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PREFATA

Prezenta lucrare a fost realizatd pe baza programei analitice a disciplinei
“Mecanisme I1” pentru studentii din anul 111 ai specializarilor: Mecatronica, Mecanica
fina si nanotehnologii, Sisteme si echipamente termice si Masini si instalatii pentru
agricultura si industria alimentara. Continutul este structurat pe 4 capitole si trateaza
aspecte ale studiului mecanismelor cu came si bare articulate.

In prima parte a lucrarii sunt prezentate elemente de analizd si sintezi a
mecanismelor cu cama iar in continuare sunt prezentate notiuni privind cinetostatica
mecanismelor si echilibrarea statica si dinamica. Ultimul capitol trateaza miscarea
mecanismelor sub actiunea fortelor exterioare

Prin tematica abordatd si modul de prezentare lucrarea isi propune sd ofere
notiunile necesare pentru studiul mecanismelor cu came si bare articulate intdlnite in
diverse sisteme mecanice prin urmare poate fi utila si pentru studentii altor specializari.

Cluj-Napoca, Mai 2022 Autorul




1. MECANISME CU CAMA

1.1 Clasificare

Aceste mecanisme sunt formate in principal, dintr-un element conducator cu un
anumit profil, numit cama care transmite miscarea unui element condus numit tachet.
Pentru a se asigura continuitatea transmiterii miscarii, cama si tachetul trebuie sa se
afle permanent in contact, astfel cele doud elemente se formeaza o cupla superioara de
clasa 4 cu contact punctiform in planul miscarii. Deoarece camele pot avea o gama
variatd de profiluri, tachetul poate realiza cele mai diverse legi de miscare [4].

In literatura de specialitate existi mai multe criterii de clasificare a
mecanismelor cu cama [4],[7],[12],[13]. De exemplu, in functie de forma profilului
camei, existd mecanisme cu camd pland (fig. 1.1 a, b, e) si mecanisme cu camd spatiald
(fig. 1.1 ¢, d). Dupa felul miscarii realizate de elementul condus sunt mecanisme cu
cama si tachet de translatie (fig. 1.1 a, ¢, d, e) respectiv mecanisme cu cama si tachet
oscilant (fig. 1.1 b). Daca se ia in considerare felul miscarii realizate de cama, pot fi
mecanisme cu cama de rotatie (fig. 1.1 a, b, c, d) si mecanisme cu cama de translatie
(fig. 1.1 e).

Fig.1.1 Mecanisme cu cama[10]




Fig.1.1 Mecanisme cu cama (continuare)[10]

In functie de forma tachetului in zona de contact cu cama, exista tachet cu varf
(fig. 1.2 a), tachet plan (fig. 1.2 b), tachet cu rola (fig.1.2 ¢) sau tachet sferic (fig. 1.2

d)
B B B 5
2 2 2 ; 2
c)

a) b) d)

Fig.1.2 Variante constructive pentru tacheti

Mecanismele cu cama, prin comparatie cu mecanismele cu bare, prezinta cateva
avantaje cum ar fi: gabarit redus, durabilitate, functionare silentioasa si nu in ultimul
rand posibilitatea de modificare a legii de miscare a tachetului prin schimbarea camei,
pastrand acelasi gabarit al mecanismului. In schimb uzura camei sau a tachetului poate
duce la modificari importante ale legilor de miscare. De asemenea cama se realizeaza
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de obicei din materiale cu proprietdti speciale, rezistente la uzurd ceea ce face ca
profilul sa fie uneori dificil de prelucrat [8].

Studiul mecanismelor cu cama cuprinde mai multe etape. Sinteza dimensionala
are ca obiectiv determinarea profilului camei si a elementelor geometrice ale
mecanismului cunoscand legea de miscare impusd tachetului, cursa acestuia si
unghiurile de rotatie a camei. Analiza structurala si cinematica urmareste validarea
rezultatelor obtinute in urma sintezei. Mai exact analiza structurald urmadreste
determinarea gradului de mobilitate si a mecanismului inlocuitor. Mecanismul
inlocuitor se obtine prin inlocuirea cuplei superioare cu un element cinematic si doua
cuple de clasa a cincea. Apoi, in cadrul analizei cinematice se determind legea de
miscare a tachetului, fiind cunoscute geometria mecanismului cu cama precum si legea
de miscare a elementului conducétor. Analiza cinetostatica studiazd transmiterea
fortelor si are ca principal obiectiv determinarea fortelor de legatura (reactiuni) care
apar in cuplele mecanismului [8].

Toate aceste etape sunt prezentate pe larg in [4], [7], [8], [13]. In cadrul acestui
capitol se vor prezenta doar aspecte legate de sinteza si analiza cinetostatica in cazul
mecanismelor cu cama si tachet de translatie respectiv tachet oscilant.

1.2 Elementele geometrice ale mecanismului cu cama

Indiferent de forma camei sau de felul miscarii tachetului, mecanismele cu cama
au un singur grad de mobilitate. Dacd intre cama si tachet se interpune o rola, rezulta
un grad de mobilitate suplimentar care este considerat pasiv. De reguld cama, care este
elementul conducdtor, se roteste cu o vitezd unghiulara cunoscutad si imprima
elementului condus adica tachetului, o lege de miscare periodica care este divizatd in
patru faze distincte: faza de urcare sau inaintare, faza de repaus superior, faza de
cobordre sau revenire si faza de repaus inferior.

In cazul unui mecanism cu camai si tachet de translatie, cele patru faze ale legii
de miscare a tachetului sunt prezentate in figura 1.3. Atunci cand cama 1 se roteste cu
viteza unghiulara w, in jurul cuplei de rotatie A, tachetul 2 intra in contact cu portiunea
ab a profilului si prin urmare distanta dintre centrul de rotatie al camei si varful
tachetului, creste. Tachetul va ocupa o pozitie extremd superioard cand ajunge in
punctul b de pe profilul camei. In timp ce punctul de contact de deplaseaza pe arcul bc
tachetul 151 va mentine pozitia. Miscare de rotatie a camei va determina tachetul sa intre
in contact cu profilul cd si sd se apropie continuu de centrul de rotatie al camei. Pe
perioada contactului cu profilul da al camei, tachetul va mentine o pozitie extrema
inferioara




Repaus
superior inferior
Urcare ‘\_ Coborare

Fig.1.3 Fazele miscarii tachetului la mecanismul cu camda i tachet de translatie

Cele patru zone ale profilului camei corespunzdtoare fazelor de miscare ale
tachetului sunt: ab pentru urcare, bc pentru repaus superior, cd la coborare respectiv
da pentru repausul inferior.

In timpul fazei de urcare, tachetul de translatie se deplaseazi pe o distanta h
numita cursa tachetului, iar tachetul oscilant va descrie un arc care are la varf unghiul
B numit unghi de oscilatie

Unghiul masurat la centrul camei corespunzator fiecarei faze se numeste unghi
de profil si se noteaza cu 8,, pentru faza de urcare, 6, pentru faza de coborare, respectiv
Og si 0, pentru cele doua faze de repaus. Profilul camei corespunzator fazelor de repaus
superior si inferior a tachetului este format din arce de cerc cu centrele in A si raze R
respectiv ry. Profilul camei pentru fazele de urcare si coborare se determind, prin
sinteza dimensionald, in functie de legea de miscare impusa tachetului.

Cercul cu raza ry se numeste cerc de baza al camei iar distanta la care se gaseste
axa de miscare a tachetului fata de centrul de rotatie al camei se noteaza cu e si Se
numeste excentricitate. Cercul de baza impreuna cu excentricitatea tachetului
determind dimensiunile de gabarit ale mecanismului.

Cele patru zone ale profilului camei impreuna cu unghiurile de profil sunt
prezentate in figura 1.4 pentru cama cu tachet de translatie, respectiv in figura 1.5
pentru cama cu tachet oscilant.




Fig.1.5 Unghiurile de profil la mecanismul cu camd si tachet de oscilant

Unghiul cu care se roteste cama pentru realizarea unei faze din legea de miscare
a tachetului, se numeste unghi de rotatie sau unghi de faza si se noteaza cu @, @,
respectiv ¢pg si ¢,. Pentru mecanismul cu cama din figura 1.4, unghiul de rotatie pentru
faza de urcare ¢, se obtine intre dreapta do, fatd de care se masoara unghiul de profil
0, si dreapta dy ce uneste punctul A cu punctul de intersectie al directiei de deplasare a
tachetului cu cercul de raza ry.

Dacéd excentricitatea tachetului de translatie este nuld atunci unghiurile de
rotatie sunt egale cu cele de profil iar distanta parcursa de tachet este h = R — 1y,




1.3 Sinteza mecanismelor cu cama

Sinteza mecanismelor cu cama se realizeaza in mai multe etape, dupa cum
urmeaza [12]:

- se adoptd o lege de miscare pentru tachet;

- se alege o schemad structurald a mecanismului cu cama si se determina
dimensiunile de baza si gabaritul acestuia;

- se determina profilul camei prin metode analitice sau grafice.

Legea de miscare poate fi datd in mai multe forme, in functie de destinatia
mecanismului cu cama. De exemplu, pentru un mecanism din structura unui sistem
automat de sortare se poate impune legea de variatie a spatiului parcurs de tachet. Sau
dacd se urmareste limitarea fortelor de inertie din considerente dinamice, se poate
impune legea de variatie a acceleratiei tachetului. In aceast situatie trebuie sa se tina
cont de faptul ca variatiile bruste ale acceleratiei, duc la aparitia socurilor in
functionarea mecanismului [4].

In continuare se vor prezenta cateva legi de miscare care pot fi utilizate in
sinteza mecanismelor cu cama.

1.3.1 Legea de miscare cu acceleratie zero

Se considerd cd in faza de urcare, spatiul s parcurs de tachet variaza in functie
de unghiul ¢ de rotatie al camei, dupa urmatoarea relatie:

S = Cl(p + Cz (11)

Prin derivarea relatiei (1.1) de doud ori in raport cu timpul se obtine:

Y_¢ (1.2)
w

e, (L3)
wz

d . . .o . . .o
unde: w = d—‘f = const, iar C; si C, reprezintd constante ale caror valori se determina

din conditiile la limita pentru faza de urcare.

La inceputul fazei de urcare unghiul de rotatie al camei si spatiul parcurs de
tachet sunt egale cu zero, adica ¢ = 0, s = 0 iar la finalul fazei unghiul de rotatie are
valoarea ¢ = ¢, iar spatiul parcurs este egal cu cursa impusa tachetului, adica s = h.
Prin inlocuirea acestor valori 1n relatiile (1.1) si (1.5) rezulta expresiile constantelor:




. h - . .
C, = 0 si C; = —. Prin urmare pentru faza de urcare, legea de miscare cu acceleratie

u

zero poate fi exprimata astfel [10]:

]
sS=—¢

lv_h
W Py

\ w2 0

(1.4)

In figura 1.6 este prezentata variatia legii de miscare cu acceleratie zero pentru

fazele de urcare si coborare.

Sl=
O-——==-0

O--—-0

8

Fig.1.6 Legea de miscare cu acceleratie zero [10]

-+—O

360

360

In fazele de urcare si coborére viteza este constanti. Dar, trecerea de la o fazi
la alta este insotitd de variatia bruscd a valorilor vitezei care determina, teoretic, valori
infinite ale acceleratiei. Acest fenomen duce la aparitia unor socuri dure in functionarea
mecanismului, motiv pentru care legea de miscare cu acceleratie zero se utilizeaza

pentru came cu viteze foarte mici de rotatie.
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1.3.2 Legea de miscare cu acceleratie constantd

Aceasta lege de miscare este numita si legea de miscare parabolica, deoarece
spatiul parcurs de tachet este format din doua arce de parabola. Viteza tachetului
variaza liniar avand la inceputul si sfarsitul fazei valoarea zero iar la mijlocul fazei
valoarea maxima. Din acest motiv legea de miscare este studiata pe doua intervale [4].

In faza de urcare spatiul s parcurs de tachet variaza in functie de unghiul ¢ de
rotatie al camei, dupa urméatoarea relatie:

S = Cl(pz + Cz(p + C3 (15)

Daca se deriveaza relatia (1.5) de doua ori succesiv in raport cu timpul, rezulta:

v

~=2C,0+C 1.6

> 190 +C; (1.6)
a _ 1.7
— =20, (3.7

La inceputul primului interval, conditiile la limita sunt: ¢ = 0, s = 0,v = O iar

la finalul aceluiasi interval vor fi: ¢ = 2%, s = > Cu aceste valori, din relatiile (1.5)

2
si (1.6) rezulta expresiile constantelor sub forma: ¢, = ;—Z, C, = 0 si C3 = 0. Astfel,

u
pentru prima jumatate a fazei de urcare, legea de miscare cu acceleratie constantd se

poate scrie sub forma [4]:

s=lgn DaTe Lo a9
Pu w Py w Pu
Cel de-al doilea interval al fazei de urcare este caracterizat de urmatoarele
conditii la limita: la inceputul intervalului ¢ = %, s = g iar la final @ = ¢, s =h,
v = 0. Cu aceste valori rezulta expresiile constantelor sub forma C; = — :—%, C, = :—Z
si C3 = —h. Inlocuind constantele in relatiile (1.5), (1.6) si (1.7) se obtine expresia legii

de miscare cu acceleratie constanta pentru cea de a doua jumatate a intervalului [4]:

—h Zh( )2, v_4h( ); a  4h (1.9)

S = (pg(pu (pr_(pELq)u q)lwz_ (,01% '
Pentru determinarea legii de miscare pentru faza de coborare se utilizeaza
relatiile (1.5), (1.6) si (1.7) si se scriu conditiile la limita pentru aceasta faza. Variatia
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legii de miscare cu acceleratie constantd pentru faza de urcare si coborare este
reprezentatd in figura 1.7

¢
I O—»
360
9% |
¢
I O—»
360
a
»?
|
4h !
> |
u |
! P
5 : ] —0 . ¢ i O—>
1 Py | | P 360
-4h 1= | | —
o 12 | | 2
@ | | |
| | |
R O —) o—

Fig.1.7 Legea de miscare cu acceleratie constanta [10]

La inceputul, mijlocul si finalul fazelor de urcare si coborére, acceleratia are
salturi bruste cu valori finite ceea ce are ca efect aparitia unor socuri moi in functionarea
mecanismului.
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1.3.3 Legea de miscare cu acceleratie cosinusoidald

La aceastd lege de miscare, perioada de variatie a acceleratiei este egald cu
dublul fazei active (urcare sau coborare). Spatiul s parcurs de tachet in faza de urcare
variaza in functie de unghiul ¢ de rotatie al camei, dupa relatia:

s=Cycoskp + Crp + C; (1.10)

Prin derivarea relatiei (1.10) de doud ori succesiv in raport cu timpul se obtin
expresiile vitezei si acceleratiei dupa cum urmeaza:

v

a
2= —k*C, cos kg (1.12)
La inceputul fazei de urcare conditiile la limita sunt: ¢ =0, s = 0,v = 0, iar

la finalul fazei: ¢ = ¢,, s = h, v = 0. Pe baza acestora, din relatiile de mai sus se

. . h ho.
obtin expresiile constantelor sub forma: C; = -3 C,=0,C3 = S 8 k= (pl.
u

Inlocuind constantele in relatiile (1.10), (1.11) si (1.12), legea de miscare cu
acceleratie cosinusoidala pentru faza de urcare, poate fi scrisa sub forma [4]:

( h T
Su =—(1 - cos—go)

2 Pu
< v, Twh | w
— =——-sin—¢
w20y Py (1.13)
a, mh T

2?2

Valoarea maximd a vitezei se obtine la jumatatea fazei active iar acceleratia
maxima la inceputul si sfarsitul fazei active. Acestea pot fi exprimate cu relatiile :
h
o)

" 20,
h (1.14)

Umaxy = 52"
u

Umaxy,

In figura 1.8 este reprezentatd variatia legii de miscare cu acceleratie
cosinusoidald pentru fazele de urcare si coborare. Se observa ca la inceputul si sfarsitul
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fazelor, exista salturi finite ale valorii acceleratiei, ceea ce poate duce la aparitia
socurilor moi in functionarea mecanismului.

4

¢
o
360
a
?
¥
h | zth
207 R
| v (O]
' o—— —o T+ —»
| 360
|
|
|

Fig.1.8 Legea de miscare cu acceleratie cosinusoidala [10]

Pentru determinarea expresiei legii de miscare pentru faza de coborare se
utilizeaza relatiile (1.10), (1.11) si (1.12), cu conditiile la limitd pentru aceasta faza,
adica ¢ = @, + @, s=h, v=0 lainceputul fazeisi ¢ =@, + ¢, + @, s =0,
v = 0 la final. Prin urmare legea de miscare cu acceleratie cosinusoidala pentru faza de
coborare, are urmatoarea expresie:
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( h T
sc=h ——(1 — cos—cp)
2 c
< v, mh | @
—=— - sin—
o 20 e? (1.15)
a,  mh T
w2 T 207 Y

Valorile maxime ale vitezei si acceleratiei pot fi exprimate cu relatiile:

( Th
Umax, = — Y
¢ 2¢,
! 2h " (116)
[ crare =50
c

1.3.4 Legea de miscare cu acceleratie sinusoidali

In cazul acestei legi de miscare, perioada de variatie a acceleratiei este egald cu
faza activa (urcare sau coborare). Pentru faza de urcare, spatiul s parcurs de tachet
variaza in functie de unghiul ¢ de rotatie al camei, conform relatiei:

s =Cysinkg + Crp + C3 (1.17)

Prin derivarea relatiei (1.17) de doua ori succesiv in raport cu timpul, rezulta
expresiile vitezei si acceleratiei sub forma:

v
o= kCycoskp + C, (1.18)

a 5 _
i —k*C; sinkg (1.19)
Pentru inceputul fazei de urcare conditiile la limita sunt: ¢ =0, s = 0,v =0,

iar pentru finalul fazei: ¢ = ¢,, s = h, v = 0. Din relatiile (1.17) si (1.18) rezulta
valorile constantelor: C; = —% , Gy = goi, C;=0sik= 2

Pu
Inlocuind constantele in relatiile (1.17), (1.18) si (1.18), legea de miscare cu

acceleratie sinusoidald are urmatoarea expresie [4]:
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( h((p 1  2r )

Sy =h|(— —=—sin—

“ Oy 21 (Pu(p
< v, h (1 21 )

—=—/|1-cos—

© o (pufp (1.20)

ay, 2mh 2w
Cow2 g e

Viteza maxima a tachetului este la jumatatea fazei, iar acceleratia maxima se
obtine pentru ¢ = %. Acestea au expresiile:

2h

Umax, =" ®

u
2nh (1.21)

Amax, = Py Tw
u

Pentru determinarea expresiei legii de miscare pentru faza de coborare, se
procedeaza ca si in cazul legii de miscare cu acceleratie cosinusoidald. Rezulta astfel:

( 1 21
Se = h—h(ﬂ——sin— )
P 2m @
< Ve h (1 21 )
—=—-——|1-cos—
o 2 ) % (1.22)
a.  2mh  2m
| w2 sin . Q.

Viteza maxima a tachetului respectiv acceleratia maxima a acestuia, in faza de
coborare, se pot determina cu relatiile :

2h
Umax. = _? W
c
el (1.23)
Amax, = — (,02 Y
¢

In figura 1.9 este reprezentatd variatia legii de miscare cu acceleratie
sinusoidala pentru fazele de urcare si coborare. Dupa cum se poate observa, acceleratia
nu prezinta salturi, prin urmare nu vor aparea socuri in functionarea mecanismului cu
camd. Prin comparatie cu legea de miscare cu acceleratie cosinusoidala si cea cu
acceleratie constantd, in cazul acestei legi amplitudinea acceleratiei este mult mai mare,
ceea ce poate constitui un dezavantaj.
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Fig.1.9 Legea de miscare cu acceleratie sinusoidald [10]

1.3.5 Determinarea razei cercului de bazd la mecanismul cu cama si tachet de
translatie

Profilul camei pe care se afla tachetul in faza de repaus inferior este determinat
de cercul de baza al camei. Pentru 0 anumita cursa h impusa tachetului, raza acestui
cerc impreund cu excentricitatea € a tachetului definesc dimensiunile de gabarit ale
mecanismului cu cama.
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Consideram mecanismul cu cama si tachet de translatie din figura 1.10. Cama
1 se roteste in jurul punctului A cu o viteza unghiulard w si imprima tachetului 2 o
miscare de translatie cu viteza 5. Intre directia miscarii tachetului si normala n-n dusa
prin punctul de contact B se formeaza unghiul a numit unghi de presiune iar intre
normala n-n si directia axei x este unghiul T numit unghi de transmitere. Cele doua
unghiuri sunt complementare a + 7 = 90°. Dupa cum se va vedea din paragraful 1.4,
buna functionare a mecanismelor cu cama este conditionata de limitarea valorii acestor
unghiuri. De aceea, determinarea razei cercului de baza trebuie precedatd de stabilirea
unei relatii de legaturd, de exemplu intre valoarea unghiului de transmitere si
dimensiunile geometrice ale mecanismului cu cama.

Fig.1.10 Legdtura intre unghiul de transmitere si dimensiunile geometrice ale camei

La intersectia normalei N-n la profilul camei cu directia axei X se gaseste centrul
instantaneu de rotatie l12. In acest punct viteza relativa dintre doud puncte P1 si P2
suprapuse dar apartinand camei respectiv tachetului, este nuld. Se poate scrie astfel:

ﬁpl = ﬁpz + ﬁplpz Unde ﬁplpz = 0. (124)
Tinand cont de faptul ca Up, = w - AP si Up, = Up, din relatia (1.24) rezulta:

AP ==L (1.25)
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In triunghiul dreptunghic BCP se poate scrie:

So +s (126)
PC

unde: PC = AP — e sau tinand cont de relatia (1.25), PC = vf —e

tgT =

s — distanta parcursa de tachet

In functie de marimea razei ro si a excentricitatii e, tachetul nu va putea cobori,
mai jos de cota So masurata fata de centrul de rotatie al camei. Aceasta se poate
determina din triunghiul dreptunghic ACD pe baza relatiei:

— 2 (1.27)

Pentru o excentricitate e impusa, relatia (1.27) stabileste o legatura directa intre
cota So si raza ro. Din relatiile (1.27) si (1.26) rezulta:

tgr = —— (1.28)

Din relatia de mai sus se observa ca valoarea unghiului de transmitere depinde
de valoarea razei ro si a excentricitatii e. Pentru ca relatia este valabild pentru orice
pozitie a tachetului fata de cama, valoarea unghiului de transmitere este variabila.

O functionare corespunzdtoare a mecanismului cu camd implicd o buna
transmitere a fortelor, adica o valoare cat mai mare a unghiului de transmitere. Aceasta
duce cresterea valorii razei ro a cercului de baza si deci la un gabarit crescut al
mecanismului cu cama. Un mecanism cu cama cu dimensiuni mai reduse, duce implicit
la scaderea valorii unghiului de transmitere ceea ce are ca efect inrautatirea conditiilor
de transmitere a fortelor sau chiar blocarea mecanismului. Determinarea razei cercului
de bazd trebuie deci facutd in stransa legdturd cu limitarea valorii unghiului de
transmitere, respectandu-se conditia:

(8 Taam S —p—— (1.29)

unde: Togm = 45 ... 75° [4], [9].
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Daca prin centrul de rotatie al camei se duce o paraleld la normala n—n iar prin
punctul B o paralela la directia axei orizontale, rezulta un segment a carui marime,
conform figurii 1.10, poate fi exprimata astfel:

Up
BV = AP = — (2.30)
w

Dreapta d ce uneste punctul V cu centrul de rotatie al camei face cu directia axei
x unghiul 7. Daca se impune unghiul de transmitere admisibil si se cunoaste legea de

.. . . .V . n
variatie a vitezei tachetului f (¢), se poate determina zona in care poate fi ales centrul

de rotatie al camei fata de directia de deplasare a tachetului si astfel se poate determina
valoarea minima a razei cercului de baza [4], [10].

Pentru determinarea valorii minime a razei ro in functie de valoarea unghiului
de transmitere admisibil, se parcurg urmatoarele etape (fig.1.11) [10]:

- Se reprezinta grafic legea de variatie a spatiului s(¢) si vitezei vf () pentru

fazele de urcare si coborare si se impart unghiurile ¢, si ¢, intr-un numar de intervale
egale.

- Pe dreapta y — y care reprezinta directia de miscare a tachetului, se masoara
incepand din punctul B segmente care reprezintda cursa S a tachetului pentru rotatia
camei cu unghiurile ¢4, @, ...

S
S
‘.0_

[P
oo<‘\‘

Fig.1.11 Determinarea razei cercului de baza al camei cu tachet de translatie [10]

- In punctele astfel obtinute se plaseazi vectorii vy, v, ... rotiti cu 90° in sensul
vitezei de rotatiec a camei;
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- Se unesc varfurile vectorilor, rezultand astfel cate o curba inchisa pentru urcare
si coborare;

- Se traseaza dreptele dy si dc care formeaza cu dreapta X — x unghiul 7,4, si sunt
tangente la curba Inchisa obtinuta anterior. Cele douad drepte se vor intersecta in punctul
A situat, sub punctul B, de o parte sau de alta a directiei de deplasare a tachetului. Daca
fazele de urcare si coborare sunt simetrice si valorile vitezelor sunt egale, punctul de
intersectie al dreptelor dy si dc se poate gasi chiar pe directia de deplasare a tachetului.
Pentru ca sa nu fie depasita valoarea unghiului de presiune admisibil, centrul de rotatie
al camei se alege n zona dublu hasurata.

- Daca valoarea excentricitatii tachetului este egald cu zero, atunci punctul A este
centrul de rotatie al camei iar raza minima a cercului de baza este 7, = AB

- In cazul in care valoarea excentricitatii e este diferita de zero, se traseazi 0
dreapta paralela cu dreapta y — y la o distanta egala cu e. Aceasta va intersecta zona
dublu hasurati de exemplu in punctul As. In acest caz, centrul de rotatie al camei va fi
punctul A; iar raza minima a cercului de baza, r, = A, B.

1.3.6 Determinarea razei cercului de bazd la mecanismul cu cama si tachet oscilant

Se considera mecanismul din figura 1.12 format din cama 1 care se poate roti
in jurul punctului A cu o viteza unghiulard w; cunoscuta si imprima tachetului 2 0
miscare de oscilatie n jurul punctului C cu viteza unghiulara w,.

Fig.1.12 Legdtura intre unghiul de transmitere si dimensiunile geometrice ale camei cu
tachet oscilant
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Intre directia vectorului vitezei punctului B notat cu vy si normala n-n dusa prin
punctul de contact dintre cama si tachet se formeaza unghiul de presiune « iar intre
normala n-n si segmentul BC este unghiul de transmitere t. Segmentul BC reprezinta
distanta dintre centrul de oscilatie al tachetului si punctul de contact al acestuia cu
profilul camei.

La intersectia normalei n-n la profilul camei cu directia dreptei care uneste
punctele A si C se afla centrul instantaneu de rotatie 112, unde viteza relativa dintre doua
puncte P1 si P2 suprapuse dar apartinand camei respectiv tachetului oscilant, este nula.
Se poate scrie astfel:

1_7)p1 = 1_7)p2 + 1_7)p1p2 Unde 1_7)p1p2 = 0 (131)

Tinand cont de faptul cd Up, = w; - APsi Up, = w, - CP din relatia de mai sus
rezulta:

AP w, (132)
CP w, fa1 '
Pentru ca triunghiurile A ACV si A PCB sunt asemenea, se poate scrie:
W v
BV =—:CB=— (1.33)
w2 w1

Din triunghiul dreptunghic A AEV rezulta:

g = IE _ AC - sin(By + B) _ AC - sin(By + B) (1.34)

EV BV — BE 22 [CB — AC - cos(Bo + B)]
1

unde: S este unghiul de oscilatie al tachetului care depinde de unghiul de rotatie al
camei.

Si1n acest caz o functionare corespunzatoare a mecanismului cu cama implica
o valoare cat mai mare a unghiului de transmitere ceea ce va duce la cresterea
gabaritului mecanismului. Raza cercului de baza poate fi exprimatd in functie de
unghiul By, din triunghiul AByC cu urmatoarea relatie:

ro = ABy = \JAC% + BC% — 2AC - CB - cos f3, (1.35)

Relatia (1.34) este valabila pentru orice pozitie a camei si tachetului, prin
urmare valoarea unghiului de transmitere este variabila. Si in acest caz determinarea
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razei cercului de baza trebuie facuta in stransa legatura cu limitarea valorii unghiului
de transmitere, respectandu-se urmatoarea conditie:

AC -sin(By + B)

8T =7y _ [CB — AC - cos(By + B)] (1.36)

unde: Tqm = 25° [4], [9].

In figura 1.12 se observi ci, dreapta paraleld la n-n dusi prin punctul prin A va
intersecta segmentul BC in punctul V. Marimea segmentului BV astfel obtinut, este
data de relatia (1.33). Unghiul dintre dreapta paralela la n-n si segmentul BC este chiar
unghiul de transmitere 7. In plus segmentul BV se poate obtine prin rotirea cu 90° a

.. . Vg A . . . . A .
vectorului vitezei w—B in sensul vitezei w4 de rotatie a camei. Atunci cand se impune
1

un unghi de transmitere admisibil si se cunoaste legea de variatie a vitezei tachetului,
se poate determina grafic raza r, a cercului de baza cu respectarea conditiei (1.36).
Aceastd metoda de determinare este descrisa pe larg in [4] si [12].

1.3.7 Determinarea profilului camei cu tachet de translatie

Dupa obtinerea valorii razei cercului de baza al camei in functie de unghiul de
presiune admisibil, se poate determina profilul camei. Acesta poate fi determinat
analitic sau grafic.

Coordonatele polare ale unui punct de pe profilul teoretic al camei sunt date de
relatiile [4],[10]:

1, =+/(so +5))% + €2 unde s, = /12 — e2

— e-S; (137)
0; =@; + arctge2 T Go + 505

unde: 1, — reprezinta raza cercului de baza,
e — este excentricitatea tachetului,
s; — spatiul parcurs de tachet in faza activad (urcare sau coborare),
@; —unghiul de rotatie (fazd) al camei.

La mecanismele cu cama la care tachetul este prevazut cu rola, profilul teoretic
trece prin centrul rolei. Profilul practic al camei este cel care vine in contact cu rola
(fig.1.13)
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Fig.1.13 Profilul teoretic si practic al camei cu tachet de translatie

Pentru determinarea grafica a profilului camei trebuie cunoscute: legea de
miscare si cursa h impuse tachetului, sensul de rotatie al camei, raza cercului de baza
1o, raza rolei tachetului r, excentricitatea e si unghiurile de rotatie ale camei

corespunzatoare celor patru faze adica ¢, ¢., @r, @,. Se parcurg urmatoarele etape
[10]:

- Pe graficul de variatie al spatiului parcurs de tachet in functie de unghiul de
rotatie al camei, se Impart fazele de urcare si coborare intr-un numar egal de intervale
dupd cum rezultad din figura 1.14. Pentru unghiurile de rotatie ¢4, @, ... se obtin astfel
distantele parcurse de tachet notate cu sy, s, ...

- Fata de dreapta verticala y — y care reprezinta directia de deplasare a tachetului
se traseaza o dreaptd la distanta e (la dreapta sau la stdnga in functie de semnul
excentricitatii). Cunoscand raza r,, se determind centrul de rotatie al camei care in
figura 1.14, este punctul A. Cercul de raza ry si dreapta y — Y se intersecteaza in punctul
bo care reprezinta pozitia de referinta a tachetului.

- Pornind din punctul bo se masoara distantele s, s, ... rezultand astfel punctele
by, b, ... pe dreaptay — .

- Pentru determinarea primului punct C: de pe profilul camei, se roteste
segmentul Ab; cu unghiul ¢, in sens invers vitezei unghiulare w,. Daca profilul camei
ar fi cunoscut, atunci la o rotatie a acesteia cu unghiul ¢, tachetul se va deplasa din bo
in by si va veni in contact cu cama in punctul Ci.
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- Pentru determinarea punctului C> de pe profilul camei, se va roti segmentul Ab;
cu unghiul ¢, in sens invers vitezei unghiulare w;. Se procedeaza similar si pentru
celelalte puncte de pe profilul camei in faza de urcare

7
(o}

Profil teoretic

Profil practic

Fig.1.14 Construirea profilului camei cu tachet de translatie [10]

- In faza de repaus superior profilul camei este un arc de cerc cu raza Abs cu
unghiul la centru egal cu @, dupa cum se observa din figura 1.14.
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- Pentru determinarea punctelor de pe profilul camei corespunzitor fazei de
coborére se procedeaza similar. In faza de repaus inferior profilul camei este un arc de
Cerc cu raza ry si unghiul la centru ¢,

- Se aproximeaza cu o curba punctele Cj, C; ... determinate anterior rezultand
astfel profilul teoretic al camei. Profilul practic se obtine scazand din profilul teoretic
raza rolei de pe tachet.

1.3.8 Determinarea profilului camei cu tachet oscilant

Coordonatele polare ale unui punct de pe profilul teoretic al camei cu tachet
oscilant din figura 1.15 sunt date de relatiile [4]:

1 = yAC2 + BC? — 2AC - CB - cos(B, + B;)
(1.38)

0; = @; — {arcsin (Br_C sin ,80) — arcsin (B;—C sin(B, + ,Bi))}

0

0

unde: 1, — reprezinta raza cercului de baza,
@; —unghiul de rotatie (faza) al camei.
B: - unghiul de oscilatie al tachetului

Profil teoretic

Profil practic

Fig.1.15 Profilul teoretic si practic al camei cu tachet oscilant

Pentru determinarea grafica a profilului camei cu tachet oscilant (fig.1.16)
trebuie cunoscute: legea de miscare si unghiul de oscilatie f impuse tachetului, sensul
de rotatie al camei, raza cercului de baza r,, raza rolei tachetului r si unghiurile de
rotatie ale camei corespunzdtoare celor patru faze adica ¢, @., @r, @y
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Fig.1.16 Construirea profilului camei cu tachet oscilant

Se parcurg urmatoarele etape [4]:

- Pe graficul de variatie al spatiului parcurs de varful tachetului in functie de
unghiul de rotatie al camei, se Impart fazele de urcare si coborare Intr-un numar egal
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de intervale dupa cum rezultd din figura 2.16. Pentru unghiurile de rotatie ¢4, ¢, ... S€
obtin astfel distantele parcurse de tachet notate cu sy, S5 ...

- Distantele astfel obtinute se transpun pe arcul descris de varful tachetului,
incepénd dln punctul Bo. ASth| BOBl = 51, BOBZ = So,.en

- Se unesc punctele By, By, .... cu centrul A de rotatie al camei. Acesta se poate
determina daca se cunosc raza 1, a cercului de baza al camei si distanta AC

- Atunci cand tachetul ocupa cea mai de jos pozitie, va fi in contact cu profilul
camei in punctul B,. Practic primul punct al profilului camei va fi C, = B,. Pentru ca
un punct C; de pe profilul camei sa vina in contact cu varful tachetului in punctul B;,
cama trebuie sd se roteasca in jurul punctului A cu unghiul ¢; in sensul vitezei
unghiulare w;.

- Pentru determinarea pozitiei urmatorului punct C; de pe profilul camei se
roteste segmentul AB; cu unghiul ¢, in sens contrar vitezei unghiulare w;. In mod
similar se obtin si restul punctelor aferente profilului camei in faza de urcare.

- In faza de repaus superior profilul camei este un arc de cerc cu raza AB4 cu
unghiul la centru egal cu @g, dupa cum se observa din figura 1.16.

- Pentru determinarea punctelor de pe profilul camei corespunzitor fazei de
coborare se procedeaza similar. In faza de repaus inferior profilul camei este un arc de
Cerc cu raza ry si unghiul la centru ¢,..

- Se aproximeaza cu o curbd punctele Cy, C, ... determinate anterior rezultand
astfel profilul teoretic al camei. Profilul practic se obtine scazand din profilul teoretic
raza rolei care, la acest mecanism, este bine sd fie cat mai mare pentru reducerea
solicitdrii la presiunea de contact

1.4 Analiza cinetostatica a mecanismelor cu cama

Realizarea unei anumite legi de miscare impusa tachetului este conditionata de
evitarea fenomenului de autoblocare a mecanismului cu cama. Prin urmare,
mecanismul trebuie proiectat astfel incat sa asigure transmiterea in bune conditii a
fortelor.

1.4.1 Transmiterea fortelor la mecanismul cu camd si tachet de translatie

Se considera mecanismul cu cama si tachet de translatie reprezentat in figura

1.17, asupra caruia actioneazd din exterior, forta F. Cama 1 se roteste cu viteza
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. - . A . . A . = . .
unghiulard w, si pune in miscare tachetul 2 actionand asupra lui cu forta F;, pe directia
. A = . - A . - . - 9 .
normalei in punctul de contact B. Forta F;, trebuie sa Invingd forta exterioard F, si

fortele de frecare produse de reactiunile ﬁl si IVZ.

Intre directiile vectorilor F;, si ¥y se formeaza unghiul de presiune a, iar intre
directia vectorului Fi, si directia axei X este unghiul de transmitere 7.

Se considera ca intregul sistem este in echilibru static sub actiunea fortelor. Se
poate scrie astfel:

Fi,sint —F — uN; — uN, =0 (1.39)

Fig. 1.17 Fortele din mecanismul cu cama si tachet de translatie [10]

Se scriu ecuatiile de momente fata de punctele g si p situate axa de simetrie a
tachetului:

d d
—aF,;, cost + bN, + ,uNlE — uN, 7= 0
(1.40)
d d
_(a+b)F12 COST + le +HN1§_HN2§ = 0
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d . a . . . A
Momentele de frecare uN; 3 si uN, - din relatiile de mai sus nu se iau in

considerare deoarece au valori neglijabile. Rezulta astfel expresiile reactiunilor N; si
N, sub forma:

a+b
N; = Fi,cost (1.41)
a
N, = BFlZ COST (1.42)

Inlocuind relatiile (1.41) si (1.42) in relatia (1.39) se obtine expresia fortei F;,
astfel:
F

a+b

fi2 = sint—u(z 5 )cosr

(1.43)

unde: u —reprezinta coeficientul de frecare dintre tachet si ghidaj,
b — lungimea ghidajului,
a — distanta intre punctul de contact si ghidaj (in general b = 2a).

Daca 7 = 90 reactiunile N; si N, sunt nule si ﬁlz = F. Daci valoarea unghiului
de transmitere 7 descreste, numitorul relatiei (1.43) se micsoreaza. Prin urmare

valoarea fortei F;,, necesara pentru invingerea fortei rezistente F, creste. In cazul in

care numitorul se anuleaza, forta F;, are teoretic o valoare infinitd. Unghiul de
transmitere corespunzator acestei situatii, se numeste unghi de transmitere critic t., si
se poate determina in functie de lungimea tachetului si a ghidajului, cu relatia:

(L.44)

2a+b
thcr=ﬂ< b )

Ajungerea in aceastd situatie echivaleaza cu autoblocarea mecanismului
deoarece pentru invingerea unui forte F oricat de mica, este necesar din partea camei o

= . - . .
fortd F, exagerat de mare. Pentru o functionare corespunzitoare a mecanismului cu
cama si tachet de translatie este necesar sa se respecte urmatoarea conditie:

T2 Taam > Ter (1.45)

in care Tggm = 45 ...75°% este unghiul de transmitere admisibil, iar 7., reprezinti
unghiul de transmitere critic [8], [9].
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Pentru a putea tine seama de limitarea valorii unghiului de transmitere, este
necesar sa se stabileascd o legatura intre acest unghi si dimensiunile camei (vezi
paragraful 1.3.5).

1.4.2 Transmiterea fortelor la mecanismul cu camd si tachet oscilant

Se considera mecanismul cu cama si tachet oscilant din figura 1.18, asupra
caruia actioneazd din exterior, momentul M. Cama 1 se roteste cu viteza unghiulara
w1 $1 pune in miscare tachetul 2 actionand asupra lui cu forta F;, pe directia normalei

in punctul de contact B. In cupla C vor apare reactiunea 17"02 = —}7'12 si momentul de
frecare My = F,, * p - r, in care u reprezinta coeficientul de frecare din cupla iar r este
raza axului.

Fig. 1.18 Fortele si momentele din mecanismul cu cama si tachet oscilant

Se scrie ecuatia de echilibru a tachetului 2 sub forma momentelor fatd de
punctul C:

Fi;Lsint—M — My =0 (1.46)

Din relatia de mai sus se poate obtine expresia fortei F;, astfel:

M M 1

F = = —
27 Lsint—pr L sinr—y% (1.47)
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In cazul in care valoarea unghiului de transmitere T descreste, numitorul relatiei
. v . . 2 - A . .
(1.47) se micsoreaza si valoarea fortei F;,, necesara pentru invingerea momentului

rezistent M, creste. Daca numitorul se anuleaza, forta F;, are teoretic o valoare infinita.
Unghiul de transmitere corespunzator acestei situatii, se numeste unghi de transmitere
critic 7., si se poate determina cu relatia:

r
SinTg = I (1.48)

Pentru o functionare corespunzatoare a mecanismului cu cama si tachet oscilant
este necesar sa se respecte relatia (1.45) in care 7,4, = 25°.

1.5 Exemplu

Se considera un mecanism cu cama si tachet de translatie la care legea de
miscare impusa tachetului are urmatoarele caracteristici: cursa maxima h = 10 mm,
unghiurile de fazi pentru urcare ¢, = 90°, coborare ¢, = 120°, repaus superior @p =
60° si repaus inferior ¢, = 90° Pentru faza de urcare se impune o lege de variatie cu
acceleratie constantd iar pentru coborare cu acceleratie cosinusoidald. Excentricitatea
tachetului este e =5 mm, iar unghiul de transmitere admisibil este 7,4, = 45°. Se cere
reprezentarea grafica a legilor de miscare si determinarea profilului camei.

Pentru reprezentarea grafica a legilor de miscare se utilizeaza relatiile (1.8) si
(1.9) pentru faza de urcare, respectiv (1.15) pentru faza de coborare. Valoarea razei
cercului de baza se determind prin metoda descrisd in paragraful 1.3.5 si pentru
valoarea impusa unghiului de transmitere, se obtine r, =& 20 mm. Pentru determinarea
profilului camei s-au utilizat relatiile (1.37). Rezultatele obtinute sunt prezentate in
figurile 1.19 s1 1.20.

]

0 30 60 o0 120 150 180 210 240 270 300 330 360

Fig. 1.19 Variatia legilor de miscare impuse tachetului
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Fig. 1.19 Variatia legilor de miscare impuse tachetului (continuare)

Fig. 1.20 Profilul camei
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2. CINETOSTATICA MECANISMELOR

2.1 Forte care actioneaza asupra mecanismelor

In cadrul analizei cinematice, legea de miscare a elementului conducitor a fost
consideratid cunoscuti fird a se preciza insd cauza care o determini. In realitate
miscdrile elementelor mecanismelor sunt cauzate de fortele si momentele care
actioneaza asupra lor iar legea de miscare a elementului conducator este influentata de
acestea [4],[13].

Elementele cinematice ale mecanismelor sunt supuse actiunii urmatoarele tipuri de
forte si/sau momente:

1. Forte motoare (ﬁm) Elementele conducatoare ale mecanismelor pot fi puse in
miscare de forte motoare aplicate in anumite puncte ale elementelor (Fig. 2.1) sau de
momente motoare care actioneaza asupra elementelor [10].

C

a) b)

Fig. 2.1 Forte motoare aplicate mecanismelor[10]

Forta motoare tinde sa mareascd viteza elementului conducator, prin urmare
lucrul mecanic elementar dezvoltat va fi pozitiv: dL,, = F,, cosa -ds > 0.
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2. Forte rezistente (Fr) Actioneaza asupra elementului condus al mecanismului
in sens contrar miscarii acestuia dupa cum se observa din figura 2.2

a) b)

Fig. 2.2 Forte rezistente aplicate mecanismelor[10]

Fortele rezistente tind s micsoreze viteza mecanismului prin urmare realizeaza
un lucru mecanic negativ: dL, = F.cosa -ds < 0. Mecanismele trebuie proiectate
astfel incat sa invinga aceste forte [10].

3. Forte de greutate (5) Au punctul de aplicatie in centrul de greutate al
elementului si dezvoltd lucru mecanic pozitiv sau negativ in functie de directia de
deplasare a acestuia. Daca elementul realizeaza miscare de rotatie sau o miscare plan
paraleld periodica, lucrul mecanic, dezvoltat de forta de greutate, corespunzdtor unei
perioade este zero dL; = [ G - ds = 0 [10].

4. Forte de frecare (ﬁf) Se mai numesc forte de rezistenta pasiva si apar in
cuplele mecanismului. Presteaza intotdeauna un lucru mecanic negativ: dLf = Fy -
ds < 0[4].

5. Forte elastice (F;) sau momente elastice(M, ) Apar datorita deformatiilor unor
arcuri sau acumuldrii energiei potentiale pe seama lucrului mecanic motor intr-o faza
de miscare care apoi este redata sub forma de energie cinetica intr-o alta faza [4].

6. Forte de inertie. Sunt forte masice repartizate pe elementele mecanismului. In

general fortele de inertie pot fi reduse la un torsor adica la un vector principal ﬁi sl un
moment de inertie M;. Dacd se alege ca punct de reducere centrul de greutate al
elementului, torsorul fortelor de inertie are urmatoarea forma:

Mi == _Icg
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unde: m — reprezintd masa elementului,
d;— vectorul acceleratiei centrului de greutate,
€ — acceleratia unghiulara a elementului,
I; —momentul de inertie masic in raport cu axa ce trece prin centrul de greutate.

Forta de inertie ﬁi este un vector cu aceeasi directie cu acceleratia dg dar cu
sens opus si care are punctul de aplicatie In centrul de greutate al elementului.
Momentul fortelor de inertie M; are sensul opus acceleratiei unghiulare & a
elementului[10].

In functie de tipul miscarilor realizate de elementele mecanismelor, torsorul
fortelor de inertie poate avea diferite forme. Situatiile posibile sunt reprezentate in
figura 2.3 [8].

Pentru elemente care executd miscari de translatie, torsorul fortelor de inertie

se reduce la o fortd F; = —mdg, care actioneazd, pe directia miscarii, in centrul de
greutate si are sensul opus acceleratiei, dupa cum rezulta din figura 2.3 a.

@ = const.

Fig. 2.3 Cazuri particulare ale torsorului fortelor de inertie [10]
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Daca elementul cinematic realizeaza o miscare de rotatie cu viteza unghiulara
constanta in jurul unei axe care nu trece prin centrul de greutate (fig. 2.3 b) torsorul se
reduce la o forta de inertie ﬁi = —mdg cu aceeasi directie cu acceleratia d; dar cu sens
opus. In cazul elementului cinematic care se roteste cu viteza unghiulara constanti in
jurul centrului de greutate, torsorul fortelor de inertie se anuleaza (fig. 2.3 c).

Miscarea de rotatie neuniformd (e # 0) a unui element cinematic in jurul
centrului sau de greutate este caracterizata de un torsor format doar din momentul de
inertie M; = —I;¢&, dupd cum rezulta din figura 2.3 d. Momentul de inertie are sensul
opus acceleratiei unghiulare ¢.

Pentru elementul care realizeaza o miscare de rotatie neuniforma in jurul unui
punct care nu coincide cu centrul sdu de greutate ca in figura 2.3 e, torsorul fortelor de
inertie are forma generala data de relatia (2.1). Aceeasi forma a torsorului apare si in
cazul elementului care realizeaza o miscare plan paralela, caz prezentat in figura 2.3 f.

Exist[ mai multe metode pentru determinarea fortelor de inertie, prezentate pe
larg in [4],[7],[12],[13]. Cea mai utilizatd metoda, presupune distribuirea masei
elementului intr-un numar de puncte si se numeste metoda concentrarii maselor.

7. Forte de legatura (F;j). Se mai numesc reactiuni si apar in cuplele cinematice
ca efect al tuturor fortelor si momentelor care actioneaza asupra elementelor
mecanismului. Daca nu se tine seama de frecdri, reactiunea ﬁlz dintr-o cupla de rotatie
are punctul de aplicatie in centrul cuplei si directia necunoscuta. In cazul cuplei de
translatie reactiunea 130 3 este perpendiculara pe directia miscarii iar marimea si suportul
X sunt necunoscute (fig. 2.4).

g 2w F> -
F21 A o e F03 ‘
Pis 2 X
y 3 M C |
]
1 2 —O o—
A 3 -

Fig.2.4 Reactiuni in cuplele unui mecanism [10]

Metodele de determinare a reactiunilor in cuplele cinematice au la baza grupele
structurale. Acestea sunt considerate static determinate sub actiunea fortelor si
momentelor exterioare. Determinarea reactiunilor fara frecare poate fi facuta prin
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metode grafo-analitice [4],[7],[12] sau analitice [7],[13] si este utila pentru calculele de
dimensionare a cuplelor.

2.2 Determinarea fortelor de inertie prin metoda concentrarii maselor

Pentru determinarea fortelor de inertie prin aceastd metoda se inlocuieste
elementul cu masa m repartizata, cu un sistem de mase fictive concentrate in n puncte,
care vor avea acelasi torsor al fortelor de inertie (fig.2.5) [4], [10].

Ya

LR (x,,y,)

G
Py (%, ) B 06v.)

Fig. 2.5 Concentrarea maselor unui element cinematic [10]

Se poate scrie astfel:

(22)

unde: - F; si M; reprezinta torsorul fortelor de inertie al elementului cu masa m;
- F;j si M;; reprezinta torsorul fortelor de inertie ale maselor concentrate.

Concentrarea maselor presupune respectarea urmatoarelor conditii:

1. Suma maselor concentrate in cele n puncte trebuie sd fie egald cu masa
elementului, adica:

n
m1+m2+m3+---+mn=2mj:m (2.3)
j=1
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2. Centrul de greutate al maselor concentrate sd se suprapund peste centrul de
greutate al elementului, adica suma momentelor statice ale maselor concentrate
in raport cu centrul de greutate sd fie egald cu zero. Daca pozitia centrului de
greutate se suprapune cu cea a sistemului de referinta, adica x; = 0 si y; = 0,
se poate scrie:

n
myx; + myx, + mayxs + -+ myx, = Z mjx; =0
—
T (2.4)
myy, + myy, + mgys + -+ myy, = ) m;y; =0
j=1
3. Suma momentelor de inertie masice ale maselor concentrate in raport cu axa ce
trece prin centrul de greutate sa fie egala cu momentul de inertie masic al
elementului in raport cu aceeasi axa, adica:

n
Z m;(x? +y7) = I (2.5)
=1

In relatiile (2.3), (2.4) si (2.5) valorile maselor concentrate precum si
coordonatele x;, y; ale punctelor in care se afld acestea, nu sunt cunoscute. Prin urmare,
fiecare punct de concentrare introduce cate 3n necunoscute.

Dacd sunt indeplinite toate cele trei conditii se realizeaza concentrarea
dinamica a maselor. In acest caz numarul parametrilor arbitrari care pot fi alesi pentru
definirea punctelor este:

Pp = 3n—4 (26)

Pentru concentrarea statica a maselor, este suficienta respectarea primelor doud
conditii, caz In care numarul parametrilor arbitrari este dat de relatia:

Ds = 3n—3 (27)
Pentru concentrarea maselor intr-un punct n = 1, din relatiile (2.6) si (2.7) se
obtine: pp = —1 si ps = 0. In acest caz este posibila doar concentrarea statica iar din

relatiile (2.3) si (2.4) rezulta: my = m, myx; = 0 si myy; = 0. Punctul de concentare
este centrul de greutate al elementului deoarece x; = y; = 0. Acest tip de concentrare
este indicat pentru elemente cinematice care realizeaza miscari de translatie.

Indiferent de tipul concentrarii, dupa determinarea maselor si a coordonatelor
punctelor de concentrare, fortele de inertie Ce actioneaza in aceste puncte se determina
cu relatia:
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ﬁij = —mj&pj; ] =1..n (28)

unde acceleratiile ap]. ale punctelor P; sunt considerate cunoscute fiind determinate in
urma analizei cinematice.

2.2.1 Concentrarea maselor in doud puncte

Pentru concentrarea statica a maselor in doud puncte, se considera originea
sistemului de coordonate in centrul de greutate G al elementului ca in figura 2.6. Masa
m a elementului este distribuita in punctele A si B aflate la distantele a si -b considerate
cunoscute [10].

AY
-b a
B a0 A
O (& >
S 0m 7 x
m, my

Fig.2.6 Concentrarea statica a maselor in doud puncte [10]

Pentru concentrarea statica in doud puncte (n = 2), relatiile (2.3) si (2.4) se scriu
astfel:

m1x1 + mzxz = O (29)

{ m1+m2:m
myy; + myy, =0

Numarul parametrilor ce pot fi alesi pentru definirea punctelor de concentrare
este 1n acest caz pg = 3. Conform notatiilor din figura 2.7, rezulta: x; = a, x, = —b,
y1 = ¥, = 0 iar relatiile (2.9) devin:

{ m;+m,=m 2.10)

mia—myb =0

Prin rezolvarea sistemului (2.10) se obtin valorile maselor concentrate in
punctele A si B:

(2.11)

m;, =m ; m, =m
1 a+b 2 a+b
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Pentru concentrarea dinamica in doua puncte (fig. 2.7) se considera cunoscuta
pozitia punctului A in care este concentrata masa m,. Este de asemenea cunoscut
momentul de inertie masic I; 1n raport cu axa ce trece prin centrul de greutate al
elementului.Trebuie determinate pozitia celui de al doilea punct de concentrare si
valorile maselor.

A
A
L4

Fig.2.7 Concentrarea dinamicda a maselor in doud puncte [10]

In cazul concentririi dinamice in doua puncte relatiile (2.3), (2.4) si (2.5) se
scriu astfel:

my+m,=m

mix, + myx, =0

myy; + myy, =0

my(xf +y7) + mu(xs +y35) = Ig

(2.12)

Numarul parametrilor care se pot alege arbitrar este pp = 2, adica x; = a si
y1 =y, = 0. Relatiile (2.12) devin:

mq + m, =m
mya +myx; =0 (2.13)
mya® + myx? =I;

Rezolvand sistemul se obtine:

ml m?a? I
g X, = ——— (2.14)

m =—s—-——; Mmy=——s—;
ma? + I;’ ma? + I;’ ma

Fortele de inertie care actioneazd asupra elementului in cele doua puncte de
concentrare se determina cu relatiile:

ﬁil = —mydy; ﬁiz = —m,dc (2.15)
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2.3 Determinarea fortelor de legiatura

Fortele de legdtura sau reactiunile, dupd cum s-a precizat anterior, apar In
cuplele cinematice ale mecanismelor ca efect al tuturor fortelor si momentelor care
actioneaza asupra elementelor.

Daca nu se tine seama de frecare, o cupla de clasa a cincea introduce din punct
de vedere al reactiunilor, doua necunoscute. Daca intr-un lant cinematic exista teoretic,
un numar de Cs cuple de clasa a cincea, acestea vor introduce 2Cs necunoscute. Este
cunoscut faptul ca pentru fortele care actioneaza pe un element cinematic in planul
miscarii acestuia, se pot scrie cate trei ecuatii de echilibru. Daca un lant cinematic
contine n elemente cinematice, numarul total de ecuatii de echilibru va fi 3n. Pentru ca
un lant cinematic sa fie static determinat, este necesar ca numarul ecuatiilor de echilibru
sd fie egal cu numarul necunoscutelor, mai exact:3n — 2Cs = 0. Aceastd relatie
caracterizeaza grupele structurale (diadele) prezentate in capitolul 1, prin urmare se
poate spune ca aceste grupe sunt static determinate [4].

2.3.1 Determinarea reactiunilor din cuplele diadelor

Grupele structurale de clasa a Il-a si ordinul 2 mai sunt numite diade. Sunt
formate din doud elemente cinematice si trei cuple de clasa a cincea, una centrald si
dous libere. In continuare se prezinti modul de determinare a reactiunilor din cuplele
acestor grupe structurale, firi a se tine seama de fortele de frecare. In toate situatiile se
considera grupa structurald in echilibru cinetostatic.

Diada RRR Se considera ca asupra elementelor grupei structurale din figura
2.8 actioneaza fortele si momentele cunoscute F, 17'3 respectiv M, si M;.

Fig.2.8 Fortele si momentele care actioneaza asupra diadei RRR
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Se introduc in cuplele libere A si C fortele de legatura ﬁlz cu componentele
F || AB si FL, 1 AB respectiv Fy; cu componentele FJ% || BC si Ef; L BC. Vectorii
acestor forte sunt cunoscuti doar ca directie. Ecuatia de echilibru a grupei, sub forma
fortelor are urmatoarea expresie, in care vectorii cunoscuti sunt subliniati cu doua linii
iar cei la care este cunoscutd doar directia sunt subliniati cu o singura linie:

Fa+Fyt B+ B+ Fs + Fiy =0 (2.16)

Se scriu ecuatiile de echilibru ale fiecarui element, sub forma ecuatiilor de
momente fata de cupla centrald B. Rezulta astfel:

Fltzlz + dez - M2 = 0

2.17)
F4_t3l3 - F3d3 - M3 = O
De aici se pot determina componentele Ff, si Ff; dupd cum urmeaza:
M, — F,d
Ft, = 2 : 207
? (2.18)
Fz3 = ——F——
l3

Daci din ecuatiile (2.18) semnul componentelor Ff, sau Fj; rezultd negativ,
sensul lor va fi contrar celui ales initial. Valorile acestor componente permit, pe baza
relatiei 2.16, construirea poligonului fortelor din figura 2.9 si de aici determinarea

necunoscutelor F{ si Fj5.

Fig.2.9 Poligonul fortelor pentru diada RRR
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Pentru determinarea reactiunii ﬁgz din cupla centrald B, se scrie ecuatia de
echilibru a elementului 2 sub forma fortelor:

Fi+ B+ Fyp =0 (2.19)

Poligonul fortelor se construieste la o scard kp [nllv—m] astfel ca de exemplu

marimea reactiunii ﬁ43 se poate determina cu relatia:
Fys = fd - kg [N] (2.20)

Diada RRT Se considera ca asupra elementelor grupei structurale din figura
2.10, actioneaza fortele si momentele cunoscute ﬁz, 17"3 respectiv M, si M;.

Fig.2.10 Fortele si momentele care actioneaza asupra diadei RRT

Se introduc in cuplele libere A si C fortele de legatura ﬁlz cu componentele
I:“)ln2 | AB si ﬁfz 1 AB respectiv 17“43 1 x — x al carei punct de aplicatie, adica distanta
d43 nu este cunoscut. Vectorii acestor forte sunt cunoscuti doar ca directie. Ecuatia de
echilibru a grupei sub forma fortelor, are urmatoarea expresie:
Fio+Fi+ B+ B+ =0 (2.21)
Se scrie ecuatia de echilibru a elementului 2, sub forma momentului fatd de

cupla centrala B:
Flez + F2d2 - MZ == 0 (222)

Se poate determina astfel componenta Ff,, dupi cum urmeazi:

M, — F,d
FL, = % (2.23)
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Astfel pe baza relatiei (2.21) se poate construi poligonului fortelor din figura
2.11 si de aici se pot determina necunoscutele 131"2 si ﬁ43.

L1AB II1AB

Fig.2.11 Poligonul fortelor pentru diada RRT

Pentru determinarea distantei d,3 se scrie ecuatia de echilibru a elementului 3
sub forma momentelor fatd de cupla centrald B :

F43d43 - F3d3 + M3 = O (224)

Rezulta astfel:

P (2.25)

Daci din relatia (2.25) rezultd o valoare negativa pentru d,3 atunci reactiunea
F,3 are punctul de aplicatie in stdnga cuplei centrale B.

Diada RTR Se considera ca asupra elementelor grupei structurale din figura
2.12, actioneaza fortele si momentele cunoscute F, ﬁ3 respectiv M, si M;.

Fig.2.12 Fortele si momentele care actioneazd asupra diadei RTR
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Se introduc in cuplele libere A si C fortele de legatura ﬁlz cu componentele

ﬁ'{lz Il AC si ﬁfz 1 AC respectiv ﬁ43 cu directia necunoscutd. Ecuatia de echilibru a
grupei, sub forma momentelor fatd de cupla C, are urmatoarea expresie:

Fhlye — Fody + My + Fads — M3 =0 (2.26)
Astfel se poate determina valoarea componentei ﬁfz dupa cum urmeaza:

FL, = (2.27)
Lac
Se scrie ecuatia de echilibru a elementului 2 sub forma fortelor:
Fh+Fy+ B+ Fy =0 (2.28)

si cu ajutorul poligonului fortelor din figura 2.13 se pot determina reactiunile F,
respectiv 1332 :

a n d
I:12

Fig.2.13 Poligonul fortelor pentru diada RRT

Pentru determinarea punctului de aplicatie al reactiunii ﬁ23 se scrie ecuatia de
echilibru a elementului 3 sub forma momentelor fata de cupla C:

F23d23 - F3d3 + M3 =0 (229)

de unde rezulta:

Ay = ———3 (2.30)

Reactiunea ﬁ43 se poate determina din ecuatia de echilibru a grupei scrisa sub
forma fortelor:
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Diada TRT Se considera ca asupra elementelor grupei structurale din figura
2.14, actioneaza fortele si momentele cunoscute ﬁz, ﬁ3 respectiv M, si M. Se introduc
in cuplele libere A si C fortele de legatura 17"12 1 x — x respectiv ﬁ43 ly—y

Fig.2.14 Fortele si momentele care actioneaza asupra diadei TRT

Ecuatia de echilibru a grupei scrisa sub forma fortelor, are urmatoarea expresie:
ﬁlZ + ﬁz + ﬁ3 + ﬁ43 =0 (232)

Cu ajutorul poligonului fortelor din figura 2.15, se pot determina reactiunile
Fy, respectiv F,s.

Fig.2.15 Poligonul fortelor pentru diada TRT
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Reactiunea ﬁ32 rezultd din ecuatia de echilibru a elementului 2 scrisd sub forma
fortelor:

Fi+ B+ Fyp =0 (2.33)

Se scriu ecuatiile de echilibru a elementelor 2 si 3 sub forma momentelor fata
de cupla centrald B, dupa cum urmeaza:

Fiodi; — My + Fod, =0 (2.34)
Fy3d43 — M3 + Fzd3 = 0 (2.35)
Rezulta astfel distantele d;, respectiv d,;:

MZ _FZdZ

diy = ——=% (2.36)
12 F12
e (2.37)

Diada RTT Se considera ca asupra elementelor grupei structurale din figura
2.16, actioneaza fortele si momentele cunoscute ﬁz, ﬁ3 respectiv M, si M5. Se introduc

in cuplele libere A si C fortele de legatura ﬁlz cu directia necunoscuta respectiv 17"43 1
y — y la care nu se cunoaste punctul de aplicatie

Fig.2.16 Fortele si momentele care actioneazd asupra diadei RTT

Se scrie ecuatia de echilibru a elementului 3 sub forma fortelor:

ﬁzg + ﬁg + ﬁ43 =0 (238)
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Reactiunile ﬁzg si ﬁ43 se pot determina cu ajutorul poligonului fortelor din
figura 2.17.

Fig.2.17 Poligonul fortelor pentru diada RTT

Din ecuatia de echilibru a elementului 2 scrisa sub forma fortelor se determina
reactiunea Fj, din cupla A.

ﬁlZ + E‘F ﬁgz =0 (239)

Punctul de aplicatie al reactiunii F,3, adicd distanta d,, Se poate determina din
ecuatia de echilibru a grupei scrisa sub forma momentelor fata de cupla A:

Fy3dyz + M3 + Fzd3; — M, — F,d, =0 (2.40)

de unde:

_ MZ + dez - M3 - F3d3 (241)
43 F4,3

Pentru determinarea distantei d,5 se scrie ecuatia de echilibru a elementului 2
sub forma momentelor fatd de cupla A, dupd cum urmeaza:

F3pd3; — My + Fod, =0 (2.42)

de unde rezulta:

_M; - Fd, (2.43)
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2.3.2 Determinarea fortelor de legdturda pentru elementele conducatoare

Mecanismele sunt formate prin legarea unei grupe structurale sau a mai multor
astfel de grupe, la un element conducator respectiv la un element considerat fix.
Miscarea elementului conducator in raport cu elementul fix este permisa de o cupla de
clasa a cincea de rotatie sau translatie. Aceasta cupla introduce, din punctul de vedere
al reactiunilor, doud necunoscute iar pentru elementul conducétor se pot scrie trei
ecuatii de echilibru. Pentru echilibrul cinetostatic este necesar ca numarul
necunoscutelor sa fie egal cu numarul ecuatiilor de echilibru. De aceea asupra
elementului conducator trebuie sd mai actioneze inca o fortd sau un moment numite

forta de echilibrare ﬁe respectiv moment de echilibrare M, [4].

In cazul 1n care elementul conducétor realizeaza o miscare de rotatie, asupra lui

vor actiona (fig.2.18): forta ﬁl si momentul M;cu valori cunoscute, reactiunea 1321
determinatd prin analiza cinetostaticA a grupei structurale legatd de elementul

conducator, reactiunea Fy; din partea elementului fix si forta de echilibrare F, care
actioneaza pe o directie cunoscuta.

>
I:2 1

Fig.2.18 Forta de echilibrare pentru elementul conducator de rotatie

Se scrie ecuatia de echilibru a elementului conducator sub forma momentelor
fata de cupla A:

F21d21 + M1 - F1d1 - F'ede =0 (244)

de unde forta de echilibrare are valoarea:

E = Fy1dy + My — Fid,
e d. (2.45)
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Ecuatia de echilibru a elementului conducator scrisa sub forma fortelor are
urmatoarea expresie:

Foo+ B+ Fot+Fyu =0 (2.46)

Astfel din poligonul fortelor din figura 2.19 a, construit pe baza relatiei de mai

sus, se poate determina reactiunea Fyq.

b)

Fig.2.19 Poligoanele fortelor pentru elementul conducdtor de rotatie

Daca asupra elementului conducétor actioneaza un moment de echilibrare M,,
valoarea acestuia poate fi determinata din urmatoarea relatie:

F21d21 + M1 - Fldl = Me (247)

Pe baza ecuatiei de echilibru a elementului sub forma fortelor, se poate

determina cu ajutorul poligonului fortelor din figura 2.19 b, valoarea reactiunii ﬁ'()l.
Ecuatia de echilibru are expresia:

For + Fi++Fy; =0 (2.48)

In cazul in care elementul conducitor realizeazd o miscare de translatie
(fig. 2.20), asupra lui vor actiona: forta F, si momentul M; cu valori cunoscute,
reactiunea ﬁ21 care este cunoscutd din analiza cinetostatica a grupei structurale legata
de elementul conducétor, reactiunea ﬁm 1 x — x la din partea elementului fix si forta

de echilibrare F, care actioneazd pe o directie paraleld cu directia de miscare a
elementului

Marimea reactiunii ﬁ()l si a fortei de echilibrare ﬁe se pot determina din
poligonul fortelor din figura 2.21 obtinut pe baza ecuatiei de echilibru a elementului
scrisd sub forma fortelor, dupa cum urmeaza:
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(2.49)

Fig.2.20 Forta de echilibrare pentru elementul conducator de translatie

Distanta dy; se determind din ecuatia de echilibru a elementului sub forma
momentelor fata de A:

F1d1 + Ml + F'Qde + F01d01 = 0 (250)

de unde:

(2.51)

Fig.2.21 Poligonul fortelor pentru elementul conducator de translatie

Forta sau momentul de echilibrare care actioneaza asupra elementului
conducdtor mentin in echilibru cinetostatic intregul sistem de forte care actioneaza
asupra elementelor unui mecanism. Ele sunt de regula furnizate de sistemul de
actionare al mecanismului. Deoarece momentul de echilibrare isi schimba valoarea de
la o pozitie la alta a mecanismului, nu va fi egal tot timpul egal cu momentul dezvoltat
de sistemul de actionare. De aceea se considerd o valoare medie a acestuia pentru un
ciclu cinematic.
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2.3.3 Determinarea fortelor de legdturd in cuplele angrenajelor cilindrice

In structura mecanismelor cu roti dintate (angrenajelor) apare o cupla superioara
de clasa a patra, la contactul teoretic punctiform dintre profilurile dintilor celor doua
roti dintate [4].

Se considera un angrenajul exterior cu axe fixe din figura 2.22, format din rotile
dintate 1 si 2 care se pot roti in jurul axelor O, respectiv O,. Asupra rotii conduse 2
actioneaza momentul rezistent M, a carui valoare este cunoscuta.

Fig.2.22 Fortele si momentele care actioneazd asupra unui angrenaj exterior

In punctul A de contact dintre profilurile dintilor celor doui roti dintate

reactiunile ﬁ21 = — ﬁ1z au directia normalei n-n . Unghiul « dintre normala n-n si linia
centrelor 0,0, este unghiul de angrenare.

Se scrie ecuatia de echilibru a rotii 2 sub forma momentelor fata de cupla O0,:

Firyocosa — M, =0 (2.52)
de unde se poate determina valoarea reactiunii ﬁlz, dupa cum urmeaza:
F M
2 = s a (2.53)

Din ecuatia de echilibru a rotii 2 scrisd sub forma fortelor rezulta ca ﬁoz =
- ﬁlz, iar din ecuatia de echilibru a rotii 1 ﬁ()l =— ﬁ21.

Momentul de echilibrare M, se determina din ecuatia de echilibru a rotii 1 scrisa
sub forma momentelor fatd de cupla O;:
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Fyi1y cosa—M, =0 (2.54)

Deoarece | Fy,| = | Fy1|, din relatiile (2.53) respectiv (2.54) rezulta:

M, Twi M
M, = Twicosa =M, —= —

=— , (2.55)
Two COS & Tw2 12

unde: i;, — reprezinta raportul de transmitere al angrenajului iar 1,4 si 1;,, Sunt razele
de rostogolire ale celor doua roti dintate.

La angrenajul cilindric interior cu axe fixe din figura 2.23, asupra rotii 2
actioneaza momentul rezistent M, a carui valoare este cunoscutd. Reactiunile ﬁn =
—Fj, au directia normalei n-n dusa prin punctul A de contact dintre profilurile dintilor
celor doua roti dintate.

Fig.2.23 Fortele si momentele care actioneazd asupra unui angrenaj interior

Se scrie ecuatia de echilibru a rotii 2 sub forma momentelor fata de cupla O,:

Fioryocosa— M, =0 (2.56)
de unde rezulta expresia reactiunii F;, conform relatiei de mai jos:
Py = — 2
12 = osa (2.57)
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Din ecuatia de echilibru a rotii 2 scrisd sub forma fortelor rezultd ca Fy, =

— Fy,, iar din ecuatia de echilibru a rotii 1 Fy; = — F,;. Momentul de echilibrare M,
se determind din ecuatia de echilibru a rotii 1 sub forma momentelor fata de cupla O;:

Fyirypcosa— M, =0 (2.58)

Prin inlocuirea relatiei (2.58) in (2.54) si tindnd cont de faptul cd | Fy,| =

| ﬁ21|, rezulta:
w1 M,
M, =My— = — (2.59)
Twz2  l12
in care: iy, — reprezinta raportul de transmitere al angrenajului iar 1,,4 si 1y,,, Sunt razele
de rostogolire ale celor doua roti dintate.

In cazul sistemelor de angrenaje cu axe fixe formate din mai multe roti dintate,
fortele de legatura si momentele de echilibrare se determina in mod similar [4].

2.3.4 Transmiterea fortelor in mecanisme. Unghiul de transmitere

De regula functionarea mecanismelor cu bare articulate are un caracter periodic,
iar perioada dupa care elementele ajung in aceeasi pozitie se numeste ciclu cinematic.
Daca elementul conducator al unui mecanism realizeaza de exemplu o miscare de
rotatie, ciclul cinematic va corespunde unei rotatii complete a elementului. Pe perioada
unui ciclu cinematic, elementele mobile ale mecanismelor ajung in anumite pozitii
particulare, numite pozitii moarte. in aceste cazuri o forti sau un moment exterior
aplicate mecanismului, nu pot produce miscarea acestuia.

Ce considera mecanismul manivela piston din figura 2.24, la care pe elementul
conducdtor 3 actioneaza forta exterioara F.

—

C
P .

A B,

ﬂgl O > O %7
3

A

UAS

My

G

O |=

3

My

B,
<+--0

FZl

1

Fig.2.24 Pozitiile moarte la mecanismul maniveld piston
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Daci biela 2 si manivela 1 sunt in prelungire sau suprapuse, miscarea nu mai

poate fi transmisd deoarece forta de reactiune 17"21 este suprapusa peste directia de
miscare a elementul 3 iar momentul acesteia fatid de punctul A este zero. In aceste
pozitii mecanismul se aufoblocheaza. Scoaterea mecanismului din aceste pozitii se
poate face cu ajutorul fortei de inertie generatd de un volant sau prin cuplarea in paralel
a mai multor mecanisme similare ale caror elemente sunt decalate (ex: motoarele cu
ardere interna) [4]. In situatia in care elementul 1 este elementul conducitor al
mecanismului, aceste pozitii nu mai pot sa apara.

Deoarece mecanismele trebuie sa asigure transmiterea in bune conditii a fortelor
este importanta determinarea unghiului de transmitere . Pentru mecanismul din figura
2.25, unghiul de transmitere 7 de la elementul 2 spre elementul 3 este: ”” unghiul format
de directia d,- — d,- a miscarii relative a punctului C fata de punctul B si directia d, —
d, a miscarii absolute a punctului C ” [4]. Prin urmare 7 = <BCD. Deoarece in timpul
functionarii mecanismului cele doud elementele isi schimba pozitia relativa, unghiul de
transmitere este variabil

Fig.2.25 Unghiul de transmitere la mecanismul patrulater

In cazul mecanismului manivela piston din figura 2.26, unghiul de transmitere
T este format intre elementul 2 si normala n —n dusa prin cupla C la directia de

deplasare a elementului 3. Daca asupra elementului 3 actioneaza din exterior forta F,

acesteia i se va reactiunea F,3 determinatd de momentul de echilibrare ce actioneaza
pe elementul conducator 1. Se poate scrie astfel:

Fip =Fp3 = ——=— (2.60)
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Fig.2.26 Unghiul de transmitere la mecanismul manivela piston

Prin urmare, pentru o forta exterioara F cunoscutd, reactiunea ﬁ'23 si momentul
de echilibrare M, depind de valoarea unghiului de transmitere 7. Cu cat valoarea

acestuia este mai mica cu atat valorile pentru F,3 si M, trebuie sd creasca. In situatia
in care T = 0 ; 180 mecanismul de autoblocheaza deoarece F;, — oo si M, — oo.

Pentru o buna transmitere a fortelor de la elementul conducator la cel condus,
este necesar ca valoarea unghiului de transmitere sa fie cat mai aproape de 90°, mai
exact:

unde: Tugm = 40° reprezintd unghiul de transmitere admisibil pentru care
fortele incd se mai transmit in bune conditii.

Dupa cum s-a precizat anterior, valoarea unghiului de transmitere se modifica
in functie de pozitia relativa a elementelor mecanismului, motiv pentru care este
necesard identificarea pozitiilor in care valoarea unghiului are valori extreme. Cea mai
simpla metoda este metoda grafica prezentatd in figura 2.27 a, pentru mecanismul
manivela piston, respectiv in figura 2.27 b, pentru mecanismul patrulater.

G

a b
Fig.2.27 Unghiul de transmitere la mecanismul maniveld piston
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2.4 Fortele de frecare din cuplele cinematice

Daca se tine seama de frecare, reactiunea dintr-o cupld de rotatie nu mai trece
prin centrul acesteia. In cupla de rotatie reprezentata in figura 2.24, reactiunea normald

F% a elementului 1 fati de elementul 2, genereaza forta de frecare Fir = uF (u

reprezintd coeficientul de frecare). Se observa ca reactiunea totala ﬁlz este tangenta la
cercul de raza p numit cerc de frecare.

Fig.2.28 Reactiuni cu frecare in cupla de rotatie [10]

Raza cercului de frecare se poate determina cu relatia: p = r - sin ¢. Deoarece
valoarea unghiului de frecare este de reguld mai mici de 10°, se poate considera ci
sing = tgq respectiv tgep = p. Astfel raza cercului de frecare se poate aproxima cu
relafiap = r-p

Reactiunea F;, determind fata de centrul cuplei, un moment in acelasi sens cu
viteza unghiulara w4, numit moment de frecare si care poate fi determinat cu relatia:

M1y = Fo1p = Fippr (2.62)

Daci forta exterioara care actioneaza asupra elementului 2, intersecteaza cercul
de frecare, miscarea nu mai poate avea loc si se produce fenomenul de blocare a cuplei
De regula acest fenomen nu este de dorit, dar sunt situatii in care autoblocarea in cupla
de rotatie este necesard, de exemplu in sistemele de fixare cu excentric [4].

In figura 2.29, prin rotirea excentricului 1 in jurul punctului A se poate realiza
fixarea piesei 2 prin aparitia in punctul C a reactiunii 17"21 1x—x.
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Fig.2.29 Sistem de fixare cu excentric

Excentricul odata ajuns in pozitia b trebuie sa se autoblocheze, adica sa nu mai

permita deplasarea piesei 2. Pentru ca acest lucru sa fie posibil, este necesar ca forta ﬁ'21
si fie, la limita, tangentd la cercul de frecare din cupla A sau chiar si-1 intersecteze. In

aceasta situatie: e < ﬁ, unde e = OA reprezinta excentricitatea elementului 1.

Reactiunea ﬁ()l este tangentd la cercul de frecare si produce fatd de punctul O un
moment in sensul vitezei w},. In situatia in care e < p, autoblocarea are loc pentru
orice pozitie a elementului 1 [4].

In cazul cuplei de translatie din figura 2.30, formati din elementul 2 care se
miscd cu viteza ¥,, fatd de elementul 1, reactiunea normala ﬁ'loz produce forta de

frecare ﬁ1z F= ,uﬁloz. Reactiunea totala ﬁ12 = ﬁfz + ﬁ1z 7 este inclinatd, fata de normala

pe directia miscarii, cu unghiul ¢, dupa generatoarea unui con C¢ numit con de frecare.
Daca suportul fortei care actioneaza asupra elementului 2, se afla in interiorul conului
de frecare, atunci miscarea nu mai poate avea loc si cupla se autoblocheaza [10].

Fig.2.30 Reactiuni cu frecare in cupla de translatie deschisd [10]
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De regula in structura mecanismelor se utilizeaza cuple de translatie inchise,

(fig. 2.31) motiv pentru care in continuare se prezintda modul de determinare al
reactiunile pentru aceste cuple.
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Fig.2.31 Reactiuni cu frecare in cupla de translatie inchisd

Deoarece intre elementele 1 si 2 exista Intotdeauna un joc care face posibila
>

miscarea, din cauza actiunii fortei exterioare F' vor aparea in punctele A respectiv B
. . = . =
reactiunile normale F) » si F{; 5. Acestea vor genera fortele de frecare Fy; Af = UFy1p

respectiv Fp ¢ = uF,1p5. Reactiunile din partea elementului 2 spre elementul mobil 1
se pot determina cu relatiile:

Fria = Flia+ Fo1a5 (2.63)
Fpip = Fip + Fr1Bf
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Daca se tine seama de fortele de frecare, reactiunea totald a elementului 2 fata
de elementul 1, este data de relatia:

ﬁ21 = ﬁ21A + ﬁ21B (2.64)

Din figura 2.31se observa ca aceasta reactiune trece prin punctul C. Din ecuatia
de echilibru a elementului 1 rezulta ca ﬁ21 =—F.

Pozitia punctului C este determinatd de dimensiunile elementului 1 si de
generatoarele &, si &, ale conurilor de frecare care au varfurile in punctele A si B.

In situatia in care suportul fortei exterioare F trece prin punctul C, elementul
mobil 1 este 1n echilibru la limita. Daca vectorul fortei exterioare are suportul d; atunci
elementul 1 are o miscare accelerata. In cazul in care forta E are suportul d.,, atunci se
poate descompune in doud componente: forta F al carui suport trece prin punctul C si
care anuleaza forta de reactiune si o forta F' care are tendinta sa deplaseze elementul 1
in sens contrar vitezei ¥;,. In aceasta situatie apare autoblocarea cuplei.

Daci se cunoaste lungimea f a elementului 1 atunci distanta d de la punctul C

pana la axa de simetrie a cuplei se poate determina cu relatia:

[ [

d= Ttgo 2 (2.65)

In concluzie, pentru ca si nu apard fenomenul de autoblocare al cuplei este
necesar ca suportul fortei exterioare F sa fie in interiorul unghiului *CDC'. Daca forta

exterioard este paraleld cu directia miscarii atunci suportul ei trebuie sa fie Intre
punctele C si C'adica sa nu intersecteze zona dublu hasurata [4].

Se considera cupla superioara din figura 2.32, formata la contactul punctiform
dintre doud elemente cu profil circular. Asupra elementului 1 actioneaza forta
exterioard F, care fata de punctul de contact A cauzeaza momentul M = d - F. In acest
caz sunt posibile doud miscari relative: o translatie de-a lungul tangentei comune t-t si
o rotatie 1n jurul punctului A. Apar astfel doua tipuri de frecare, cea de alunecare data
de forta F,,5 = uF,, respectiv frecarea de rostogolire datd de momentul M, = SFy4
(s reprezinta coeficientul de frecare de rostogolire).
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Fig.2.32 Reactiuni cu frecare in cupla superioard formata intre doud profile circulare
Sunt posibile patru situatii [4]:

1. M <sF,;siF < uF,; — caz in care elementul 1 este in repaus fatd de
elementul 2,

2. M < sF,;siF > uF,; —elementul 1 aluneca fara sa se rostogoleasca fata de
elementul 2,

3. M > sF,; si F > pF,; —elementul 1 aluneca si in acelasi timp se rostogoleste
fata de elementul 2,

4. M > sF,; si F < uF,;—elementul 1 timp se rostogoleste fara alunecare fata de
elementul 2.

Tipul miscarii realizate de elementul 1 fata de elementul 2 poate fi determinat

doar dacd se cunosc forta exterioard F' si momentul M a carui valoare depinde de
distanta d.

Se noteaza cu d, distanta pentru care M = s - F,; adica:
F - dO =S F21 (266)

de unde:

S'F21
d0= F

(2.67)

Daca d > d, rezultd ca M > s-F,; si atunci elementul 1 alunecd si se
rostogoleste fata elementul 2, iar daca d < d atunci M < s - F,4, caz in care elementul
1 are o miscare de alunecare fara rostogolire fata elementul 2.
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Contactul punctiform apare si Intre un profil circular si o dreaptd. Reactiunile
cu frecare 1n acest caz sunt prezentate 1n figura 2.33.

Fig.2.33 Reactiuni cu frecare in cupla superioard formatd intre un cerc si o dreaptd

Daca asupra elementului 1 actioneaza forta F, conditiile pentru realizarea unei
miscdri de rostogolire fara alunecare sunt: M > sF,; si F < uF,;. Tinand cont de
faptulcda M = R - F, rezulta:

S
R>- 2.68
; (268)

In cazul in care s = 0,05 si u = 0,1, pentru realizarea unei misciri de
rostogolire, elementul 1 trebuie sa aiba raza R > 0,5 cm.

Daca asupra elementului 1 actioneazd momentul M,, care produce forta F,
conditia pentru realizarea unei miscdri de rostogolire fard alunecare este: F < F, sau
F<p-Fy

Se scrie ecuatia de echilibru a elementului 1 sub forma momentelor fatd de
punctul de contact A, sub forma:

My —R-F =My =0 (2.69)
de unde:
M,, —s-F
F o RS 21 (2.70)

Pentru un moment M,,,, valoarea fortei F' creste cu micsorarea razei elementului
1, sau a fortei F,;.
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2.5 Reducerea fortelor si maselor mecanismelor

Pentru studiul miscarii mecanismelor sub actiunea fortelor si momentelor
exterioare, trebuie luate in considerare puterea si energia cinetica dezvoltate de
mecanisme. In acest scop se poate utiliza un model simplificat al mecanismului la baza
caruia sta elementul de reducere care este de regula elementul conducator.

2.5.1 Forta redusa. Momentul redus

Forta redusa F” sau momentul redus M" sunt forta respectiv momentul fictiv
care actioneazd asupra elementului de reducere si dezvolta aceeasi putere ca Intregul
sistem de forte si momente care actioneaza asupra mecanismului (fig.2.34)

Fig.2.34 Forta redusa

Forta redusa actioneaza pe directia vitezei punctului de aplicatie. Se poate
scrie astfel:

n
P= Fvg = Z(Fjvj cosa; + Mjwj)
j=1
o (2.71)
P=Mw, = Z(Fjvj cosa; + Mja)j)
j=1

unde: - vp si w reprezinta viteza punctului de reducere a fortei respectiv viteza
unghiulara a elementului de reducere,

- Fj si M; sunt forta respectiv momentul ce actioneaza asupra elementului j,

- v; §i w; reprezintd viteza punctului de aplicatie al fortei F; respectiv viteza
unghiulara a elementului j.
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- a; este unghiul format intre directiile vectorilor F; si v;
- n reprezintd numarul de elemente mobile ale mecanismului

Din relatiile (2.70) se obtin expresiile fortei si momentului redus sub forma:

C Yj wj
F" = Z(Fj—cosaj +Mj—>
v v
= B B
" (2.72)
Yj wj
M = z F,—cosa; + M; —
— w1 wq
J=

In relatiile de mai sus produsul M;w; este pozitiv dacd ambele marimi au acelasi
sens si este negativ in sens contrar. Daca valorile pentru F” si M" rezultd negative
inseamnd cd forta si momentul redus au un sens contrar sensului de miscare al
elementului de reducere. F" si M" nu depind de viteza elementului de reducere
deoarece rapoartele :—;,:—;,:)—i,z—i reprezintd functiile de transmitere de ordinul intai

care sunt caracteristici geometrice ale mecanismelor. In schimb, forta si momentul
redus depind de marimile fortelor si momentelor exterioare si de punctele lor de
aplicatie si de asemenea de pozitiile elementelor mecanismului [4], [10].

Variatia fortelor si momentelor reduse este periodica iar perioada dupa care
aceste se repetd se numeste ciclu energetic. Ele inlocuiesc din punct de vedere a puterii
intregul sistem de forte si momente care actioneaza asupra mecanismului, astfel ca:

F' =—F, M"=-M, (2.73)
unde: F, si M, reprezinta forta respectiv momentul de echilibrare (vezi 2.3.2).

2.5.2 Masa redusd. Momentul de inertie redus

Masa redusa m"” este o masa fictiva plasata intr-un punct al elementului de
reducere care, miscandu-se impreuna cu acesta, dezvolta o energie cinetica egald cu
cea dezvoltata de intregul mecanism (fig. 2.35 a) [10].

Daca masele se reduc la intregul element de reducere care are o miscare de
rotatie, nu la un punct de pe acesta, se defineste notiunea de moment de inertie redus

Momentul de inertie redus I" este momentul fictiv creat de un volant care,
rotindu-se cu aceeasi viteza unghiulara ca si elementul de reducere, dezvolta o energie
cinetica egala cu cea dezvoltata de intregul mecanism (fig. 2.35 b) [10].
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Fig.2.35 Masa redusa si momentul de inertie redus

Pe baza definitiilor se pot scrie urmatoarele relatii:
Ut (2.74)

unde:

- vg sl w reprezintd viteza punctului de reducere a masei respectiv viteza
unghiulara a elementului de reducere,

- m; si I;; sunt masa respectiv momentul de inertie mecanic in raport cu axa ce
trece prin centrul de greutate al elementului j,

- Vgj $1 wj reprezintd viteza centrului de greutate respectiv viteza unghiulard a
elementului j.

- n este numarul de elemente mobile al mecanismului

Din relatiile (2.74) rezulta expresiile masei si a momentului de inertie redus,

dupa cum urmeaza:
.
ij
vg/ |

(2.75)
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Atat masa cat si momentul de inertie redus nu depind de viteza elementului de
wj Y6 @j VGj
reducere, deoarece rapoartele —,—,—,—=

vg' vg 'wy’ w;
ordinul intai care sunt caracteristici geometrice ale mecanismelor. Depind insa de
pozitia elementelor, de natura miscarilor efectuate de acestea precum si de masele aflate
in miscare. Masa si momentul de inertie reduse sunt variabile, iar perioada lor variatie
reprezinta ciclul geometric[4],[10].

reprezintd functiile de transmitere de

2.6 Exemple

Exemplul 1. Determinarea reactiunilor in cuple si a momentului de echilibrare pentru
mecanismul patrulater

Se considera mecanismul patrulater din figura 2.36 la care sunt cunoscute:
lungimile elementelor mobile, distanta dintre cuplele A si D precum si valorile fortelor
F,, ﬁ3 si a momentului M. Se cere determinarea reactiunilor in cuple si momentul de
echilibrare care actioneaza asupra elementului conducator.

Fig.2.36 Fortele si momentul care actioneazd pe mecanismul patrulater

Se separa grupa structurala de elementul conducator si de cel fix (fig 2.37) si se
introduc in cuplele marginale B si D fortele de legatura ﬁlz s ﬁ03 descompuse in céte
doud componente perpendiculare 7% || BC si Ff, L BC respectiv EL || CD si Ffy L
CD. Sensurile componentelor sunt in aceasta faza, alese arbitrar.

Ecuatia de echilibru a grupei scrisa sub forma fortelor este:

Fo+Fy+ Fo+ B+ Fos 4 Fgy = 0 (276)
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Fig.2.37 Grupa structurala in echilibru cinetostatic

Se scriu ecuatiile de momente in raport cu cupla centrala C a grupei pentru
elementele 2 respectiv 3. Rezulta astfel:
Fltzlz + dez =0

Fisls — F3dy — M3 =0 (2.77)

Din relatiile (2.77) se obtin expresiile componentelor Ff, si F¢; dupd cum
urmeaza:

t _ _FZdZ
12 — l
2

(2.78)
03 = —l3

Pe baza marimilor fortelor determinate cu relatiile (2.78) si tindnd cont de
ecuatia de echilibru a grupei (2.76), se poate construi la o scara aleasd convenabil,
poligonul fortelor din figura 2.38. Acesta permite determinarea marimii componentelor
F1, si FI,. De asemenea se observi ci:

ﬁ12 = ﬁfz + ﬁ1n2 (2.79)
F 03 = F 0t3 +F 03
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Fig.2.38 Poligonul fortelor pentru Exemplul 1

Pentru determinarea reactiunii F, din cupla C se scrie ecuatia de echilibru a
elementului 2 sub forma fortelor:

Fip+ B+ Fy =0 (2.80)

. . e 2 - . . .
Marimea reactiunii F3, rezultd din poligonul fortelor. Pentru determinarea
momentului de echilibrare se separa elementul conducator de restul mecanismului

(fig.2.39).

Fig.2.39 Elementul conducator in echilibru cinetostatic

Se scrie ecuatia de echilibru a elementului sub forma fortelor:

ﬁ01 + ﬁ21 =0 (281)
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care permite determinarea reactiunii Fy;. Dupd cum se observa din figura 2.39 cele
doua reactiuni formeaza un cuplu de forte care trebuie echilibrat de momentul de
echilibrare M, a carui marime este M, = dF;,

Exemplul 2. Determinarea reactiunilor in cuple si a momentului de echilibrare pentru
mecanismul manivela piston

Se considera mecanismul manivela piston din figura 2.40 la care sunt
cunoscute: lungimile elementelor mobile, si valorile fortelor F, 17“3 Se cere
determinarea reactiunilor in cuple si momentul de echilibrare care actioneaza asupra
elementului conducétor.

Fig.2.40 Fortele care actioneaza asupra mecanismului maniveld piston

Se separa grupa structurala de elementul conducator si de cel fix (fig 2.41) si se
introduc in cuplele marginale B si C forta de legitura F,, cu componentele F7% || BC

si Ff, L BC respectiv si Fy; L x — x. Sensul componentelor este ales arbitrar. Daca in
urma calculelor rezulta valori negative, se v schimba sensul ales initial.

Fig.2.41 Grupa structurala in echilibru cinetostatic

Ecuatia de echilibru a grupei scrisa sub forma fortelor este:
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Fly+Fly+ B+ Fy+Fos =0 (2.82)
In continuare se scrie ecuatia de momente in raport cu cupla C:
Fhl, — F,d, =0 (2.83)
si rezulta astfel expresia componentei Ff, sub forma:

t _FZdZ
12 —

(2.84)
L

Deoarece Fy3d; = 0, inseamna ca punctul de aplicatie al reactiunii F,; este
chiar centul cuplei C.

Cunoscand valoarea componentei Ff, si tinind cont de ecuatia de echilibru a
grupei (2.82), se poate construi la o scara aleasa convenabil, poligonul fortelor din

figura 2.42. Acesta permite determinarea marimii componentelor F{ si Fy3.

11BC —

Fig.2.42 Poligonul fortelor pentru Exemplul 2

Pentru determinarea reactiunii ﬁ32 din cupla C se scrie ecuatia de echilibru a
elementului 2 sub forma fortelor:

Marimea reactiunii ﬁ'32 rezultd din poligonul fortelor. Pentru determinarea
momentului de echilibrare se separa elementul conducétor de restul mecanismului
(fig.2.43) si se scrie ecuatia de echilibru a elementului sub forma fortelor:

ﬁ01 + ﬁ21 =0 (2.86)
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Fig.2.43 Elementul conducator in echilibru cinetostatic

Dupa cum se observa din figura 2.43 cele doua reactiuni formeaza un cuplu de
forte care trebuie echilibrat de momentul de echilibrare M, a carui marime este M, =
d1Fys.

Exemplul 3. Determinarea masei reduse si a momentului de inertie redus la
mecanismul patrulater

Se considera mecanismul patrulater din figura 2.44 la care sunt cunoscute:
geometria mecanismului, viteza unghiulara w; a elementului conducator, masele m,
m, si ms, pozitiile centrelor de greutate, respectiv valorile momentelor de inertie
mecanice Ig;q, Ig, si Igz in raport cu axa O,. Se cere determinarea masei reduse si a
momentului de inertie redus. Elementul de reducere este elementul conducétor.

C

Fig.2.44 Mecanismul patrulater din Exemplul 3

Pentru inceput se determina prin analiza cinematica vitezele vy si v, respectiv
vitezele centrelor de greutate v, v, i Vg3. In acest exemplu s-a folosit metoda grafo-
analitica de determinare a vitezelor. Se poate scrie astfel:
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1_7)3 = lAB X w1q, 53 1 AB (2 87)

ﬁC:ﬁB-I_‘BCBl 5chD §11})CBJ-BC

Pe baza relatiilor (2.87) se construieste la o scara convenabil aleasa, planul
vitezelor din figura 2.45.

Fig.2.45 Planul vitezelor pentru Exemplul 3

Vitezele unghiulare ale elementelor 2 si 3 se pot determina cu relatiile w, = Tﬁ

BC

respectiv w; = lv—c Masa redusa a mecanismului se obtine pe baza relatiei (2.74),
CcD

astfel:

(2.88)

A . o oW 1 v . -
In relatia (2.86) se fac urmitoarele notatii: — = —, w, = —2, w3 = — si rezulti:
vp lap lpc lep

V)2 1\2 Vo \ 2 v 2
mt = (G2 e () +ma(G2) +iea (55)
Up AB Up BCc " Vs
Va2 v 2
+m3(ﬁ) +IG3< ¢ )
Up lep " vp

In cazul in care punctul de reducere este cupla B, momentul de inertie redus se
poate determina cu relatia:

r rsz ry2 2.90
= (Gr) =i e
1

(2.89)
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3. ECHILIBRAREA MECANISMELOR

3.1 Introducere

Echilibrarea mecanismelor urmadreste micgorarea sau anularea actiunii
torsorului fortelor de inertie. Fortele de inertie, care au marimi si directii variabile,
produc in cuplele si elementele cinematice ale mecanismelor, solicitdri dinamice.
Mecanismele realizeaza de obicei miscéri periodice, prin urmare fortele de inertie vor
avea si ele un caracter periodic fapt ce poate duce la aparitia vibratiilor. Daca frecventa
acestor oscilatii coincide cu frecventa oscilatiilor proprii ale unui element sau
mecanism, se produce fenomenul de rezonanta mecanica [10], [12].

Torsorul fortelor de inertie redus la centrul de greutate al unui element are in
general, urmatoarea expresie [4]:
ﬁi = —de
M; = |-l — (3 — L)w,w,|T+
i [ 1¢x 3 2 X y] (3. 1)
+[—Le, — (I, — Dw,w, | +
+[—1352 — (I — Il)a)za)y]k

unde:

m reprezintd masa elementului;

- dg este acceleratia centrului de greutate;

- I, 1, I3 sunt momentele de inertie centrale;

- Wy, Wy, W, $1 Ey, &, &, reprezintd proiectiile vitezelor si acceleratiilor
unghiulare ale elementului pe axele principale de inertie.

Cand elementul cinematic executd doar o miscare de rotatie se poate realiza
echilibrarea fortelor de inertie in interiorul elementului deoarece se poate face d; = 0.
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Daca elementul realizeazd o miscare plan paralela, de exemplu biela unui
mecanism patrulater, atunci torsorul fortelor de inertie se poate scrie astfel:

ﬁi = —mC_iG (3 2)

M; = (Ize — 1,0?)0 + (16 — L, 0?)] + Iek
unde:

- Iy, si 1y, reprezintd momentele de inertie centrifugale

- I, este momentul de inertie mecanic in raport cu axa perpendiculard pe planul
miscdrii ce trece prin centrul de greutate al elementului;

- w sl € sunt viteza respectiv acceleratia unghiulara a elementului

- 1,7, k reprezinta versorii axelor sistemului de coordonate cu originea in centrul
de greutate al elementului.

Centrul de greutate al unui element care realizeaza o miscare plan paralela, se
deplaseaza dupad curba inchisa. De aceea fortele de inertie nu pot fi echilibrate in
interiorul elementului deoarece d; # 0 si de cele mai multe ori € # 0.

In functie de elementele torsorului fortelor de inertie care se anuleazi, sunt
posibile doua tipuri de echilibrari:

- echilibrarea statica unde se anuleaza numai efectul fortelor de inertie F;

- echilibrarea dinamica la care se anuleaza fortele de inertie F; si se asigurd
conditia ca axa de rotatie sa fie o axa principald de inertie I, = I, = 0. In

acest caz componenta Iek din relatia (3.2) nu se poate anula.

Echilibrarea statica sau dinamica se poate aplica elementelor care realizeaza
miscari de rotatie. Mecanismele ale caror elementele realizeaza miscari plan paralele
sau functioneaza la viteze ridicate se echilibreaza doar static [10].

3.2 Echilibrarea rotorilor prin proiectare

Elementele care realizeaza miscari de rotatie, numite rotori, sunt des intalnite
in practica (ex: rotoarele motoarelor electrice, arbori cotiti, rotoare de turbine etc).
Deoarece acestea functioneaza la turatii ridicate, echilibrarea lor este o necesitate.
Echilibrarea prin proiectare, utilizata la rotori cu o distributie neuniforma a masei (ex:
arbori cotiti). Repartizarea maselor se alege in faza de proiectare, astfel incat centrul
lor de greutate sa fie cat mai apropiat de axa de rotatie [10], [12]. Din cauza
neomogenitatii materialului din care este realizat rotorul si a erorilor tehnologice, chiar
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daca acesta este echilibrat prin proiectare, in realitate va rezulta un dezechilibru care
poate fi redus doar prin echilibrarea experimentala.

Se considera rotorul dezechilibrat din figura 3.1, a carui masa m este concentrata
intr-un numar de puncte Py, P, ... P, situate intr-un plan perpendicular pe axa de rotatie.
In aceasta situatie, axa principala de inertie este chiar axa de rotatie, prin urmare pentru
realizarea echilibrarii necesar ca F; = 0. Astfel centrul de greutate al rotorului va fi pe
axa de rotatie si dg = 0.

Masele concentrate nefiind situate pe axa de rotatie produc dezechilibre date de
vectorii U; = m;; care sunt coliniari si in acelasi sens cu vectorii de pozitie 7;. Vectorul
total de dezechilibru se poate determina cu relatia:

n
j=1

Fig.3.1 Distributia maselor unui rotor dezechilibrat

Echilibrarea se poate realiza prin addugarea unei mase suplimentare m, in
planul maselor m;, m, ...m,, astfel incat intregul sistem de forte sa fie in echilibru,
adica:

j=1
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Sau:

n
Z m;fiwi + mefwi = 0 (3.5)
j=1
unde:
- 7j sunt vectorii de pozitie ai punctelor P;
- T, reprezintd vectorul de pozitie al punctului in care se va plasa masa de
echilibrare
Prin simplificarea relatiei (3.5) cu w? si tinand cont de relatia (3.3) se poate
scrie:

n
Mty = —ijr‘j sau U, = —Uy. (3.6)
j=1

Se reprezintd la o scard kp convenabil aleasd, vectorii de dezechilibru m;1;,

inchiderea poligonului realizandu-se prin vectorul m,7, (fig.3.2). Marimea acestuia se
calculeaza cu relatia:

mefe = (np)kr @.7)
Prin adoptarea vectorului de pozitie 7, rezultd marimea masei de echilibrare m,,

sau invers. Directia si pozitia unde trebuie plasatd masa de echilibrare rezulta din
poligonul de vectori din figura 3.2.

Fig.3.2 Poligonul vectorilor de dezechilibru

In exemplul prezentat s-a considerat cunoscuti pozitia planului unde actioneazi
vectorii de dezechilibru. In realitate nu se cunoaste exact pozitia planului sau exista
situatii in care vectorii de dezechilibru actioneaza in mai multe plane paralele.
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Se considera rotorul din figura 3.3 la care masele de dezechilibru m,, m,, m;
sunt situate in trei plane perpendiculare pe axa de rotatie. Aceste plane se gdsesc la
distantele cunoscute z;,z,,z; fata de un planul xOy. Pozitiile celor trei mase sunt
determinate de vectorii de pozitie 13, 13, T3 ale caror origini se gasesc pe axa de rotatie
Oz.

Fig.3.3 Echilibrarea statica a unui rotor cu masele distribuite in trei plane

Pentru echilibrarea statica (ﬁl = 0) a maselor aflate in miscare, este suficient sa
de plaseze o masa de echilibrare m,, intr-un plan P pe o directie bine determinata si la
o anumitd distanta fata de axa de rotatie, astfel incat:

mlfl + mzfz + m2f3 + mefe = Ul + Uz + U3 + Ue = O (38)

Pe baza relatiei (3.8) se construieste la o scara kr poligonul vectorilor de
dezechilibru si astfel rezultd mirimea m,7, = (cp)kp si directia vectorului U,. Prin
alegerea marimii vectorului de pozitie 7, rezultd valoarea masei de echilibrare m,

Fig.3.4 Poligonul vectorilor de dezechilibru pentru echilibrarea statica
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Echilibrarea dinamica (ﬁi =0, M;, = M;, = 0) se poate realiza cu ajutorul a
doud mase de echilibrare m,; respectiv m,, plasate in doua plane P;, P;;, aflate la
distanta cunoscutd z, care de reguld sunt materializate de suprafetele frontale ale
rotorului (fig.3.5).

Fig. 3.5 Echilibrarea dinamica a unui rotor cu masele distribuite in trei plane

Pentru ﬁi = 0 este nevoie sd fie Indeplinitd conditia:

n
Fij + Fior + Fier = 0 (3.9)
=1
sau:
n
z MT;w3 + Moy Ty wF + MeyTrpw? =0 (3.10)
=

Daca suma momentelor fortelor de inertie in raport cu orice punct de pe axa Oz
este nula atunci M;,, = M;,, = 0. Se scriu ecuatiile de momente fata de punctul O [4]:

-

Z_'XFij+Z_X ﬁieZ =0 (311)

.

n

j=1
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sau:
n
Zz_] X (MjT;w?) 4+ Z X (MgyTew?) = 0 (3.12)
j=1
Se simplificd w? cu relatia (3.12) si se construieste poligonul momentelor din
planul P, la o scara kj, (fig. 3.6). Vectorii care reprezinta aceste momente au punctele
de aplicatie in O si directiile perpendiculare pe planele definite de vectorii m;7; si
distantele z;. Deci sunt perpendiculari pe vectorii m;7; dar rotiti cu 90° in sens orar
Poligonul se inchide prin vectorul zZ X m,,7,, a carui marime este data de relatia:

|Z X MgaTea| = (PC)ky (3.13)

Prin alegerea convenabila a marimii vectorului de pozitie 7, Se poate determina
valoarea masei de echilibrare m,,. Directia si pozitia de amplasare a masel m,, Se
obtin prin rotirea vectorului cp cu 90° in sens trigonometric.

p

Z XmeZFeZ

b ZxM, 1,
Z3xmy 1y
o

Fig.3.6 Poligonul momentelor de dezechilibru din planul P,

Z;xmy 1

Dupa simplificarea relatiei (3.10) cu w? se poate construi poligonul vectorilor
de dezechilibru din figura 3.7, la o scari k. Inchiderea poligonului se realizeaza prin
vectorul m,,7,, a carui marime este data de relatia:

MeqTer = (dp)kF (3-14)

Fig.3.7 Poligonul vectorilor de dezechilibru
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Prin alegerea marimii vectorului 7, rezulta valoarea masei de echilibrare m,,
sau invers. Directia si pozitia de amplasare a masei m,; se obtin din figura 4.7. In
concluzie prin plasarea celor doua mase de echilibrare m,; si m,, in planele P;, P;;
rotorul este echilibrat dinamic [4].

3.3 Echilibrarea experimentala a rotorilor

3.3.1 Echilibrarea statici experimentald

Cea mai simpla echilibrare experimentala este echilibrarea statica a rotorilor
care se reduce la suprapunerea centrului de greutate peste axa de rotatie.

Acest tip de echilibrare este suficienta pentru rotori a caror latime este mult mai
mica comparativ cu diametrul, adica pentru discuri. Este important ca planul de
simetrie al discului sa fie perpendicular pe axa de rotatie.

Pentru realizarea echilibrarii, discul 1 este pus pe doud prisme cu muchii
ascutite, notate cu 2 in figura 3.8. Discul fiind dezechilibrat, va oscila pana cand
centrul sdu de greutate ocupa o pozitie stabild, pe directie verticala sub axa de rotatie.

Fig.3.8 Echilibrarea statica a discurilor [10]

Forta de inertie care provoaca dezechilibrul este datd de relatia:

-

F; = —md; = mfw? (3.15)

in care: m este masa discului, w viteza de oscilatie a discului iar r reprezinta distanta
unde se gaseste centrul de greutate in raport cu de axa de rotatie. Cu exceptia masei m,
toate celelalte marimi sunt necunoscute, prin urmare marimea si sensul fortei nu pot fi
determinate analitic. Din acest motiv se recurge la echilibrarea experimentala [10].
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Pentru realizarea echilibrarii, este necesara plasarea unei mase de echilibrare

m,, in partea opusd punctului de aplicare a fortei F;, care sd genereze o fortd de
echilibrare data de relatia:

-

Fie = m.w? = —F; (3.16)

Echilibrarea se realizeaza prin incercdri, cu diferite mase de echilibrare, pana
cand discul va sta 1n echilibru pe cele doua prisme indiferent de pozitie. In aceasta
situatie este valabila relatia:

me =m-— (3.17)
re
Echilibrarea se poate realiza si prin indepartarea de material (prin gaurire sau
pilire) din aceeasi parte a discului in care actioneaza forta F;.

Se pot utiliza si dispozitive de echilibrat static care permit echilibrarea direct
fara incercari, cum este cel prezentat in figura 3.9

Fig.3.9 Schema de principiu a dispozitivului de echilibrat static

Pentru realizarea echilibrarii se parcurg urmatoarele etape:

- Dupa ce discul 1 nu mai oscileazd, se pozitioneaza cadranul 2 cu gradatia O pe
verticala;

- Se plaseazd o masd de comparatie m, cunoscuta la distanta r, pe directia x —
x 1 y —y. Din cauza acestei mase, discul se va roti pand ajunge intr-o pozitie
de echilibru data de unghiul @. Se poate scrie:

mr-sin « = m.r, - COS X (3.18)
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Sau
mr = m.r, - ctg < (3.19)

de unde distanta r se poate determina cu relatia:

=— t 3.20
= . o .
r Te - Ctg (3.20)

- Se indeparteaza masa de comparatie si se adauga pe directia y — y , la distanta
7., deasupra centrului de rotatie, masa de echilibrare m, a carei valoare se poate
calcula cu relatia:

m, =m-—
e T, (3.22)
Teoretic se considera ca dezechilibrul are loc in planul median al discului. in

realitate nu se cunoaste exact planul in care actioneaza forta care produce dezechilibrul.
Adaugarea sau eliminarea de masa in vederea echilibrarii se face de obicei pe una din

fetele discului, sau mai rar pe periferia acestuia. Prin urmare fortele ﬁ'i s ﬁie nu sunt
situate 1n acelasi plan si determina un cuplu de forte care ramane neechilibrat. Practic
se realizeaza echilibrarea fortelor de inertie, prin urmare se obtine doar o echilibrare
statica a discului [10].

3.3.2 Echilibrarea dinamicd experimentali

Echilibrarea dinamicd se realizeazd pe masini de echilibrat, in doud plane
perpendiculare pe axa de rotatie a rotorului, care sunt materializate de reguld de
suprafetele frontale ale acestuia. In aceste plane se determina vectorii de dezechilibru
U, = m,; respectiv U, = m,7, precum si pozitiile unghiulare ale acestora. Vectorii
se echilibreaza prin adaugarea sau indepartarea unor mase in cele doua plane. Modulele
vectorilor r; si 7, care determina pozitiile de fixare a maselor de echilibrare se aleg in
functie de dimensiunile rotorului [12]

Principiul de functionare al masinilor de echilibrat se bazeaza pe vibratiile
produse de fortele de inertie. Rotorul este montat pe un cadru sau un sistem de lagare
elastice, care-i permit acestuia sa oscileze intr-un plan orizontal sau vertical (in functie
de constructia masinii de echilibrat). Sub actiunea fortelor de inertie care variaza dupa
o lege armonica, sistemul elastic cu un singur grad de mobilitate intra in oscilatii fortate
amortizate. Prin masurarea acestor oscilatii, alternativ in cele doud plane de echilibrare,
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se obtin informatii referitoare la vectorii de dezechilibru, la valorile maselor de
echilibrare si implicit la pozitia acestora [4],[12],[13].

In figura 3.10 se considera rotorul dezechilibrat 1 montat pe un cadru oscilant
2 astfel Incat axa de oscilatie sd fie continutd intr-unul din cele doud plane de
echilibrare. Deoarece rotorul poate fi echilibrat cu ajutorul a doud mase, teoretic poate
fi inlocuit cu masele m; si m, numite mase de dezechilibru. Acestea sunt de fapt
opusele maselor de echilibrare [12].

Fig.3.10 Principiul echilibrarii dinamice

Daca se imprima rotorului o miscare de rotatie, masele de dezechilibru vor
genera fortele de inertie ﬁi1§i ﬁiz ale caror vectori se rotesc impreuna cu rotorul.
Deoarece planul P, contine axa de oscilatie, efectul produs de forta de inertie ﬁiz este
eliminat. Astfel, momentul fortei F;; in raport cu axa de oscilatie O este dat de relatia:

M;y = myr,w?z - sing (3.22)

in care @ reprezinta unghiul vectorului de pozitie r; in raport cu axa orizontala.
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Acest moment are un caracter variabil motiv pentru care va cauza oscilatii in
jurul axei O. Echilibrarea se realizeaza in doua etape: prima data de echilibreaza
vectorul de dezechilibru U; = m,7; apoi se monteazi rotorul invers pe cadrul oscilant
si se echilibreazi vectorul U, = m,7,. In prima etapa a echilibrarii trebuie determinata
marimea masei de dezechilibru m, si valoarea unghiului ¢.

In functie de raportul dintre viteza unghiulard w cu care se roteste rotorul si
pulsatia p a oscilatiilor proprii ale sistemului, exista trei tipuri de echilibrare [12]:

- Echilibrare la turatia de rezonanta (w = p)
- Echilibrare subcritica (w < p)
- Echilibrare supracritica (w > p)

In continuare se va prezenta metoda turatiei la rezonanti care se bazeaza pe
faptul ca amplitudinea oscilatiilor este iIn domeniul rezonantei, proportionald cu
amplitudinea factorului perturbator. Pentru ca in sistemul analizat factorul perturbator
este reprezentat de momentul M;, dat de relatia (3.22), amplitudinea oscilatiilor la
rezonantd A, este datd de relatia:

Al = kFl'lz = kmlrlwzz (323)

unde: k reprezinta constanta de proportionalitate a masinii de echilibrat
z este lungimea rotorului

Se roteste rotorul cu o turatie superioara celei de rezonanta si apoi se lasa sa se
roteasca liber. Datoritd frecarilor, turatia va scadea pana cand la rezonanta, sistemul 1si
va mari amplitudinea oscilatiilor, inregistrandu-se amplitudinea A; datd de relatia

(3.23). Amplitudinea oscilatiilor va avea faza decalata cu ”/2 in urma fazei fortei ﬁ'il
care o produce (fig. 3.11).

Pl
Al
”
180° 0°
-
F1

Fig.3.11 Amplitudinea A, la rezonanta
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In planul P; la o pozitie unghiulari aleasi arbitrar si notati cu 0°, se plaseazi la
distanta r o masa m cunoscutd. Se roteste din nou rotorul cu o turatie superioara celei
de rezonanta si apoi se lasa sa oscileze liber. Cand turatia acestuia scade si trece prin
rezonanta, se va inregistra amplitudinea A, data de relatia:

A, = kRz (3.24)
in care, conform figurii 3.12:
R=F;+0Q; Q0 =mrw? (3.25)

Amplitudinea A, va avea faza decalata cu 7T/Z in urma fazei fortei Rcare o produce.

Pl A2 4

180°

Fig.3.12 Amplitudinea A, la rezonanta

In acelasi plan, se plaseaza diametral opus la distanta r aceeasi masa cunoscuti
m. Se imprima rotorului o turatie superioara celei de rezonantd dupa care se lasa liber
si oscileze. In acest caz la trecerea prin rezonanti, se va inregistra amplitudinea A5 data
de relatia:

A; = kRyz (3.26)
unde conform figurii 3.13:

R,=F,—-0; Q=mrw? (3.27)
Si de aceasta data amplitudinea va avea faza decalata cu n/ o in urma fazei fortei

care o produce. Prin suprapunerea celor trei amplitudini A, A, si Az se poate obtine
paralelogramul amplitudinilor.
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Fig.3.13 Amplitudinea A5 la rezonanta

In paralelogramul amplitudinilor prezentat in figura 3.14, amplitudinea A
corespunde oscilatiei la rezonanta a rotorului perfect echilibrat la care s-a addugat masa
de dezechilibru m la distanta r.

Fig.3.14 Paralelogramul amplitudinilor

Astfel, se poate scrie [4]:
A=kQz = kmrw?z (3.28)

unde A se determina cu relatia:

2 2 _ 942
4o |AEtA3 240 (3.29)

N 2

Prin impartirea relatiilor (3.23) si (3.28) rezulta valoarea masei de echilibrare
m,qcare plasata la distanta r,,; va echilibra masa m,, dupa cum urmeaza:
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A
myr, = mrI1 = My1Teq (3.30)
Pozitia masei de echilibrare m,, care echilibreaza rotorul in planul P;, este data
de unghiul ¢ care se masoara fata de gradatia 180°, conform figurii 3.15

Fig.3.15 Pozitia masei de echilibrare m,q

Valoarea unghiului ¢ se obtine cu ajutorul relatiei:

A% + A% — A3

3.31
24,4 (331)

@ = arccos

Pentru echilibrarea completa a rotorului, se repeta aceleasi operatii dupa ce in
prealabil rotorul a fost rotit cu 180° in cadrul 2 (fig. 3.10). Metoda turatiei la rezonanta
are rezultate bune doar daca dezechilibrul rotorului este relativ mic si prin urmare
produce oscilatii cu amplitudini reduse [4].

Practic, anularea completd a dezechilibrului nu este posibild. Intotdeauna
echilibrarea se realizeazd cu un dezechilibru rezidual a carui marime depinde de
dimensiunile rotorului.

3.4 Echilibrarea statica a mecanismelor

Echilibrarea mecanismelor cu elemente articulate are ca obiectiv reducerea sau
anularea componentelor torsorului fortelor de inertie generate de fiecare element
cinematic al mecanismului. Echilibrarea dinamica, adica anularea totala a torsorului de
inertie, este un procedeu complicat care duce la cresterea exagerata a maselor aflate in
miscare, motiv pentru care se realizeaza numai in situatii speciale. De cele mai multe
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ori este suficient sa se anuleze doar efectul fortelor de inertie, adica sa se realizeze o
echilibrare statica [10], [12].

Un mecanism plan este echilibrat dacd centrul sau de greutate are o pozitie fixa
pe tot timpul miscarii, caz in care d; = 0 si ﬁi = —md; = 0.

Pentru echilibrarea statica a mecanismelor plane trebuie avute in vedere

urmatoarele aspecte:

- stabilirea centrului de greutate al mecanismului,
- determinarea maselor care adaugate mecanismului, fac din centrul de greutate
un punct fix.

In general, vectorul de pozitie 7; al centrului de greutate al unui mecanism
(fig.3.16) se poate determina din relatia:

n
i=0

unde: m — reprezintd masa intregului mecanism;
m; — este masa elementului i;
7; — vectorul de pozitie al centrului de greutate al elementului i;

N — numarul de elemente mobile ale mecanismului

Fig.3.16 Centrul de greutate al unui mecanism
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Vectorii de pozitie pot fi exprimati prin relatiile:

T'1 = §1,
rz = ll + §2,

- - 3.33
rizll+lz+"'+li—1+§i' ( )
f=bL+ L4+ +5,
Prin inlocuirea relatiilor (3.33) in (3.32) rezulta:

m'FG = m1§1 + mz(l_l + §2) + -+ mn(l_l + l_z + -+ l_Tl—l + .§n) (334)

de unde:

o omyS +H (my +mg A m)l mpS, + (my +my .+ my)l,
TG = +
m . m (3.35)
My 151 + mply_y my,S
+_._+n1n1 nnl_l_ n-n
m m

Se introduc notatiile:

o= m;5; + (my + ms ...+ my)l,
1= )

m
z my5, + (M3 + my ...+ my)l,
2 = - ' (3.36)
— myS,
h, = :nn'

cu ajutorul carora vectorul de pozitie 7; al centrului de greutate al mecanismului poate
fi exprimat dupd cum urmeaza:

n
g =ZEi =h,+h,+-+h, (3.37)
i=0

l

Vectorii h; au directiile paralele cu elementele mecanismului si modulul
constant pe tot timpul miscarii mecanismului [4].
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Pentru determinarea marimii vectorului h; corespunzator elementului i din

figura 3.17, se parcurg urmatoarele etape :

in prima cuplda P a elementului considerat se concentreaza masele tuturor
elementelor situate Tnaintea lui

in a doua cupld Q a elementului se concentreazd masele elementelor situate
dupa elementul considerat

in centrul de greutate al elementului se considera masa proprie a elementului
considerat

in punctul H de pe element, se considera masa intregului mecanism

se scrie ecuatia de echilibru sub forma momentelor statice ale maselor
concentrate, in raport cu prima cupla si astfel se obtin relatiile (3.36)

=l

Y

PO— S Q
ij h m Zlmi

j=1+1

Fig.3.17 Vectorul principal h; aferent unui element

3.4.1 Echilibrarea mecanismului patrulater

Se considera mecanismul patrulater din figura 3.18 pentru care sunt cunoscute:

lungimile elementelor si masele my,m,,ms; ale elementelor mobile. Pentru ca
mecanismul sa fie echilibrat static este necesar ca centrul sau de greutate sa devina un
punct fix.

Masele m,, m,, ms se concentreaza static in doua puncte. Se poate scrie astfel:

li — 51
my =my )
L
S1 L, —s;
mB—mlB‘l'mZA—mll_‘l'mz l y
1 2 (3.38)
S2 l3 —s3
mc—mzc+mgc—mzl_+m3 l ]
2 3
S3
mD == m3 -
l3
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Pentru ca masele m, si mp nu genereaza forte de inertie, se vor echilibra doar
masele mg si m.. Acest lucru se poate realiza prin plasarea maselor de echilibrare m,
si M3 in prelungirea elementelor 1 si 3 la distantele 7,; respectiv r,;

Fig.3.18 Echilibrarea mecanismului patrulater

In cazul in care sunt indeplinite conditiile My17p1= Mply Si Mp37e3= melz CU
relatiile de mai jos se pot determina valorile maselor de echilibrare, dacd se impun
distantele 7,4 respectiv r,z:

L 3
Me1 =Mp——,  Me3z = Mc—— (3.39)
Te1 Te3

Astfel, masele m,, mgsi m,; au centrul de greutate in cupla A iar mp, mesi
m,5 vor avea centrul de greutate in cupla D. Centru de greutate al intregului mecanism
se gaseste Intre cuplele fixe A si D, iar pozitia lui se poate determina din relatia:

(my + mg + my)AG = (mp + m¢c + me3)(AD — AG) (3.40)
de unde:

mp+me+m
AG = AD D C e3

(3.41)
mA+mB +mD+mC+mel+me3
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3.4.2 Echilibrarea mecanismului maniveld piston

Pentru mecanismul manivelad piston din figura 3.19, se considera cunoscute
lungimile elementelor, pozitiile centrelor de greutate precum si marimile maselor
my, m,, my ale acestora. In vederea echilibririi se concentreaza static in doud puncte
masele m,, m, si intr-un punct masa ms a pistonului. Rezulta astfel:

ly — 51
mA - ml ,
ly
S l,—s
mg = Myp + Myp = m1l_1+ m; 2 I 2, (3.42)
1 2

S2
mC:m3+mzl_.
2

Masa m, fiind concentrate in cupla fixa A, nu va genera fortd de inertie. Prin
urmare se vor echilibra doar masele mg si m¢

Me2
le2
Sz
B
G
G 2
S1 1 v Ms ™ 2
m, 2
G3 m3
le1 \e —
A Ma 77 C 3
Mc
®;

Me1

Fig.3.19 Echilibrarea statica a mecanismului maniveld piston

Prin plasarea masei m,, in prelungirea elementului 2, se aduce centrul de
greutate al bielei si pistonului 3 in centrul cuplei B. In acest caz suma momentelor
statice ale acestor mase n raport cu punctul B trebuie sa fie zero adica:

mezrez == mclz (343)

93



Masa m,, aflatd in prelungirea elementului 1 la distanta r,,, aduce centrul de
greutate al bielei 2, pistonului 3 si manivelei 1 in centrul cuplei A. Se poate scrie astfel:

Me1Ter = (Mey +Myp + My +m3)ly (3.44)
Daca distantele 7,; si 7., se aleg constructiv in functie de gabaritul

mecanismului, din relatiile (3.42) (3.43) si (3.44) se determina marimile maselor de
echilibrare dupa cum urmeaza:

L,
Mey = mcr_
¢ (3.45)
L, S1 Ly
mel = (mc_+m1_+m2 +m3)—
Te2 ly Te1

In acest fel centrul de greutate al mecanismului este adus in centrul cuplei A,
care este un punct fix. Masa m,, plasatd in prelungirea bielei mareste gabaritul
mecanismului, motiv pentru care acest tip de echilibrare nu este des utilizat. De cele
mai multe ori se prefera o echilibrare partiala prin addugarea unei singure mase m,, in
prelungirea manivelei, asa cum este prezentat in figura 3.20 [4], [10]

B
mg
1
2
my Mc
?; C
e A \O
3
\ ®,
.\ ’
Me
X,

Fig.3.20 Echilibrarea partiald a mecanismului maniveld piston
Cu aceastd masa se echilibreaza doar masa concentrata in punctul B, adica:
myr, = mgly (3.46)

Daca se alege 7, din relatiile (3.42) si (3.46) se poate obtine marimea masei de
echilibrare, dupa cum urmeaza:
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s [, — s\ 1
m, = (m1—1+m2 2 2)—1 (3.47)

In acest fel masa m. concentrati in punctul C, rimane neechilibrata. Elementul
3 executd o miscare de translatie, prin urmare forta de inertie produsa de masa m are
directia miscarii elementului si daca w, = const, poate fi determinata cu relatia [4]:

Fic = —mca, = mliw?(A; cos @ + 4A, cos 2¢ + 164, cos 4¢ + ) (3.48)
Daca se introduc notatiile:

Fyy =mcliwiA; cos ¢,

Fiy = mcl w?4A, cos2 ¢,

(3.49)
Fiu = m.liw?16A, cos4 ¢,
expresia fortei de inertie devine:
FiC = Fil + Fiz + Fi4 + - (350)

Se poate spune ca forta de inertie produsa de masa m, este formata dintr-0 serie
de forte de inertie de diferite ordine (armonici). In practica se echilibreaza doar fortele
de inertie de ordin inferior, deoarece dezechilibrul maxim este produs de primele doua
armonici [7], [12]. Daca masa de echilibrare m, din prelungirea manivelei, se
suplimenteaza pana la valoarea m,, (fig. 3.20), forta de inertie generata de aceastd masa
va echilibra prima armonica a fortei de inertie din piston. Se poate scrie astfel:

méTe = mBllAl, A1 =1 (351)

Prin plasarea acestei mase, se mutad dezechilibrul din planul orizontal in cel
vertical. Celelalte armonici ale fortei de inertie raméan neechilibrate. In cazul
motoarelor cu ardere internd, deoarece sunt mai multe astfel de mecanisme ale caror
manivele sunt decalate in functie de numarul de cilindrii, unele armonici ale fortelor de
inertie se pot echilibra fara adaugarea de mase suplimentare [12], [13].

Un mod de echilibrare a primei armonici fara a produce dezechilibru pe directie
verticald, constd in descompunerea fortei F;; in doud componente F;; si Fj] si apoi
anularea acestora, asa cum este prezentat in figura 3.21. Aceasta se poate realiza prin

95



rotirea a doud mase de echilibrare in sensuri contrare, cu ajutorul unor roti dintate [4],
[12].

Fig.3.21 Modalitate de echilibrare armonicii de ordinul intdi

Dupa cum se observa, forta Fj; este anulatd de o forta —F;; egald si de sens
contrar generatd prin rotirea masei m, cu viteza unghiulard w; in acelasi sens cu
elementul 1. Forta F;] va fi anulata de forta egala si de sens contrar —F;] generata de o
altd masa m, care se roteste in sens contrar, cu viteza unghiularda —w;. Marimea

maselor m,, se poate determina cu relatia:

2myr,w? = m A, w? (3.52)
de unde:
LA
m, = m, ;r: (3.53)
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4. MISCAREA MECANISMELOR SUB ACTIUNEA
FORTELOR EXTERIOARE

4.1 Ecuatii de miscare

Pentru determinarea ecuatiilor de miscare, mecanismul se inlocuieste cu un
model dinamic echivalent la baza caruia sta elementul de reducere. De regula elementul
de reducere este chiar elementul conducator al mecanismului [10].

Ecuatia de miscare a unui mecanism este relatia cu care se poate determina
legea de miscare reald a elementului conducétor, cunoscand sistemul de forte si
momente ce actioneaza asupra elementelor cinematice.

Astfel, pentru elementul de reducere se poate scrie relatia [4]:
dE; = dL (4.1)

in care: dE; — reprezinta variatia elementara a energiei cinetice

dL — este lucrul mecanic elementar prestat de forta sau momentul redus ce
actioneaza asupra elementului de reducere.

In cazul in care elementul de reducere realizeaza o miscare de rotatie energia
lui cinetica are expresia:

2
E; = Ir% (4.2)

iar pentru cazul miscarii de translatie, are urmatoarea forma:

172

=m"— 4.3
E. m2 (4.3)

Lucrul mecanic elementar in cazul celor douad tipuri de miscari ale elementului
de reducere, poate fi scris astfel:

97



dL = M"de
(4.4)
dL = F"ds

Semnificatia termenilor utilizati in expresiile energiei cinetice si a lucrului
mecanic, sunt urmatoarele:

- I",m" — sunt momentul de inertie redus si masa redusa a mecanismului,

- M",F" —reprezinta momentul redus respectiv forta redusa,

- w,V — sunt viteza unghiulara sau liniard a elementului de reducere,

- dg,ds — deplasarea elementard unghiulara respectiv liniara al elementului de
reducere in cazul in care F" actioneaza pe directia deplasarii.

Prin 1inlocuirea relatiilor (4.2), (4.3) respectiv (4.4) in relatia (4.1), rezulta
expresiile:

rw_z_r
dI2 =M"de

(4.5)
02
d <mr —) =F"ds

2

in care momentul redus M" si forta redusd F" pot fi exprimate dupa cum urmeaza:

M" = M, — M
(4.6)
F'=Fy—F

unde: My, si Fj, —sunt momentul motor redus respectiv forta motoare redusa,
M] si F' —reprezinta momentul rezistent redus si forta rezistenta redusa
Momentul rezistent redus M, sau forta rezistenta redusa F pot fi determinate

din relatiile:

My = My, + M::p + Mg
4.7)
Fr = Rl + Fy £ F
in care: My, si F}, — sunt momentul redus sau forta redusd a momentelor sau fortelor
de exterioare (ex: forte tehnologice sau de rezistenta utila),
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My, si F, — reprezinta momentul redus sau forta redusia a momentelor sau
fortelor de rezistenta pasive (ex: momente sau forte de frecare),

M si Ff — sunt momentul redus sau forta redusa a fortelor de greutate ale
elementelor mecanismului.

Prin integrarea relatiilor (4.5) rezulta [4]:

(]
2 2
w3 w1
AEC:[Z = 157 - I]T 7 = f (MT";'I - M;)d(p = Lm12 - L‘r12
" (4.8)
2 2 z
_ . r?2 U1 _ r —
AE. , = m; > mj 5 = (Er — F)ds = Ly, — Ly,

S1

unde: I si I] — sunt momentele de inertie reduse ale mecanismului corespunzatoare
unghiurilor de rotatie ¢, respectiv ¢ ale elementului de reducere,

w, sl wq — reprezinta valorile vitezei unghiulare a elementului de reducere in
cele doud pozitii,

m} si m{ — sunt masele reduse ale mecanismului corespunzatoare pozitiilor s,
respectiv s; ale elementului de reducere,

v, s1 v; — sunt valorile vitezei liniare a elementului de reducere in cele doua
pozitii.
Pentru un mecanism, relatiile (4.8) reprezinta ecuatiile de migcare sub forma
finita. Aceasta forma a ecuatiilor de miscare se utilizeaza in situatia in care fortele si
momentele exterioare depind doar de pozitia elementului de reducere. Rezolvarea

ecuatiei de miscare sub forma finita se face de reguld pe cale grafica utilizand metodele
prezentate in [4].

Daca fortele si momentele exterioare si implicit M"si F"depind de pozitia
elementelor, viteza si timp, adica M"™ = M" (¢, w,t) si F™ = F" (s, v, t), relatiile (4.5)
pot fi scrise astfel:

le

d 2

r — M7
0 <I M"(p,w,t)
(4.9)
L) =m0
15 m 5= S, v,
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Pentru ca I", m” respectiv w si v depind de pozitia elementului de reducere,
prin derivarea relatiilor (4.9) rezulta:

" da)+w2 dI” _ 5
Ydp T 2 de O
(4.10)
. dv N v2dm” T (s,1,0)
m'w— 5o = F v,
sau.
rda)_l_a)zdIT_Mr( 5
dp 2 do b @,
(4.11)
dv v?dm"
m’—+ — =F"(s,v,t)

dt 2 ds

Relatiile (4.11) reprezintd ecuatiile de miscare sub forma diferentiala.
Rezolvarea ecuatiei de miscare in forma diferentiald se poate face pe cale numerica,
daca de exemplu, in locul diferentelor dw, d¢ si dI” se introduc diferentele finite:

Aw = wi4q — w;
Ap = @iv1 — @; (4.12)
AI" =1, — I

Astfel, daca elementul de reducere realizeaza o miscare de rotatie, ecuatia de
miscare sub forma diferentiala (4.11) poate fi scrisa in urmatoarea forma [4]:

Wip — W; I, — Il w?
Iir#wi + lA—q)lé = M (¢i, w;, ;) (4.13)

unde: ¢; si ;4,1 — reprezinta doud pozitii succesive ale elementului de reducere,
I/ si I, — sunt momentele de inertie reduse ale mecanismului in cele doua
pozitii,
M{ (¢;, w;, t;) — este momentul redus al mecanismului in pozitia i.

Daca se cunoaste viteza elementului de reducere in pozitia initiala i, viteza w; ;4
in pozitia urmatoare se poate determina cu relatia de mai jos, obtinuta prin rezolvarea
ecuatiei (4.13):
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M (¢, w;, t;) w;
Wip1 = lITNP + 20T (Bl —Iiy1 (4.14)

Relatia (4.14) este o formuld de recurentd care permite determinarea vitezei
unghiulare a elementului de reducere [4]. Deoarece:

w; +wiy; Agp
—l 2 : = E ) At = ti+1 - ti (415)
timpul necesar elementului de reducere pentru a ajunge din pozitia initiald in pozitia
urmatoare poate fi determinat cu relatia:

2A
At = ti+1 - ti = —QD (416)
Wiy1 T W;

unde: t; si t;,, — reprezinta timpii la care elementul de reducere ocupa pozitiile i
respectiv i+1.

Din relatia (4.15) se poate obtine legea de variatie a vitezei in functie de unghiul
de rotatie a elementului de reducere w = w(¢) iar din (4.16) rezultd t = t(¢). Se pot
obtine astfel w = w(t), € = &(t) respectiv e = (¢)[4].

De regula functionarea mecanismelor este ciclica, motiv pentru care marimile
din relatiile (4.8) vor avea la randul lor o variatie ciclica.

Perioada dupa care se repeta momentul de inertie redus I” sau masa redusa m”
poarte denumirea de ciclu geometric (¢g4). Intervalul dupd care motor redus My,
respectiv forta motoare redusa F, se repeta se numeste ciclu energetic motor (¢,,).
Perioada dupa care momentul rezistent redus M; respectiv forta rezistenta redusa F,”
se repeta, reprezinta ciclul energetic rezistent (¢,) iar perioada dupa care I" sau m",
Mj, sau Ey, , M] sau F respectiv @ sau v, revin la aceeasi valoare se numeste ciclu
cinematic (¢.).

Prin rezolvarea ecuatiilor de miscare, indiferent de forma lor, se obtine legea
de miscare a elementului de reducere care de regula este elementul conducator al
mecanismului. Apoi prin intermediul analizei cinematice se pot determina legile de
miscare pentru celelalte elemente ale mecanismului [4].
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4.2 Fazele de miscare ale mecanismelor

Functionarea mecanismelor este caracterizata de trei faze: faza de pornire, faza
de regim respectiv faza de oprire. Daca elementul de reducere al unui mecanism
realizeaza o miscare de rotatie cu viteza unghiulara w, atunci in faza de pornire aceasta
va creste de la valoarea zero la o valoare nominald w,,, In faza de regim va oscila n
jurul acestei valori ca urmare a efectului fortelor si /sau momentelor exterioare iar in
faza de oprire va descreste pana la valoarea zero (fig. 4.1)

@ % @ @
< Pt < ql

B % %

A4

Fig.4.1 Fazele de functionare ale unui mecanism

In faza de pornire, daci se considera pozitiile ¢, si ¢, ale elementului de
reducere la capetele unui ciclu geometric (I = I, w, > w,), din relatia (4.8) rezulta:

f(M:n — MD)de >0, Ly > L, (4.17)
be

adica, pentru ca un mecanism sa se poate pune in miscare este necesar ca lucrul mecanic
motor L,, sa fie mai mare decat lucrul mecanic rezistent L,..

In faza de oprire, considerand doud pozitii ¢; si ¢, pentru elementul de
reducere la capetele unui ciclu geometric (I] = I}, w} < w}), din relatia (4.8) rezulta:

[ -mpdo <o, Ly <t (4.18)
b
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adica, pentru ca un mecanism sa se poata opri este necesar ca lucrul mecanic rezistent
L, sa fie mai mare decat lucrul mecanic motor L,,.

In faza de regim pentru doua pozitii la capetele unui ciclu cinematic (I7 = I,
w, = W), pe baza relatiei (4.8) se poate scrie:

f(M,rn — M )de =0, Ly, =1L, (4.19)
bc

adica, lucrul mecanic motor L,, in intervalul unui ciclu cinematic, este egal cu lucrul
mecanic rezistent L,..

In aceasta faza, viteza unghiulard w nu este constanta si are o variatie periodica,
deoarece momentele I, M;, si M; isi modifica valorile in functie de pozitia
elementelor mecanismului. Prin urmare miscarea mecanismului nu este uniforma.
Pentru a putea caracteriza aceastd miscare se utilizeaza notiunea de grad de
neregularitate. Valoarea acestuia se poate determina cu relatia [4]:

Wmax — Wmi
5 = max min (4_20)
wm
in care: w,, — reprezinta viteza unghiulara medie sau nominala din faza de regim.

Pentru a putea evidentia si variatia acceleratiei unghiulare a elementului de
reducere, se utilizeaza coeficientul de dinamicitate al mecanismului care poate fi
determinat pe baza relatiei [4]:

Emax
W

X = (4.21)

4.3 Randamentul mecanismelor

Randamentul mecanic mediu n al unui mecanism este raportul dintre lucrul
mecanic al fortelor de rezistenta utila si lucrul mecanic al fortelor motoare pe durata
unui ciclu cinematic, si poate fi exprimat cu relatia:

Deoarece Ly, = Ly, + Ly, unde L, reprezintd lucrul mecanic al fortelor de
rezistenta pasiva (ex: fortele de frecare), relatia (4.22) poate fi scrisa sub forma:
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n=1-—=1-9¢ (4.23)

unde: ¢ — reprezinta coeficientul de pierderi.

Dacd se tine seama de puterile medii aferente unui ciclu cinematic, definite de
relatiile:

L
PR =-"
m t,
Lyy
P == (4.24)
C
pm — Lﬁ
rp tc

in care t,. reprezintd durata sau timpul aferent unui ciclu cinematic, randamentul mai
poate fi exprimat dupa cum urmeaza:

m m
Pru Prp

R

=1-¢ (4.25)

Y]

Randamentul mediu este o masurd a eficientei cu care functioneazd un
mecanism. Poate fi determinat prin calcule dar de cele mai multe ori se preferd
determinarea experimentald, cu ajutorul unor standuri care permit masurarea lucrurilor
mecanice motoare si a fortelor /momentelor rezistente.

Se considera mai multe mecanisme cu randamente cunoscute, legate in serie ca

in figura 4.2.
I-m I-ru,l I-ru,2 I-ru,n—l I-ru,n

Ny N, M,

Fig.4.2 Cazul mecanismelor legate in serie

Primul mecanism primeste lucrul mecanic motor L,, si cedeaza lucrul mecanic
util L, 1celui de al doilea mecanism. Valoarea acestuia se determind in functie de
randamentul primului mecanism. Urmétorul mecanism primeste L,,, ; ca lucru mecanic
motor si cedeaza celui de-al treilea mecanism lucrul mecanic util L., ,. Pe baza acestui
rationament se pot scrie relatiile:
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Lru,l =N1Lm
Lru,Z = 772Lru,1 = N1N2Lm

(4.26)
Lru,n = 7InLru,n—l = N1N2 Nl
de unde:
_ Lru,l Lru,z Lru,n =0 n
Lm Lru,l Lru,n—l 1z " (4'27)

In concluzie, randamentul total al mai multor mecanisme legate 1n serie este

produsul randamentelor partiale si este mai mic decat valoarea celui mai mic randament
partial [4].

Se considera situatia in care mai multe mecanisme cu randamente cunoscute,
sunt legate 1n paralel ca in figura 4.3.

Ny
I-ml I-ru,l
1
M,
Lm I-m2 2 |-ru,2
"n
Lmn I-ru,n
n

Fig.4.3 Cazul mecanismelor legate in paralel

Astfel fiecare mecanism primeste o parte din lucrul mecanic motor total L, si

cedeaza un lucru mecanic util care depinde de randamentul mecanismului respectiv. Se
poate scrie:

n
Ly = ZLmi = Ly + Lz + -+ Lipn
i=1

(4.28)
Ly = Z Lru,i = N1l + N2Llme + -+ Nl

n
i=1
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Expresia randamentului total in cazul legarii in paralel este:

_ Lﬂ _ nlel + 772LmZ + et nann
=T Los + Lyg + -+ Lyn

sau:
Lru,l + Lru,z + et Lru,n

Lr_u'1_|_Lr_u’2+...+Lrﬂ
N1 M2 Mn

(4.29)

(4.30)

In aceast situatie randamentul total este mai mare decat valoarea celui mai mic
randament partial si mai mic decét valoarea celui mai mare randament partial. Pentru a
se putea determina valoarea randamentului total trebuie cunoscuta repartizarea lucrului
mecanic motor pe cele n mecanisme sau lucrurile mecanice rezistente prestate de

fortele rezistentelor utile la iesirea fiecarui mecanism [4], [12].

Se considera mai multe mecanisme legate mixt: N mecanisme cu randamentele
11, M2, -, Mn CUNOSCUte legate in paralel si p mecanisme cu randamentele cunoscute

Nays Nay - Na, 1egate in serie, ca in figura 4.4.

Lru,l

Fig.4.4 Cazul mecanismelor legate mixt

L ru,ap

In acest caz expresia randamentului mediu total este data de relatia:

_ Na,Na, ---nap (nlel + 772Lm2 + ot nann)
N Lm1+Lm2+”'+Lmn

n

Sau:

(4.31)
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_ Na,Na, - 77a,, (Lru,l + Lru,z + o+ Lru,n)

Lru,l + Lru,z 4o Lru,n (4.32)

N N2 Nn

In cazul unor mecanisme cum ar fi cele cu cami si tachet, puterea pierduta prin
frecare variazd destul de mult de la o pozitie la alta. De exemplu 1n pozitiile in care
unghiul de transmitere are valori mici, puterea pierduti ajunge la valori maxime. In
aceste situatii, pentru studiul eficientei mecanismului, este mai util sd se utilizeze
notiunea de randament instantaneu. Pentru inceput, se imparte relatia (4.1) cu dt si
rezulta [4]:

dE. _dL (4.33)
dt ~ dt
Sau.
dE, d _ _
i E(Lm —Lyy— Ly FLg)=Pyn—Poy— P TP (4.34)

unde: B, —reprezintd puterea motoare, B, — reprezinta puterea instantanee a fortelor
de rezistentd utile, B., — este puterea instantanee a fortelor de rezistentd pasive (ex.
forte de frecare), iar B, — este puterea instantanee a greutatilor elementelor.

dE, e . o
Deoarece d—tc = —P; unde P; reprezinta puterea instantanee a fortelor de inertie,

relatia (4.34) poate fi scrisa astfel:
Pm_Pru_Prp$PG$|Pi|:O (4.34)

({34

Semnul din fata puterii P; se considerd “-” in cazul in care forta de greutate este
o forta rezistenta, respectiv “+” in situatia in care actioneaza ca fortd motoare. Semnul
din fata puterii |P; | este atunci cand energia cineticd a mecanismului creste si se
considerd “+” daca energia cineticd a mecanismului scade. Relatia (4.34) defineste

bilantul energetic al mecanismului [4].

(Y32

Randamentul instantaneu poate fi definit cu relatiile:

n; = Put 1P+ Pl s Pg, P; sunt puteri rezistente
P )
;" (4.35)
ru -
= , daca: P, P; —sunt puteri motoare
M= p i, +p | A Ten P
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