor, elementul cu migcare de prisos (ro a) st cuy

de rotatie se exclud din calcul.

Exemply 44. 53 se echivaleze cupla cinematicd superioari B {m=4) de 1a ‘
mecanismul cu cami translanti sl tachet axial cu virf (fig. 4.9, a), |

Rezolvare. Proceding conform metod
meecanism inlocuitor, mecanismul glisier

: i iat in fig in caz ind
Fig. 4.8 Pozitia elemeniului cinematic in Exemplul 4.6. Pentru mecanismul reprezentat in fIBT..H:‘i{ 4.11, a, 11; cazul ci
locuitor si a cuplelor sale cind una din | se fine seama de prezenta rolei, se obtine gradul de mobilitate aparent:
s pri(;?lg;;ll(z’:l;téeﬁz Su;lc“ffe dreant ! My=3n—2cs~—C;=3-3—2-3—1=2 (un grad atribuit camei 1 s altul rolei 3).

Prin eliminarea elementului cu miscare de prisos (rola) se deduce gradul de
— ‘ mobilitate real My=3.2-—2.2—1=1,

’;}:&mw e /::‘EEB
M- == ~—=—+——8
[CPAN L)

' e
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Fig. 4.9. Determinarea mecanismului echivalent cu cuple inferipare Fig. 4.10. Elemente cinematice pasive: . 1
b mecanismulat R s tr&nslantﬁ $i tachet axial cu virf, 6 — mecanisin patrulater consolidat; b — meecanism patrulater cu bieliy de cuplare,
26
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Fig. 4.11. Elemente cinematice cli migeare de prisos (role):
@ - mecanism cu cami rotatlva si tachet translant cu roli;
b -- rola rigidizats,

Cuplele cinematice pasive sint cuplele care nu introdue cénditii supli-
mentare de legidturs faty de cuplele existente. Prezenta lor este impusé de
necesitatea consoliddrii constructiei. De exemplu, unul din cele doud lagire
(A, B) ale arborelui din ligura 4.12, ¢ este o cupld pasivad, dupsd cum tot o
cupld pasivi este una din cuplele D sau E la mecanismul seping din figura
;{-‘.'12, b:?g doud dintre cuplele A, A°, B, B’ la mecanismul cardanic din
1gura 4.12, c. ‘ '

5 La sta’bﬂirea gradului de mobilitate al unuij mecanism, cuplele pasive i AL Aplicm R e DR o g = e =
se-exclud din calcul, o | mobilitate In ipoteza considerdrii tuturor cuplelor (inclusiv a cuplei pasive), se
i\ ' | obtine My=3n—2¢5—c,=3-5—2-8--0=—-1, adicd ar fnsemna ci mecanismul nu func-

| tioneaza., Eliminind cupla pasivé, se deduce M,=3:-5—2.7—0=1, rezultind c& meca-
nismul este desmodrom. '

Fig. 4.13. Arxticulatii multiple;
a =~ articulatle simpli; b — articulajie dubld; ¢ — articulatic triplé.

4.3. PRECIZAREA NUMARULUT ARTICULATIILOR SIMPLE
IN EADRUL CELOR MULTIPLE

Articulatiile multiple se obtin atunci cind pe acelasi ax sint montate
mai mult de doud elemente (fig. 4.13, b, c).
. In acest caz se defineste ordinul de multiplicitate P al multicuplei
! p=i—1 (unde i este numirul elementelor cinematice concurente fn axul
articulatiei). O multicupld cinematici ¢ ;
| este echivalenti in calculul gradului {/a'fé
de mobilitate al mecanismului cu un i
aumdr de cuple simple egal cu ordinul N Niadi
sau de multiplicitate p. :
Exemplul 4.8, Daci la mecanismul ca
bare al presei de stantat fin (fig. 4.14) nu
B-ar tine seama de faptul ci cupla B este

il _
I B
| multipld (dubld) s-ar obfine mobilitatea apa- S
' 7S
1l | rentd, \
I My=3n—2C5—Cy=3 8—2-10—1=3,
1 ~ In realitate, mecanismul are gradul de \
f mobilltate; i ANN
I : | | M;=3-8—2 11—~1=1, (%)
Fig. 4.12. Cuple cinematice pasive: ' - imement“l Spudugatop e roata din- gy, 414, Mecanismul presei de
¢ — erhore eu doud lagire; b — mecaniam Seping; @ = rige : stantat fin,

canism cardenic,
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| 4.4. DETERMINAREA FAMILIEI $I A GRADULUI DE MOBILITAT
AL UNUI MECANISM PLAN

Prin familia f a unui mecanism plan se intelege numarul de restrictj
suplimentare impuse miscirilor tuturor elementelor cinematice, necesita
de montajul lor. Astfel, la mecanismele plane elementele cinematice g
migedri In acelasi plan sau in plane paralele, caracteristicd realizatd de pa
ralelismul axelor cuplelor de rotatie si de perpendicularitatea pe aceste ax
a planelor ghidajelor (liniare sau curbe) si a planelor cuplelor superioare
Aceastd caracteristici este echivalents cu suprimarea a f=3 grade dd
libertate elementelor cinematice spatiale izolate. Prin urmare, mecanismelg
plane fac parte din familia f=3, familie care trebuie determinati. In aces
scop se utilizeazd metoda tabelard care constd in inscrierea Intr-un tahe
a tuturor migcérilor independente pe care le au elementele cinematice
raportate la un sistem triortogonal de axe de coordonate Oxyz. Familiq
este datd de numdrul libertatilor de miscare care lipsesc in acelasi timy
tuturor elementelor cinematice ale mecanismului. Metoda tabelars se aplic
dupd ce au fost echivalente cuplele cinematice superioare (daci este cazul

translant cu rold (fig. 4.15, a).

Rezolvare. Pentru determinarea familiei se echivaleazi mai intii cupla supes
rioard dintre cami $i rold cu un element binar avind doud cuple de rotatie: cupla 4
amplasatd In centrul de curbura instantaneu Cy, al profilului camei la momenty
considerat si cupla B amplasati in articulatia rolei. S-a obtinut mecanismul echi
valent manivela-glisierd, echivalarea avind loc numai pentru bozitia considerats|
Se completeazi apoi tabelul miscarilor independente ale elementelor cinematice j
4 si 2 (tab. 4.1), raportate 1a sistemul de axe Oxyz atasat articulatiei fixe A.

Se observd cid manivela A,4 (elementul 1) are o miscare de rotatie in jury
axei Ox, in timp ce biela AR (elementul 4) descrie o miscare plani de rototranslatie
in planul Oyx (deci are doui translatii dupi axele Oy, Oz si o rotatie in jur
axel Ox), iar glisiera 2 are o miscare de translatie in lungul axei Oz

Libertitile de miscare care lipsesc in acelasi timp tuturor elementelor cine
matice ale mecanismului sint tn numir de trei: W ©, v, Rezultd cd mecanismul
analizat este de familia f=3, adici este un mecanism plan.

Avind cunoscutd familia mecanismului, se irece la determinarea gradolui de
mobilitate al mecanismului cu relatia Grubler-Cebisev: My=3n—2c;—c,.

Aceastd operatie se executsd dupi ce au fost eliminate atit elementele cinema
tice pasive cu miscare de prisos cit si cuplele pasive si au fost identificate articm
latiile multiple (daci este cazul), |

0]

(76
B

= i?mré

Fig. 4.15. Mecanism ecu cami rotativd si tachet translant cu rola:
& — schema cinematicli; b - echivalarea cuplei cinematice supericare; ¢ — mecanism echii

lent cu cuple inferioare.
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Exemplul 4.9. Si se determine familia mecanismului cu caméi rotativi si tachel

TABELUL 4.1
Miseiivile independente ale elemenielor cinematice carve compun meeanismul

echivalent
\\ Migcarea o, oy Gy by oy oy
Elementul Ciaan
1 X )
s——————— e [ e SO
4 b x X
2 X

Mecanismul este de familia f=3,

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1

Care sint operatiile premergiitoare determindrii familiei st gradului

de mobilitate al mecanismelor plane?

2, Cu ce este echivalentd din punct de vedere structural o cupld de
-clasa a IV-a? Indicati cele tred solutii posibile la mecanismele plane.

3. Carve sint regulile de echivalare ale unei cuple superioare la meca-
nisiele plane in situatiile cind profilurile in contact ale cuplei au
raze de curburd constante? Dar dacd raza de curburd a unui profil
este infinitd sau profilul se reduce la un punce?

4. Indicafi cum se caleuleazi gradul de mobilitate al unui mecanism
plan in situajia cind in structura sa intri elemente cinematice pasive,
elemente cinematice cu miscare de prisos, cuple cinematice pasive
§i articulutii muliiple,

5. S& se determine familia g1 gradul de mobilitate pentru mecanismele

reprezeniate in figura 4.16.

Fig. 4.16. Mecanisme plane cu hare:
@ ~ meeanism patrulater; b — mecanism maniveld-piston; ¢ -— meeanism maniveli-culisi; d —
mecanism transportor; e — meeanismul manivela-piston al motorului in V; §F — mecanism
geping,
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CLASITICAREA MECANISMELOR PLANE ARTICULATE
PE BAZA GRUPELOR STRUCTURALE, °
ALCATUIREA SCHEMELOR STRUCTURALE
PORNIND DE LA SCHEMELE CINEMATICE

5.1. CGLASIFICAREA MECANISMELOR PLANE ARTICULATE
PE BAZA GRUPELOR STRUCGTURALE

5.1.1. GRUPELE STRUCTURALE

Studiul cinematic si' cinetostatic al mecanismelor impune adoptarea

unui sistem unitar de clasificare stracturald a mecanismelor care apar in
tehnicd Intr-o mare varietate constructivi. O astfe] de clasificare are 1a
bazd notiunea de grupd structurald (denumiti si grupd Assur — dupil
numele celui care a propus aceasti clasificare —— grupd cinematicd say
grupd cinetostaticd). ' '

Prin grupd structurald se intelege o combinatie de elemente si cuplel
cinematice formind lanfuri deschise ey grad de mobilitate nul care, adiu-

gate sau scoase dintr-un mecanism, nu-i modificd gradul de mobilitate ini-f

tial. Pe aceastd bazi, orice mecanism poate i format prin.legarea sucee-
siva la elementul conducdtor (sau elementele conducéicare) §i la elemen
tul-bazi a unor grupe structurale.

In cazul mecanismelor plane (de familia f==3}, gradul de mobilitate
~— dupéd echivalarea grupelor cinematice superioare — se calculeazi cu
relatia:

Mge=38n—2cs. (a)

- Deoarece mobilitatea grupei structurale este nuld iar.grupa este con=
stituitd din n, elemente si cs, cuple cinematice unificate de clasa a V-a, in|
urma introducerii sau scoaterii grupei din mecanism, relafia {a) se. poate’
scrie:

My,=3(nfn,)—2(cs1-c). » l‘

Din egalarea relaiilor (a) si (b) rezult: 1‘
; \
I 3'”-,—2(:5.7::0 (5;1

expresie care reprezintd formula structurald a grupei cinematice. Din!
aceasta se obfine: ‘

64

Analizind relatia (5.2), se observi c4, pentru a se obhtine valori intregl
pentru numérul cuplelor de clasaa V-a a grupei structurale ¢z, este ne
sar ca numdirul de elemente cinematice al grupei ng sd ia valori pare (con-
form tab. 5.1).
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TABELUL 5.1

Corelatii nuamerice intr;e niumarul de cuple (Cs) si numirul de elvmente (n,)
ale grupei structurale

T TS , 2 4 gl Bl

e , 3 6 9

Considerind succesiv perechile de numere din tabel, rezulti diferite
; structurale, dupi cum urmeaza: .

= upia_ pentru n,=2 elemente si c5==3 cuple se obtine dia@a; ; .
— pentru n,=4 elemente si csp=6 cuple se formeazd triada si
tetrada; : .

— pentru n,=6 elemente si cz3=9 cuple rezultd triada dubll, tetrada
complexd, pentada, hexada ete.

Reprezentarea conventionald a acestor grupe (conform STAS 1543-75)
egte redatd in tabelul 5.2.

TABELUL 5.2

An Denvmirea Repre rentarea conventionald

crt

1 (‘gj’gfg g Z-a,oraime! 2) /\ / é f\q A A \
@
Q w ™
e
” “
i 5 (éggg ; e, ordtmi/ 3) é

3 — Mecanisme, cl. XI. 33

a- lriaga simpld Ford s cy
cuyple ok fransiafie
(c/asa a li-a, ordimlJ)

b~ lriodle dubld, fripld ]
(clasa all-a, a/%rkm-’e 435/5)

7 lefrans _
(closa a [F-a, ordimsie 2,7)

4 Fentade
(clasa a V- a, ardipete 8, 2)




@ — cu cupli de rotatie; b — cu cupla de

Dintre aceste grupe structurale cea mai rdspinditd este diada.

La fiecare grupd structurald este necesar si se precizeze clasa si ordj
nul grupei. Astfel, in cazul diadei; ]

— clasa este datd de rangul maxim a] elementelor cinematice (Fmax=2)
deci diada este o grupé structurals de clasa a I1-a;

— ordinul este dat de numirul cuplelor exterioare (marginale) libere

numite si cuple potentiale say semicuple (cos=2); rezultd ci diada are
ordinul 2.

Prin urmare, diada reprezintd o grupd structuraly de clasa a II-a/or-
dinul 2, : '

Conventional se admite cf elementul-bazj $i elementul conducito;
formeazd un mecanism de clasa I numit si mecanism fundamental (MF) —
figura 5.1,

Drept consecinty, in conformitate cu principiul enuntat anterior, me-

canismele se formeazi addugind la mecanismul fundamental una sy
mai multe grupe structurale.

LMF+ 2 grupe structurale |,
1

1

5.1.2. DIADA SI PRINCIPALELE EI ASPECTE

Diada este grupa structuraly formatd din n,—
(2, 3) de rangul j=2 1 v5,=3 cuple, A, B, C de clasa a V- i

Fig, 5.1. Mecanisme fundamentale:

translatie.

I

Fig. 5.3. Modul de legare al diadei la un mecanis

m fundamental si eloementul
bazi,
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Fig. 5.4, Modul de legare al diadei Ia doud mecanisme fundamentale,

i i utilizate pentru legarea diadei la un mecanism fundamgntal si
&aleelze,nggjltful—bazé (figp. 5.3), fiegla doud mecanisme fundamentale (I:lg, 5.4).

- In primul caz se obtine mecanismul patrulater, iar in al doilea caz
rezultd mecanismul pentalater. : '

Diada apare in practicd sub forma mai multor aspecte, in ;funct{e de

felul cuplelor de clasa a V-a pe care le contine (de rotatie R fau de tr tansi:
lafie T) si de pozifia lor in structura grupei (Cl.lple marginale Saclil 1tn egs
oare). In cazul elementelor mérgln}te de 0 cupla de rota:ge $iuna c e1 raar;:'
latie, lungimea elementului poate fi redt}sa la zero rezu-ltlpd _sglutn ac ;
cuplele sint suprapuse. In tabelul 5.3 sint daltte' cele mai utﬂlzqte iaspec e
ale diadei precum si mecanismele carzulcterlstlcq rezultate prin legarea
lor Ia un mecanism fundamental cu cupls de rotatie.

" Mecanismele care au in componenta lor numai grupe structur_aleldze
clasa a II-a/ordinul 2 sint clasificate ca mecanisme de clasd a Ia/ordinul 2.

TABELUL 5.3
: istice
ctut Schema. Mecamsmele caracrers
p -‘,"n“;’f,,”;?m; cinematicd cu : e e —
Nr |Coracteristical © cuplefe suprapuse | Schema cinemoticd Eri
) Z'a! a3 £ 1) 5
A o
; g -5 | Mecarnism
joupie g o 2 (1) @ @\t patrulater
7 rotajlie o %) g
RER @m @
| Teupld ds %%ﬁﬁ%
g | fransiajse, s
EX?%/‘;;!?TE'FG H(Rﬁf)
] (48) ﬂmz;{sg
Tcupld de ou Eulis,
fUﬁj /i @ (oscilantd sou
translajie 18 .
I interroard : rotativi)
a8 R(RTR)
| h=8 dg




5.2. ALCATUIREA SCHEMELOR STRUCTURALE
PORNIND DE LA SCHEMELE CIN EMATICE

Pentru clasificarea structuralii a mecanismelor se utilizeazi scheme
lor structurale, adicd reprezentirile conventional plane ale elementelo
cinematice eomponente si ale cuplelor cinematice echivalente (unificate
Schema strocturald se alcdtuieste pornind de la schems cinematted a me
eanismulul, adied de la reprezentarea configuratiei geometrice a elemen
| | : telor gt euplelor pentru un anumit sens de miscare, _‘

i Scopul elasificirii mecanismelor plane este de a depista grupele struc
i turale ee compun mecanismul respectiv, deoarece fiecare 8rupi structu
j rald (diada, triada, tetrada etc.) are metode specifice pentru determinares
‘- pozitiiloy, vitezelor, acceleratiilor, fortelor de inertie, reactiunilor dj

euple ote,
i La stabilirea schemei Structurale a mecanismelor plane se parcurg
i urmitodrele etape;

— ellminarea elementelor cinematice pasive, a cuplelor pasive say s
elementelor cu miscare de Prisos (rolele) si precizarea numérului si ordid
nului de multiplicitate ale articulatiilop multiple; L

— transformarea tuturor cuplelor cinematice de translatie in cuple de
ratagie;
— Feprezentarea elementelor cinematice ca poligoane cu atitea vir
furd othe oy ple au. :
Clasa i ordinul unui mecanism
TABELUL 54 motor sint determinate de clasa 51

: i ' ; t Sl
Fig. 5.5. Delerminarea clasei si ordinului mecanismulei presei de gtania
g. 5.5,

gt i ; | 1 3 8l ardculadlel dubls B; |
i ordinul celei mai complexe grupeg nema_cinematle; b — modul de repal'tl&flarﬁeiladfé?;nE‘:‘_t‘& B O (0 GRS T |
[} . -, structurale care Intrd In compenenty : e rﬁ%dil de repartizare la elemenrttzéi 4 aall 21;‘%"3:%1%1&1 duble B. |
; i Hemirul | Hementate o Simbolvl grafc in mecanismului, In acest scop: , elene
| &ementiuluf LIE S8 leagd  Lschema Sructyrols . v : ] - v tele ou |
{ . — 8¢ precizeazd elementul Con-; r rilor elementelor in care se notificd atif elemen
' | y 0.3:9 ©) ducitor (sau elementele conducs-| ge intocmeste tabelul rangurilor e tic al schemei structurale cft si simbolul
f [ s ) tOElJ'G‘)' | care se leagd fliecare element cinematic Acest simbol grafic {ine seama do pre-
I ) ! = ¥ - ) s . -1 hema. ces 4 | .
— Se porneste de la cel mai i gratic ce se va utiliza In aceast3 SCI tie prin cuple de rotatle si respectiv figuiirii
7 6,54 Wg depiirtat element cinematic fatd !_| seriptiile inloculrii cuplelor de trans?"a 'fle 1p cite cflple are (tab. 5,4). {
elementul conducitor 8l se extrg elementului ca un poligon cu éﬁttias\cgei:a structurald (fig. 5.6, b) ¢l pe buza el s
3 14,5 ) 725 succesly grupele structurale pina g o elass 81 ordindl meceptsmulal idontifictaducse diadele (8 7, 6, 5) (5 4)
| it e 9 ajunge la elementul conductor (ope- determind clasa i ordinul mecanismului i 13 ci mecanismul este mecanism-motor
| P 24 o rafia de extragere g grupelor strug 4 {2, 9) si mecanismul fundamental (1, 0), Rezu
i “ @ turale se executd identificind exis , de clasa a 1I-ajordinul 2.
A - tenfa lor in succesiunes nde la grupy | '
!i . g 3,6 ""‘@0 ceamai simpli — diada — cétre gru ‘
i — pele mai complexe — triada, tetrads ; Observatii.
L P 0:5:7 % ;ﬂ? S.am.d.® cu condifla ca, dupd extr : ! . 14 din B a fost repartizatd elementului 3
gerea unei grupe, ceea ce rdmine si | 1. In situatia analizati, articulatia dubli n Sl b gl & W G
——— | 8 " : ituat L, x ’ 5y :
v He tot un mecanism). | (articulatiile By §i By), care astfel se leags ol ef-tlmeﬁ i B,) se obiine eagzul repre-
1 - g i & Eremplul 5.1. S se determine clagih culatia B se repartizeazi clen ntului 5 (artlcu]tqtltlj: Cl?-asi 14IHAa‘f01~dlnul 8 deoarece
II‘ ‘@‘)"“——"‘ si ordinul mecanismuluj presei de stangsl %ntat in figura 5,5, 6. Mecanismul rezul‘iét. eg e e ﬂs) diada (2, 9) si mecanis-
f a £ Nl s i se identificd in stmctura = el (8’57}!r2§é?}1§ti(alddblé B se repartizeazd elemen- \
lt = TN T Rezolvare. Se echivaleazi cupla sus ‘ mul fundamental (1, 0). In ipﬂtezaff? 25 i obfine un mecanism de clasa a ﬁ
it L) 72 g perioard de clasa a IV-a din & (m=4=F talui 4 {articulajtile By si By — fig. 5.5,
i - printr-un element cinematic binar 9. Apadl 37
M g
e 36
I




II-afordinul 2 constituit din diadele (8, 7}, (6, 5), (4, 3), (2, 9) §i mecanismul fundax

mental (1, 0).

In practicd, atunci cind apar situatii similare celei prezentate anterior, se face
calculul cinematic si cinetostatic al mecanismului pentru cazul existentei articulati
multiple (pentru exemplul analizat mecanismul fiind de clasa a II—a/ordmul 2).

2. Scriind structura mecanismului analizat sub formé simbolicd

«——— analiza structurald cinetostaticd

MF(, 0)+D(2, 9)+(3, 49+D(6, 5D, 7)

>~ analiza cinematicd

se retin urmétoarele reguli generale:

— Analiza cinematici a mecanismului se face succesiv pornind de la meca-
nismul fundamental MF citre grupa structurald cea mai depirtata.

. Analiza structurald si cinetostatici a mecanismului se face succesiv por-
nind de la grupa siructurald cea mai depértatd cétre mecanismul fundamental.

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1. Ce se ingelege prin notiunea de grupdi siructurald?

2. Care este principiul de constituire a mecanismelor luind drept criteriy
grupele structurale?

3. Indicati ce fel de grupd structurald este diada st care sint principalele
ei aspecte,

4, Formulaji algoritmul pentru stabilirea schemei structurale a meca:
nismelor plane.

5. Doud mecanisme care au aceeasl schemd stmctural&i auw $i aceeasi
schemd cinematicd?

6. S4 se determine clasa s ordinul mecanismelor din figura 5.6.

Fig, 5.6. Mecanisme plane complexe:;

@ — mecanism eu cami pentru acflonarea longitudinald a saniel de la strungul auto:nat~
SARO 15—25—42; b — mecanismul de disirlbufie al autovehiculelor,
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PARTEA A TREIA

ANALIZA CINEMATICA
A MECANISMELOR

Obiectul analizei cinematice, Ana-
liza cinematicd are ca obiect de studiu
determinarea pozitiilor, vitezelor si ac-
celeratiilor elementelor conduse ale
mecanismelor (fard a f{ine seama de
fortele care le conditioneazd miscarea),
cunoscind miscarea elementului condu-
cator (sau a elementelor conducitoare).
Avind in vedere faptul cd mecanismele
se pot descompune in grupe structu-
rale, analiza cinematicd se reduce la
studiul acestor grupe, cu scopul de-
termindrii traiectoriilor, vitezelor linia-
re §i a acceleratiilor liniare ale diver-
selor puncte caracteristice mecanismu-
lui, precum si a vitezelor unghiulare si
a acceleratiilor unghiulare ale elemen-
telor cinematice.

Analiza cinematicd se poate efec-
tua grafic, grafoanalitic sau analitic,
primele doud metode avind o utilizare
mai largd datoritd simplitatii lor,

Determinarea traiectoriilor descri-
se de punctele caracteristice ale meca-
nismului pentru un ciclu cinematic este
necesard atit dimensiondrii subansam-
blurilor maginii — care nu trebuie si
vind in contact cu elementele meca-
nismului ajunse in pozitiile extreme —
cit si stabilirii spagiului (gabaritului)
ce urmeazd a fi ocupat de mecanism
in cadrul masinii (exemplu: analiza
traiectoriilor descrise de diversele
puncte ale mecanismului maniveld-pis-
ton In raport cu carterul masinii),

Cunoagterea wvitezelor diferitelor
puncte si elemente ale mecanismului
este utila:

— direct, pentru stabilirea vitezei
de deplasare a masinii din care face
parte mecanismul (exemple: vehicule
rutiere, de cale ferati sau spatiale) sau
pentru calculul vitezei tehnologice de
deplasare a elementului condus (exem-
plu: viteza de aschiere la masinile-
unelte);

— indirect, pentru calculul de di-
mensionare al elementelor cinematice
si studiul dinamic al mecanismului,
decarece determinarea vitezelor pre-
cede stabilirea acceleratiilor.
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lui este neeesar determindrii fortelor de inertie care, la masinile cu turatii marj,
ating valori fearte ridicate. 1

Sedri utilizate in constructiile grafice, a) Pentru reprezentarea grafici a uno:J
mérimi necesare studiului mecanismelor (exemple: lungime, vitezi, acceleratie, fcr’géﬂ
cuplu ete.) se utilizeazd scdri de transformare a marimilor reale (mésurate in uni.
tdfile de masurd ale Sistemului International) in segmente pe desén (mésurate‘\
in mm). Prin urmare, scara (notati cu litera k) se defineste prin relatia;

o mérimea reald (SI)

mirimea pe desen (mm)
Conventlonal, mdrimile mdsurate pe desen se noteazd intre paranteze simple,
iar mirimile reale f4rd paranteze. De exemplu;: §
AB Inseamnd lungimea reali a elementului cinematic AB (in metri);
(AB) Inseamnd lungimea segmentului corespondent de pe desen (in milimetri),
Indicarea naturii mirimii reprezentate grafic se face atasind scérii & un

indice literal. De exemplu: k, (scara lungimilor), Ie, (scara vitezelor), Ie, (scara acce-f

leratiilor) s.a.m.d. Scirile utilizate n studiul mecanismelor sint indicate in tat
belul 1.

TABELUL }
Secdrile utilizate tn studiul mecanismelor
Mirime latia Arime atis
fizios Scara deebe | Mibmes Scara 1| do'aeien
lungime ] I=lo (1) fortd k N
I, s [m] I mm, s=le (8) F [N] ¥ mm F=kg (F)
vitezAd lUnjard ‘ o ms—! ) T cuplu g | Nm :
v [ms—1] ".t'[ ST U_kv () M [Nm] A = M=Ts; (M)
i
acceleratie ms—? moment de kom?
linlara Kk [ ] a=k, (a) inertie ke, [%}31-] I=k; () |
a [ms—#] mm I [kgm?) mrm .
Ll
vitezi rad s—1 L F i
unghiulari km["__-—] w=lka (v) ;nejgle kg | ——1| E= kp (E) |
@ [rad s—1] mm LJ] mm !
|
|
acceleratie rad s—2 - X ‘
it i ! fere A |
unghiulara e [_,_._] e=ke (s) | BU kp l—-m—] P=k, (P) |
e [rads—2 mim F vl mm A i

De exemplu: ; i
— un element cinematic AB=05 m se reprezintd, la scara Jungimilor I

.
I"‘-, !;!

g ‘

=.}_ — y printr-un segment (AB)= ‘E:O_l =15 mm; |
30 mm Iy ‘
30 P

— un segmen{ (AB)=50 mm reprezintd, la scara foy= -i.. , o lungime .!{

. 100 mm i

F

AB=lk(AB)= 1 50)=05 m.
100 |
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Studiul acceleratiflor diferitelor puncte si elemente cinematice ale mecanisimu. |

6

TRASAREA TRAIECTORIILOR

6.1. TRASAREA TRAIECTORIILOR
LA MECANISMELE DE CLASA I (FUNDAMENTALE)

Mecanismele fundamentale sint elemente cinematice monare previ-
gute cu o cupla de rotafie — figura 6.1. a sau cu o cupld de translatic —

joura 6.1. b. )
ﬁngraiectoriile diferitelor puncte A, B, C... apartinind clementelor

sint: . . .
— cercuri concentrice (Ca), (Cp), (Cg)... la mecanismele fundamen-

tale cu cupld de rotatie; elementul care efectueazi aceasti miscare se nu-
meglte maniveld; i

— drepte (AA), (AB), (AC)... paralele cu ghidajul () 1a mecanis-
mele fundamentale cu cupli de translatie; elementul cdruia ii apartin aces-
e puncte poartd denumirea de glisierd sau piston.

6.2. DETERMINAREA POZITIILOR
UNOR MECANISME DE CLASA A II-a/ORDINUL 2
31 A TRAIECTORIILOR PUNCTELOR CARACTERISTICE

Determinarea pozifiilor la principalele mecanisme de clasa a IT-a/or-
dinul 2 se face cu ajutorul metodei intersectiilor (de cercuri si drepte).
6.2.1. MECANISMUL PATRULATER 4R

Notind laturile patrulaterului cu a=AyA, b=AB, ¢=BB,, d=A4,B,
(flg. 6.2, a) si perimetrul lui eu p=a-tb4d-c+4d, se pot demonstra doud
conditii de existenfd a manivelei:

d==lonia, adicd d<a, d<b, d<e
Irm’n‘*‘ Zmnx\i ’g‘ ’

o] () A b

(c.) {AAMA4,)
5

(.) — B (s,
2 g

_th*_ {4C)1{A,)

W}“E“—_ "“""" (4;)

Fig. 6.1. Tralectoriile descrise de punctele mecanismelor fundamentale:
@ — cu cupld de rotatie; b — cu cupld de translajie.
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e

8 In frgurd sint notate prin sdgets cuplels
de rofalie compleld

Fig. 6.2. Variantele constructive ale meeanismului patrulater articulat:

@ — schema generald; b — mecanism dubli-maniveld; ¢ — meecanism maniveli-balansier
d — mecanism dublu balansier complex; e '~— mecanism paralelogram; f — mecanism antipara:
lelogram; ¢ — mecanism patrulater simetric; A — mecanism Gallowey.

unde Iniy $i lmay reprezintd lungimile minimd, respectiv maximé, ale latus
rilor patrulaterului. Patrulaterul care satisface si a doua condifie se nu-

meste patrulater complex, iar cel care nu o satisface poartd denumirea de
patrulater simplu. |

Dupa pozitia laturii de lungime minimi, se deosebesc urmitoarele
mecanisme patrulatere complexe:

— mecanisme dubld-maniveld, cind lnm=d (elementul bazd) — fi
gura 6.2, b; : '

— mecanisme maniveld-balansier, cind lnm=a (manivela) — figurd
6.2, c;

s 4 mecanisme dublu-balansier complex, cind ly,=b (biela) — figura
6.2, d.

Mecanismele patrulater simple, la care Im{n+lmax>% , formeazi nuj
mai mecanisme dublu-balansier simple cu articulatiile A si B ale bieli‘
de rotatie incompleta. |

In cazul limitd, cind l,w--l—lm,n:-gs se obtin: |

— mecanismul paralelogram (fig. 6.2, e) si mecanismul antiparalelo
gram (fig. 6.2,7), la care a=c si b=d, deosebirea dintre ele constind is
sensul rotatiei elementelor a si ¢;

— mecanismul patrulater simetric (fig. 6.2, g) si mecanismul Gallow
(tig. 6.2, h), primul de tip maniveld-balansier a=b, ¢=d si al doilea ¢
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O om
Curba de bicli \g" B=8,
2 2 ah]
ﬁ;,)ﬁ

2

Fig. 6.3. Determinarea pozitiilor 1a mecanismul patrulater:

¢ — ftrasarea mecanismului pentru o pozitie datd; b — determinarea pozitillor succesive 51 a
curbei de biela, '

pla-maniveld cu a=d, b=c, acesta din urmi avind proprietatea ca la o
rotatie a manivelei AyA cu 47, manivela B,B se roteste cu 2.

Succesiunea operatiilor grafice pentru determinarea pozitiilor meca-
nismului patrulater este urméitoarea (fig. 6.3): : '

— Se reprezintd mecanismul AyABB; la scara lungimilor k, arbitrar aleas3,
cunoscind pozitiile articulatiilor fixe Ay, By, lungimile elementelor AyA, AB, BB,
si unghiul @ (unghiul de rotire al elementului conducitor ApA — fig. 6.3, ).

— Se traseazd cercul (C a) cu centrul in A4, $i raza A4 si cercul (Cp) cu cen-
frul in B, si raza ByB: (CA)‘ff}o“!}; (C'B)gﬁ‘ul?)_

— Considerind punctul A=A, cz; pozitie de referintd, se imparte circumfe-
rinta (C4) intr-un numir cit mai mare de parti egale, de reguld 12—24 pirti (in
tig, 6.3, b, pentru simplificarea constructiei grafice s-au folosit opt parti egale),

— Se ia in compas lungimea bielei (AB) si punind piciorul compasului in pozi-
tille succesive ale lui A; (i=1, 2..)) se determind, cu virfol co.mpaéului, pozitiile
corespunzatoare B; (i=1, 2...) de pe cercul (Cg), la intersectia arcelor de cerc

(C4p) cu centrele in A; si raza AB cu cercul (Cp)

BES(Cap) BN C ot

.Obse?'va,tz'e. Pozitiile succesive ocupate de un punct oarecares M apartinind
blelell AB (de exemplu punctul situat la mijlocul bielei) rezulti luind fn compas
lungimea (AM) care se transpune pe fiecare pozitie ABy (i=1, 2...) a bielei. Se

ebtin astfel o serie de puncte M, (i=1, 2...) care, unite cu o linie continud, dau
cirba de bield (Tap).

6.2.2. MECANISMUL MANIVELA-PISTON (GLISIERA) R (RRT)

1 \_Aces.t mecanism este foarte rdspindit in tehnicy gi este realizat in
dmra variante constructive principale: dezaxat (axa de rotatie a manivelei
este deplasati fatd de directia AB a ghidajului cu excentricitatea e —
ig. 6.4, a) 5i azial (cind AB trece prin Ay, adicd e—0 — fig. 6.4, b).
Pentrg determinarea pozitiilor mecanismului, se parcurge urméitoa-
168 succesiune de operatii grafice (tig. 6.5):
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Fig. 6.4, Variantele eonstruciive ale mecanisimulul maniveld-piston:

¢ — mecanism dezaxat; b — mesanisim axial.

Ay By <ApA By

©

Fig. 6.5. Determinarea pozifiilor la mecanismul maniveld-piston:

eurbei de bileld.

a — trasarea mecanismului pentru e pozifie datd; b — determinarea pozitiilor succesive gi é ‘

A

— Se reprezintd mecanismul A,ABBy,, la scara lunghmilor arbitrar aleasi k
cunoscind pozitia cuplei fixe A, tungimile elementelor 4,4, AB, unghiul de retire §
al manivelei si inclinarea o a ghidajului AB — fig. 6.5, a.

— Se traseazd cercul (C4) cu centrul in A, si raza AgA a cirui circumferin
se imparte intr-un numér de diviziuni egale (de exemplu opt pérti), rezultind pune
tele 4; (i=1, 2...8) — lig. 65, b. ‘

— Se ia in compas lungimea bielei (4AB) sl punind piciorul compasulul I
pozifiile succesive A; € (Cy) se determind,, cu virtul compasului, pozitiile corespun“
zitoare Ei (=1, 2...8) de pe dreapta (AB), la intersectia arcelor de cerc (C,z) !
centrele in A; si raza AB cu dreapta (AB)

B=(C AB’E;:‘B’ﬁ (AD).

— Curba de bield (T'y) deseriss de un punct M <(AB) se obtfine luind In
compas lungimea (AM) — care se transpune pe fiecare pozifie AB; (i=1, 2. .
bielei — &l unind cu o linie continud punetele M, (i=1, 2,...8) rezultate. |

6.2.3. MECANISMUL MANIVELA-CULISA R (RTR)

|
Acest mecanism este realizat in doud variante constructive principald

— mecanism mandveli-culisd oscllantd, cind AyBy>AA (fig. 6.6, (F

exemplu: toate mecanismele geping); |
— mecanism maniveld-culisd rotativd, cind AgBy<AA (fig. 6.6,4
exemplu: motoarele cu cilindrl rotativi). ‘ ‘ K.
In prima varianti existd doud pozitii extreme ale culisei, care silf
simetrice fatid de AyB, culisa avind o miscare oscilanti, iar in variant:
doua, culisa 3 se roteste permanent in acelagi sens.
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Fig. 6.0. Mecanismul maniveli-calisi:
‘. a — culisii oscilantd; b — culisi rotativi; ¢ — determinarea pozitiflor mecanismului.

Pentru determinarea pozitiilor mecanismului se procedeazi in felul
wmator (fig. 6.6, c):

— Se traseazd mecanismul la scara lungimilor k; arbitrar aleasi cu-
noscind pozifiile articulafiiler flxe Aoy, By, lungimea manivelei Ag4 si un-
ghiul ei de rotatie . '

e ’Se const‘ruieste cercul {Ca) cu centrul in A, si razd A¢d sii se im-
parte circumferinta intr-un numdir cft mai mare de pirti egale (de exem-
PING) notate A,(i=1, 2,... 8). '

L — 8e uneste fiecare pozitie Afi=1, 2... 8) cu articulatia fix¥ B, re-
zultind pozitiile succesive ale culisei.

R VERIFICAREA CUNGSTINTELOR

= 1. Ce traiectorii descrin punctele aparfinind manivelei si pistonudui?
2. Care este metodologia de trasare a curbelor de bield la mecanismele
patrulater st maniveld-piston?

Fig. 6.7, Mecanism patralater lungit cu douit diade.




3. Se dd mecanismul patrulater lungit cu doud diade din figura 6.7, 1q
care sint cunoscute dimensiunile elementelor AgA=014m, AB=044m]|
BBy,=0,22 m, BC=0,10 m, CD=0,4 m, DDy=03 m, DE=0,12 m, EF=
=03 m, pozititle articulatiilor fire AgBy=0,54 m, Bolp=0,38 m s
pozitia manivelei ®="73° Se cere si se deternmine noua pozifie a mecay
nismului dacd manivela se rolegte in sens orar cu 140°,

7

BAZELE CINEMATICII GRAFOANALITICE

Pentru determinarea grafoanaliticd a vitezelor si acceleratiilor liniarg
ale unor puncte caracteristice ale mecanismelor plane, precum si a vite
zelor si acceleratiilor unghiulare ale elementelor cinematice componente
este necesard cunoasterea distributiei de viteze si acceleratii pe elemen:
tele cinematice care pot fi in miscare de translafie (rectilinie si circular)
de rotatie sau in miscare pland generald (de rototranslatie plana). |

7.1. ELEMENT CINEMATIC IN MISCARE w
DE TRANSLATIE RECTILINIE

Se considerd un element cinematic monar legat la bazd prin cupl';_
de translatie (fig. 7.1, a).

Distributia de viteze si acceleratii este determinatd daci se cuno
viteza si acceleratia unui punct aparfinind elementului (de exemplu
viteza si acceleratia punctului A reprezentate la scara vitezelor ks, res)
pectiv la scara acceleratiilor k, prin vectorii (Aa):%z si (Aa’):;‘;‘!

) -
Punctele de pe element, de exemplu B, C..., au vitezele si accele-rarii-

egale gi paralele cu cele cunoscute; |
i

Dotk g bo; Uy3Tndde 1

Viteza si acceleratia aceluiasi punct sint in prelungire, unghiul [
dintre suporturile vectorilor respectivi indicind felul miscdrii. Astfel, cind
a=0°, migcarea este acceleratd (fig. 7.1, @), iar cind «=180°, miscarea esi
incetinitd (fig. 7.1, b). Atunci cind acceleratia miscérii este nuld, elementll
cinematic se afld in miscare uniformd (tig. 7.1, c).

Daca ghidajul (Ay) este fix, vitezele si acceleratiile punctelor
absolute, iar dacd ghidajul este mobil, vectoril reprezintd vitezele si ac
leratiile relative ale punctelor respective fatd de ghidajul considerat
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fig. 7.2, c).

Fig. 7.1. Distribuiia de viteze si acceleratii la elementul cinematic in miscare de
translatie: - :
@ — Inigeare acceleratd; b — migcare Incetinitd; ¢ — migcare uniformi.

7.2. ELEMENT CINEMATIC IN MISCARE
DE TRANSLATIE CIRCULARA

Cunosc_ind viteza §§ aqcelera‘;ia unui punct de pe element (de exem-
ph; ,zé t— fl_g. ’i .“z’da), distributia de viteze si acceleratii pe acest element
este determinata deoarece vitezele si acceleratiile tuturo i
respectiv egale si paralele: t R

DadkDpddoy Uy Uyt dg.
Spre deo;e.b{re de cazul elementului cinematic aflat in miscare de
franslatie rectilinie, vectorii viteza i acceleratie ai aceluiasi punct nu mai

sint inuprelungire. Mérimeg unghijului «, format intre suporturile lor. de-
termind caracterul migcarii. Astfel, dacd «<90° miscarea este accelémtﬁ
(viteza unghiulard ,s-co i i A e
_ 1 nst., acceleratia u o i i
vectori avind acelasi sens — fi 7.2 d vnghlul«zua 'El#conSt" ey
e o elagi — lig. 7.2, a), dacd a=90° migcarea este unifor-
:t:;w(u_:i»—cggs_t;, €:,=0 — fig. 7.2, b) iar dacd «>90° migcarea este inceti-
@ (0;7-const., e;7const., cei doi vectori avind sensuri contrare

Ay cu,=cf &0 p0 8,

Fig. 7.2, Distributia de viteze §i ac-
celeratii la elementul cinematic fn
niigeare de translatie civculars:

@ — migcare acceleratd; b — miscare
uniforméa; ¢ — miscare incetinits.
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7.3. ELEMENT CINEMATIC IN MISCARE DE ROTATIE

Se considerd un element cinematic monar AyA legat la bazd printr
cupld de rotatie (fig. 7.3, a). ' .
Vitezele unor puncte de pe element A= 4,4, Me Ay4 au expresiila

Ele sint reprezentate in figura 7.3,a, la scara vitezelor k,, prjf

I

L~

(A—E): ﬁ , respectiv (Mm)= ;—i’ orientafi in sensul vitezei unghiulare g

Vectorul (Mm)“(;_ﬁla—) este cuprins intre dreptele (454) si (Aga), ultim
veprezentind locul geometric al virfurilor vectorilor viteza liniara al {
turor punctelor situate pe elementul cinematic AgA. Rezulti ci viteze
sint vizute din centrul de rotafie A, sub acelasi unghi g.

Presupunind ci elementt_ll cinematic se roteste cu viteza unghiula
Et sl acceleratia unghiulard ¢,, ambele avind acelasi sens de rotatie (caz
migedrii circulare accelerate — fig. 7.3, a), acceleratiile unor puncte g
pe element sint date de relatiile vectoriale:

A

e (74

T o e ) ey L e
A =04 U4 Q="+ Cag; ﬂA“GM

w,:ct; S:r =0

‘ tul cinematic in migcare de rotatie:

@ — migcare accelerati; b — acceleratia butonului de ma-

] Fig. 7.3. Distributia de viteze si acceleratii Ia elemen- :
' niveld A; ¢ — misgcare incetinita; d — miscare uniforma.
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va=01+ AgA L AgA; vy=co, - AM L AM; G4 | By (7.8 ¢

unde

o S L o i 3 A 7.3
4 yori 1 Ap flmio. G'»Mm"mrfluMHM 0 (7.3)

sint acceleratiile normale (centripete) dirijate citre centrul de rotatie. A,
caracteristicd notificatd in scrierea ecuatiilor vectoriale printr-o sdgeata
orizontald orientatd spre acest centru) si

@y AgA L Aoy @b j=ey+ AGM L AM , (7.4)

sint acceleratiile tangeniale, perpendiculare pe element si suprapuse cu
vitezele liniare ale punctelor orientate tn sensul dat de Exs

Unghiul format de suportul acceleratiei totale cu suportul acceleratiei
normale (fig. 7.3, b) se determini cu relatia: :

# | 3
q Oy '
'Lg M= -:;z—:—: . ='£—;—l (75)
% » S e 1 ;

Prin urmare, acceleratiile totale ale tuturor punctelor de pe elementul

cinematic sint vizute din centrul de rotaie A, sub acelast unghi (M’).
Vectorul Mm’||Aa’ este cuprins intre dreptele AgA si Aya’, cea de-a doua
reprezentind locul geometric al virfurilor vectorilor acceleratie totald al
tuturor punctelor situate pe elementul cinematic ApA (fig. 7.3, ).

Modulul acceleratiei totale rezultd din aplicarea relatiei

2 =Vt +@armtoaVardet; 1au =agrVors oo

(7.6)

Dacé viteza unghiulard w, are sens contrar acceleratiei unghiulare‘;,
migcarea de rotatie este incetinitd (tig. 7.3, ¢), vectorul acceleratiei tangen-
fiale @4fiind de sens opus vitezei liniare T4 a punctului.

Cind viteza unghiulari este constanti (_(:)—IZEO_HEt—,), acceleratia un-

—=

ghiulard este nulj _('elz’_lﬁ — figura 7.3, d si miscarea de rotatie este uni--

fb_rmé. In acest caz, acceleratia totald a punctului se confundi cu accele-
rafia sa normald Ga=a". .

 Cind Aarticulatia Ay este fixd, vitezele si acceleratiile punctelor de pe
ﬁl'emen§ 51_nt absolute, iar cind aceasta este mobild, vectorii respectivi re-
Prezintd vitezele si acceleratiile relative fati de Ay considerat fix.

2

Observatie: Adoptind secara acceleratiilor k,= - (unde k, este scara vite-
k

o . . . . 3 ‘l
BeJ:@r. §i e, — scara lungimilor) se disting doud metode grafice pentru construirea
dcceleratiei normale a unui punct céiruia i se cunoaste viteza.
y el et
a) Cind vectorul (Aa):f <(ApA) — figura 7.4, a se procedeazd astfel:
i v
“— se traseazd semicercyl (Cy o) avind centrul pe A4,4;
- — din A considerat centru si cu raza (;1?) se duce arcul de cerc (Cy,) care
ecteazd semicercul (C 494) In punctul ay;

4 = Mecanisme, cl, XI,
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Fig. 7.4, Metode gratice pentru determinarea acceleratied
normales
@ — cazul (Au) < (Ap4): b — eazul (ZB_)':- (Ap4).

—

— din a, se coboard perpendiculara (a1my) pe raga (ApA). Vectorul (An',)
prezintd la scara k, martmea acceleratiei normale y

ay=ky(An,).

—— ; |
b) Cind vectorul (Ag)= l\—‘ >(A4), (Hg. 7.4, b), modul de constructie este 4
v

— s¢ unegte A; cu virful a al vectorulai de vitezd (Aa);

— din A se duce o perpendiculard pe (4,a), iar din a o perpendiculara pe {@a)
— la intersectia celor doui perpendiculare se géseste punctul n’. Vecton

iy --1-—- 5
(an’y=(An 4 ) reprezinté la scara %, acceleratia normala

=k (A ,).

7:4. ELEMENT CINEMATIC IN MISCARE PLANA GENERALA |

Un element cinematic executs o migcare pland generals (migcare pland
dé rototranslatie) atunci cind traiectoriile diverselor puncte ale rigiduly
sifit continute in plane paralele. Pentru indeplinirea acestei conditii, este
suficient ca trei puncte necoliniare ale rigidului si rdmind tot timpul
migedrii intr-un plan fix, :

Se presupune un element cinematic AB aflat in migcare planji dé
rototranslatie care, in cazul considerat in figura 7.5, reprezints biela unuf
mecanism patrulater AgABE,, : !

Pentru determinarea distributiei de vitege si acceleratii din planul
acestui element ge aplica relatiile vectorigle ale lui Euler. Astfel, pentny
dous puncte 4 $i B din planul bielej (articulatlile bielel cu manivela s
balansierul), se seriy urmdtoarele ecuatii pentru viteze si acceleratii;

Uy = b, + Dpy
LBB, 144 |am

]
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Fig. 7.5. Element cinematic legat prin
cuple de rotatte,

(Usa — viteza relativd de rotatie a punctului B in raport cu A presupus
fix, a cdrei variatie este triunghiularg):

(7.8)

(@54 este acceleratia relativa normali de rotatie a punctulul B tn raport
eu A presupus fix, Gpg — acceleratia relativa tangentiald a punctului B
in raport cu A considerat fix, @3 — acceleratia normald absoluti a pune-
MGl B, o — acceleratia tangentiali absoluts a punctului B).

Conventional, in relatiile (7.7) si (7.8), s-au sublinist cu doud Hnii
veetorii complet cunoscuti (ca modul, directie, sens) sl cu o gngurd linie
vectorii cunoscuti numai ca suport (directie). Sub aceste sublinieri se spe-
cficd directiile vectorilor respectivi. Astfel, sint complet cunoscuti vectorii
VA=0,* AgA | AgA; ap=A,A \/mﬁ- & (care face unghiul p =arcty (:%
U raza vectoare ApA; pentru cazul cind Ezm., se obtin relatiile:

.'}2 /] —
=01404] [Ad gl u=0); a7, , - —=w;+AB||BA; ap= — || BBy, — vi-
i :

teza unghiularsg a elementului AB).

Restul vectorilor din relatiile (7.7) gi (7.8) sint cunoscuti numai ca
dlrectic. Aceste ecuatii vectoriale se pot rezolve pe cale graficd, construind
Planul vitezelor $i planul acceleratiilor.

-
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pendiculare (figura vitezelor relative este rotits fatd de figur
cu 90° in sensul vitezei unghiulare @), iar
figura din acest plan este rotitd cu unghi
unghiulare ¢ a elementulu,
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7.5. REZOLVAREA GRAFICA A ECUATIILOR.
DE DISTRIBUTIE A VITEZELOR SI ACCELERATIILOR
IN MISCAREA PLANA DE ROTOTRANSLATIE,
TEOREMA ASEMANARII

7.5.1. REZOLVAREA GRAFICA

Rezolvarea grafic
rul algoritm de calcul:

— se alege In planul desenului (hirtiei) o origine arb
pol) a poligonului vectorilop Ce Uurmeazli a se trasa;

— se construiesc vectorij situati tn unul
riale, in ordinea scrierij lor, incepind din pol
celuilalt;

— se construiese, in acelasi mod
al ecuatiei, constructia grafic incepind tot din pol,

In acest fel ge obtine atit poligonul (planul) vitezelop cit si
(planul) acceleratiilor, cy ajutorul cérora se determinid distr
viteze ‘gi acceleratii pe toate elementele mecanismului plan, )

7.5.2. TEOREMA ASEMANARII !
Pentru alte puncte a

Cunose pozifiile virfurilor vect

dous puncte de pe acelagi el
» cu ajutorul teoremei asemdndrii, potrivit cireia:

In cazul planuluj vitezelor, cele dous tiguri asemenea au laturile pe

a In migeay
in cazul planului acceleratiily

J

[
VERIFICAREA CUNOSTINTELOR |
i |

1. Cum sint vitezele s1 acceleratille diferitelop buncte situate pe up e:

ment cinematic aflat in, misecare de translatie rectilinie? 3
2. Precizati ce deosebiri existi intre distributille de viteze si accelenaf
o doud elemente cinematice, primul it} '
rectilinie, jar secundul in miscyre de tran
3. Ce corelatii pot exista intre sy
tangentiale ale punctelor de
migseare de rotatie?

slatle circulara. |‘
porturile vitezel liniare gi accelerafid
pe elementele cinematice care deseri 0
4. Cum se construieste grafic acceleratia normeld a unug punct cunos|
o |

e |

cind viteza lui §t scara acceleratiilor k=
kI

nd in miscare de translafilf

a unei ecuafli vectoriale se face aplicind urmsy

itrard (num

din membrii ecuatiei veoy
y URUL cu originea in vipf

partinind planului unui element cinematic, vi -
zele si acceleratiile se determing dacj ge

rilor wvitezj, respectiv acceleratie ai altor

ul (®—u) in sensul acceleratif

8

CINEMATICA GRAFQANALITIC‘A
A MECANISMELOR PLANE CU BARE

8.1. DENUMIRILE SI VARIANTELE CONSTRUGTIVE

ALE ELEMENTELOR CINEMATICE

4

Mecanismele plane cu bare transmit miscarea de la elementul condu-

2 lementele
tele conducétoare) la elementul condus (sau e >men

g (SaLE elemeq , folosind unul sau mai multe elemente interme-

oy o Bt i celdlalt memb gqniusl?’zirl:é Tn%%aﬁgzi;?%li;& elementele cinématic;a t(;Omp()rgeent‘c;,=a iﬁﬁl:;

e i pri ' V-a (de rotatie sau tie).

i i ai prin cuple de clasa a V-a (c : .

'Il:)JOh"gGn gf;te Eﬁfglslii?l?r;latige au diverse denumiri si forme constructive dupi
- 1 ﬁzﬁ? migcdrii realizate gi tipul cuplelor utilizate (tab. 8.1).

TABELUL 8.1
eo | Felul mscdri | Tipul cuplelar | Sciema mnematicd
ategoro it realizate ultlizote
) ! Rotatie Jsuacuple e,
4 f!em.s:nff‘ At completa I‘&fafre(urm fixa)
o raioare cealaltd mpbild)
[mofoare)
: 1 derofatie
2 Blisiera Translatie 0 eupld derota
! osedanta 70 cupld de
sau pistonul Se!  iels
(arbele mobile,
gidagul fiund fiy)
. Miscarepland | Doud cuple de
.If-t;[emez{f e oe rototranglatid rotafre mobile
intermediare

oseilanta :

! - ¥ e
la- eulisou | Migcare plond de Ocupld de rolay
= rototranstatie Siocupld de
translafre
fambele mobgle)

W Elemente | 1 Batansieryl Nr.;‘car;_deramm fggﬁ;‘lgt/ﬁg I;fxﬁ
e W cealaltd mobila) YN s,
= = N i ! A B)
2Bhsrero Tran.s‘!a;‘: e i cup!t; r_ig rofafiz] S
) | escilania §tocupld de it
sau pistanu esnitale o)

A
fambele mobile) |, {48)
ghidajul fiind fix)| * 4
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Fig. 81. Amplasarea mecanismy
maniveli-culisi in constructia raj
tezelor. ’

! y i
Mecanismele cu bare sint foarte rdspindite in practica, ele constituiy
majoritatea mecanismelor plane utilizate in tehnijca. Pentru exemplificg

este reprezentat in figura 8.1 mecanismul maniveli-culisa (seping) utiligg
in constructia rabotezelor. :

1

8.2. CINEMATICA GRAFOANALITICA
A PRINCIPALELOR MECANISME MOTOR PLANE ARTICULATE
DE CLASA A I1-a/ORDINUL 2 -"

i
1

(fig. 8.2, a) la careg
dimensiunile elementelor ‘uil
datd de unghiul ¢, de rotif
re de rotatie a acestui elemy)
Cunoagte pozitia unui punct arbitrar M i_i!‘ _
. ' |

nstd in determinarea distributiei de viteze|

. I

8.2.1. MECANISMUL MOTOR PATRULATER 4R (RRRR)

Se consideri mecanismul-motor 4R(A,ABB,)
“unosc pozitiile articulatiilor fixe Ag, By,
AB, BB, pozitia elementului conducdtor
al manivelei, si mirimea vitezej unghiula
wy=const. De asemenea, se
tinind planului bielei AB.

Studiul cinematic co
acceleratii pe intregul me

canism folosind metoda grafoanaliticy.

pistributia de viteze

1) UE:_' MI‘A()A.LAQA
H—E A + H4
185, L4.B L4B

(p,0)= (0, @)+ (D) (in fig. 8.2, b)

Dhstributia de acesleratii

1) a,="=0] A,A||A4,
—_—

o

= " o = ~n =
2) {lB:ﬂ:; + ogy +agy

l44, JlB4 1B4
ca e

24

3) #;; — prin asemdnare Gp= E;; & ”iz
(A}A.BJM‘;L‘ ity 1188, 18EB,
m=[{Ay), LAMIN(Ag), LBM]

4) wp=vg,y/AB): 0y =Up/BB,(™ m)+m=

=(pa’)+ (a’ngA)"'i-’ (7" 540"
(in fig. 8.2, ¢) unde
ap =P 5 AB=K2(ab)2(AB
dp=v/BBy=Ic}(p,b)*/BB,
3) E.M: prin asem#nare:
(A)AMB ~ (A)a'm/b’
@) (@b)  (m'v)
AM  AB  MB
m’ = (Tl ™I NTpl ™
4) ;=0 (deocdreee w,=const.);
2=} /AB); sy=0h/BE, ).

=(a’'m’); (m’by;

Planul vitezelor, construit la scara k., este redat in figura 8,2, 1.7, .irar
planul acceleratiilor, trasat la scara Ko=k? /[k;, este reprezentat in figura
8.2, c il

Constructia grafici a planulul vitezelor (fig. 8.2, b) se face in urrni-
foarea succesiune:

— Se alege* scara vitezelor ku.[

-Els—_:]:ge determing gl se trateazs vec-

T

torul f})_tl}=-? 1 AgA care reprezintsi, pe desen, viteza punctului 4 {Po
1 b K

— polul vitezelor).

— Din extremitatea a¢ a vectorului "(p_@ se duce directia (ax) J“A’B

(directia vitezei relative vps). In acest fel a fost construit grafic membrul
ecuatiei vectoriale (2).

drept—-alDim ptélu} vitezelor ;,J) se duce directia (p£) 1 BB, (iaare 1"eprezir._1“r§
suportul vitezei wp. A fost constrult astfel si membrul sting al ecuatlei
vectoriale (2). La intersectla directiil(i (ae) si (p.P) se obilne punctul b
(virful vectorului vitezel vp). Rezultd vp=k,(p.b).

— Viteza unui punct oarecare M apartinind planulul eler_nerlltului A‘?
se obfine aplicind teorema asemin&rii. Intrucit in planul meeamsm}liui 51
In planul vitezelor celor dous figuri asemenea (triunghiurile ABM si abmy)

—

Fig. 8.2. Plansie de viteze i acceleratii la mecanismul patrulater 4R:
i — Schema cinematici; b — planul vitezelor; ¢ — planul aceeleratiilor.

o4

* In" rezolvarea problemelor se procedeazid invers 5i anume se deseneazi vee-
‘orul (p a)=30—40 mm, dup# care se stabileste scara vitezelor ko, =0 ,/(P,).
U
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a ik

au laturile perpendiculare, punctul m se obtine la intersectia direcj;iilo-_
(A) LAM, dusé din a, si, respectiv, (4;) L BM, dusd din b. Rezultd vy=

=lo(pom).
Ca reguld generald practicd, se retine cd, la figurile direct asemene
virfurile omoloage (de exemplu M si m) apar In aceeasi ordine pentru y
sens unic de parcurgere a conturului celor doud figuri. Astfel, in cagz
analizat, parcurgind elementul (AB) de la A citre B, punctul M se vede §
dreapta. Aceeasl concordantd va trebui si existe i in planul vitezel
adica punctul m trebuie si se giseascd in dreapta vectorului {(ab) la pal
curgerea acestuia de la a citre b. ‘

M#rimea vitezel unghiulare o, a elementului AB se deduce din 1

latia wy= LR |

AB~ AB .

din planul vitezelor, in articulatia B, si observind sensul rotatiei pe cay

elementul AB il capitd in ipoteza ci articulatia A este fixd. In cazul an

lizat, acest sens de rotafie este trigonometric gi el se noteazs, in aplicaf]
in dreptul relatiei respective. '

In mod asemdndtor rezultd si mirimea vitezei unghiulare ¢y=

» iar sensul el se obfine transpunind vectorul (

DH‘
BB
a elementului BB, sensul ei de rotatie fiind cel orar.

Planul acceleraflilor se traseazif in urméitoarea succesiune (fig. 8.2,
Sl K2 !
— Se alege scara acceleratiilor k, l-l-ni-‘-] (de reguld k,= f— pentru
min )

i
se obfine componentele normale ale acceleratiilor in mod direct ficin

rapoartele segmentelor corespunzitoare din planul de viteze si plany
mecanismului). In continuare se determini §i se construieste vecton

(pa0’)= %-4_ EAQ (care reprezintd accelerafia totald a punctului A), iar

extremitatea a’ se transpune vectorul (@ n’ gz)=—24=%) ||BA (care
ke (AB)
prezinti acceleratia relativd normald 04). Din n’ ga se duce direch

{n pa®) | AB ce reprezintd primul loc geometric al virfului vectorul

- Mecanismul patrulater

Date conastructive si cinematice : Scirl
 AA| AB | BeB| AM | BM | A.By o] w =ct. k;
z m
m m m, m ny m - rads—!
mim
: . 1
0,2 0,3 | 0,25 | 0,165] 0,165 0,5 65° e 4273 0
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acceleratiei punctului B. In acest fel a fost construit grafic primul mem-
pru al ecuatie vectoriale (2).

-

THE
in polul acceleratiilor p, se construieste vectorul (p.n’ B):k—B BBy

care reprezintd acceleratia normald a punctului B), iar in n’p se traseaza
directia (7" sR)_LBBy, ce reprezintd al doilea loc geometric al virfului vee-

torului acceleratiei punctului B. Prin aceastd reprezentare s-a construitf

rafic si al doilea membru al ecuatiei vectoriale (2). Rezulta b’ =(n’ pact}()
n(n'sﬂ) $1 deci aa:ka(pab’); afBA:ka(n’m bi), G’,B:ka(nfgb').

Acceleratia punctului M se obiine cu ajutorul teoremei asemanérii,
virful m” al vectorului acceleratiei (psm’) rezultind la intersectia arcului
de cerc (I'y) de razé (a’m’) si centru a’, cu arcul de cerc (I';) de raza (b'm’)
g centru b’. .

Valorile razelor (@’m’) si (b’m’) au fost determinate din rapoartele de
proportionalitate ale laturilor triunghiurilor direct asemenea ABM si

’ 'm’_

& Verificarea directei asemanéri intre cele doud figuri se face prin con-
statarea cd parcurgind latura (a'n’) de la @’ cdtre b’, punctul m’ trebuie
g3 se vadd de aceeasi parte (in cazul de fatd in dreapta).

Marimea acceleratiei unghiulare ¢, a elementului AB se deduce din

gy kdnpb) ; \ .
relafia ey=——==—— iar sensul el de rotatie se obfine transpunind
AB AB
yectorul (n'a4b’) din planul acceleratiilor in articulatia B si observind
gensul rotatiei pe care elementul (AB) il capitd presupunind articulatia A
ca fiind fixd (In cazul analizat e, are sens de rotatie trigtonametric).

2 - i . 2p
In mod analog rezultd acceleratia unghiulard e,= 25 CU sensul de
Q
rotatie trigonometric. Analizind rezultatele se observi cd, la momentul

gonsiderat, biela are o miscare pland de rototranslatie acceleratd (w; si e
au acelasi sens de rotatie), iar balansierul are o miscare circulara inceti-
‘nitd (wg si es au sensuri contrare).

Exemplul 8.1. S4 se determine distributia de viteze si acceleratii la mecanis-
mul-motor plan patrulater 4R din figura 8.2, a cunoscind datele din tabelul 8.2,

Rezolvare. Rezultatele obtinute sint centralizate iIn acelasi tabel.

TABELUL 8.2
numerice (date si calculate)
- Valorl calculate pentru trasarea planelor Rezultate
s =
| @ kc*—‘f (Pe)|(Pat (@ 50} | (Pan's) | v | ap | var | O | 2 Wy g €4
It ;
-2 ms—a. - 2 2
NE™#| =—— | mm | mm | mm mm |ms—| ms—2| ms—!| ms—? rad s~|rad s~*{rad s~*|rad 6~
| mm ; :
Pl;ﬁﬂ 25 | 21| 22| 107 81 |75 |700]| 10 [475] 31,6 | 30 | 750 | 2750
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892, MECANISMUL MOTOR MANIVELA-PISTON R (RRT)

Se considerda un mecanism-motor plan maniveld-piston R(RRT) de
axat (fig. 8.3, a), la care se cunosc pozitiile articulgt_iei fixe Ao, a ghid. ]
jului AB si a elementului conducéitor (datd de unghiul @), precum si mj,
rimea vitezei unghiulare de rotatie a acestui element wy=const. Se
cunoaste pozifia unui punct arbitrar M apartinind planului bielei

8.2.2.1. Metoda ecuatiilor cu vectori normali

Distributia de viteze Distributia de acceleratii

1) UA: m:AﬂA_i_AnAV 1) GAEﬂzﬂm?AnAHAAu

g P d il ¢ G ay o @
lAB™ 14,2 = 1AB 2) o g M e oo

3) ’;p; — prin asemdanare Ax “ﬁ_". ”{M L4
(A)AJVIBi(A)ﬂ';‘nb unde a}, =vp/AB=X(abyIAB |

m=[{a), LAM]N(Ay), L BM) 3) "Ez\;r — prin z}semﬁnare:

AYAMB rv. Ayam'b” )
2
4 (8) AM

(«’d)  (b'm") W
_“‘_AB —__BM =a'm’); (b'm

m'=(T, )é’,"’a’}(‘](l‘z)g?’m’}

1) wy=vg,JAB ), wy=0 (elemen-
tul 3 se afld in miscare de translatie).

4) -z_léﬂ_(deoarece (:)T: const.);

fo=ap4[AB(?; e3=0 (elementul 3 s
afla fn miscare de translatie).

Planul vitezelor, trasat la scara k., si planul acceleratiilor, constr
la scara I,=Ik? /k, sint redate in figurile 8.3, b, respectiv 8.3, c.

Exemplul 82. 54 se determine distributia de viteze si acceleratii la mec
mul-motor plan maniveli-piston dezaxat R (RRT) (fig. 8.3, a) cunoscind datele
scrise in tabelul 8.3.

Mecanismul maniveld pisto

1 y o= 3 - Valorl
Date constructive §i cinematice Seard iale pi
ApA | AB | AC | AM | BM p° wy=ct Ie; k, vy
Fr—————
m. ms—!
m m m mn m — | rads™? = = ms™!
mm mm

4, 1 1

0,2 0,45 | 0,04 1,24 | 0,24 55 52 o 1 == ~10,5
; 100 2

laf
A
>, H
) Z
4o
4

Fig. 8.3. Planele de viteze 51 acceleratii la mecanismul manivelii-piston
dezaxat R(BRT):

¢ — schema cinematicd; b — planul vitezelor; ¢ — planul aceceleratiilor.

Rezolvare, Efectuind calculele grafice conform metodologiei prezentate se obtin
rezultatele indicate la acelasi tabel,

8.2.2.2. Metoda ecuatiilor cu vectori rabatuti

In studiul cinetostatic al mecanismelor este mal comod s& se lucreze
cu metoda ecuatiilor cu wvectori rabldiufi, care’ consti in trasarea planului
vitezelor rotite cu 90° respectlv a planului acceleratiilor rotite cu 18§0°.
Aceastd trasare se poate face fie separat de planul mecanismului, fie di-

- rect pe planul mecanismului, ultima modalitate fiind preferats.

Qistributia de viteze

Distributia de acceleratii
_'! " . : — — ’
D o] —o, A [] AgA (rotire 1) lagl=dly=c% A.4(|4,4
ceu 90°) ’ —
P —d St Tom e T g
Up A Uya a a a a
) A 428 + b 2 '_B_z A & AB + BA
14, {44 ' ||aB las™[TAZ, " B4 ' LAB
"‘-—-—;P " #_.
s 2 . TABELUL 8.3
 (date si calculate)
Tiezultate
“ﬁf = B e
- (p,Q) (p ) | B4y vy ag Wy <y Vg ay,

min mm mm ms™ | ms—*| rads~! | rads=?! | ms—! | ms—*

21 22 4,05 11,8 | 1875 15,55 1 055,5 10 440

w




ol AB
5 2 Mo AH{AB)
2 i (48)
Azpeg
148 [64 |
. ! HoB
z 4 =7,
d1(a8)
f,a - 811{18) — (48)
a i YIITITI7
Ao Ayz PrEPy

Trasarea planuiui vitezelor rotite cu
90° (fig. 8.4) se face in urmétoarea ordine:
— Se alege polul vitezelor in arti-
culatie fixd A4, si se reprezinty viteza
punctului a prin vectorul E-aj = (ApA).
Rezultd scara vitezelor k= wk; (aceas-

D
td relatie se obtine din egalitatea f =
If.u
=wd,4).
~~ Se duce directia (4ga) L (AB)
pind intersecteazd prelungirea bielei
(AB) in punctul b. Rezultd viteza rotit}

In care se inlocuieste v,=

I
cu 90° a punctului B: vy =k, (p,b).
— Unind @ cu b se deduce distri-
butia de viteze rotite pe biela (AB) cu
ajutorul, céireia se determind viteza orj-
cdrui punct apartinind planului bielei,

Fig. 8.4. Construetii grafice pentru determinarea planelor de viteze si acceleratii
cu vectori rabituti (rotiti). L

T 1

Trasarea planului acceleratiilor |
tite cu 180° (fig. 8.4) se face in sucys
siinea care urmeaza: ]

— Se alege polul acceleratiilor|
articulatia fixa A, si se reprezinta g
celeratia punctului A4 prin vecto 1
(p,2°) = (Ap4). Rezulti scara accele.
tillor ke, =w?k, (aceasts relatie se obf

ay  AgA

ne din egalitatea E;—'—"“T in care ”

inlocuieste aly=w} 4,4). ‘
— Se determind punctul u, la i
tersectia directiei (444) cu dreapta (b}
paraleld cu (AB). |
— Din up se duce directia ( ,J
perpendiculard pe (AB) pind interset

teazd biela (AB) in punctul g4

zultd astfel acceleratia rotita a}";A =

: (a’n’BA). i I

Mecanismul transportor -

Date constructive si cinematice ' Scéri adoptate
A4A| BB| aB | BC | a b 90| w,=ct k 3
. 1 v
m mbmel m fme f omo |- ] eger ] s
mm, mm i
02 ] 02| 02| 12| 005 006 63 10 L s ‘
80 8 )

60

- unghiulare).

' =005 m; 9,=63° precum. si viteza unghiulard a manivelei (w;=10 rads—?),

Astfel, viteza centrului de greu-
tate (Go) al bielei se obtine fie prin
aseméanare, fie ducind din G, directia
(Gef1) paraleld la (AB) pind intersec-

— Din n,p se traseazd directia
(n"za8) perpendiculard pe (AB) obtinin-
du-se punctul b’ la intersectia cu di-
rectla 0||AB si implicit acceleratia ro-
teazd (p,9) in punctul ¢, de unde se

. — —
titd a punctului B: ag=k;, (p,b').
ridicd o perpendiculard pe (AB) pind

— Unind ¢ cu b’ se deduce dis~
tributia de accelerafii rotite pe biela
(AB) care peate fi folositd pentru de-
terminarea accelerajiei oricirui punct
apartinind planului bielei. De exemply,
acceleratia rotiti a centrului de greu-
tate Gy a bielel se obtine fie prin ase-
ménare, fie ducind din G directia
(Gzpy) paraleld la (AB) pind intersec-

intersecteazi vectorul (Ab) in punctul
i

' ?
g, Rezulid v, =k (p,0).

—
teazd (a’d’) In g . Rezultd g =
=Lk (Pady)-

8.3. DETERMINAREA DISTRIBUTIEI DE VITEZE SI ACCELERATII

LA MECANISMELE-MOTOR PLANE ARTICULATE
DE CLASA A 1I-a/ORDINUL 2

Pe baza modalitdtii de determinare a distributiilor de viteze si acce-
leratii prezentatd anterior se analizeazi cinematic orice mecanism-motor
plan cu bare articulate de clasa a Il-afordinul 2. Algoritmul de caleul cu-
e ;

— alcdtuirea schemei cinematice;

— verificarea familiei si a gradului de mobilitate al mecanismului;

~— alcatuirea schemei structurale si stabilirea clasei si ordinului me-
canismului (pentru a se constata daci mecanismul este de clasa a I1-a/or-
dinul 2);

— scrierea ecuatiilor vectoriale care dau distributia de viteze si acce-
lerafii;

— construirea planelor vitezelor gi acceleratiilor si determinarea va-
lorilor numerice ale vitezelor (liniare, unghiulare) si acceleratiilor (liniare,

Exemplul 8.4. S se delermine distributia de viteze si acceleratii in mecanismul
fransportor din figura 85, ¢. Sp cunosc lungimile elementelor AyA=ByB=AB=
=02 m, BC=12 m, pozifiile articulatiilor fixe, ghidajului si manivelei a=0,05 m,

Eezolvare, Pe baza rezolvirii ecuatiilor vectoriale se obtin datele centralizate
in tabelul 8.4,

TABELUL 84
lincrice (date si calculate)
7 ﬁélorl calculate pentru trasarea planelor I Rezultate
Yy (p,a) ay W) ) Ve g ac
ms~1 mm, ms—2 min, ms™! ms—1 ms—2 | ms—?
i 16 20 16 25 2,51 33,7 7
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" Fig. 8.6, Mecanismui maniveld-piston al motorului in V.

9

CINEMATICA GRAFOANALITICA
A MECANISMELOR CU CAME

Fig. 8.5 Mecanjsmu] transportor; |
@ — schema ocinematies; b — planul vitezelor; ¢ — planul acceleratiilor,

I
|
|
|

2.1. DENUMIRILE 51 VARIANTELE CONSTRUCTIVE
ALE ELEMENTELOR CINEMATICE

Determinarea vitezelor Detarminarea acceleratiiior
1) vy=wdgd L AzA 1) aj= ““fA"A“AA{ Mecanismele cu came fac parte din categoria mepanismelf}r cu cuple
— _ . ) ", E%A s superioare. Ele sint r:m}stlttute dintr-un element profilat numit camd, de
bp by 4 D8a Q=== ="y B4 reguld element conducitor, care trans- i F
2 LBB, T14,A ' 14B E—f‘g b4~ L4B mite prin contact direct {cupld de clasa s
2 - - a IV-a) elementului condus, numit ta- @_ﬂ@
To i By 4 ven_ Gy B ' ohet, 0 miscare a carei lege este deter- : 75’";;—;/%%\
) lAc ™ 1BB,  1Bc [|BBy  LBB, atd de profilul camei. In _general, f 5(??:313
- - -4 canismele cu came pot realiza orice f : 7‘53"; .
i A X . T “cr 4 Ycn € de miscare pentru elementul con- 7 T
AB oB EC lac = "[EB 1BC s, deoarece profilul camei poate avea P et S
wy=0 at o 3 Ime extrem de variate. Aceste meca- 3 / J,\ /SN
P R S sme sint Intflnite in toate domeniile s A4 J
. 4B ByB BC Industriale avind un rol foarte impor- -ﬂl B\ W/ )
el It I constructia masinilor automate % [ &
¥ % e B

a4 motoarelor. Pentru exemplificare, |l _

rezintd schema constructivi a unuj @,— ¥
C8nism cu cami utilizat la motoare. A [
L ardere internd (fig. 9.1). i

%.

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

i Enumerati denumirile elementelor cinemaiice conducdtoare, in
diagre si conduse care pot [i inthlnite in componenta mecanis
plane cu bare articulate.

2. 84 se determyine distributia de wvite_s st acceleratli la me
mul maniveld-piston pentru motoarele in vV (fig. 8.6), cunost
w1=167,4 rad s, A,4=007 m, AB=02g m, AC=0,06 m, A=#
CD=0,22 m, AGy=0,09 m, CG=0,11 m.

LY

. Schema constructivi a mecanismelor
e utilizate la motoarele cu ardere in-
ternd.
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Mecanismele cu came se clasificd pe baza cunoagterii pijealabil
caracteristicilor constructive si cinematice ale camelor (clasificare re
in tabelul 9.1) si, respectiv, ale tachefilor (clasificare prezentatd in ta

lul 9.2).

TABELUL 9.1
TABELUL 9.2
64

Formma curbel

o

=8

0]

o)

d)

il Spafiald Spatioia
Pland Pland ctlindricd comcad

_BJ ﬂ _g_' de2i g ﬂ] p N\
Dispunerea s //::::

profiiutul FETTIRITIT .
Exterioard Exterioard Intertoord Interion,

Ecvaiia curber

s
o

nE

Mﬂszﬁ.m |

Carnd de rotatie

Camna deiransilafte

Camid oscilanid

deplasdrit ¢ .
$=sly) Camid cuprofl| Cami cuprofil | Comd cuprofd | Cama cuprg
limar parabolic costnusoital strusoida
5
mis nls 0}s Af
Fa:c(rcamandafe—J R.P,CPE —I REC —"} rLEP _J R
oecamd -
(R-ridicare @
P-paurd (4 v ! ¥
C-coborire) Carmé de iipRACA Carmddelip ROC | Comd delip RGA | Camddely
q Lo r ~ b
Nurrdrul de curse ——l // oY —J / N —-J "4
ale tachelulut la ) — . :
7 N N=
0 rolatie compleld 7! R )
a eamel il e Carmi
Carma srmpld Carnd gubld il CUQ
] L m v
Realizarea
consiruciivd @ ”QH
a camel J s
Camd completd | Camd completd | Camd compusd) Camd secil
v ] 4] 2]
rhiscarea |
e A @

Cami fi

\“orma construc-
tvd g suprafefel
de contact

)

Tachet cu virf

g

Tachet cu rold -

Tachet'cu disc plor{fachet &

Miscarea
tachefuhs

- §

Miscars de transkofie
rectilinie alternciiva

2

Miscare cscilanid

Bl

Miscare

Directia deplasdrn tachetu

1

fafd de centrud cames

transiant sog

oscitent

Mecomsm cu tachet
axial trapsiant

fecamsm cu tachet
axial oscifant

0,8:0,0,

excentric transiant

TABELUL 9.3

Mecanism cu tacheliMesanism ou fachet

<]

excentric oscrlent

-

Modul de Fnchidere a cuples cinemeahce

\nchidere prin for ta
idezvoltaid de un arc

Inchickre prm forta
degvoltatd de wn are

o]

Sl

Ihchidere cinernaticd
carnd canelatd

Irchidere cinematicd
camd spafiald

fachidere "cmwﬂarrca
Aorin cane duble

,}»chrdere ainematiod
prin came duble

£

Fichidere cinematied
nrn fachet dublu

Inchidera epematicd
prin canal dublu st

canelatd
_l'_l -

- Pe baza acestor date, mecanismele cu came pot fi clasificate dup

multe criterii (tab. 9.3).

fache eu doud rofe

9.2. ANALIZA CINEMATICA GRAFOANALITICA
A MECANISMELOR CU CAME

_f‘zﬁ]:{.za cinematicd are ca scop determinarea deplusdrilor, vitezelor si
rafiilor tachetului pentru diferite pozitii ale camei In timpul clelu-

Inematic, cunoscind tipul mecanismului, dimensiunile elementelor si

ul camei. Pe aceastd bazd se obtin legile de miscare ale tachetului
e folosesc pentru trasarea profilului camei in raport cu cerintele
ilui tehnologic. Una din metodele pentru efectuarea grafoanaliticd
zel cinematice a mecanismelor cu came este metoda diagramelor
ice.
etoda necesitd parcurgerea a doui etape de aplicare: trasarea curbei
dlasare a tachetului in funcfie de deplasarea camei (pornind de la
- cunoscut al camei) si determinarea diagramelor vitezelor reduse
eeleraflilor reduse ale tachetului in functie de deplasarea esamei.

me, cl, XI.
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9.2.1. TRASAREA GURBEI DEPLASARII TACHETULUI

Mrasarea curbei deplasirii tachetului se bazeazid pe p'rincipz'u? inpey
siunii miscdrii (Willis). In acest scop, se imprima intregului mecanism (j
clusiv elementului-bazd) o miscare de sens contrar cu viteza camei (~u
sau —uv,). Drept consecint, cama devine fixd, iar tachetul executd o mjg.
care in plus, putindu-i-se masura deplasdrile si deci trasa grafic curba g
l plasérilor punctului sdu de contact A, in functie de deplasarea camei, S
| exemplificd aplicarea principiului inversiunii miscirii la camele frecveng
‘ intilnite in tehnica. _

T Mecanismele cu came de rotatie (fig. 9.2) pot avea:
’ Tachet translant axial (fig. 9.2, a). In acest caz, se procedeazi astfg],

|

]

i — Se ftraseazd profilul camei la scara lungimilor k; precizinduy.g

l succesiv cercul de bazd (Cp) cu centrul in A, si razi r,, cercul de virf (c,
cu centrul in A, si raza R=7o-+h (h este deplasarea maximi a tachetuly

I — cursa tachetului), unghiurile de ridicare ¢,, de stationare pe cercul gy

”: virf @, de coborire @z si de stationare pe cercul de bazi @,. Unghiunjs

@4 5i @3 se impart intr-un numar de pirti egale.

"[ _ — Pentru diferite unghiuri @,, ¢, ... (ale unghiului ), respe:

I

tiv ¢, ®%. .. (ale unghiului @g), stabilite in raport cu pozitia tachetuluj Al

o Fasic - u - . = 1 1 1 .
/e aleasd ca origine, se mdisoard deplasirile corespunzitoare S100 S0+ Sygs 8

il ale punctului A,, intre cercul de bazi (Cp) si cercul de virf (Cy),
' — Se transpun deplasérile sy(i=1, 2...) intr-un sistem de axe carfe-
{l zian de coordonate, rezultind diagrama sa,—sa, (). Scérile ‘diagramei sing

~1
. k,=k [ﬁ] pentru deplaséri si k , [msl:l ] pentru unghiuri.

{ Observafie. Aceasti diagrami se poate obtine rabdtind, cu centrul in Ayl
f punctele 0, 1, 2... de pe profilurile de ridicare si de coborire (rezultate din im-
; partirea unghiurilor @, si @, in pirti egale) pe directia /_\.g, deasupra Iui 4, La rin
dul lor, aceste puncte se transpun pe axa verticali Os 4, @ unui sistem de axe ca
are axa absciselor 0, tangentd la cercul de bazi Cy al camei (fig. 9.2, b). '

Tachet translant excentric (fig. 9.2, c¢). In acest caz, se procedeaz|
astfel: \
l‘ — Se traseazd profilul camei precizindu-se cercul de bazi (Cg), cercul
Il | ' de virf (Cy), cercul excentricitiifii (C.) de razi e si unghiurile P1, P2y Py
'ﬁ!l ®4. Cele doud unghiuri @, ¢; se impart intr-un numir de parti egal_
— Deplasdrile tachetului rezultd in acelasi mod cu mentiunea ci el
se mdsoard pe tangentele la cercul excentricitiitii (C.) duse de aceeasi partef
a acestui cerc. :
Tachet translant cu rold (fig. 9.2, d). In acest caz, rezolvarea este iden-
ticd cu precizarea cd deplasirile tachetului se mésoars intre cercul de bazd |
(Cp) si profilul echidistant (I'z). "
Tachet oscilant cu rold (fig. 9.2, e). In acest caz, se procedeazi astfel
l‘ ' — Se traseazd mecanismul la scara k; precizindu-se cercul de b
it (Cs), cercul de virf (Cy), unghiurile ¢, P2, @3, @4, cercul rolei (Cy)

Fig. 9.2. Determinarea deplasirilor sau unghiurilor de oscilatie ale tachetului la

|| A 3 - " mecanismele cu came rotative:
l centrul in B si raza 1y, lungimea tachetului (BB,). I trarilant Balsl (peline. mmStoak): B — AAGnEt translant il -(Petods & dome):

] — Aplicind inversiunea miscérii, cama devine fixd, iar articulatia B @ — tachet translant excentric; d — tachet translant cu rola; e — tachet oscilant cu rola.
i ; a tachetului se deplaseazi pe cercul (Cgo) cu centrul in A4, si raza A
‘. - rola aflindu-se in contact permanent cu profilul real al camei.
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Fig. 9.3. Determinarea deplasfirilor sau a unghiurilor de oscilatie ale tachetului .]‘
mecanismele cu came franslante: A

a — tachet translant cu virf; b — tachet oscilant cu rold. I

e |

"

— Se precizeazd unghiurile de rotatie @y(i=1, 2...) ale camei niji
surate intre direcfia initiald A,B, si directia AoB{ (=1, 2...). Corespun|

zator acestora rezultd unghiurile de oscilafie Uy(i=1, 2...) méasurate in|
tre dreapta Bé B dusd din pozitia Bi (i=1, 2...) la centrul rolei din
pozitia initiald si directia tachetului Bf Bi(i=1, 2...) in pozifia consids|
ratd B{ B;. Curba deplasirii tachetului este j==0({;p). |
Mecanismele cu camae de translatie (fig. 9.3) pot avea: - |
Tachet translant cu virf (fig. 9.3, a). Procedeul grafic este I‘
torul:
— Se construieste profilul camei la scara ky; ; |
— Aplicindu-se prineipiul inversiunii migecérii, curba deplasirilor {
chetului este reprezentatd chiar de profilul camei.
Tachet oscilant cu rold (fig. 9.3, b). Procedeul grafic este urmitorul!
— Prin inversiunea miscérii cama devine fixa, iar articulatia B,
tachetului capétd e migcare de translatie, rola rdminind permanent in con|
tact cu prefilul camei.
- — Se mdésoard unghiurile de oscilatie $y(i=1, 2,...) ale tachetull
fatd de o axd de origine (in figurd pozitia extrems din stinga a tachefl
lui), in funcfie de deplasirile sy(i=1, 2...) ale camei. Curba deplasal
tachetului este Qp=_y(sy).

9.2.2. DETERMINAREA DIAGRAMELOR VITEZEI REDUSE
SI A ACCELERATIEI REDUSE ALE TACHETULUI

Algoritmul ebtinerii celor doud diagrame este acelasi si el constd ﬁ
parcurgerea urmétoarelor etape: i

— Se asazd axele diagramei vitezei reduse v (@), si a accelet@
{iei reduse aﬁ;j(-cp) sub cea a deplasdrii tachetului s4.(¢), respectindu-se i
partirea unghiurilor ¢, si @, (fig. 9.4). : ;

— Se imparte abseisa curbei deplasirii tachetului intr-un numar
intervale egale (Ag), conform impértirli unghiurilor ¢, si @, la cap
carera punctele sint @), @4, (j=1, 2...) — figura 9.4, a.

Fig. 9.4. Principiul
‘derivarii grafice:
g — dlagrama 54, (@)}
p — diagrama vﬁ:’ (9);

) L
4 /:45.

A
¥ % Ya

— Prin punctele mediane @7 (j=1, 2...), @ (j=1,2...) ale in-
tervalelor se duc tangentele t, paralele cu coart.iele @, ey -

— Se alege in diagrama vitezei reduse (fig. 9.4, b) polul de derivire
0, la o distantd polard (H,) arbitrar aleagd. Din O, se duc drep’gg}le Ouﬁ,giz
=1, 2...) paralele la tangentele t. Orizontalele din A;=0v"] intersec-
teazi verticalele punctelor mediane ale intervalelor, fn ... A‘_j(i.—_ﬂl, 2°r ey
4y (i=1, 2...), care reprezintd puncte ale diagramei vitezel reduse a

fachetului.

— Se unesc cu o linie continud punctele Af(i=1,2...), Af (i=1,2..)),

i 3 . i d " red
rezultind curba vitezei reduse a tachetului v%¢ =Vss/0; la scara k¢ =

g
(Hy) ko : . o e
— In mod asemanidtor se obfine sL curba acceleratiel reduse a tache-
I‘T(! - &
tului 07 =a4,/0} la scara k:;”d=_3_) ;" unde (H,) este distanta polara ar-
l s (H, e

bitrar aleasd din diagrama respectiva. e ' o
Operatia de determinare pe cale grafici a curbelor vitfezei reduse si
& acceleratiei reduse a tachetului se numeste derivare grafict.

BExemplul 9.1. Si se consiruiascd diagramele cinemsdtice ale mecanismului cu

: @imé rotativi si tachet translant cu rold (fig. 9.5) pentru unghiul de ridicare @j.

Rezolvare, Unghiul de ridicare ®; se fmparte in sase péril egale, 1}otate_.pe pro-
1 echidistant al camei prin punctele A;...4, care se transpun mal intii pe di-

a initiald a tachetului (&2) si apoi pe axa ordonatelor diagramei deplasirii ta-
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Fig. 9.6. Diverse mecanisme cu camd.

Fig. 9.7. Mecanism cu camé rotativa:
@ — tachet oscilant; b — tachet translant plan.

4T §o

6:42
5,
5
5 NXmax
gl |12 (314
L 1(#)
yred
Az ’
O A {\D‘n .
aj:d }
5
ory, l
) 123#557(}7 I
|

, I Fig. 9.5. Diagramele cinematice ale unui mecanis i i
‘ m cu cami rot i
translant cu roli. rotativi ol taly

chetului, la aceeasi scard T, fn functie de absci
5 scisell Artiri ]
i ghiului @;. Se obtin unctele B, B X : CDI‘espunfé?Oare fllnpal‘tlrli i
: L P % 1, Bz...B; care se unesc cu o linie continui. Rezultd |
astfel diagrama deplasirii tachetului S4 =84 (9) care este compusid din doui a a-‘
; de parabols cu punctul B, punct de inflex:
xiune. Tangenta i
il determin unghiul «,,,,. o e AN
.g Pentru traz:;area diagramei vitezei reduse a tachetului se alege polul de de
vare O, la o d1stanltﬁ oarecare (H,) in care se construieste unghiul « obti
du-se ordonata maxima (¥,) corespunzétoare punctului 4 de pe axa ab;:a;selor
I - o i = . . . h 1
| tfeza acesf:ul punct este 'vB‘ =Ik,(y,)w;. Diagrama vitezei reduse este liniard, dreapta
it o fiind Inclinatd cu unghiul a,.
) Diagrama ?cceleratiei reduse se traseazi in meod similar, alegindu-se polul di
derivare la o distan{d arbitrard (H,). Pentru acceleratia redusd se obtine o drea
I

o

| Yy

paraleld cu axa absciselor avind salturi de accelerafie cu schimbare de sens
punctele 1, 4 si 7, care provoacd socuri dure $n mecanism datoriti fortelor de in
dezvoltate. Aceste socuri pot avea ca urmiri cresterea bruscd a solicitdrii dinan
a elementelor cinematice, uzura profilului camei si deformatii remanente local
condEc, in flnal, la nerespectarea legii de migcare. Acceleratia maximi are valod
rea a3‘=ka (Y)w f
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VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1. Ce denumiri poartd mecanismele cu came din figura 9.67
9. Care sint mecanismele inlocuitoare cu cuple inferioare ale mecanis=-
melor cu camd rotativd si tachet oscilant, respectiv translant plan

(fig. 9.7)?
3, Cum se traseazi diagrama de deplasare a tachetului la o cami rota-

tivd cu tachet translant dezaxat?
4. Care sint relagiile dintre scirile diagramelor cinematice ale unui me-

canism cu camd rotativd?
5. Indicati principiul derivdrii grafice.

10

CINEMATICA GRAFOANALITICA A MECANISMELOR
CU ROTI DINTATE

10.1. CLASIFICAREA, DENUMIRILE SI VARIANTELE
CONSTRUCTIVE ALE ELEMENTELOR CINEMATICE

L~ A
- Se deosebesc: _

— mecanisme alcituite din doud roti dintate numite angrenaje simple;
— mecanisme alcituite din minimum trei roti dinfate numite angre-
multiple sau trenuri cu rofi dinfate.
Utilizarea mecanismelor cu roti dintate este foarte vastd in construc-
e magini, aparate si instalatii, incepind cu mecanisme de ceasornic
caracterizate prin puteri si viteze periferice reduse — si terminind cu
bine care functioneazi la puteri de zeci de mii de kilowafi i viteze pe-
ce de 100—150 m/s.
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Flg. 10.1. Tipuri de danturi Ia rotile dintate:

¢ — din{i drep{l; b — dinfi Inclinati;

In aceste conditii, rofile dintate
intre frectluni de milimetry pini la
poate fi simpld (cu dinti dreptl, incli

¢ — dinji ourhi; d — din{l in Vi e = dinfl n w,

pot fi executate cu diametre cuprinsg
mai mult de 10 m. Dantura rotilor
nafi sau curbi) sau compusd (cu dinti
in V si in W) — figura 10.1.

Cel mai simplu mecanism cu |
rofi dintate este angrenajul (fig,
10.2). El este constituit din doud
roti prevézute cu danturi cu aju-
torul ciirora ge transmite direct,
printr-o cupld cinematica superi-
oard I de clasa a IV-a (m=4), mig-

Rotile dinfate cilindrice se re .
prezintd grafic in studiile de
lizd cinematicd prin discuri deli-

Flg. 10.2. Schema clnematic a angre-
najuluj eilindrie.
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mitate prin cercul propriu de ¢
lare (rostogolire) C, care reprezin-
téd cercul cvasimedian dintre virful
§i piciorul dintelui.

Cupla superioard I de clasa a IV-a formatd de contactul a doi din{l
este nereversibild si deschisa,

Prin definitie se numeste raport de transmitere (i;2) raportul dintre

yitezele unghiulare ale rofii conducétoare (@) si conduse (w,) aflate in
angrenare

Bt (10.1)

indicele 12 indicind sensul transmiterii miscarii. Daqé il??l n.qeca:nisrzlml
se numeste reductor (roata condusi are viteza upghmlara mallx_ptf.aatg;
oft cea a rotii conducétoare), iar d-acé ip< l_mecamsm}ﬂ este ﬂ‘?:u tiplic e
(roata condusd are o vitezd unghiulard mai mare decit cea a rotii condu-
citeare), : ) s

Angrenajele (tab. 10.1) pot fi clasificate dup# urmatoe_u*ele ci'lte}n
principale: pozitia axelor arborilor, forma suprafetelor exterioare ale ro-

silor, felul angrendrii, raportul de transmitere realizat si stazea cinema-
?
ticd a axelor arborilor,

10.2. LEGEA FUNDAMENTALA A ANGRENARII

Legea fundamentald a angrendrii are u,l_*miﬁtortlll enunf: ,,I\Eorfnqla co-
mund la cele doud profiluri in contact ale dingilor z:r}tersecteg.za_ linia c‘e?zi
trelor 0,0, intr-un punct I, numit polul angre:»_zfirzz, astfel tnclt raporiu
celor doud segmente (I10,/10,) este direct proportional cu rqportul de _{;fransz-
mitere (ip==w;/w,). Dacii i;,=const., atunci polul I este fix in tot timpu
angrendrii celor doud profiluri® — figura 10.3. . 4

Notind cu: oy, &, §i n;, n, — vitezele nghiulare,‘ respectiv turatiile
celor doud roti; Ry, R, — razele cercurilorud'g.. rostogolire; 21, Zp — nume-
rele de dinti, legea fundamentald a angrendrii se poate exprima prin e
latia;

e At o B L B

- (10.2)

g Ty Rri ZI

semuui plus luindu-se pentru angrenarea interioard si semm:ll minus pft‘l:
ftu angrenarea exterioard. In legiturd cu legea fundamentald a angrenirii
sint de ficut urméitoarele observatiis .

— relafia (10.2) se aplicd tuturor mecanismelor cu roti dintate avind
axele five;

3 A d
— proiectiile vitezelor punctelor suprapuse tn momentul considerat

il miscirii (M;, M, — fig. 10.3), care apartin profilurilor dintilor celor

doudl roti in contact (I si 2), pe normala comuni ny» sint egale:
PraPar = pra, Bar =Ro(Mmq);

. : o e
~ — viteza relativid de alunecare Upronry dintre cele douq profiluri este
S atit mai micd cu eit punctul comun de contact se apropie de polul an-
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Fig. 10.3. Legea fundamentalii a angrenarii,

grendrii I. Ea se anuleazi in I, dupa care schimbi de sens (fig. 10.3). Re-

| zultd ci polul angrenirii este singurul punct din tot timpul angrenirii
| unde nu existd alunecare intre profiluri, acestea fiind in rostogolire purd

Alunecarea profilurilor produce wuzura dintilor si consum de lucru me-

- wmic prin frecare. Efectele acestor inconveniente se reduc printr-o pre-

luerare find si precisi a rotilor si printr-o ungere corecti (majoritatea

| grenajelor de puteri si turatii mari functioneazi in bai de ulei),

10.3. CINEMATIGA ANGRENAJELOR
CU AXE PARALELE FIXE (ANGRENAJE CILINDRICE)

~ Angrenajele cilindrice pot avea angrenare exterioar sau interioar4.
Aceste mecanisme se analizeazd utilizindu-se metode analitice si grafe-

dnalitice,
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Fig. 10.4, Planele vitezelor liniare si unghiulare la an-
grenajul cilindric cu axe fixe si angrenare
exterioard.

Metoda analitled constd in determinarea raportului de transmiterg

cu ajutorul legii fundamentale a angrendrii. Se obtin urmétoarele expresii;

—— pentru angrendrea exterioard

(fig. 10.4) rioard (fig. 10.5) ’
SIS P W R e Gt P i
I = @y A Rg~ 5 ey b= ws Iy Ry (10'4: ]

= " i =
Metoda grafoanaliticd (metoda Kutzbach) constd in determinarea gra
ficd a raportului de transmitere cu ajutorul planului vitezelor liniare g

al planului vitezelor unghiulare. In acest scop se considerd angrenaj

construit la scara lungimilor k; arbitrar aleasd (fig. 10.4,a si respectiy 4

fig. 10.5, a), unde (Od)=R,/k; §i (O:])=R,z/k;. .
a) Planul vitezelor liniare (fig

/ rat mecanismului se traseazd dreap
de referintd (AR)||(0,0,), pe care

transpun punctele O,;, O, (proiecti
axelor A; si A, pe un plan late

%i I' (punctul de contact dintre rofi
n punctul I=(AR) se construieste, .
scara vitezelor k,, viteza punctului

reprezentatd de wvectorul ('ﬁ)=

unde Uy = Uy = Uy =Ry0,=R
Se unesc prin drepte punctele de
, tezd nuld O;, O,& (AR) eu punct
Fig. 10.5, Planele vitezelor liniare si obfinindu-se dreptele (Oyd), (Oyi) &

unghiulare la angrenajul cilindric cu Teprezintd locurile lgeome.atrz'c;e ale
axe fixe si angrenare inferioars, tremitdfilor vectorilor vitezd ale
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— pentru angrenarea inte- §

10.4, b, respectiv fig. 10.5, b). Aldtu-

turor punctelor situate pe ambele rofi. De exemplu: ﬁ:k,@;
yq:ku(J_Bb). In acest fel s-a construit planul vitezelor liniare, triunghiurile
(Ii0y) si respectiv (Ii0,) reprezentind distributiile vitezelor pe rofile 1 si
2, date gle unghiurile @1 §1 @y al cdror sens de mdsurare indicd st sensul
de rotatie al rofilor. Din aceste triunghiurl se deduc relafiile;

()  wplk, k Ryey oy ;
t = L= = T R e =1t g
i (OuI)  Rylk, & R, kg oy =ka tg ¢1| L10.5)

(I b s Dralky k; R0y Gy

S T T R, T T } bbb -
unde
k* =ky/lg | [s~1]. (10.7)
Rezultd raportul de transmitere
o1 tger | ;
o= —z=—— |,
o o ’ (10.8)

qunul vitezelor unghiulare (fig. 10.4, ¢, respectiv fig. 10.5, ¢). Se
constru1§$te linia de referints (AR*) L (AR). Intersectia celor doud linii
dev refepnté dleterminé polul vitezelor unghiulare Pa. Din"polul Pe  se
masoara pe directia (AR) distanta arbitrari (Ho) [mm] rezultind punc-
tul Owes(AR). .In Ow se construiesc unghiurile ¢, si @, ducind paralele
la dreptele (O41), respectiv (Os6) din planul vitezelor liniare. Aceste pa-
ralf-:le intersecteazi linia de referintd (AR*) in punctele I si 2. Dacs se
seriu rel.atiile (10.5) si (10.8) explicitindu-se tg @, si tg @, cu elementele
geometrice corespunzitoare din planul vitezelor unghiulare rezulti

o k” ol P ]
or=kitg o= Sk (pa 1) | (10.9)
L kv ( W 2)
wy= ki\ tg g,— s J}—m).w] ko (P 2) ] (10.10)
unde
. I [“:_1_] (10.11)
ky(Ho) | |mm '

Raportul de transmitere se va ealcula cu relatia

: i (Pol)
o= — == o "
™ Y (rad) (1-0.12)
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Observatii
1) Orientarea vectorilor vitezd unghiulard in planul vitezelor -unghiulare indic
semnul raportulul de fransmitere. Astfel, in cazul angrenirii exterioare, vectorji
W=k (Pgr) s wa=T, (Pe,) @au sensuri contrare si deci raportul de transmi
tere i, este negativ, spre deosebire de cazul angreniirii interioare la care vitezelg
unghiulare respective au acelasi sens, raportul de transmitere fiind pozitiv.
2) Planul vitezelor unghiulare reprezintd, in acelasi timp, si planul turatiilop

30 30
reprezentat la scara turatiilor k = — ka (dedusé din relatia n= =4 )
T

Exemplul 10.1. Folosind metoda grafcanaliticd sd se determine viteza unghius
lard w, a rotii conduse si raportul de transmitere i;; pentru angrenajul cilindric cu
angrenare exterioard (v. fig. 10.4). Se cunosc ©;=97,28 rad s~, R, =003 m s

1

R, =0,052 m.
2
Rezolvare. Rezultatele sint indicate in tabelul 10.2.
TABELUL 102

Angrenajul cilindric cu axe fixe si angrenare exterioard — valori numerice
(date si caleulate)

|
’ Valori calculate nece- Rezyltate 3'5 5
sare constructiei plane- obtinute HF U 2l
Date Scarl adoptate lor de viteze liniare gl | prin caleul |[Z8%&
unghiulare A grafic AR
Ao mal
k* kl) — 4 t
Ry| Ry | o1 | Iy | K, w= ko |[(By)|(Re)| vy | (8) | o iy e
: 1
-1 -1
m | frady ) B TS s=1 |52 |mm [mm | ms—!|mm |rads~Y — U
mm | m mim
0,03]0,052( 97,28 2%-[-) %' 50 15,88 | 7,6 13 |2,9184|14,6 | 55,57 |1,75 10 |

Exemplul 10.2. S& se delermine prin metoda grafoanalitici viteza unghiular3 (1

§i raportul de transmitere i, pentru angrenajul cilindric cu angrenare interioary

din figura 10.5, cunoscindu-se w;=47,1 rads-!, Rr;=0,0315 m, Rr,=0,104 m.
Rezolvare. In tabelul 10.3 sint date rezultatele calculului grafoanalitic.

TABELUL 103

Angrenajul cilindric cu axe fixe si angrenare interioarid — valori numerice
(date si calculate)

b
Valori cailculgte niace- Rle)ztulta}:te gg
ar u i plane- obti
Date Scéri adoptate Slgi'ed%mi]fitgzgnl?rlligre si |prin 2;10?11 EE%
unghiulare grafic a8’y
Eu
PO — . uﬂ‘l
Reg [ By o0 | Hy Ty (Fo=pm) ko () [(Re) [ vy | () | | i | elf
1 |
m m |rad g~} L | WS 57 s~ |mm [mm |ms=!|mm |radsl| — [ % [
mim | mm |
0,0315/0,104| 471 | oo | 2 | 222 {222 [35 1154 (148 |74 | 147 328 o;a_ﬂz

10.4. GINEMATIGA ANGRENAJELOR
GU AXE €ONGURENTE FIXE
(ANGRENAJE GONIEE)

Angrenajele conice pot fi construite
cu angrenare exterioard (fig. 10.6, fig.
10.7) sau interioara (fig. 10.8).

Metoda grafoanaliticti constd nwmai
in construirea planului vitezelor unghiu-
lare deoarece distributiile de viteze liniare
nu se pot trasa fiind in plane diferite per-
pendiculare pe axele A, si A, ale rotilor.
Cu ajutorul planului vitezelor unghiulare
ge determind grafic raportul de transmi-
tere, cunoscind viteza unghiulari &, a ro-
tii conducdtoare 1 (in marime, directie si .
sens). _In acest scop se traseazd mai Intli gy 10, Angrenajul conic cu
mecanismul la scara lungimilor k;, dupd axe fixe si angrenare exterioari
care se rezolvd grafic, la scara vitezelor avind semiunghiul la centru.
unghiulare ke, ecuatia vectorialy de com-
punere a vitezelor unghiulare.

s
na,

@ — schema cinematicd; b - planul
vitezelor unghiulare,

Wy wy Woy

Nas  11a; (148

Din planul vitezelor unghiulare (fig. 10.6, b, fig. 10.7, b, respectiv

fig. 10.8, b) rezultdi: wy=Ko(Po2); 0gy=Reo (12); fyp— Lol
: W2 (Pe2)

a,)
b @)~ TSI

Fig, 10.7. Angrenajul econic cu Fig. 10.8. Angrenajul conic ecu
AXe _ﬂxe si angrenare exterioard axe fixe §i angrenare interioarii;
avind semiunghiul la centru. @ — schema cinematicd; b — planul
$=90°: vitezelor unghiulare,
B~ schema cinematicii; b — planul
vitezelor unghiulare.
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Metoda analiticd se bazeazi pe aplicarea succesivd a teoremei sinu.
surilor si respectiv cosinusurilor in planul vitezelor unghiulare (fig. 16.6;

b, respectiv fig. 10.8, b).
—— Aplicind teorema sinusurilor se obfine relatia

Wi g

e St po——

gin 8, sin &

care serveste la stabilirea raporturilor de transmitere

wy N Rrénﬁ'_.f.i}.’_é‘.‘ . (1013}:].
w3 nm Ry oz sin§ 1

— Din aplicarea teoremei cosinusurilor se deduce

m21=\/w§+m§+2m1m2 Cos 8§ =Wy \/1 -} (ﬂ)’a-z cos 8.
. Wy

w; sin & =z "
Inlocuind —==— == rezulti
o7 &in 8 73

: i
5 ]

m21=w1\/1 +-sfl‘s—s-‘ +;2's—if-‘-§-‘- cos 8=w1\/1_+ (’:-1-)2+2Z—1' cos §[+ (10.14)
2

sin® & sin 8 a |

»

In cazul particular cind 8§=90° (fig. 10.7), relatiile (10.13) si (10.14)
devin

fae B JES oy (10.15)

Wy I o E

i 2 A
oo\ 1428 o, /14 () .
ﬂ -

-

Observatie. Relatiile (10.13), (10.14), (10.15), (10.18), sint valabile atit penb'r
angrenajele conice cu angrenare exterioard, cit si pentru cele cu angrenaré
interioara.

Exemplul 10.3. Si se determine grafic viteza unghiulard ®©, la mecanismul ¢
rad/s~?

roti dintate conice din figura 10.7,e. Se dau ;=100 rad s™L k=4 AT

Rezolvare. Din planul vitezelor unghiulare (fig. 10.7,9) rezultd we=k (P 2
=4.(2)=236 rad s~
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10.5. CINEMATICA ANGRENAJELOR
CU AXE OARECARE FIXE

Analiza cinemalicd a acestor mecanisme constd in trasarea planului
vitezelor liniare (prin rezolvarea graficd a ecuatiei vectoriale de eompu-
nere a vitezelor celor doud puncte M; si M, suprapuse la un anumit mo-
ment &l miscérii) si in determinarea raportului de transmitere. Se exem-
plificd acest studlu pentru cazul particular al mecanismului surub mele-
roati melcatd (fig. 10.9, a), la ecare axele A; si A, sint perpendiculare
intre ele si aparent concurente in M (fig. 10.9, b).

Tangenta comund dusd in M formeazd unghiurile B,, respectiv B, cu
axele A gi A, Se rezolvi grafic, direct pe mecanism (alegind polul vi-
tezelor py=M si scara vitezelor k), ecuatia de compunere a vitezelor

Dpra Uiy Uprasei
—— e, JEp—— e
NECTYRN R

rezultind vitezele Das =Kko(Poma), Darans =ko(mymy). In continuare se aplicd
proprietatea, dedusd din legea fundamentald a angrendrii, conform ca-
reia proiectiile vitezelor Ty §i Uya pe normala comund sint egale. Se ob-
tine astfel relatia:
Uy, 05 Br=vm, cqs Py sau Ry cos By=PRrw, cos By
Tinind seamé& ca P; 4 Py=90° relatia anterioard devine
Ry sin By=R,y0, cqp Bo.

|

Fig. 10,9, Mecanismul surub mele-roati melcati:

a — vedere generald; b — schema cinematicd si planual vilezelor
linlare; ¢ -= suprafaia ¢o rulare desfiguratd a gurubulul mele,

§ ~ Mecanieme, ol XI. at




e,

1

o= e i ctg B.. - (a)
wz . ng Ry
Dacé se reprezintd desfdsurat suprafaa de rulare a surubului mele 1
— figura 10.9, ¢ — se observi ci ctg Bg=% (k. — numarul de incepu-
turi, echivalent cu numdrul de dinti 2z;; p — pasul surubului). Tnlocuind

T 3 . .
= =2z, se obtine relatia raportu-

aceastd ultimi relatie in (a) In care

Iui de transmitere

%=ﬂ=ﬂ=%c@%=% (10.17)

Wy ng Ry, ¢

10.6. CINEMATICA TRENURILOR €U ROTI DINTATE
CU AXE FIXE

10.6.1, TRENURI CU ROTI DINTATE CILINDRICE
MONTATE IN SERIE

Metoda analitici

i’ i

Se presupune cazul a patru roti dintate montate in serie de raze Ry,
Ryzy Ry, Ryy cave au vitezele unghiulare o;, @y, ©s, o, (fig. 10.10),

(AR7)

Fig. 10.10. Tren cu roti dintate montate in serie:

@ = schema cinematicd; b — planul vitezelor liniare; ¢ — planul vitezelor
unghiulare.

Pentru determinarea raportului de transmitere i14 Se scric mai Intii
egalitatea vitezelcr liniare in punctele de contact (polurile de angrenare)
ale rotilor ({inindu-se secama de sensurile de rotatie):

R
Ryjo;=—Rp0;=0,=— 2
rg
R, R R
"_Rr'g(l)g——-R,-a(Dgﬁ(Da:-—- £ Wy=—=— .18 (_.. _”1_) ©
Rrﬂ Rrﬂ er 1
- Rry Rry R, R,
Rypwy=—Ruyo,;S0=— — @g=— — -2} __Hn)
e T ! .RI‘; ¢ RI'4 Rr3 R:rE o
Din ultima relatie se deduce raportul de transmitere dintre rofile 1
si 4:
H Rr4 3 Z4
114=(—1)3 — =(__1) i
Rr; Z!
sau

. . . . Z4
ty=—(lyg Igy 1 Igg) =(—1)* 2.
2
Expresia obfinutd pentru i, aratd c# schimbarea sensului de retatie
a vitezei unghiulare &, s-a produs de trei ori, deoarece mecanismul ana-
lizat are trei angrendri exterioare (m,=3). Generalizind pentru eazul a n
roti dintate montate in serie care au m, angrendri exterioare, relala ra-
portului de transmitere devine:

in= T iy =(—1)™
j=1

(10.18)

Zn

)

Analizind relatia (10.18) se constata urméitoarele:

— Raportul de transmitere i;, nu depinde de nici un paraméjru geo-
metric al rojilor dinfate intermediare (2, 3...n — 1), motiv pentru care
acestea au primit denumirea de rofi parazite. El este dependent numai
de parametrii primei i ultimei roti. "

— Numdrul rofilor intermediare (parazite) nu intervine deelt pen-
tru determinarea sensului de rotatie la ultima roatd, putind mentine sau
schimba, dupi dorint3, sensul de rotatie al rotii conducitoare.

Metoda grafoanalitici

Aceastd metodd constd in trasarea planelor vitezelor liniare st um-
ghiulare conform procedeului Kutzbach (tig. 10.10, b, c).

10.6.2. TRENURI CU ROTI DINTATE CILINDRICE
MONTATE IN PARALEL (CASCADA)

Metcda analitich

Se presupune cazul reprezentat in figura 10.11, a al unor rofl din=

~ fate cilindrice montate in paralel care au razele Ry, Ry, R, R, Ry si

Vitezele unghiulare ,, ©,=0f, 0;=0), o,
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Fig. 10.11. Tren cu rofi dintate montate in paralel: i

¢ — schema cinematicd; b — planul vitezelor liniare; ¢ — planul vitezelor
unghiulare.

i

Pentru determinarea raportului de transmitere i1y se serie mai intfi
egalitatea vitezelor liniarc in punctele de contact (tinind seama de sen-
surile de rotatie):

Iy,

R0 =—R;30;25 0, =— R, @
rh

, 112 ' R! R,
—Rr20r=Rp0y=0y=— -2 p,= (_ hg) (_. _“I) 015
nrﬂ Rra

’ Ry, i R; Ry Ry
IJlr;] (03=“R,4&}4$ﬁ)4:—— ~r4 {_1)3= (_" __Fﬂ) o ‘LB) L —“‘) &)['
Rr R,g Rr-‘! er

Raportul de transmitere intre rotile 1 si 4 va fi
@ ; RaR.aR,
by = = (1) =2 0
0y Ifr!ﬂ’;gl{;q
sau
ZgZ3Zy

byy=—(ija-ios Ha)=(—1)" %%

ar

Relafia obtinuts pentru iy, arati ci schimbarea sensuluj de rotatie
al vitezei unghiulare ©; s-a produs de trei ori deoarece mecanismul ana-
lizat are trei angreniri exterioare (m,=3). Generalizind relatia pentru n
arbori cu axele fixe $i m, angreniri exterioare, relatia raportului de trans-
mitere devine

n
5 RrERrﬂRN'--Rm TaZaZy. 2y
Ly = i i g == —— ?n’ i == —1 My = £ toecuton ¥ 1
in n Ji+1 ( 1) R, RisRls n;m;l) ( ) o 2113'35'1---rzr,,_1)’ (1019}
I=

84 \
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Din analiza relatiei (10.19) se deduc urmétoarele concluzii;

— Raportul de transmitere depinde de tofi parametril geometrici ai
rofilor dintate montate in paralel.

— Trenurile cu rofi dinfate montate in paralel, realizeazi o mare
varietate de rapoarte de transmitere. De exemplu, pentru un mecanism
la care Zy=zy=. .. =z, =2 =8 =...=Zn_1 2p==22z; se obfine: i,,=—
by=(—1)" 2,

Pentru n=7 rezulij i17==2°=64, raport care nu poate fi realizat prin
mecanisme cu roti dintate in serie.

Metoda grafoanalitici
Se traseazd planul vitezelor liniare $i unghiulare (fig. 10.11, b).

10.6.3. TRENURI CU ROTI DINTATE CILINDRICE
MONTATE MIXT (SERIE-PARALEL) — figura 10.13

Pentru determinarea raportului de transmitere se aplicd relatia (10.19)
cu mentiunea cd in calewl nu participd rofile parazite. Astfel, pentru
montajul mixt din figura 10.12 raportul de transmitere iy5 are valoarea:

: Tyt

3 =
1 21292y’

€alculul grafic se desfisoard conform procedeului Kutzbach (fig. 10.12

b, ¢)

el

% 0!
4
22
Fig. 10.12. Tren cu roti dinfate montate mixt:
@ — schema cinematicdi; & — planul vitezelor linjare; ¢ — planul vitezelor unghiulare.
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Fig. 10,13, Meeanismul cutiei de viteze a strungului greun LD 65-60:

@ — schiems olnematicd; b — schema transmitesii miscirii de rotatle de la motorul electric M
la arborele principal V.

Exemplul 104, Si se determine cele 12 turatii ale arborelui principal V la
strungul greu LD 65-60 -cunoscind schema cinematicd a mecanismului cutiei de viteze
{fig. 10.13,a), schema cinematicd de transmilere a miscérii de rotatie de la motorul
clectric M la arborele principal V (fig. 10.13, b), turatia motorului electric N, =
=1440 rotfmin, diametrele rotilor de transmitere D;=203 mm, Dy=480 mm si nume-
rele de dingi ale celor 20 de roti (tab. 10.4).

TABELUL 104
Numirul de dinti al rotilor strungulai LD 65-60

L Zyp Z3 Z4 25 Zg Zy 2 2y Zyg Zy 213

[

=

45 51 40 80 50 70 32 70 GO 60 21 84 36

4T Z15 216 Zi7 Z1g Z1y Zug

72 36 43 28 56 23 138
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Rezolvare. Relatiile aplicate si rezultatele obfinute sint indicate in tabelul 10.5.

: TABELUL 10.5
Cutia de viteze a strungului greu LD 65-60
(relatii de calcul §i valori numerice)

Indica- Rezultate | Indlca- . Rezultate
tivul Relafil de caleul rot/min tival Relatii de calcul rot/min
turatie] turatiei
Dy2129%11215%17%10 D\ 2125211715
) T — e 4,19 2 fa s 35,58
Dy2yz 210716818700 Dozaty21azn
D,2123%13%15%17%1n D 2125711215
n e 6 g Py i 47,97
(2} m ®) mon z !
2%a%6%12%16219%20 . 2%3%7%12% 14
D 2123292157 10%1 0 Dyzi7y7921
Ty | I A 8,39 LN Mg 67,17
Dy7yz475%16%18%20 Dyzpzyzgzyg
Dy2y2:27215%19%100 D)2)2,24214
Ny (. -# 8,40 M1ny T __5_-—- 95,95
2%aZ623%16218%20 2Z9%6%6%14
D zay715217710 Dyzy247715 3493
n(ﬁ) R iy B 16179 ?1(]1) B o 134,
Dazs74%16%16% 18%20 ) Diozyzy021y
Dz zyzg7, 5218710 D 21232975
) W ol e 23,98 1z Pl 181,91
Dyyz47,9%10% 18%20 Dyzy7eZ10714

10.6.4. TRENURI DE ROTI DINTATE CU ROTI CONICE

Aceste trenuri pot fi montate in serie, paralel sau mixt. Calculul
raportului de transmitere se face aseméandtor trenurilor cu rofi cilindrice.
~ Semnul raportului de transmitere are sens numai cind rotile extreme
(conducdtoare si condusd) au arborii paraleli. In aceastd situatie, pentru
stabilirea semnului se utilizeazd metoda sdgetilor concurente in polul
angrendrit, raportul de transmitere fiind considerat pozitiv cind sensul
sigetilor notate pe rotile extreme este acelasi si, respectiv, negativ in caz
contrar. De exemplu, trenurile cu rofi dintate reprezentate in figura

3 . Z . .
10.14, a, ¢, e au rapoartele de transmitere i;—— = (montaj serie —
Z :

fig. 10.14, a); ij3=— -= (montaj paralel — fig. 107.14, c); dyy= :371‘3 (mon-~
152

1
taj mixt — fig. 10.14, e?i.

Din planele vitezelor unghiulare, trasate la scara kw in figurile 10.14, b,d,f, in
urma rezolvarii ecuatiilor vectoriale:

— pentru trenurile cu rotl conice mon- ~ pentru frenul cu roti conice mon-
tate in serie sau in paralel (fig. tate mixt (tig, 10.14, f)
10.14, b, d) oy s

Wy o (G5} 5 © gy
— — — Aﬂ J
(O] {GF} T g __”_E H) H(AI) HA'S
= m— o B
a2 TA) ~ |las o= e
Ba=Tny(la montajul paralel) e S . e
liKAa)  1lAs) ~ (IBS
-‘;3 e :2 -(-';’42 -‘:3-4 LY 0-3-3. ] (0—::1
ld) llda) ~ 1BS Ay Tida) - lles
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VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

= ﬂbtin valorﬂe: N2=km (pmg)‘ mnzkm(poa)u w!l:km(lz)s ‘ﬁaz:ka (23)1 m.;:;('m (pm-'l)v
(Pl) _(_f_’_ﬂ_i). .

3 e s . 1. Ce se infelege prin nofiunea de rapart de transmitere?

Wp=lg (34), 1= (a3 ' % (ped) ’ 2. Care sint diferenfele cinematice si constiuctive intre un mecanism ;

planetar diferential si altul planetar stinplu (indiferent de forma ropi-

lor componente)?

3] r_tﬂ 3. Precizati caracteristica constructivg a meecantsmelor cu rofi dinfate la
care se aplicd legea fundamentald a angrendrii, |
ol 4. Formulati principiul de trasare a planelor de viteze liniare si unglii- |

5

late prin metoda grafoanaliticd (Kutzbach) si velatiile dintre scéiri,

3 £ f/’f,?ﬂg 6. Demonstrati relafiile matematice ale raportului de transmitere iy, si
vitezei unghiulare relative @y la angrendajele conice,

6. Determinati relatia raporiului de transmitere iy, la angrenajul surub
mele-roald melcati,

) 7. Comparati montajele rotilor si relatiile cu ajutorul cdrora se calcu-

leazd rapertul de transmitere lu trenurile cu rofi dinfate montate in

; '! . o +
A serie, paralel st mixt gi stabilifi elementele caracteristice fiecdrui
Ll ﬂ montaj.
3 Y 8. Cind are sens stabilirea semnului raportului de transmitere la tre-
.I o nuride cu roti dinfate conice si cum se determina?
i [, @ - JBS . : 9. 54 se determine grafic st analitic raportul de iransmitere st viteza
i ! ' unghiulard a rotil conduse la trenurile cu roti dinfate din figura 10.15.
| :
‘-' / rf_l \—b—l r'
!] 0 e |@
I Waicrder) ”
i TT7ITIA
|
i |
e T 4+
; 1 / @@)/ H‘
_J l_/l{gl .
Sl

|

Date; 2235 125245 ;

Date. z;z14; 2,228, 32-:55,'23:25:' Data z,:.':‘?;z,;:(}:’-‘;u;,:ﬁi:‘,ﬂmds
@ =56, 53.;120'5‘“ W) <4187 rad 57! 85205455 28°; dyz3I°
' Se ceriipg; wy Se cer: i3 ;wy Se _cer. i wiy |
[A "} i.l /7
imi
T /@
l
| A.;‘_‘ﬁ“’J_#
{43)
|
Iff
)
- (
il
: i
' . " ; 5 A : 421 : !
Fig. 10.14. Tren cu roti dintaie conice montate in serie, paralel si mixt: Date: 2,224, 2,28 - 300260 00 Fig. 10.15. Diverse mecanisme. il
[ 2, ¢, e — scheme ecinematice; b, d, f — planele vitezelor unghiulare. Ayt £ 0L, 29200, cu roti dinfate. I

. ) j w; £67rad 57 =33 50°
‘ dy 255
| Se cers iyp wy |




PARTEA A PATRA
CINETOSTATICA
MECANISMELOR
PLANE CU BARE

Cinetostatica studiazd fortele care
actioneazd asupra eleme{ztelor cinema-
tice ale mecanismelor, presupunindu-se
cunoscutd starea de miscare a elemen-
tului conducétor (motor). O aSEme1:1e:;3
ipotezd (acceptatd si in cazul anal%zex
cinematice a mecanismelor) este sim-
plificatoare, ea permitind nl?ma.i un
studiu preliminar cinematic gi cineto-
static deoarece starea de migcare a
mecanismului este rezultatul actiunii
unor forte, iar unele din forte (cum
sint cele de inertie) sint dependente de
aceasti stare de miscare.

Scopul cinetostaticii il constituie
determinarea fortelor care solicita ele-
mentele cinematice, pentru a se stabili
datele necesare calculului de rezisten{d
al elementelor mecanismului.

1

n

FORTELE CARE ACTIONEAZA
ASUPRA ELEMENTELOR
MECANISMULUI

11.1. CICLU ENERGETIC;
CICLU GINEMATIG

In timpul functiondrii, asu-
pra elementelor cinegnatlcg- ale
mecanismelor actioneaza dou{;\ ca-
tegorii de fortfe: for,te_ exterioare
(cunoscute sau date) si forfe infe-
rioare (reactiunile din cuplele ci-
nematice), Aceste forte se studiaza
in timpul unui ciclu energetic. 2

Se numegte ciclu energetic Qg
perioada méisuratd in timp sau
unghi de rotatie a eleme.:ntul_ug
conducétor al mecanismului, dupa
care forfele motoare revin la 'ur.fi,oe
rile initiale i in continuare varii=

ia lor se repetd. 4
= gz’clul czznema.tic 0 reprezii=
t4 perioada mésuratd in timp sath =

A el b == s

masini similare in condifii analoage de tunctionare, prezentate sub forma ' 1

unghi de rotatie a elementului conducdtor al mecanismu
distributia de viteze si acceleratii se repetd.
Intre cele doui cicluri existy relatia:

Iui, dupi care

QE =k (DC

(11.1)

unde k este un coeficient mai mare, egal sau mai mic decit unu ks 1)

In tehnici se intilnesc masini la care:

— ciclul energetic corespunde cu cel cinematic (exemple: motorul
monocilindrie in doi timpi, pompele cu piston $.a., la care k=1);

— ciclul energetic este un-multiplu al ciclului cinematic (exemplu:
motorul monocilindric in patru timpi, la care fe=2);

— ciclul energetic este o fractiune din ciclul cinematic (exemplu;
motorul policilindrie, 1a care k<1).

11.2. FORTELE EXTERIOARE

Principalele forte exterioare care solicitd mecanismele sint fortele sau
cuplurile motoare, fortele sau cuplurile rezistente, fortele de greutate si
fortele sau cuplurile de inertie. Fortele exterioare pot fi constante in tim-
pul unui ciclu cinematic (exemple: sarcina de ridicat sau transportat la
masinile de ridicat si transportat, rezistenta opusd la aschierea metalelor
dacd sectiunea aschiei este constantd) sau variabile depinzind fie de po-
zitia elementului cinematic asupra ciruia actioneazi (exemple: forta cu
care gazele apasd pistonul la motoarele cu combustie interni, forta de

11.2.1. FORTELE S1 CUPLURILE MOTOARE

Fortele motoare Fy; sau cuplurile motoare My sint aplicate elemen- ‘
tului conducitor actionind in sensul migcdrii, ceea ce are ca urmare acce- ‘
lerarea miscirii maginii. Ele produe, pe ansamblul ciclului energetic, un ‘
lucru mecanic pozitiv (exemple: forta exercitati de gazele de ardere in |
timpul detentei la motoarele cu ardere internd, cuplul motoarelor elec-
trice). Lucrul mecanic este pozitiv atunci cing unghiul dintre forta mo-
toare si viteza punctului ei de aplicatie sau dintre vectorii cuplu motor
§i viteza unghiulard a elementuluj este ascutit (x<90°). Se mentioneazi
cd de-a lungul unui ciclu energetic, pe anumite portiuni, luerul mecanic i
poate fi negativ (exemplu: faza de compresie la motoarele cu ardere “
interny). ‘

Datoritd dependentei fortelor exterioare de o multime de factori, este i
foarte dificila exprimarea matematici a legii lor de variatie in timpul |
unui ciclu energetic, Din acest motiv se folosesc datele obtinute de la ‘

Unor diagrame numite caracteristici mecanice ale maginii. Masinile mo-
toare pot avea caracteristici mecanice de diferite forme dupi specificul
lor. In tabelul 11.1 se dau unele exemple de caracteristici mecanice,

I
Il
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TABELUL 111

2] l2] a
/] -
7n fm
Fn
] ' w
E 7 i 5 0 ¢ 10
’ for electricde curent
gegnoly Tl Etectrarmagneti gﬁ‘/ﬁuuﬁcu excrtafie
gf?ﬁf;reé}’dﬂ grinarg ' 7 SEFE
b 7| o]
ﬂ ] Fin Fm
; ) | ! E&
£
£ g
; i 8
] & 0 w | 0 5§ |0
! ! Motor cu arglere internd ffafcfraz c:rdex;e;n[é‘rna
gﬁ?fﬁﬁﬂfxﬁﬁﬁ:ﬂ Motorelectiicasincron in @timpi* in & timp
i pareict

# forda esle molvare nuimed in B detenter (abe)

11.2.2, FORTELE 51 CUPLURILE REZISTENTE

ied y use actio-
Fortele 9i cuplurile rezistente se aplicd element‘elofl .i;c;?;zla m.i,s-c}”wii
ind in sens contrar miscdrii, ceea ce are ca urmare fi anem i
rlr?r:lgsinii Ele produc pe ansamblul ciclului energetic un
o i 1 ile de
negalt;ii)n categoria fortelor rezistente fac parte fortele sau cuplur
¥ teh icA si for ecare. ) y
it 4 tehnologica si fortele de fr ) q i O
1ez15;i1;%212 de registenp& tehnologicd Fﬂt sau criep;m 2;1; éiéer ; :az.z.;tefogt i
icd inta for tile pentru Invinger
Mp reprezinta forfele u ! i t oo
I']to'l?igtlélcina;iina Izexemple: fortele de aschiere la mas;nuvle }leelltﬁi i«g rﬁltpre-
;I'“tqzire la L’o presd sau stantéd, forta cu care aerul apaial g)ls sc;rcina " o
sgf-ﬁlui forfele electromagnetice la generatoarele (;lef: Ti e’oduc e
alelor), Pe ansamblul ciclului energetic aceste forfe pr o Dore L
rlecanié negativ dar, de-a lungul ciclului, Iucrul mecanic p
n i
Gils icd A prin di eristic
pozﬁgﬂ‘(f)rta de rezistentd tehnologicd este data prin chagramle -(c}e{t;;:;;tde o
mecanice), lar in unele situatii poate fi c)alculata (exemple: ;
, rifericd de frezare). -
chi trung, forta perifericd de . ‘ il
Chfel;olﬁﬁesle degj'creccfre reprezintd componentele t‘c}ngentlflet alﬁel gcaLfglelor
lor totale, care actioneazd asupra sl‘lpuraf.etelor in dcon 31(321 it
cinematice consumind energie mecanicd si producin uz‘ Moo
In orice moment al ciclului energetic,v fcu:tenle de fr'ecvare }eet% lsituafii e
cru mecanic negativ. Se mentioneazd cd in te_hmcacﬁx;so e
' ecare si 4 exemple: mecanisme 2] ' e
fortele de frecare sint wutile ( I o T o i
i; fri i ! . Intr-o priméa etap :
: il i ¢ cuplaje cu frictiune) ntr-o p
curele sau eabluri; frine, L | .
culului cinetostatic aceste forte de frecare se neglijeazd

02

S

11.2.3. FORTELE DR GREUTATE

Fortele de greutate @ sint aplicate in centr
mentelor si orientate spre centrul pidmintulu;,
cinelostatic numai in cazul masinilor lente
reduse, magini-unelte, laminoare

7

ele de greutate ale ele-
Ele intervin in calculul
(masgini motoare cu turatii
» masini de ridicat si transportat) putind
fi neglijate in cazul Mmaginilor rapide (motoare de vehicule terestre gi
spatiale) deoarece au valopi mult inferioare fortelor de inertie,

Lucrul mecanic produs de greutate este nul, pe ansam}
cinematic deoarece traiectoria descrisy de centrul de greutate este, in
general, o curbi inchisi, In interiorul acestui ciclu, lueru mecanic este
diferit de zero, fortele de greutate putind actiona ca forte motoare pe por-
tiuni de coborire sau ca forte rezistente pe portiuni de urcare (exemplu:
greutatea berbecului la o pPresi mecanicd este fortd motoare in timpul
céderii si forts rezistents utild in {impul ridicdrii),

blul eielului

11.2.4. FORTRIE 51 CUPLURILE DE INERTIRE

Fortele de inertie F; si cuplurile de inertie M; reprezints reacfiunea
cineticid a masei elementului 1q aceeleratia ce i se imprimda odatd oy mis-
cirea sa. Ele au valori importante la piesele mari cu miseare foarte va-
riatd clrora le produc modificiri regimului de solicitare mecanicd. La
maginile lenfe (masini grele de excavat, macarale grele, unele masini
agricole cu turatie foarte redusd) efectul fortelor de inertie poate fi negli-

jat comparativ cy valorile mari ale fortelor motoare §i rezistente,

11.3. FORTELE INTERIOARE

. Fortele interioare sint constituite din reactiunile din cuplele cine-
matice, care transmit eforturile de la un element Ia altul, Dacj s
cu Ry (respectiv M;5) reactiunea elementului J asupra elen

lentului 2
(fig. 11.1, @), relatiile fundamentale care se folosese in caleulul cinetosta-
tic sint;

Fig. 11.1. Reactiunile din cupleie cinematice:
a — prineiplul acfiunii g1 reactlunil; b — modul in care actioneagz

4 mgupra unui element reac-
flunile date de elementul indepirtat,
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Aceste relatii exprima matematic pringz‘piuul gcﬁiuniz iz_ reacﬁ:géuarzztzi,mea
Prin separarea elementelor, asupra fiecdruia va acllonatw 1
datii de elementul indepartat (fig. 11.1, b).

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1. Indicati ce studiazd cinetostatica mecanismelor, '

2. Ce se intelege prin ciclu energetic i ciclu cinematic? .[?xemple.

3. Care sint principalele forte exterioare ce solicitd mcamsmelle? '

4. Ce sint fortele gi cuplurile motoare, respectiv forfele si cuplurile
rezistente? L 5 : :

. Precizati notiunea de caracteristicd mecanicd a masinii. Exemple. | g i

. Definiti fortele si cuplurile de inerfie.

7. Formulati notiunea de forfe interioare.

o

2]

Fig., 12,2, Torsorul forfelor de inerfie Ia elementele einematice
In migcare de translatie:
. @ — rectilinie; b — circulara.

a elementului. Cele doud componente ale torsorului Fig, M se calculeazi
{ cu usurintad daclé} au fost d‘t?terminate acceleratiile @g si € cu ajutorul pla-
12 3 nu‘l.m accdgraﬁzzlor. Relatule_ (1“2._1_) capitd valqﬂ pa}*ticulare pentru diu—
ferite cazuri concrete ale migcaril plane, analizate in cele ce urmeazi.
12.1. ELEMENT CINEMATIG IN MISCARE DE TRANSLATIE
(EXEMPLE: PISTOANE CAPETE DE CRUCE, CUTITUL
SECERATORII, MASA RABOTEZEI) — figura 12, 2, a

FORTELE DE INERTIE CARE ACTIONEAZA ASUPRA
ELEMENTELOR MECANISMELOR PLANE

Aplicind formulele 12.1 rezulty torsorul de reducere

I ! Se considerd un element cinematic AB care executd o miscare plani u]
ie=—TMdg

fig. 12.1), avind un plan de simetrie paralel cu planul migearii.

e Fort)éle de inertie care actioneazi asupra elementului pot fi reduse i?
| raport cu centrul sdu de greutate G obtinindu-se torsorul de reducere <,
compus dintr-o fortd de inertie rezultantd Fig apli'gaté in G si un cuplu
rezultant Mg, ale ciiror valori se determini cu relatiile

i
Tq

Mic=0 (deoarece la miscarea de translafie ¢=0), |
_ Acelasi torsor se obtine si in cazul cind elementul cinematic AB se |
afla in migcare de translatie circulara (fig. 12.2,b). I

12.2. ELEMENT CINEMATIC IN MISCARE DE ROTATIE

i’ { ic:—mﬁmg [.N] (12.1) (EXEMPLE: MANIVELE, BALANSIERE, ROTI DE CUREA,
i %l M-It [N.m] ROTI DINTATE, VOLANTI)
‘ in care: ' _ Miscare de rotatie uniforma Miscare de rotatie uniforma

m este masa elementului [kgl; o
g — acceleratia centrului de greutate al elementului [ms—2];

I — momentul de inertie masie
ag 8 al elementului in raport cu axa per-
; pendiculard pe planul miscarii ce
trece prin centrul sidu de greutate
[kg-m?];

e — acceleratia unghiulard a ele-
mentului [rad-s™2]. ‘

Semnul minus din aceste relatii

In jurul unei are ce nu trece
prin centrul de greutate al
elementului (fig. 12.3, a)

In jurul unei axe ce nu trece
prin centrul de greutate al
elementului (fig. 12.4, a)
Acceleratia liniard a centrului
de greutate G, de modul ag= [
=AG Vet !, este orientati
spre interiorul concavitatii curbei
formind unghiul p=arc tg -53 cu
[ 5)

Deoarece acceleratia centripe-
tad a centrului de greutate G este
dirijatd spre centrul de rotatie

(96 =6 =024,G||GA4,), iar _acce-

leratia unghiulard este nuls (e=0),

este conventional si indicd faptul ca
forta de inertie rezultantd Fic este c}e
sens contrar acceleratiei @g, respectiv
ca sensul cuplajului rezultant Mg

Fig. 12.1. Torsorul fortelor de inertje
Ia un element cinematic aflat in

migeare plana. este contrar acceleratiei unghiulare &

94

torsorul fortelor de inertie are o
singurd componenti; forta de iner-
tie rezultantd Fiq:
i { Fig=—mig||AA
o oy — s o

Mic=0

raza vecleare AygA. Torsorul for-
telor de inertie are ambele com-
ponente (Mg, Mic):
Tl { F*'G:_maiﬁ

A Mig=—Ige
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' - : = ’ 2) dg — prin aseménare: —===-—— SDig=k Y
g E = ﬂ L’ ! ) t P G AB a=ka(Da9');
8 F A ; 8 954 ku(npd’ !
44 o 0 “'ﬂ‘é" ) ) .P 3) g oy u( BA ) g\_ 1‘
£ 3 / AB AB ‘
6‘ 3 o f ‘e . . —_— . - . ] *
/ — _ A . Fiind cunoscute mérimile @g si €, torsorul fortelor de inertie va fi
Sl wF e \é -
4 A o ol o W . i F@g=—mag
T4 =6 ) P4,=0 TG | = -
i 0 A ¢ Mie=—I¢e
P / vy’ - igG=—IGE.
L — g e, / ‘["tG Exemplul 12.1. S4 se delermine torsorii forielor de inertie pentru fiecare ele-
3 1.4 Cws ct 3 Ass "g(:;j' y | ment component (1, 2, 3) ale mecanismului maniveld-piston In pozitia reprezentatd
4 /A% A pal A ‘ in figura 12.6. Se cunosc: dimensiunile elementelor A4, AB, viteza unghiulard
! - ! ==
| e S e e s : w;=const,, unghiul de rotatie ¢; al manivelei, greutdfile elementelor G;, G,, G; §i
Fig. 12.3. Torsorul forielor de inertie Fig. 124, Torsorui forfelor de inerfle pozitiile centrelor lor de greutate G;=A4,, G, G; =B, precumn si momentele de iner-
| la elemeniul ecinematic in miscare de ja elementul cinematic in miscare de tie masice ale elementelor Iaw Ioo Inyg
’[ rotalie uniformi: rolatie neuniforma:
! a — migcare de rotaiie in jurul unei axe ce AT g - miscare In jurul unei axe ce nu trece Rezolvare,
i‘ nu trece prin centrul dé"l. gre:ztate{al c:lu-E prin  centrul de grleutnt\f al elctmentumlj;
s — “hidi: a i I D - mi 1 nel axe ee trece pr - i i imi
I E.:fé}mci}:zi; c[z.' 1;1'ecl:'re1 s;ffzf C&ﬁ&”&g gnreillaalile Telg{i?g? (11; jg?éﬂtalt‘e al elementului, P Se ConStFU1F$te_ mecanismul la .SCB.I‘EI lunglmﬂor kl‘
| al elernentulul, — Se traseazd direct pe mecanism planul vitezelor rotit cu 90° si planul
f “
r v =] i ——— J——— J— v.BA
: e ane 3 2 - - o y I 5 B
3 In jurul unei aze ce trece prin In jurul unei axe ce trece prin acceleratiilor rotit cu 180°, rezultind: vg=%k (p,b); vgy=Fk,(ab); ws= e (sens trigo
i ; —— 1 - = . 5 i L e = 4 ——y .
centr ul 'cle greutate al elemen L._e?t'{ u?de ]?21 e!u%ate al elemen noraetric), ay=k.(p.b) =gy} agy=F, B0} €= ot JJAB (sens trigonometric).
i tului (fig. 12':%.1)) s tului (fig. 12.4, D) s — Se calculeazi torsorii fortelor de inerfle reduse in raport cu centrele de
! Intrucit @g=0, £=0, torsorul Observind cd Geg=0, torsorul greutate respective.
1 1 fortelor de inertie este nul (t; =0). fortelor de inerfie are o singurd ] Gas. ;
. Acesta este cazul elementelor echi- componentd Mg Figy=malgy= " *al0,9)11(P:0,)
.’ librate care prezintd avantajul ca = =0 2 £or
o i el 5 B S o | Tye=0 1 * k (np4b?)
. fortele de inertie nu dau reacfiuni €, iG - M. =Ie.=I. _& (sens orar)
‘ S = ; G\ a7 iGe="aef2™ a2
i suplimentare in cuple (articulatii). Mig=—TIge.
‘ )
) _ G, : ’
: 12.3. ELEMENT CINEMATIC IN MISCARE PLANA ’ Fygg=My0gy= ? Feo(p,0") 1l (2,D")
g T
DE ROTOTRANSLATIE (EXEMPLU: BIELE) — figura 12.5 G 0 0
1Ga=
{ _ Pentru dete_rmina'rea- ’:ora.;m'Ldm de inertie se presupune cé, in prea- — Se transpun pe desen torserii forfelor de inertie pe fiecare element in parte.
i labil, s-a determinat distributia de acceleratii (fig. 12.5, b):
- _ _ s _ b
y 1) g a4 ' a’I‘i‘A Up4 K e
‘ |AB [[AB  ||[AB  LAB : ; /3
i Aza=a! £
; [ T g,
_Ell £ _P-ﬂ ‘ ) G240
g P | e 6,
L S |
it \ (48) A 4
4 ¥ o i N | >
4 X ¢ W\ { G,
o i o PR 2 2
| (44 M A4 s AN\ '
¢ \ I_:_;_.;‘)T__‘ﬂ.:‘/ \\:i"\_4 ") wf:cf‘ 8 6 '3
S : A ,{-,f“ ~~b = i Y T E _ =
# ARG v i, ‘ e (oL b’ il R T R =0
4 \ a4 Ag=6) Gy 63 ;
3 . . Fig. 12.6. Torsorii forfelor de iner{ie ale elementelor mecanismului manivela-
3| Fig. 12.5. Element cinematie in miscare plandi de roloetranslajie: l piston.
a — torsorul forjelor de lnerile; b — planul acceleraiilior, ]
ﬂ 7 = Mecanisme, cl. XT. a7
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Fig. 12.7. Mecanisme
cu came:

& — tachet plan trang-

lant; D — tachet trang-

lant dezaxat ecu Vir;

¢ — tacnet oscilant oy
virs,

3

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

L Indicati velatiile de calcul ale torsorului fortelor de inertie redyse
in raport cu centrul de greutate al unui element cinematic care exe-
cutd o miscare pland.

2. Formulati relatiile torsorului fortelor de inertie pentru elementele
cinematice aflate in miscare de translafie si de rotatie, 5

3. Indicafi pentru schemele cinematice ale mecanismelor din figura 123,
torsorii forfelor de inertie ale elementelor cinematice componente,
reduse in raport cu centrele lor de greutate,

I3

STUDIUL REACTIUNILOR DIN CUPLELE CINEMATICE
ALE MECANISMELOR PLANE

13.1. REACTIUNILE DIN GUPLELE CINEMATICE
ALE MECANISMELOR PLANE

Mecanismele plane au in componenta lor numai cuple de clasa a

IV-a i a V-a, in care se produc reactiuni in timpul functiondrii, In prima

fazd a calculului cinetostatic se stabileste
numdrul necunoscutelor introduse de
aceste reactiuni, neglijind frecarea din
cuple,

CUPLA DE CLASA A V-A DE ROTATIE
figura 13.1. .

€upla de rotatie transmite fortele,
intre elementele 1 si 2 pe care le leagd,
rin presiuni radiale. Intrucit rezultanta
12=—DRy a acestor presiuni trece prin
centrul articulatiei, punctul ei de aplicatie

Fig. 13.1. Reactiunea din cupla de clasa a V-a
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de rotatie.

| . @' As.?f \ Mz

Fig, 13.2. Reactiunea din cupla de
clasa a V-a de translatie,

Fig. 13.3. Reacliunea din cupla de
clasa a IV.a,

este cunoscut, Rezultd cd necunoscutele ce urmeazd a fi determinate sint
marimea reactiunii R, §1_directia-sensul acesteia date de unghiul 9. Se
obisnuieste ca reactiunea R,, si se descompuni intr-o componentd dupi
directia elementului (B7,) numits reactiune normald si o componentd per-
pendiculard pe axa elementuluj (R!,) numiti reactiune tangentiald. Prin

urmare, o cupld de clasa a V-a de rotatie introduce doud necunoscute in
calculul cinetostatic,

Observatie. Reacliunea dintre cele doui elemente 1 si 2 se noteazi cu
indicii respectivi, primul indicind numdrul elementului care exercity reactiuneaq,
tar al doilea numdrul elementului asupra cdruia acfloneazd reactiunea.

13.1.2. CUPLA DE CLASA A V-A DE TRANSLATIE — figura 13.2

Aceastd cupli transmite fortele, de la elementul 1 1a elementul 2,
prin presiuni perpendiculare pe suprafata de contact distribuite oricum
in functie de direcfia fortelor de transmis. Rezultanta acestor presiuni
este reactiunea Riy=—TR,, care va fi, de asemenea, perpendiculard pe
directia deplasirii, In acest caz necunoscutele introduse de o cupld de
clasa a V-a de translafie sint in numir de doud: mdrimea reacfiunii si
pozitia punctului ei de aplicatie (distanta hy,).

13.1.3. CUPLA DE CLASA A IV-A — figura 13.3

Cupla intericari de clasa a IV-a introduce o reactiune R,,=—TRF,,
avind directia normalej tomune 7y, la cele doud curbe care formeazi
cupla superioard. Intrucit punctul de aplicatie al reactiunii coincide cu
punctul de contact, rezulty ci 0 cupld de clasa a IV-a introduce o sin-
gurd necunoscuti: mirimea ei.

In tabelul 13.1 sint date citeva

exemple de cuple de clasa a IV-a si
a V-a cu reactiunile corespunzitoare, '

13.2. HODOGRAFUL REA@TIUNILOR

Prin hodograful reactiunilor se infelege locul geometric al virfurilor

vectorului reactiune. Acest loc geometric se’ determind cu ajutorul poli-
gonului fortelor si dj o imagine clard a variatiei directiilor reactiunii din

L 7
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TABELUL 13;

Voo
{Pag). v !
okl
Carmd translania st tackhsl Cama translanta s tachet Camnd rolativa si fachel

{ransiant cu virf asrrlant cu virf translant covirf

Carnd roialiva st tackhet
oscilant oy virf plan transiant! plan ascilant

Carma rofativa st lache? Carna rotativa s tachet

Angrenay cilinarie cu angre- | Angreng) edindric cu angre-

nare exterioara nare /nterpard

cupld in raport cu un element dat. Hodograful reactiunilor serveste unui

dublu scop:

— pentru amplasarea orificiilor de ungere in zona in care valoarea
reactiunii este minimd sau nuld;

— pentru dimensionarea elementelor cinematice pe baza valorii ma-
xime a reactiunii,
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Fig. 13.4, Hodogratul reactiunilor la mecanismul patrulater:

a — schema cinematici; b — hodograful reactiunii Hm: ¢ — hodograful reactiunii R—31==—1ng; ¢

¢ — hodograful reacfiunil Ry

Se prezintd spre exemplificare forma hodografelor obtinute pentru
reactiunile Ry, Ry=—Rp; si Ry la un mecanism patrulater (fig. 13.4),
determinate pentru opt pozitii ale cursei active cuprinse intre cele dou#
pozi{ii extreme B, B, ale elementului condus B,B, forta rezistenti Fp
tiind presupusi constanti.

Reactiunile Ry g1 Ry sint egale si de sens contrar deoarece elermen-
tul 2 nu este solicitat de forte exterioare.

13.3. GENERALITATI PRIVIND CALCULUL CINETOSTATIC

In prima etapd a calculului se adoptd dimensiunile aproximative ale
elementelor cinematice (de reguld dupi constructii similare existente),
se efectueazd calculul cinetostatic si cu valorile maxime ale fortelor de-
terminate se wverificid tensiunile maxime efective produse in sectiunile

- periculoase ale pieselor. Dacd aceste tensiuni efective rezulti mai mari

decit tensiunile admisibile ale materialelor din care se executi elemen-
tele cinematice, se trece la o noud dimensionare a acestora si cu noile di-
mensiuni se reface intregul calcul cinetostatic. Acest algoritm de calcul
se repetd de atitea ori pind cind este indeplinitd conditia ca tensiunile
efective maxime produse in elementele cinematice si fie mai mici decit
cele admisibile, iar deformatiile si se incadreze Intre limite prescrise.
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Reactiunile din cuplele cinematice se determind utilizind meteda echi-
librului cinetostatic aplicatd fiecireia din grupele structurale care compun
mecanismul, intrucit acestea constituie sisteme static determinate. Pentry
a demonstra aceastd proprietate a grupelor structurale se face urmétorul
rationament deductiv:

— in plan, pentru un element cinematic se potl scrie trei ecuatii de
echilibru; deci pentru un lant cinematic format din n elemente se scriu
in total E=3n ecuatii de echilibru;

— o cupld de clasa a V-a introduce doud necunoscute si o cupli de
clasa a IV-a o necunuscutd; drept consecintd, numéirul total de necunos-
cute introduse de cuplele cinematice ale mecanismului este: ,

N:ZC5+C4; i

— conditia ca lanful cinematic si fie static determinat este ca numé-
rul ecuatiilor E si fie egal cu numéirul necunoscutelor N:

In=2c¢cs4-c; sau 3In—2¢c;—c,;=0, adicid M,=0.

Prin urmare, conditia ca un lanf cinematic si fie static determinat

este ca gradul lui de mobilitate si fie nul. Or, lanturile cinematice cu
grad de mobilitate nul fiind tocmai grupele structurale (Assur), rezullj
cd studiul cinetostatic al mecanismelor trebuie efectuat pe grupe Struc-
turale, ;
Daci se aplicd relatia 3n—2¢5—cy=1. unui mecanism plan avind gra-
dul de mobilitate M;=1, se obtine expresia 3n=_2c5--c;-+1, adied numa-
rul ecuatiilor de echilibru static permite si se giseascd, aldturi de reac-
tiunile din cuplele cinematice, incli o necunoscutd care poate fi o forfd
sau un cuplu, ce mentine mecanismul in echilibru, numite for{d de echi-
librare F, sau cuplu de echilibrare M,.

Metoda echilibrului cinetostatic (sau metoda echilibrului dinamic fie-
tiv) eu ajutorul cireia se determind reactiunile din cuple se bazeazd pe
principiul lui d’Alembert conform ciruia ,un punct material, un solid
rigid sau un sistem de solide rigide se afld in echilibru fictiv dinamic, sub
actiunea fortelor si cuplurilor exterioare si de inertie®.

Prin aplicarea metodei echilibrului cinetostatic, problema de dina-
micd a mecanismului se transforméd intr-o probklemi de staticd. Aceasta
constd in scrierea si rezolvarea ecuatiilor de echilibru. Algoritmul de
caleul este urmétorul: '

— se efectueazd analiza structurald a mecanismului cu scopul cu-
noasterii clasei si ordinului mecanismului pe baza grupelor structurale
componente, In.acest cadru se precizeazl elementul cinematic final asu-
pra cdruia se va aplica forta (sau cuplul) de echilibrare;

— se stabilesc forfele exterioare care acfioneazd asupra mecanismu-
lui (forte sau cupluri motoare, forte sau cupluri de rezistentd tehnolo-
gicd, forte de greutate, forte si cupluri de inertie);

— se trece la caleulul cinetostatic (adicd la determinarea reactiuni-
lor din cuple) incepind -cu grupa structurali din care fuce parte elemen-
tul asupra cdruia acfioneazd forfa exterioard cunoscuti (forta motoare sau
forta de rezistentd tehnologicd). Dupi ce s-au -stabilit valorile reactiuni=
lor acestei grupe se trece la grupa urmdtoare considerind, printre fortele
exterioare pentru aceastd grupd si forfele de legdturd (reactiunile) et

grupa anterior studiatd, Calculul este continuat in aceasti modalitate din

grupd in grupd pind se ajunge la elementul cinematic final asupra céd-
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ruia actioneazd forta de echilibrare necunoscuti care poate fi fortd mo-
toare sau fortd de rezistenfd tehnologicd, dupd caz. Astfel forta de echi-
librare este fortd motoare atunci cind calculul cinetostatic porneste de la
grupa structurald asupra céreia actioneazi forta de rezistentd teh'nologicc“z
datd (exemplu: masini-unelte) sau fortd de rezisten{d tehnologicd atunci
cind calculul cinetostatic incepe de la grupa structurald asupra cireia ac-
fioneaza forta motoare cunoscuty (exemplu: motoarele cu ardere interna).

Calculul reactiunilor din cuplele cinematice se bazeaza pe urmétoarele
observatii:

' ~7_01~ice grupd structuraldl este un lant cinematic static determinat
si deci 1 se pot aplica ecuatiile de echilibru static;

— fiecare element cinematic component al unei grupe structurale
aflate in echilibru se va gési, la rindul lui, in echilibru si ca atare i se pot
aplica ecuatiile de echilibru static. '

Prin urmare, calculul cinetostatic va consta din rezolvarea ecuatiilor
scalare de echilibry a momentelor si a ecuatiilor vectoriale de echilibru
a forfelor, scrise pentru elemente cinematice izolate, pdrfi din grupa struc-
turala sau intreaga grupd. Acest caleul se efectueazd pe cale analiticd
(pentru ecuatfiile scalare de echilibru ale momentelor) si pe cale grafo-
analiticd (pentru ecuatiile vectoriale de echilibru ale fortelor). Cazul din
urmé se reduce la construirea poligonului fortelor la scara fortelor arbitrar
aleasd kg L1, 7

mm

Ca exemplu se redd mai jos calculul clnetostatic al unei diade care

se afld in cele mal numeroase mecanisme.

13.4. CINETOSTATICGA DIADEI DE ASPECTUL 2 (RRT)

Se presupune diada (2, 3) de aspectul 2 (RRT), reprezentati grafic
la scara lungimilor ki, extrasi dintr-un mecanism unde era legatd la ele-
mentele I si respectiv 4 (fig. 13.5, a).

Fig. 13.5. Cinetostatica diadei de aspectul 2 (RRT):

@ — schema forfelor §i a cuplurilor; b — poligonul forfelor.
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i licd tor-

utate (Gs, Gq) ale elementelor 2 si 3 se apli L
”In Cengsiirgeaigrfuturor(fc-aglttelor exterioare (1nr.:1us1y cele de }ni’ge)
so%n @E_I‘ei (F. M;). Reacfiunea din cupla exterioard dle rotatie tse
‘(;EES?J’OI‘IIIW;LI?E i1§1 c?t;mponentele R%,si Ri, iar reactiunea din cupla exte-

i : directia ghidajului AC

ioar -anslatie C se traseaza perpendioulgr pe dire ; o
rloali,dfagigngechnoscuté (hys) fatd de cupla interioara B. Reac.‘r,.lunnirft in

}c:-r?oa;; R.,;=—DR3, nu se descompune. Necunoscutele problemei sint: Ri,,

Ry R (Hig), Rap—=—Ruoe

Calculul componentei tangentiale R

DoMS —o0]:
1 M,

—R1s ki(AB)+ Fali(hy)—M;=0>R,= (aB) [Fz(hé‘)_" E] )

i iva : i in realitate are sens
Dacd reactiunea R}, rezultd negativa fnseamna ci >
contrar celui ales initial.

Calculul componentei normale RY; si al reactiunilor Rus Riz
(ZF =G

R, R, F, F, Ra -

—

——r—

" __..+ﬂ =U,
[AB = (@b) (b0) (ed)  LAC
: L
Din poligonul forfelor, reprezentat la scara fortelor kr [mm] in fi

gura 13.5, b, rezultd B =ks(ca), Ris=Kks(de), Riz=Fkr(eD).

Calculul distantei (fys)

D" MP —o1:
; 2 Tran M1,
R slei(hs)—Fski(hg)—Ms=0=(hy3)= R_aa[ a3(hg) + k;]‘

Dacé valoarea lui (hgs) rezultd negat_ixfé fnseamnd cd suportul reac-
tiunii Ry este de cealaltd parte a articulatiei B.

Calculul reactiunii Ry din cupla cinematica interioara B

D_FP =01
-1'_?,1‘2 +&+ -1*:_2_'{-532:-6@—}332:7{4.‘(06).

(ea) (ab) (be)
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rezistent My — figura 14.1, a;

figura 14.1, b.

Ca verificare [Eﬁéﬂ) =11

P+ Rigt Boy=0=> Ry =Iep(60) =— Fiy,.
(cd) (de)

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

L. Precizafi, pentru cuplele de clase a V-u §i a 1V-a, in ipoteza neglijdrii
frecirii elementelor cunoscute $i necunoscute ale reactiunilor.

2. Formulagi nofiunea de ,hodograf al reactiunilor st indicati scopul
pentru care se determind.

3. In ce constd caleulul cinetostatic?
4. Efectuai calculul componentelor tangentiale I_E'fz si normale 'ﬁ?z,

al reactiunilor Ry, R, al distanjei (hy) si al reactiunii By din cupla
cinematicd interioard B (pentru diada RRT).

14

CINETOSTATICA ELEMENTULUI FINAL.
CALCULUL FORTEI DE ECHILIBRARE
PRIN METODA JUKOWSKI

14.1. CINETOSTATICA ELEMENTULUI FINAL
Prin elementul cinematic final al unui mecanism se intelege elemen-
tul asupra céiruia actioneazi forfa de echilibrare necunoscuts. El poate fi:

— conducdtor (motor), cind se cunosc forfa rezistents Fx sau cuplul

— condus, cind se cunosc forta motoare Fy; sau cuplul motor My —

Fig. 14.1. Elementul ecinematic final:

¢ — conducétor; b — condus.
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Dupi cum se cunoaste din analiza structurald, numérul elementelor
cinematice initiale (conduc#toare) ale unui mecanism este egal cu gradul
de mobilitate al mecanismului respectiv. In cazul mecanismelor plane cu
gradul de mobilitate M3=1, in urma aplicdrii ecuatiilor de echilibru sta-
tic, se poate determina o necunoscutd in_plus (aldturi de reaefiunile din
cuplele cinematice): forfa de echilibrare F, sau cuplul de echilibrare M,.
Se menfioneazd cd, in calculul cinetostatic, atit forta de echilibrare cit
si cuplul de echilibrare sint mdrimi fictive care realizeazd, in fiecare mo-
ment al ciclului energetic, echilibrul cinetostatic al mecanismului in po-
zifia respectivi. Deci in valoarea acestor mirimi sint incluse, aldturi de
fortele exterioare aplicate (forta motoare sau cuplul motor, fortele si cu-
plurile rezistente, fortele de greutate) si fortele si cuplurile de inertie
care actioneazd pe elementele cinematice. Prin urmare, forta de echili-
brare (sau cuplul de echilibrare) sint mérimi ale ciror valori diferd de la
o pozitie la alta a mecanismului fiind pozitive sau negative.

Cunoscind valorile pe care forta de echilibrare sau cuplul de echi-
librare le au in timpul unui ciclu cinematic, 1i se pot trasa diagramele
de variatie care servesc unui dublu scop:

— si se identifice valorile minime ale fortei de echilibrare (sau cu-
plului de echilibrare) cind turatia masinii tinde si creascd si pe aceastd
bazi si se aprecieze dacd este utild sau nu prezenta unui volant; '

— i ge identifice valorile maxime ale fortei de echilibrare (sau cu-
plului de echilibrare) In momentele cind masina se supraincarcd (adica
atunci cind cuplul rezistent are o valoare superioard cuplului motor al
masinii).

Calculul fortei de echilibrare (sau cuplului de echilibrare) depinde
de clasa cuplei cinematice de legdturd dintre elementul final si elemen-
tul-bazd si de felul echilibrarii (prin fortd de echilibrare sau prin cuplu
de echilibrare).

14.1.1. ELEMENT CINEMATIC FINAL LEGAT DE ELEMENTUL-BAZA
PRIN CUPLA DE ROTATIE (MANIVELA, BALANSIER)

Se consideri elementul cinematic final AA (fig. 14.2, @) asupra cé-
ruia actioneazi reactiunea R, (cunoscuti de la calculul ultimei grupe

|

f

Fig. 14.2. Element cinematic final legat la elementul hazi prin cupld de rotatie:
¢ — schema ferfelor sl a cuplurilor; b — poligonul forielor,
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Ztl'lllc‘tur.ale indepértate din componenta mecanismului), torsorul fortelor
] 3 & T o + " s 5
P, mestaten elemenputal By, secfini s el v P
5 ¥ cutd Ry, a elementu-
lui-bazd asupra elementului 1 (necunoscutd in mérime, directie si sens)
si forta de echilibrare necunoscuts F.4. Punctul de aplicatie al fortei de
echilibrare se poate alege oriunde pe directia elementului AyA ast%el ca
suportul ei si fie perpendicular pe element. Pentru simplificarea calcu-
lelor, acest punct de aplicatie se alege in punctul A.
Introducerea in calcul a fortei de echilibrare (sau a cuplului de echi-
librare) este determinat de faptul ci elementul cinematic final este static
nedeterminat neconstituind o grupi structurals ci un element cinematic
‘binar.
Rezultd cid fortele necunoscute sint Roy i Fea | AgA (sau M,).
Forfa de echilibrare se obfine din rezolvarea ecuatiei scalare de echi-
libru 2 momentelor, scrisd in raport cu articulatia fixd A,:

[EMSB':U] ¢ Figika(hy) + Migy - Rogley(hay )—F oaler( Ag A)— Giky(hy) =0

1 M.
= Ten= oy [P # Rt 4 2 — Gy

; Dacd F,4 rezultd pozitivi, ea are acelagi sens cu viteza unghiulari o":»:
s1 este forfd motoare instantanee, iar dacs rezulti negativad are sensul opus
lui o, si reprezinté o fortd rezistentd instantanee.

Reuctiunea Ry, se determini rezolvind ecuatia vectoriald de echilibru
a tuturor fortelor care actioneazi asupra elementului 1:

[EFP=0): Fa g Fu | By B\
’ @ oo Tea T TR0

Din poligonul fortelor, reprezentat in figura 15.2, b la scara forfelor

-— ——

kr, rezultd: Ro,=kg(ed).
In cazul ci ini ilibrar 4ri i
cind se determind un cuplu de echilibras e, mirimea lui se

obfine din ecuatia scalari de echilibru a momentelor scrisi in raport cu
articulatia fixa Agp=figura 14.3, a.

[ZMSE-‘:O] b Rok(hoy)—M, 4 Figylo(hy) + M, 1ar—Gily(hy) =0
=Me=Ryli(ha1)+ Figiki(hy) + M ici—G1ky(hy).

. Reactiunea Ry se obtine rezolvind grafic ecuatia vectorialj de echi-
libru a fortelor

[BFP=0): B+ Fut G 45, G
@ ) ()
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Fig. 14.3. Determinarea cuplulul de echi-
librare:

a — schema forfelor §i a cupluriior; b — poligo-
nul fortelor.

Din poligonul fortelor — figura 14.3,b — se deduce Roy=Lkr(da). Se
constatd ci aceastd reactiune are marimea si directia diferite de valorile
rezultate in cazul cind se lucreazd cu o fortd de echilibrare. Din acest
motiv, in analiza cinetostatica unde forta de echilibrare sau cuplul de echi-
librare (Fes, M,) sint mdrimi fictive, este recomandabild utilizarea mo-
mentului de echilibrare M,. Aceasta se justificd prin faptul c&, pe de o
parte, directia vectorului M, este cunoscutd si deci erorile de calcul se
apreciazi prin examinarea modulului siu, iar pe de altd parte cd folosirea
fortei fictive de echilibrare conduce la variatii importante ale reacfiunii
Ry, care este o fortd reald aplicatd in cupla Ay,

Pentru ca mecanismul s& functioneze, M, trebuie sé fie asigurat, din
afard, de o sursi de energie motcare. Dacad sursa nu poate asigura un cu-
plu suficient de mare pentru o anumitd pozitie a elementului final, me-
canismul are tendinta de incetinire.

In analiza dinamicd (studiul migcdrii reale a masinii), forta sau cu-
plul de echilibrare sint reale asigurind conditiile de miscare impuse. Drept
consecintd, in analiza dinamicd este de preferat si se foloseascd forta de
echilibrare care, prin alegerea suportului siu in punctul A, reduce sen-
sibil reactiunea Ry, din lagdrul elementului final (a se compara Rg; din
figurile 14.2, b sl 14.3, b).

14.1.2. ELEMENT CINEMATIC FINAL LEGAT DE ELEMENTUL-BAZA
PRIN CUPLA DE TRANSLATIE (PISTON, GLISIERA)

Se considers un element cinematic final legat la elementul-bazi prin
cupld de translatie — figura 14.4, a.

in acest caz, echilibrarea nu se poate face decit prin forta de echili-
brare. Asupra elementului final actioneazd fortele cunoscute Ko, Gy si
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(g = if
lm.,gl—(]), precum §1,f0rt91€ necunoscute F eAl IAO, Rﬂl &0 De asemenea, nu
)

se cunoagte nici punctul de aplicatie al reactiunii Ry {adici distanta hog)
1 .

I

torsorul fortel inerti i
ul telor de inertie reduse in raport cu centrul de greutate 1} (Figy;
1

12y (ab) (be) —(E' LA,

(DR =0y Zet + R+ For + &+ R

=}F9A= IcE(_e-a);ﬁm = RF(EIZ)‘;
n
[>5MY =01: Rogki(ho1)+ Gika(hy)—Figik(hy) =0

Q{hm) == 5{; ['F{G1(’3i1)—"G1(hl)]'

Exemplu. i iuni i

e o I;;:ee asnéiisfzuiiefszﬁ?:ﬁ uree_xcttzumle din cuplele cinematice si forta de echi-

: ela-piston reprezentat in figura 14.5. S i

=i i . : rezentat ir 5. Se cunosc lungi-
mentelor Ag4, AB si greutdtile lor Gy, G, G, viteza unghiulari ®, = Const,

a manivelei, tOTSOI ii f01‘telo i i
r de mertie i
: L CaICulatII n rapOIt cu Centrele de gIEUtate

i o i G, o (niqb’
g, =0, g, [FG,= —ka(pags), Mico=1Igy ______Ic,; (ear) ’
g AB

i [ _Gs >
TG;; [FG; & ? Io(pab’), nIiGB“_"O]

f(;zlt;ule CenE"elor de greutate ale elementelor Gy=A,; G, : G,;=B, forfa de rezistents
. - ]
ehnologicd Fna, unghiul manivelei $i pozitia ghidajului (AB).

4 : 0

R e

ig. 14.4. Element cinematic final legat de elementul-bazi prin cupli de translatie:

a — schema fortelor; b — poligonul forielor.
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Se neglijeazd greutitile G,
: de inerfic §i forta de rezistent
Rezolvare.

si C?; intrucit au valori micj comparativ cu fortele
d tehnologicd. Din rezolvarea ecuatiilor rezultd:

: ZME'=01: R k(AB) ~Fyool (hg)— M, pym 0T :
ra le) =T my) §i planul acce- [ZMp I Ryk(AB)—F,q, 1 fy9) iGa 12
te cu 90° (la scara fk, 1

» g 101.. 1‘01’-'1 3 " = N — =y = ] _--—. .
— Se traseazd planul v1tez(? k. =l n?), direct pe mecanism (p,=P,= Ao [ZF0=0] ; Bix + Bip g Fios ¢ (FRE__FQGH) + o =0
la scara k, =l o] ‘ 1AB  (ab)  Tbe) (cd) LAn
tie Fygy 1T (P93 ), Fygg |l (D7) §i sen-

igz 14

= RYy=lkp(ea), Ryy=1u(Te); Ryg=kp(eh)=—Fyy

leratiiler rotite cu 180° (
Figura 14.9, d. . N s
& Se determind directiile forfelor de iner

——

I 3 it i drtatd de 1 et
. ; ineriie Mg, (sens or y ek s s
sul cuplului de -tl 1&1 cinetostatic de la grupa structurald cC e [EF52)=0]: o Fru2+H”
— Se Incepe ca cud'adq 2, 3) — figura 14.5,b, la care react e By + 7
e ecntc-’:le R, iy, iar in cupla B se introduc el By e
in compen :
se descompune in co :

— Se determing forta de echilibrare (F
tului final (fig, 14,5, d)
.ﬁ"au §i Fos

=0=> Rog=Fp(ce) (lig. 14.5, c).
)

04) din calculul cinetostatic al elemen-

21

|

!

|

(1) 2 (f21) " |
[LIWAD =0]: Rglki(hm)—FeAki(AgA)zD:Feﬂz _— |
i

(4p4)°
_] ! EFD=T): Ry - Fs + Ry =0= Ry =k (F0) — figura 145, ¢
a : :

be) (ef)

—_

14.2. CALCULUL FORTELI DE ECHILIBRARE |
PRIN METODA J UKOWSKI

Metoda de determinar

e grafoanalitici a fortei de echilibrar
calculului cinetostatic apl

icat tuturor grupelor structurale care compun
mecanismul, prezinti avantaje si dezavantaje. Ca avantaje se mentioneazj
determinarea tuturor fortelor de legituri din cuple si a hodografelor i

lor, date care servesc calculului de rezistentd al elementeloy si cuplelor |
| cinematice. Ca dezavantaje sint de mentionat calculul laborios si scéde-
! rea preciziei calculelor datoriti acumuldrii erorilor introduse de calcu-
lul grafic, Aceste dezavantaje pot fi eliminate daci se utilizeazi o me-
toda grafoanaliticd bazatj pe principiul puterilor virtuale si a cérei
care conduce la obtinerea unei singur

direct mérimea fortei de echilibrare pentru o anumits pozitie dati a ele-
mentului final, fird sj i fi

r calculul reactiunilor din cuplele
cinematice.

Principiul puterilor virtual
intr-un sistem aflat in echilibruy

e, pe baza

apli-
€ ecuatii scalare din care rezulty

e (,suma puterilor instantanece realizate

dinamic este nuli“) aplicat in cazul me-
canismelor plane se poate scrie sub forma

L m
> Fivoy cos ag+- > M;w; cos Bj=0 |, (14.1)
k=1 =
din cuplele cinematice la mecanisnul Iy este forta care actioneazs asupra elementulyj cinematic k;
: i iunilor din cuplele < ! : asur l |
Fig. 14.5. Delerminarea react;::nivelﬁupiston: i ¢ — polideaik i Ur — viteza punctului de aplicatie al fortei I,
i inetostatica diadei (2, 3); ¢ ikt S
: L a egplorllor; D= Gl tostatica eleme
: @ — scnema fortelor gi a

& 9); d — cine
{elor care acf{loneazd asupra diadei (2, 93
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Fig. 14.6. Principiul puterilor virtuale aplicat unui element cinematic:
a — schema forfelor gi a cuplurilor; b — poligonul vitezelor rotit ‘cu 90°; ¢ — sensurile pe care
le poate avea cuplul echivalentului M,:

«; este unghiul dintre sensul fortei Fy si sensul vitezel corespunzi-
toare vy L s,
M; — momentul aplicat elementului cinematic j;

w; — viteza unghiulard a elementului j;

p;=0° sau 180° — unghiul dintre sensul momentului M; si sensul vi-
tezei unghiulare w; (fig. 14.6, a). '

Introducind notatiile

DB L (ab)
ey r—

hie=0y, €08 oty he=Teo(fur), =BT aB

k, — scara vitezelor, relatia (14.1) devine

N ko) & 3 M, 1@ —o
EF;‘.RUIH‘; e

k=1

sau simplificind cu %y

(14.2)

# 1 mo_ ..‘I % (ab)
3 Fi(h)+ Yo M =03 Mj=M, =—
k=1 - j=1 AB

Relatia (14.2) poate fi considerati ca o ecuafie scalard de momente
=

rortele Fy au bratul (hg) rotit cu 90° — obtinut 'prin raba’garea cu
iEI):JoC a;eviggézeievkk— figu;g*a 1(4.6, b —, iar cuplul echwal_ent M; 1po_?te
avea sau nu acelasi sens cu M; dupd cum segmentul (ab) din plavnu v;l eB-)
zelor rotite are sau nu aceeagi orientare cu segmentul corespunzator (
din planul mecanismului 14.6, c. e e a8
-us Jukowski a interpretat relatia (l4. fie de e
libriazagggrlz;lui vitezelor rotite cu 90° gon_siderat ca o pirghle r1g1ldae<§£
punct fix in polul vitezelor p,, asupra carela agtioqeazé} toate foaij':e ie s
terioare ce solicitd mecanismul (in me“lrlr‘ne, c:ilrectle gi sens ap zfa_ &
punctele omoloage virfurilor vitezelor rotite) gi toate cuphffrf;le ex er_zg %
M (modificate ca marime si eventual ca sens). Evident cd in ecuati

it ; 5 i
‘echilibru a acestei pirghii asupra carela actioneazd sistemul de forte §
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cupluri extericare este cuprinsd fle forta de echilibru F,4, fie cuplulf
de echilibrare M, care actioneazi asupra elementului final, Aplicind ecua- |
fa £ s = )

i\("‘ F’ﬁ‘!
Fig. 14.7, Determinarea fortei de echilibra- 1 vk a
re prin meloda Jukowski la mecanismul Q
‘ maniveli-piston, ==
\fi/ fe,
//
Ay

 — Mecanizme, el. X1,

fia scalara de echilibru a momentelor scrisd in raport cu polul vitezelor p

. n—1 i m r'l
[2M = ]!; Fi(fu) + £ ﬂ{jj"‘_‘f;‘m’i(gle}:“'o
sall
=m0 I LN IT el g | . (Poit)
[EMpe=0):| 2. Flha)+ 2 M_,,-} ~M,=0 unde M, =M,
=1 Fau 1 AgA
rezultd:
— fori{a de echilibrarve:
___________ o :
; N e ST B S
Fop= ) if?tx Fi(h)+ g‘f JMJ'} . (14.3)
— cuplul de echilibrare:
- Aga ] K i m*'-:l .,-'1 -
Alg:: (';;5 E:j?"—:\i .F‘!‘:(h-k) "Iﬁ ;i:..i Ii{jj c (14.4)

. ey e G ¥ - «

Observafie. Dacd forta de echilibrare a fost calculats prin ambele metode
{calenlul cinetostatic al tuturor grupelor structurale ce compun mecanismul §i res-
pectiv metoda Jukowslki), atunci se calculeazi eroarea

?
B= ._A_Ir_."(_. -100%5“/0 unde AF(,AZ.I" -

(‘-?(i FRGK s d(k

84 maz

pe aceastd bazi putindu-se considera ca fiind corect calculul cinetostatic,
Exemplu. Si se determine forta de echilibrare prin metoda Jukowski la
mecanismul maniveld-piston din figura 14.5, a.

Rexolvare: Se considerd planul vitezelor rotite ca 9o° (Lig. 14.7).

A Ao
i -’:i’ () iG!

¢ I
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In punctele a, b sl gz se transpun fortele si cuplurile exterioare (fortele in

b)
ETTE s R ivalent M, =M,g, @
mérime, directie si sens Fop (Pry—Fica): Fyge far cuplul echivalent My, =V q, AB

de sens contrar cuplului Hic.‘z: deoarece orientarea segmentului (ab) din planul vite-
zelor, rotite nu are aceeasi orientare cu segmentul (AB) din planul mecanismului),

Din ecuatia scalard a momentelor scrisd in raport cu polul p:
o . - -
[EM,,,=0]: — Foakyp,)—FygpleytTs) # M ot (Fy—F )P b)=0
rezultd for{a de echilibrare instantanee

Foa=— ["“"M:m —FigoMp) +(Fpg—F ‘Ge)(p"b)]'
() LK

VERIFICAREA CUNOSTINTELOR

1. Definiti cinetostatica elementulul final.
2. Calculajt forta de echilibrare prin metoda Jukowski.

RASPUNSURI

Capitolul 2. 2) Angrenajul cilindric (m=4, 1=2, cil, pland, deschisi, inferioars,
nereversibild), articulagia schimbditorului de viteze la automobile (=3, =8, cgo,
spatiald, inchisa, inferioard, reversibild), con sprijinit cu virful pe plan (m=3, (=3,
cgo , spatiald, deschisd, superioari, nereversibildl), prism# triunghiulard, rezemati cu
muchia sa pe muchia unui canal in V (m=4, 1=2, cil , spatiala, deschisd, supe-
rioard, nereversibild), angrenaj conic (m=4, 1=2, cil , spatiald, deschiss, inferioard,
nereversibild), surub mele-roatd melcatd (m=1, [=5, c’f”, spatiala, deschisd, infe-
rioard, nereversibild).

Capitolul 3. 2) Lanful cinematic al mecanismulti semaforului mecanic este
complex, inchis, plan (tab. 3.3), iar lantul cinematic al mecanismului de frinare
manuald la vagoane este simplu, inchis, plan (tab. 3.4).

Tabelul 3.3 Tabelul 3.4

Analiza structurald a lantului mecanis-

Analiza strycturall a lantului mecanis-
mului semaforului meeanic

muiui de frinare manuali la vagoane

Elementul

Rangul ()

0

3

2

2

2

2

3

3

Elementul

0

Rangul (j)

Capitolul 4.5) Toate mecanismele sint plane (de familia f=3) avind gradul de
mobilitate My=1. In conformitate cu sistemul de axe Oxyz ales, elementele compo-
nente ale mecanismuluoi pot avea wméitoarele miscéiri: cele legate la baz&d miscare
de rotatie w, sau de translatie ¥, iar bielele au doud translafii Uy Uy i o rotatie ..
Mecanismul seping are o cupla pasivd (D sau E).

Capitolul 5. 5) Unei scheme cinematice cu articulatii simple ii corespunde o
singurd schemd struciurald, fn timp ce unei scheme structurale ii* corespunde o
multime de scheme cinematice, 6) a. Mecanism de clasa a II-a, ordinul 2 constituit
din MF(L,0)-+D(2, 3)+D(5,4). b, Cuplele superioare E(5,6) si H(8,9) se echivaleazi
cu cite un element cinematic binar (10 si 11) avind fiecare cite o cupld de translatie
§i una de rotatie; cuplele C(1,4) si D(4,5) sint cuple echivalente cu cupla de clasa
a V-a. Rezultd un mecanism- de clasa a II-a/ordinul 2 compus din MF(1,0)+-D(2, 3)+
+D{4, 5)+D(6, 10)+D(7, 8)-1-D(9, 11).
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Rezuliate. vy - g, 22ms" vg, = 8ms" !, =18ms
95 2 -2
Vo=, =72ms ™, ap=ag =PI ms "€ 0, 1472ms 2,

a, =1888ms 2, ay, =192 ms sapray <2030ms ™%
0 L7 A s

= -F
Vi = Ems
Y% &ms 7

¢

0

Capitolul 8. 2) Rezolvarea este prezentatd in tabelul 8.5,

: TR e o |
Capitolul 10. 9) a. f=—2; @y=29,30 rad-s™!, b. #;p=0584, wy=70,88 rad-s~";

e 57 e B0 T8 T n
C. ip=-—2857, wy;=21,98 rad-s~1 d. #,=1,32, w,;=50,75 rad-s™",

B

[¥+]
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