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PART EA 1NT1I 

GEJ.VERALITA'.J.1 ASUPRA 
MECANISMELOR 

l 
NOŢIUNI INTRODUCTIVE 

1.1. OBIEGTUL ŞI IMPORTANŢA 
STUDIULUI MECANISMELOR 

1.1.1. OBIECTUL 
STUDIULUI MECANISMELOR 

Disciplina „Mecanisme" are 
ca obiect s tudiul gene.ral al me­
canismelor şi maşinilor şi cu:prin­
de patru părţi : structura, analiza 
cinematică, cinetostatica şi dina­
mica . 

· Structura m ecanismelor se 
ocupă de principalele noţiuni des­
pre elementele cinematice, cuple­
le cinematice, lanţurile cinemati­
ce, mecanismele şi mecanismele­
motor. In această parte sînt date 
formulele structuraie ale lanţuri­
lor cinematice plane şi ale me­
canismelor plane, precum şi clasi­
ficările structurale ale mecanisme­
lor-motor plane. 

Analiza cinematică a meca­
nismelor se ocupă cu metodele 
grafoanalitice prin intermediul că­
rora se trasează traiectoriile . di­
verselor puncte ale elementelo1· 
cinematice şi se stabilesc poziţiile 
mecanismului în timpul ciclului 
cinematic, pe baza cărora se deter­
mină vitezele şi acceleraţfile (lini­
are şi unghiulare) ale unor puncte 
caracteristice, respectiv ale ele­
mentelor cinematice conduse. 

Cinetostatica mecanismelor se 
ocupă cu studiul forţelor exteri­
oare şi interioare care solicită ele­
mentele mecanismului, precum şi' 
cu stabilirea valorilor reacţiunilor 
din cuplele cinematice şi ale for­
ţelor de echilibrare. 

Dinamica · mecanismelor se 
ocupă cu modalităţile de echili­
brare statică şi dinamică a meca­
nismelor şi efectuează - stuqiul 
mişcării maşinii sub acţiunea for­
ţelor exterioare date. 
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1.1.2. IMPORTANŢA STUDIULUI MECANISJVIELOR 

Infăptuirea amplului program adoptat de Congresul al XIII-lea al 
Partidului Comunist Român privind dezvoltarea continuă a societăţii_ noas­
tre şi ridicarea României socialiste pe noi culmi ale i)rogresului şi -.civili­
zaţiei este indisolubil legată de modernizarea economiei naţionale. ln 
acest amplu proces de dezvoltare multilaterală a forţelor de producţie, o 
coordonată fundamentcilă constantă a polilicii P.C.R. o reprezintă întări-· 
rea rolului industrializării în . lărgirea şi perfecţionarea continuă a bazei 
tehnico-materiale a socialismului, în dezvoltarea ech ilibrată a economici 
naţionale, în perfecţi~marea relaţiilor de producţie socialiste, în- ridicarea 
bunăstării materiale şi spirituale a poporului. In acest cadru, industriei 
constructoare de maşini îi revin sarcini de primă importanţă privind per­
fecţionarea continuă a mecanizării .~ ·i automatizării, , extinderea gamei de 
produse în care se materializează muncă cu un înalt grad de calificare. Ni­
velul atins de industria românească în domeniul construcţiei de utilaje 
petroli~re şi al echipamentelor pentru transportul feroviar şi rutier, gam:l 
largă de autovehicule, nave, avioane, maşini-unelte şi agricole r ealizate, 
precum şi calitatea şi cUversiiicarea dispozitivelor şi instalaţiilor auton:i ati­
zate sau a aparaturii de măsurat, impun cunoa~teeea întreţinerii şi exploa­
tării aces.to1; produse la nivelul impus de ritmul general de creştere a pro­
ducţiei şi a productivităţii muncii. în industrie. -, 

In aceste :::ondiţii este necesar ca viitorii muncitori din diferitele r <i­
muri ale industriei să aibă o temeinică cultură tehnică generală, care să ll' 
asigure competenţa necesară p1 acticării profesie i cu un înalt 'randame!1t 

de muncă. 
Importanţa studiului mecanismelor constă în faptul că face trecerea 

spre cunoaşterea construcţiei de maşini şi utilaje din orice domeniu indus­
trial, sîntetizînd şi aplicînd într-o concepţie unitară cunoştinţe de mate­
matică, fizică, tehnologie, rezistenţa materialelor, organe de maşini, desen 
tehnic, protecţia muncii ş.a . In acest fel se dobîndesc cunoştinţele n ece­
sare pentru rezolvarea unei game foarte diverse de probleme tehnice , cu 
care absolventul se va confrui)ta în practica productivă. 

1.2. MAŞINA ŞI MECANISMUL CA SISTEME TEHNICE 

Prin sistem tehnic se înţelege o creaţie a omului prin intermediul că.:. 
reia legile naturii sînt utilizate în scopul uşurării muncii şi sporirii pro-
ductivităţii ei. 

Maşina este un sistem tehnic alcătuit din părţ. i componente d istincte 
cinematic (numite elemente cinematice) care, în urma imprimării de miş­
cări date uneia sau unora din ele, realizează mişcări deterniinate la toate 
celelate elemente cinematice, cu scopul fie de a executa un lucru mecanîc 
utii (cazul maşinilor de ltLC1<L), fie de a transforma o formă oarecare de 
energie în energie mecanică (cazul maşinilor motoare). 

Mecanismul reprezintă un sistem tehnic constituit din elemente cine­
matice legate între ele prin cuple cinematice care, în urma imprimării ele· 
mişcări date uneia sau unora din elemente, realizează mişcări determinate 
la toate celelalte elemente, cu scopul transmiterii sau transformării aces-
tora. 
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Se constată că mecani n 1 î l 1. . esentiale ale masinii. d,.,. a f~ îU .ntc cp meşt~ pnmele două caracteristici 
· : " · " 1 un sis em tehnic ale - · 1 t . 

tice au miscări detonr•nafe RezLtl1." • • caru1 e ernen e cmema-. ~ ..., • · a ca in general · 1 parte componentă a masi· 
1

· · ' , mecanismu este o 
• l 11. 

1.3. SCHEMELE CONSTRUCTIVE ŞI CINEMATICE 
ALE MECANISMELOR 

Schema constructivă (fi rr 1 1 a) tă , 
în perspectivă a elementelor i:;~i ~u' l l c?n~ m :·eprezentarea plană sau 
mecanism. La r eprezentarea s~heml~ .e o1fcl111emabce componente ele unui 
trial. 1 se 0 osesc normele desenului indus-

Schema cinematică (fig. 11 b) const" î plană sau în ·perspectivii a con'f!a ţ' ·. a n reprezentarea convenţional 
1 1 

. . lb ura ier geometrice a 1 t 1 . 
pe or cinematice existente într-un : . e emen e or ş1 cu-
mişcare. Intr-o astfel de sehemă elmecamsm, pentru un anumit sens de 
axele lor geometrice iar cuplel ' . eme~~ele cr.nematice sînt redate prin 
nale. ' e cmema ice pnn reprezenUi.ri conven;to-

Ce}e .d~uă scheme prezentate se referă 1 
ton înhlmt m motoarele cu ardere internă. a mecanismul manivelă-pjs-

b 

Fig. 1.1. Mecanismul manivelă-piston· 
a • - schema constructlvtl; b - schema clnemat1cu. 
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a 

d 
© ® 

b 

Fig. 1.2. Mecanisme uzuale cu bare:-
mecanismul patrulater; I> - mecanismul manivelă-piston l o - m~ 

~ - canlsmul manivelă-culisă. 

a b c 

Fig. 1.3. Mecanisme cu came (tipuri uzuale): 
1 h t translaat cu cllsc; a _ camă rotattvă şi tachet translant axial; b -camă rotativă ş tac e 

c - camă rotativa şi tachet oscilant cu rol~. 

o 

e 

Fi~. vt. Mecanisme cu l'Oţi dinţate: .• ~-
xtertoară · b - angrenaj c!Hndric cu axe 

a _ angrenaj alllndric cu axe ~Jxe avtnd ~gje~~~~c e cu axe fixe avind angrenare e>Cterioarăj 
ti>Ce a'l.tnd angrenare interioară, c - angiena interioară · e _ mecanism planetar diferenţiai 

· - ·• Ole axe fixe avind a ngrenare , .-
d - an~e • ._ co c~ndrlc cu o i·oată centrală avlnd a ngrenare exterioara. 
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1.4. CLASIFIG!AREA MECANISMELOR 
DUPA FORMA LOR CONSTRUCTIVA 

Clasificarea constructivă delimitează următoarele categorii principale 
de mecanisme: 

- Mecanisme cu bare, formate din elemente cinematice articulate. 
Dintre acestea cele mai răspîndite sînt niecanismele plane care au numărul 
c:el mai mic de elemente (adică 4), cum sînt: mecanismul patrulater (fig. 
1.2,' a), mecanismul manivelă-piston (fig. 1.2, b) şi meccmismul manivelă­
culisă (fig. 1.2, c). In aceste scheme elementul fix (baza sau batiul) este 
notat cu cifra zero (O). 

- Mecanismele cii came, compuse din trei elemente (fig. 1.3, a, b, c): 
cama 1, tachetul 2 şi elementul fix O. 

- Mecanisme cu roţi clinţate (fig. 1.4, a, b, c, d, e), constituite din mi­
nimum două roţi dinţate de construcţie diversă, avînd toate axele de 
rotaţi P. fixe (mecanisme ordinare) sau unele axe fixe şi alte:-:: mobile (me­
canisme planetare). 

- Mecanisme diverse (simple sau complexe), din categoria cărora fac 
parte: mecanismele cu cruce de Malt a, mecanismele cu roţi de fricţiune, 
mecanismele cu came (roţi) şi fire (curele, lanturi, cabluri), mecanismele · 
cu bare, 'i·oţi şi curele, mecanismele cu bare, roţi dinţate şi fire etc. 

Clasificarea prezentată, utilii din punct de-vedere practic, prezint:1 dezavantajul 
d nu .oferă posibilitatea studierii u nitare a mecanismelor din punct de vedere 
cinematic şi cinetosta tic. Această cerinţă este îndeplinită de clasificarea structurală 
(a ci'\rei prezentare se face în cap. · 5). Clasificarea constructivă este acceptată din 
punct de vedere diclacttc pentr u tratarea principalelor categorii ele mecanisme folo­
site pc scară largă în tehnicii. 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

1. Precizaţi obiectul şi părţile componente c1 le studiului cliscipllnei 
„Mecanisme". 

2. Ce caracterist ici ·uef ini.torii ate maşina compcrraliv cu. mecanismu.[? 
3. Analizaţi meccmismele existente într-o maşină din atelierul şcoală şi 

clasificaţi-le din punct de vedere constructiv. 
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PARTEA A DOUA. 

STRUCTURA 
MECANISMELOR 

2 
ELEMENTE CINEMATICE. 

CUPLE CINEMATICE =, 

2.1. ELEMENTE CINEMATICE 

Prin element cinematic se în­
ţelege un co,rp mat~rial co~1~0-
nent al mecanismului care me r.o­
lul cînd este mobil, de a trnnsm1ţe 
miŞcarea ş i forţa (exemple: m:1111: 
vela, biela, pistonul, cam~, cui eaua 
etc.). Un element poate h: -. 

_mobil (exemple: arbore c~­
tit, tachet, roată dinţată)„ numi t 
element cinematic; . 

- fix sau 1Jresiipus fix, ca: 
tn care se numeşte ~L~ment-baw 
(exemple : batiul maşmtlor-unelle, 
carterul motc.rului). . ~ 

Elementul-bază reprezmta .ele­
mentul faţă de care se studwză 
mişcarea celorlalte elemente ale 
mecanismului. 

Analiza diferitelor elemente 
. ematice permite identificarea a 

cm . . 1 . , mc · 
cinci tipuri pnnc1p~ ~· şi anu ~ . .. 

- elemente rigide (ne.de.for -
mabile) formate fie dintr-o smşu:·ă 

iesă (num ită şi organ de maŞ·m~i)! 
fie din mai multe organe de maşin~ 
asambla le între ele (de e~er:iplu. 
b. la unui motor reprezmt~ un 
st1~gur element cinematic_ de~1 este 
f - tă din corpul propriu-zis, ca-01ma . d . d 
pace, cuzineţi , şuruburi ~ prm er: 
inele de siguranţă etc.) (fig. 2.1, ~) , 

_ elemente f lexibile, folosi te 
entru transmit erea la di~~anţă a 

~iscării şi implicit a puteru meca­
nic~ (exemple: cablun, curele, lan­
ţuri) (fig. 2.1, b); 

_ elemente lichide (în general 
apa la presele hidraulice şi pompe~ 
respectiv uleiul la prese de puten 
mari) (fig. 2.1, c); 

a 

c 

&/tul 
p1$lcnv!ui 

b 

Fig. 2,1. Elemente 
cinematice: 

a - element r igid; b - ele· 
m enle flexibile; c - ele· 
ment lichid (uleiul ln m~­
canismul hidraullc de !ri­
nă) ; rt - element gn:-:os 
la erul la e.licca avionului); 
e - elernmlt elcctTlo (la 

comuta to are). 

elemente gazoase (aerul la elicea avionului - fig. 2.1, d; aerul 
comprinw t utiiizat la uneltele pneumatice); 

- elemente electrice care transmit mişcarea prin in termediul cîm­
pu lui electromagnetic (fi,~ .n, e). 

P entr u car acterizarea structurală a unui element cinematic rigid se 
foloseşte noţiunea de rang. Prin rang se fnţelege numărul legăturilor pe 
care un element cinematic le formează cu e lementele vecine. Notînd cu 
j rangul elemen tului, se deosebesc: 

- elemente cinematice simple (j ~ 2), din categoria cărora fac parte 
elementele monare (j= l) şi elementele binare (j= 2) (fig. 2.2 ); 
. - ele1:ient.c cinematice compirn-e (j > 2.), cum ar fi elementele ternare 

(J=3) - fig. 2.3 - sau cel cu rang j >a numite ş i elemente polinare. 
În scopul i dentificării elementelor cinematice se folosesc : 
- reprezentări numerice, afectînd u-se fiecărui element un număr i 

(i=O, 1, 2, . . . , n) cifra zero fiind atribuită elementului-bază . Celelalte 
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a 
• b 

F' 2? Elemente cinematice simple: 
' ig. ·~· (j l) . b _ element binar (j=2) • 

a - element monar = ' 

@] lJ ~ 

~ -~ ~ *i ~ 
6 -O o 

~ . 
.... 

Fig. 2.3. Elemente cinematice forn~re <.~-:--">~ arbore cotit. 
1 'il. b - 'bielă cu trei· artl~ulaţ1. , c a - bară cu trei artlcu a, ' ' 

d elemente ale unui . b'l astfel incit numărul total e n elemente smt mo l e,. 

meonism 'este e=r:n.+ 1; f' ( mne convenţionale conform STAS 1543-75 - reprezentari gra ice se . 
- tab. 2.1). 
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Element po(inor 
(de rangul j =I<) 

TA13ELVL 2.1 

2.2. CUPLE CINEMATICE 

Cupla cinematică reprezintă legătura mobilă directă dintre dou~ ele­
mente cinematice, făcută cu scopul limitării libertăţilor de mişcare rela­
tivă dintre acestea şi transmitt!rii mişcl1rii de la un elem<mt la altul. Legă­
tura se poate realiza contimm sau periodic, pe o su praf aţă, linie sau punct. 

2.2.1. CLASIFICAREA CuPLELOR CINEMATICE 

Din punct de vedere geometric, se deosebesc: 
- cuple cinematice infeirioare, la care contactul dintre elemente se 

realizează pe o suprafaţă care poate fi cilindrică (fig. 2.4, a), sferică (fig. 
2.4, b), plană (fig. 2.4, c) şi elicoidală (fig. 2.4, d). Aceste cuple sînt rever­
sibile, deoarece suprafeţele în contact fiind geometric identice, caracterul 
mişcării relat: :e a elementelor nu se modifică, indiferent care dintr·e ele 
este fix sau mobil; 

- cuple cinematice s11perioare, la care :::ontactul dintre elemente se 
face pe o linie (fig. 2.5, a) sclu într-un punct (fig. 2.5, b). Aceste cuple nu 
sînt reversibile întrucît ca rncterul mişcării relative a elementelor se modi­
fică după cum unul sau altt.11 este considerat fix. 

Dfr1 punct de vedere cinematic, se dbting: 
- cuple cinematice plane. care permit ele!l'er telor cinematice în 

contact mişcări într-un singur µlan sau în r. iane paralele (fig. 2.4, a, c; 
fig. 2.5, a, b); · 

- cuple cinematice svaţiale, care permit clementelor cinematice în 
contact mişcări spaţiale (fig„ 2A, b, d). 

Din punct de vedere constructiv (tehnic), se întîlnesc: 
- cuple cinematice închise, la care contactul dintre cele două ele­

mente cinematice se tealizează printr-o ghidar0 permanentă (fig. 2.4; a, 
b, d); 

- cuvle cinematice deschise, la care contactul dintre cele două ele­
mente cinematice se asigură prin forţă , care poate fi greutate (fig. 2.·1, c) 
sau arc (fig. 2.5, b). 

Din punct de vedere structural, cuplele cinematice se împart în cinci 
clase, după numărul gradelor de libertate eliminate de cupla cinematică. 

Gradul de libertate reprezintă numărul parametrilor scalari indepen­
denţi necesari pentru a determina, la un moment dat, poziţi~1 unui corp 
în raport cu un sistem de referinţă. El corespunde numărului de posibi-

Q b 

Fig. 2.4. Cuple cinemntice inferioare: 
a - fus cilindric în lagăr lnchis; b - articulaţie sferică; c - placă prismatică cu ghidaj pris ­

matic; ct - şurub şt pluliţii. 
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l ilăţi de mişcări s~1uple independente 
a I ~ ale corpului r espectiv . . . 

....::J ~ Un corp liber în spaţiuL _ tridi~ne;~-', ". '~ E0 sional are şase grade de libertate (hgu1 a 
1' 2 6) ce corespund componentelQr P~ 

- 1 -:._ -ţ c~l; trei axe Ox, Oy, Oz ale vectorului 

L ____ _:_l-------' v s i vectorului rotaţie~ ins~antanee -~ 
. . · . ă .· · ale (adica trei transla\11 

Fig. 2.5. cu1}lc cin.ematicc s:.t~<)rioa1·c~ ale mişc t id1 „ ~ lungul axelor şi trei 
Uindri'„ b - c~ml\ rota Vx, Vu, Vz e a 

a - a~~~e~~J t~cllct t~~nelant a ;dal. rotaţii (.:) -"' (J) V> Wz în jurul axelor). . 
. . . . . ot fi limitate, introducînd anun:utc 

Cele şase libertăţi de mişca~ e p mi carea într-o direcţie sau pot 1111~ 
condiţii d e legătiiră cai:~ p.o\suprm:~omi)onente ale translaţiei şi rotaţ'ic1 
pune o relaţie între marinu e unor 

instantan ee. V l numărul radelor de liberta te pe care o ~upl~ 
Dacă se noteaz~ cu 

1 
~ (O ~ z ~ B) şi m numărul de m1şcăn 

O r ă le permite elemente or e1 '<::: """' 0 v 
cmcm a ic; · lv (l _,,, <( 5) se obţine 0 relaţie evidenta: 
anulate oe cu1j a ...,,,m " ' 

I Z=6-m. 
-. (2.1) 

. , l . t .. grade de libertate· drept consecinţă, relaţia 
Un rigtd m pan are 1ei ' 

(2.1) devine: 

l=3-m. \ 
(2 .2) 

. f' d tv d nu•11ărul mişcărilor anulate m. 
Clasa cuplei cinematic~ va ~ a ~e ~ine:riatice se au în vedere t rei 
P entru stabilirea clasei unei cup 

principii: 1 puţin 0 restrict ie de mişcare 
- existenţ_a ur:ei cup.le . plre~upTundee~:rece legătura nu permite depl a-

. , atefidec1tdet1ansa\1e , . l(T) · care n .1 po ă (f g 2 7) Pnn u rmare : 1n.m111 = • 
sarea c...upă normala comun J • . • 

F . 2 6 Gradele de libertate ale unui 1g. . . . 
corp liber în spaţiu. 
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Fig. 2.7. Rcstricţ~a de 
translaţie după d1rec· 
ţia nor malei comune. 

b c a z 

zt 
,,,.. -- ... 

"'L. '.J o ,... --..r, 

~ X 

l 

!I 

Fig. 2.8. Libertăţile de mişcare ale clementului liber pc 11Ja n: 
a - transla \ie ln lung u l axel Oy ; b - translaţie 1n lungul axe i Ox; c - mişcare plană. 

- o cuplă poate introduce maximum cinci restricţii de mişcare., şi 
anume: trei rntaţii (3 R) şi două translaţii (2T). Rezultă rn 111ax=5 restricţii : 
(3R +2T) - cuplă de translaţie sau (2R+3T) - c~tplă de rotaţie ; 

- un element cinem atic cu două libertăţi de translaţie 2T descrie o 
mişcare plană şi, în m od implicit, are şi o mişcare d~ rotaţie R. Deci , două 
translaţii asociază obligato riu şi o rotaţie cînd elementul este liber pe plan 
(2T-+R) (fig. 2.8, c). 

Folosindu-se notaţia simbolică c~T, se pot distinge următoarele tipuri 
de cuple cinematice: 

- cuple de clasa I (m=l , l = 5, c1): c~2 (fig. 2.9, a ). Cupla cf3 nu 
este posibilă deoarece contactul dintre corpuri _suprimă translaţia după 
normala comună ; 

- cuple ele clasa a II-a (m=2, l = 4, c2): c~1 (fig. 2.9, b), c~2 (fig. 
2.9, c). 

Cupla c ~3 nu are sens ca şi în cazul precedent ; 
- cuple de <.:lasa a III-a (m=3, l..:...3, c3) : c~0 (fig. 2.9, d), c~1 (fig. 

2.9, e) , c ~ 2 (fig. 2.9, f ). Cupla c~a este imposibilă deoarece u n cor p liber p e 
plan nu poate avea trei ti'anslaţii: 

- cuple' de clasa a IV-a (m=4, l=2, c4) : c~0 (fig. 2.9, g), c~' (fig. 
2.9, h). 

Cupla c~2 nu poate .exis ta deoarece un element cinematic cu două 
libertăţi de translaţie are im plicit şi o libertate de rot:lţie cînd este liber 
pe plan; 

- cuple de clasa a V-a (m= 5, l = l, c5): c~
0 (fig. 2.9, i), c~ ' (fig. 2.9, j ), 

c ~' (fig. 2.9, k ). U ltima cuplă (c'°f) are două libertă ţi de mişcare (rotaţie 
şi translaţie) dependente una de al ta. Acesta este cazul cuplei elicoidale 
(cupla şurub) formată dintr-un şurub şi piuliţa sa, la care, între viteza un­
ghiului (i), viteza liniară v şi pasul p există relaţia: 

27t pw 
(i) = - v sa u V = - , 

p 21t 

AnaJizînd relaţia se observă că pentru p=oo rezultă (i) = 0 şi v i:O 
{cupla de translaţie), respectiv pentru p = O se obţine v = O, (i)i:O (cupla 
de rotaţie). 
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Fig. 2.!J. Tipuri de cuple cinematice. 
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Cuplele cinematice se reprezintă grafic prin semne convenţionale 
(conform STAS 1543-75) din care s-a extras tabelul 2.2. 

TA BELUL 2.2 

Reprezcntcreo convon,t1onalti 
-I Nr Oenum1r15q 

crl 

' Cuplo dac/asa a Y · o 
-

a „ arf1culo_t;a simplă 

f 
I 

b · cupla de trons!t1,t1e 

c - cupla ~ur~·b 

z C uph r/e dosa !7 /'I· a I -
o· cu,ola1rr!crioani(cJ/mdf'!cd) I 

, 
, b· cuplo supenoaro ~ 

2.2.2. STABILIREA CLASEI CUPLEI CINEMATICE 

Pentru stabilirea clasei unei cuple cinematice, se procedează în felul 
următor: 

- se fixează unul din elemen­
tele cuplei; 

- se ataşează celuilalt element 
un sistem triortogonal de axe Oxyz 

şi i se studiază posibilităţile de miş­

care ce se înscriu într-un tabel avînd 

rubricile conform tabelului 2.3. 

TABELUL 2.3' 
Analiza mişcărilor cuplelor 

~I i Ox I Oy I Oz 

Rotaţie I 
Translaţie - 1--
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Fig. 2.19. Exemple de cuple cinematice: 
a - sferă pe plan; b - cilindru pe plan; c - p:lralelipiped pe plan; d - cilindru in cilindru ; 

e - fus In lagilr; f - para lelipiped in paralelipiped. 

Exemplul 2.1. S[t se studieze cuplele cinematice din figura 2.10. 

Rezoh 'arc 
a) Sferă pe plan - fig. 2.10, a - (tab. 2..1, a}: cuplă de clasa I (m = l, l =5, cf2 

spaţială, deschisă, superioar.'i, ncreversibilă. b) Cilindru pe plan - fig. 2.10, b - (lab. 

2.4, b): cuplă de clasa a Il··a (m =2, l= 4, c ~2 ) spaţ ială , deschisă, superioară, n crever­
sibili1. c) P aralelipiped pe p lan - fig. 2.10, c - {tab. 2.4, c) : cupl:l ele clasa a lll-a 

(m = 3, l= 3, c~ 2 ) spatială , deschisă, in ferioară, nerevcrsibilă . el) Cilindru în cilindru 

- fig. 2.10, d - tab. 2.4,d): cuplă de clasa a IV-a (m =4. l. = 2, c!
1

) plană, deschisă, 
inferioară, reversibilă. e) Fus in lagăr -- f ig. 2.10, el - (ta b. 2.4, e): cuplă de clasa 

a V-a (m = 5, l= I , c~0 ) plană, dcs~hisă , inferioară, reversibilă. f) Paralelipiped în 

p ar alelipiped - fig. 2.10, f - tab. 2.4, f): cuplă de clasa a V -a (m =5, l=l, c~
1

) 
pl anl1, deschisă, inferioară, reversib ilă. 

TABELUL 2.4, c TABELUL 2.4, b T.1BELUL 2.4, a 
~j ox j oyjO• ~III MJ~c.\u Ox Oy Oz ~I I I M şcil1! Ox Oy Oz 

Rotaţie 1 - 1 

- - -Rotaţie 1 1 1 Rotaţie 

·--- -----
Translaţie 1 1 -- - -

Translaţie 1 1 - Translaţie 1 1 

TABELUL 2.4, f TA BELUL 2.4, e TAIJEI,UL 2.4, d 
~j ox j ou l ~ ~I II Mişelii i Qy Oy Oz ~11 ° 1 Ml., c.o\il Ot 11 O: 

Rotaţie - 1 -
- -Rotaţie 1 - - Rotaţie ---

----- 1-- -
TrnnslGţie - - -- - -

Transl aţie 1 - - Translaţie 1 
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J."ig. 2.11. Exemple de cuple cinematice:. 
a - · angrenaj cilindric; b - artl.!ulaţia cutl 1 d it 1 tul de plan; d - p rismâ triunghiulară re:em:t; ce~em~ic1:i~tomobile; c - con s prijinit cn vtr-

e - angrenaj conic; I _ şurub melc-r~a:ăa ~;lc~ă~hla unui cana l l.n V; 

Vl!."RIFICAREA . CUNO~TIN'fELOR 

1. c. e dif p1·enţă este între un element · ' · bază? cinernatic mnbil şi un element· 

2. Să se a~alizeze cuplele cinematice d·tn fi gura 2.11. 
3• :::~~~:icaţt cuplele cinematice ex istente la o maşfnă din aCelteruZ· 

3 

LANŢURI CINEMA'l'ICE. MECANISME 

3.1. LANŢURI OIN'EMATI©ID 

Lanţ~rile cinematice reprezintă sisteme fo. t d' . 
tice de diferite ranguri legate î 1:. 1 , 1 ma e . m elemente cmema-
matice de diferite clas~. întrud~ ~~a~ee :~:e~~e~~nl~~~~-i}~;nsf~f~~;i?z~-
2 - Mecanisme , el. ~CL 

1 
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~cp 
AL- o ~ A 8 

Fig. 3.1. Lanţuri cinomaticc simple: 
1

1 
6 - element de i·ang j~l; 21 ~ - elemente de ran!: 1-2. 

a c 

Fig. 3.2. Lanţuri cinematice complexe. 

acestea pot ii folosite în tehnică numai dacă li se fixează unul din elemen-
tele componente. , 

Clasificarea lanţurilor cinematice se poate face după trei criterii : 
rangul elementelor componente, forma lanţului şi felul mişcării elemen­
telor. 

După rangul elementelor cinematice componente, se deosebesc; 
- lanţuri cinematice simple, constituite din elemente de rang j<2 

(cele de rang j=l sînt elemente situate la extremitatea lanţului , iar cele 
de rang j=2 sînt interioare - fig. 3.1); . 

- Lanturi cinematice complexe, care au în componenţa lor cel puţm 
un element de rang j~ 3 (fig. 3.2, a). Dintre ace.ste lanţuri , o utilizare 
foarte largă în tehnică o au lanţurile Watt (fig. 3.2, b) şi Stephenson 
(fig. 3.2, c). 

După forma lanţurilor cinematice, se deosebesc: 
- lanţuri cinematice deschise, care cuprind elemente de r ang minim 

jmiri=l (fig. 3.1 şi 3.2, a); 
- lanţuri cinematice închise, formate din elemente cu rang minim 

jmin=2 (fig. 3.2, b, c). 
După felul mişcării elementelor, se întîlnesc: 

- lanţuri cinematice plane, ale căror ele­
mente componente au mişcări în planul lor sau 
în plane paralele; 

Fig. 3.3. Lanţ cinematic cu 
nouă elemente. 

l8 

- lanţuri cinematice spaţiale, la care cel 
puţin un element are o mişcare într-un plan di­
ferit de cel al celorlalte. 

· Exemplul 3.1. Să se analizeze structural lanţul 
cinematic cu nouă elPtnente (fig. 3.3). 

Rezolvare. Se întocmeşte tabelul de date . (tab. 3.li 

TABELUL 3.l 

Analiza structuralii a Janţului cinematic ca nouă elemente 

Elementul I s 4 7 u 9 cinematic 

Rangul d I 2 2 4 2 2 2 2 2 4 

Rezultă că lanţul este complex (are elemente de rang j>3) şi lnchis (rangul 
minim jmln = 2). 

3.2. FORMULA STRUCTURALA 
A LAN~RILOR CINEMATI8E PLANE 

Prin grad de libertate al unui lanţ cinematic se înţelege numărul pa­
r ametrilor scalari independenţi, care definesc univoc poziţiile tuturor ele­
mentelor componente în rapor t cu unul din element ele l anţului. 

Mecanismele plane au în structura lor numai cupl~ de cla:;a a patra 
(c4) şi cuple de clasa a cincea (c5). Ştiind că: 

- un element liber în plan are t rei grade de libertate, e elemente 
avînd 3 e grade de libertate ; 

- o cuplă de clasa a patra (c4} suprimă elemen tului o libertate de 
mişcare (l.c4), iar o cuplă de clasa a cincea (c5), două libertăţi de mişcare 
(2.c6), atunci gradul de liber tate L3 al lanţurilor cinematic~ plane va fil 

L 3=3e-2c5 ......... c4, I (3.1) 

prin c4 şi c5 înţelegîndu-se numărul cuplelor din clasele respective. 
Relaţia (3.1) reprezintă formula structurală a lanţurilor cinematice 

plane. 

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

3.3.1. LANŢUL DESMODROM 

:t.anţul desmodrom (fig. 3.4) este lanţul la care, pentru o poziţie dată 
unuia (sau unora) din elemente, numit conducător (sau conducătoare), în 
raport cu un element al lanţului considerat fix, celelalte elemen te ocupă 

Fig. 3.4. Lanţ cinematic desmodl'om. c, 
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Fig. 3.5. Lanţ cinematic nedesmodrom: 
_ lanţ pent'\later nedesmodrom; 1> - lanţ pen talater desmodrom cu doull. e~emente conducă­

foare · c - lanţ pentalater desmodrom cu elementul cinemallc de legătură 6 transto1·mat 1n lanţ 
• Btepheneon cu ~ase elcm ..-nte. 

poziţii bine (univoc) determinate . Astfel, dacă se imprimă o mişcare de 
rotaţie elementului 1 în raport cu elementul 4 pr esupus fix, atunci ele­
mentele 2 Şi 3 vor ocupa poziţii petfect deter minate în raport cu acelaşi 
element 4, pentru orice deplasare a elemen tului 1. Rezultă că desmodro­
mia unui astfel de lanţ depinde de un singur parametru cinematic. Poziţiile 
celor lalte două elemente (2 şi 3) depinde de poziţia articulaţiei C c-ai:e, în 
orice moment, trebuie să se găsească la distanţe constante de articulaţiile 
B şi D. 

3.3.2. LANŢUL NEIDESMODROM 

Lanţul nedesmodrom este lanţul la care, pentru o poziţie dată unui 
element considerat conducător .în raport cu un element presupus fix, cele­
lalte elemente au poziţii nedeterminate. In figura 3.5, a este reprezentat 
lanţul cinematic simplu închis cu cinci elemente (lanţul pentalater) care se 
încadrează în această categorie. 

Pentru o mişcare de rotaţie imprimată elementului 1 în raport cu ele.;, 
mentul 5 presupus fix, elementul 2 poate ocupa o infinitate de poziţii 
B1Ci. B 1C2 •• • , deoarece articulaţia C, la rîndul ei, poate ocupa orice pozi­
ţie pe arcul de cerc de rază BC cu centrul în Bi. De asemenea articulaţia 
D se poate găsi în orice punct de pe arcul de cerc de rază ED. Nedesmodro­
rnia se ridică fie dacă se imprimă o mişcare de rotaţie independentă şl 
simultană elementului 4 (fig. 3.5 , b), fie dacă se mai ·adaugă un element 
de legătură 6 între elementele 1 şi 4 (fig. 3.4, c), lanţul devenind lanţ 
Stephenson cu şase elemente. 

8.4. MECANISME 

Mecanismele slnt lanţuri cinematice desmodrome cu ·un element fix 
(sau considerat fix) al căror grad de mobili'tate este egal cu numărul. ele­
mentelor conducătoare. · 

Mecanismele-motor se definesc a fi m ecanismele cărora 1i se preci­
zează elementul conducător (sau elementele conducătoare). Prin urmare, 
dintr-un Janţ cinematic rezultă, prin operaţia de fixare a 1:-lnui element, 
atîtea mecanisme distincte cîte elemente neidentice struct'lţral are lanţul, 
iar dintr-un mecanism se obţin mai multe m~canisme-motor tn funcţie de 
20 
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Fig. 3.G. Mecanisme motor rezultate din hmţul patrulater: 
a - lnnţ patrulater; b - mecunlsm patrulater; c - mecanism-motor p atr ula ter avlnd element 
conducător manivela 1; ă - m ccnnlsm-motor patl'Ulater avind element conducă tor biela 2. 

elementul care devine conducător (sau elementele care devin conducă­
toare) .. De exemplu (fig. 3.6), din lanţul patrula ter, prin fixarea elementu­
lui 4 se obţine un mecanism, iar prin precizar~a elementelor 1 sau 2 ca 
fiind conduţătoare se obţin două mecanisme-motor. €ea mai m are utili­
tate practic~ .o are mecanismul-motor la care elementul cond1'-că tor este 
legat la bază. 

Mecanismele pot fi format e atlt dln lanţuri cinematice deschise 
(exemplu: roboţii industriali), cit şi din cele închise (exemplu : t ransmisiile 
mecanice). 

Prin grad de mobilitate al unui mecanism se înţelege nwnărul posibi­
lităţilor sale de mişcare sau al gradelor de libertate al e lementelor mobile 
fn raport cu elem en tul fix. Pentru a se det er mina gradul de mobilitate M

3 al mecanismelor plane se porneşte de la observaţia că, pr in fixarea unui 
element cinematic al lanţului, se mai suprimă trei grade de libertate. Deci i 

Ma=L,<1-3 = 3e-.2cli'.'..-.o4-3= 3(e-1)- 2c
5
-c

4
• 

Introducînd notaţia 

n= e-1, 
unde n reprezintă numărul elementelor cinematice m ob{Ie ale lanţ~lui , se 
obţi.ne expr esia gr adului de mobilitate al mecanismelor plane (formula 
Grubler-Cebtşev); 

-r Ma=3n-2~6~ (3.2) 

Se menţionează că, în tehnică, numărul cel mai mare de m ecanisme 
plane i1 reprezintă mecanism ele cu un singur grad de mobilitate (M

3
= 1). 

Determinarna gradului de mobilitate al mecanismuluî este o operaţie 
obligatorie deoar ece v aloarea sa arată dacă mecanismul funcţionează 
(M> O) sau nu (M~ O) şi indică numărnl elemen telor conducătoare nece­
sare îndeplinirii condiţiei de desmodromie. 

VERIFICAREA CUN0.5TINŢELOR 

l. Defintţi şi dasl/icaţi lanţurile ctnemattce. Imaginaţi ranţurf ctnemaH17e 
clin ftecare clasificar e. · 

2. _Să se anali.?.:eze st ructural lanţul mecantsmul tli ::emafbrul ui mecani c 
şi lanţul ?necantsmulut de f1inqr e ma.nuală la vagoane, repreeentate 
fn figura 3.7. 

3. Definiţi gradu~ de mobtl'ltate al lanţului cinemattc ~i stabţltţi relaţia 
cu care se detarmtnil. 
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Fig. 3.7. Mecanisme plane diverse: 
a - mecanismul semaforului mecanic"; b - mecanismul de frtnare manuală la vagoane. 

4. Definiţi mecanismul, mecanismul-motor, g1·adul de mobilitate şi de· 
monstraţi relaţia cu care se calculează gradul de mobilitat.e. 

l'i. Precizaţi ce informaţii sînt oferite de cunouşterea gradului de mobi· 
litate al unui mecanism. 

4 
ECHIVALAREA CU~LELOR CINEMATICE SUPERIOARE 
LA MECANISMELE PLANE. DETERM1NAREA FAMILIEI 

ŞI A GRADULUI DE MOBILITA'fE AL UNUI . 
MECANISM PLAN 

Pentru determinarea familiei şi a gradului de mobilitate ·nl mecanis­
melor plane este necesar ca„ în preatabil, dacă este cazul, să se echi.valeze 
cuplele cinematice superioare (cuplele de clasa a IV-a ) prin elemente cine­
matice şi cuple de clasa a V-a, să se elimine elementele cinematice pasive 
sau cu mişcare de prisos, precum .şi cuplele pasive şi să se precizeze numă­
r ul articulaţiilor distincte. 

4.1. EC:HIVALAREA CUPLELOR CINEMATICE SUPERIOARE 
LA MEGANISMELE PLANE 

Studiul structural şi cinematic al mecanismelor. plane este posibil daci 
se unifică schemele lor cinematice prin înlocuirea cuplelor superioare de 
clasa a IV-a prin lanţuri cinematice echivalente formate clin elemente cine· 
matice şi cuple de clasa a V-a. Mecanismele rezultate în urma operaţiei de 
echivalare a cuplelor superioare se numesc mecanisme echivalente cU 

cuple inferioare. Echivalentul cuplel or superioare trebuie să îndeplinească 
trei condiţii: 

- gradul de mobilitate al meccinismului r ezultat prin echivalare 
(M36) să -nu se modifice (M3e=M3); 

- legea de mişcare a elementului condus să rămînă neschimbată; 
- echivalenţa mecanismului rezultat cu cel iniţial să fie valabilă în 

tot timpul ciclului cinematic. 
P entru realizarea primei condiţii se porneşte de la formula gradului 

de mobilitate a mecanismelor plane (M3=3n-·2cu-c,1) la ·care cupla supe­
rioară c4 se înlocuieşte prin adăugarea a n ,, elemente cinematice şi a c5o 

cuple cinematice. În acest fel relaţia gradului de mobilitate a mecanis­
melor echivalente devine M3e=3(n+n0)-2(c5+c6c). Din condiţia M3e=M3 
se deduce 

adică 

3n,+~, 
Cis~=--• 

2 

Pentru c4=1, relaţia anterioară elevi ne: 

311, +1 I C5=---. 
2 

(4:.1) 

S-a obţinut astfel o ecuaţie diofantică (cu coeficienţi întregi şi rezol­
vabil{i numai în numere întregi şi pozitive). Luînd nc= l, rezultă C5e=2, 

adică „o cuplă de clasa a IV-a este echivalentă din·punct de vedere strilc­
turol cu un element cinematic şi două cuple de clasa a V-a (elem ent cine­
matic binar)". 

Pl'in urmare, la mecanismele plane, o cuplă cinematică superioară de· 
clasa a IV-a se poate înlocui printr-un element cu două cuple de rotaţie 
(fig. 4.1, a) sau printr-un element cinematic cu o cuplă de 'rotaţie şi alta 
de translaţie (fig. 4.1, b). €ea de-a doua soluţie poate fi uneori simplifi­
cată, reduCînd la zero lungimea elementului cinematic prin supr apunerea 
cuplelor (fig. 4.1, c). 

a · 
8 

b 8 c 

A 

A 8 
- ~-11=0 

Fig. 4.1. Element cinematic binar înlocuitor al cuplei sţiperioare: 
a - element cu doull cuple de rotaţie; b - element cu o cuplă de rotaţie şi alta ele trunsla\ie; 

c - element de lungime nulă cu cuplele suprapuse. 
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li n n 

Fig. 4.2. Poziţia elementului cinemati~ înlocuitor şi a cuplelor sale cînd profilurile 
au raze de curbură finite. 

fl. Vc:ri~nta el~ment~lui cinematic cu două cuple de translaţie nu poate 
luata m cons1deraţ1e deoarece mecanjsmul se blochează. 
Po:iţia elementului cinematic binar înlocuitor AB coincide ct.i" normala 

corr~i:na n celor ci.ouă profiluri în contact ale cuplei de clasa a IV-a iar 
poziţia cuplelor. c1z:ematke înlocuitoare coincide cu centreze de curbură 
C~o, C20 ale profilurilor corespunzătoare în momentul considerat al mişcărij (fig. 4.2). 

. !nlo~uire~ II?-ecanis?1ului plan cu mecanismul echivalen,t are loc în tot 
~:mp~l-ciclului cznematzc m1;m~i dacă razele de curbură ale celor două pro­
filuri i_,n con~~ct ale cupl~1. ~mematice de clasa a IV-a sîht co7iStante. 
~c~a~ta cond1t.ie este îndephmtă de arcele de cercuri sau de arcele de cerc şi lzma dreaptă. 

. J?ac:~ razele. de c~rb~ră ale celor două profiluri în ~ontact ·sînt varia­
bile m tmwul ~1cfolu1 .cmematic, ~chivalarea este valabilă din punct de 
vedere g~ometr1c numai pentru poziţia considerată. 

Exemplul 4·!· Să se echivaleze copla cinematică superioară Ia mecanismul cu 
came circulare dm figura 4.3, a şi la angrena~ul cilindric din figura 4.3, b. 

Rezolvare 

. M~can~smul cu camlf. Cupla superioară C (m=4) se înlocuieşte cu un element 
cmematic binar AB:::::R1'fR2 şi două cuple de rotaţie A şi B amplasate fn centrele 
de curbură C10, respectiv C20, a le celor două profiluri în contact. Se obţine rneca-

Fig. 4.3. Determinarea mecanismnlui echivalent cu cuple inferioare: 
a - mecanism cu came circulare; b - mecanism cu roţi dinţate, 

nismul patrulater ca mecanism echivalent, 
operaţia de echiva~are avind loc tot timpul 
ciclului cinematic, deoarece razele de curbu­
ră R1 şi R 2 sint constante. 

Angrenajul cilindric. Deoarece profilu­
rile celor doi dinţi In contact sînt evolvente, 
centrele lor de curbură K 1 şi K 2 se găsesc la 
picioarele perpendicularelor coborîte clin 
cent.rele roţilor Oi. 0 2 pe normala comună n 
(Unia de angrenare a celor dou.ă profiluri 1n Fig. 4.4. ·Poziţia elementului cin e­

l matic înlocuitor si a cuplelor sale contact). Cupla superioară C (m = 4) se ul o- cînd unul din profiluri are raza in-
cuieşte cu elementul cinematic K1K2 avînd finită. 
două cuple de rotaţie amplasate în centrele 
de curbură. Mecanismul echivalent este mecanismul antipntrulater, iar echivalarea 
are loc . 'ln tot timpul ciclului cinematic deoarece razele cercurilor de bază (R1, R2) 
sînt constante şi, drept consecinţă, punctele K 1 şi K 2 sînt fixe. 

In tehnică, se mai pot întîlni următoarele cazuri particulare: 

Raza de curbură a unuia din p1·ofilurile în contact este infinită (cazul 
profilului liniar - fig. 4.4, a). In această situaţie, elemen tul cinematic în­
locuitor (fig. 4.4, b) are o cuplă de rotaţie A amplasată în ~entrul de curbu­
ră finit C10 şi o cuplă de translaţie B pe direcţia profilului liniar (deoa­
rece mişcarea de rotaţie in jurul unui punct aflat la infinit este echiva­
lentă cu o mişcare de translaţi e). 

Exemplul 4.2. Să se echivaleze cupla superioară dintre camă şi tachetul plan 
plat la mecanismul din figura 4.5„ a. 

Rezolvare. 8Jementul cinematic înlocuitor are o cuplă de rotaţie A amplasată 
!n centrul de curbură finit C10 şi o cuplă de translaţie B2 pe direcţia tachetului 
(fig. 4.5, b, c). Lungimea elementului binar AB2== R1 se poate anula suprapunînd ghi­
dajul cuplei de translaţ~e . peste cupla de rotaţie. Mecanismul echivalent este meca­
nismul manivelă-culisă trnnsiantă, iar echivalarea are loc în tot timpul ciclului 
cinematic. 

Una clin .curbele projiluril01· se reduce la un punct (fig. 4.G). într-o 
asemenea situaţie eentrul de curbură este identic cu punctul respectiv. 

Exemplul 4.3. Să se echiv<lleze cupla cinematicii superioară B (m=4) fa meca­
nismul cu cµmi:i I'Otativă şi tachet translant cu vîrf din figura 4.7, a. 

ra 
2 

Fig, 4.5. Determinarea mecanisnmhtl echiva lent cu euple inferioRrc în ca:i:ul me­
canismului cu camă circtila11ă şi tachet translant plat. 
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Fig. 4.6. Poziţia ele­
mentului cinematic 
înlocuitor şi a cuple­
lor sale cînd una din 
curbele profilurilor se 
reduce la un pund. 

a b 

Fig. 4.7. Determinarea mecanismului echiva­
lent cnple inferioare în cazul m'ecanismului 
cu camă rotativă şi tachet translant cu vîl'f, 

Rezolval'e. Cupla cinematică supel'ioar/1 D (m= 4) 
n t AB · d se tnlocuie.~te cu un ele­
d:enc~rbu ;1. o~ă tcuple ~e rotaţie (fig. 1.7, b). Cupla A este amplasată în cen trul 
tachet (B~~ ~n)s ~eane~ iol, iar_ cupla B în punctul C1 în contact dintre camlt şi 

- 1 · can1smu echivalen t este meca ·smul · lă „ 
valarca realizează aceeaşi lege de . , . . m man'.v.e -glisiera iar echi-

nu ~ca1 e numa1 pentru poz1ţ1a considerată. 

un p~~~it ~~~ ci~rgtl~1~·ofilu~ilor în contact este o linie clreap;ă iar cealalta 

suprapun a~ffel ·în~ît ~fe!0e~~l~~1~~~ ~l~n~fn~ee:~~~~. cinematic înlocuitor se 

E~empiu 4.4. ~ă se echivaleze cupla cinematică superioară
1 

B (m.=4) de la 
mecamsmul cu cama translantă şi tachet axial cu vîrf (fig. 4.9, a). 

~ezol~~re. ~rocedind conform metodologiei prezentate anterior se obţine, ca 
mecanism mlocmtor, mecanismul glisierii-culisă translantă (fig. 4.9, b). 

a b 

,, , ,,,,,,,,,;,,,„i7"'1?'7J~~ 

@ 

F ig .. 4.8. Poziţia elementului cinematic i11-
loc111tor şi a cuplelor sale cînd una d'n 
curbele l>r.ofiludlor veste o linie drnaptk 

iar cealalfa un punct. 

l 
J 

rig. 4.9. Detern~inarea. mecanismului echivalent cu cuple inferioare 
n cazul mecamsmulu1 cu camă translantă şi tachet axial cu vîrf. 
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4.2. ELIMINAREA ELEMENTELOR CINEMATICE PASIVE 
SAU CU MIŞCARE DE PRISOS ŞI A CUPLELOR PASIVE 

Elementele cinematice pasive îndeplinesc un triplu rol: consolidează 
mecanismul, uşurează trecerea prin poziţiile externe şi evită rigidizarea 
(blocarea) vsa tvem~orară sau inve~sarea .mişcării. Ele nu _int~·oduc condiţii 
noi de legatura prm cuplele lor cmematlce. De exemplu, m figura 4.10 ele­
mentul CD este pasiv atît la mecanismul patrulater consolidat (fig. 4.10, a) 
unde este paralel cu biela, cît şi ca bielă de cuplare la locomotive (fig. 
4.10, b), unde leagă două perechi de roţi motoare. 

La stabilirea gradului de mobilitate al unui mecanism, elem,entele 
cinematice pasive împreună cu cuplele aferente se exclud din calcul. 

Exemplul 4.5. Pentru mecanismul paralE:logram consolidat din figura 4. 10, a, 
aplica rea relaţiei (3.2) pentru n=4 şi c5 =6 conduce l a r ezultatul: ' 

Ma= 3n-2cfi- C4=3·4-2·6-0=0, 

ceea ce ar însemna că sistemul respectiv este rigid (nu funcţionează) . In realitate 
tnsă, mecanismul respectiv · funcţionează avînd o mişcare determinată pentru un 
singur element conducător. Elimintnd elementul cinematic pasiv 4 împreună cu cu­
plele sale C, D şi recalculînd gradul de mobilitate al mecanismului (de data ace::ista 
pentru n=3 şi Cs=4), se obţine .M3 =3·3...:....2·4-D=l, ceea ce corespunde cu realit utca. 

Elementele cu mişcare de prisos sînt rolele. Ele sînt introduse în con­
strucţia mecanismelor pentru a micşora frecarea prin înlocuirea frecării cu 
alunecare cu frecarea cu rostogolire. Astfel, la mecanismul cu· crimă· din 
figura 4.11, a, rola 3 se poate r oti în jurul axei sale fără a influenţa ca­
racterul mişcării m ecan\smului. 

Din punct de vedere cinematic, rola poate fi îndepărtată sau rigidi- , 
za tă (fig. 4.11, b) fără a se perturba caracterul mişcării. La determinarea 
mobilităţii mecanismelor, elementul cu mişcare de prisos (rola) şi cupla sa 
de rotaţie se exclud din calcul. 

Exemplul 4.6. Pentru mecanismul reprezentat în figura 1.11, a, în cazul cincJ 
se ţine seama de prezenţa rolei, se obţine gradul de mobilitate aparent: 

Ma:::3n-2cs-C4=3·3-2·3-l=2 (un grad atr ibuit camei 1 şi altul role i 3). 

Prin eliminarea elementului cu mişcare de prisos (rola) se deduce gradul de 
mobilitate real M3 =3·2-2·2-l =l. 

b 

Fig. 4.10. Elemen te cinematice pasive: 
a - mecanlsm patrulater consollda t; b - mecanism patrulater cu bielă de cuplare. 
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a 

Fig. 4.11. Elemente cinematice ctt mişcare de prisos (role)i 
a - mecanLsm cu camll rotativii ~! tachet translant cu roii!; 

b - rolu r!gldizatll. 

Cuplele cinematice pasive sint cuplele care nu introduc conc;liţli supli­
mentare de legătură faţă de cuplele existente. Prezenţa lor este impusă de 
necesitatea consolidării construcţiei. De exemplu, unul din cele două lagăre 
(A, B) ale arborelui din figura 4.12, a este o cuplă pasivă, după cum tot o 
cuplă pasivă este una din cuplele D sau E la mecanismul şeping din figura 
4.12, b sau două dintre cuplele A, A', B, B' la mecanismul cardanic din 
figura 4.12, c. 

La stabilirea gradului de mobilitate al unui mecanism, cuplele pasive 
.~e exclud din calcul. 
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a 

B 

w 

Fig. 4.12. Cttple cinematice pasive: 
a - arbore c u două lagăre; b - mecanism şeping I o - m!i• 

C'!lnisrn oarcl1m1c. 

a WB b m· 
2 2 3 

A • 
:'\ . 

c' cz 

J 

s 
$ 

~ ~ 
,_ 

3 

-

Fig. 4.13. Articulaţii nmltiple: 
a - articulaţie simplă; b - artlculaţle dublii-; c - articulaţie trlplll . 

Exemplul 4.7. Aplicînd mecanismul şeping (fig. 4.12, b) relaţia grad~lui de 
mobilitate tn ipoteza considerării tuturor cupleTor (inclusiv a cup~ei pasive), se 
obţine M::c:3n-2c5-c4 =3·5_;._2·8-0 :::: -l, adică ar însenma că inecams1:rn1 nu func­
ţionează„ El!minînd cupla pasivă, se deduce Af3=3·5-2 ·7-0=1, rezultmd că meca­
nismul este desmodrom. 

4.3. PREOIZAREA NUMARULUI ARTICULAŢIILOR SIMPLE 
iN ~ADRUL CELOR MULTIPLE 

Articulaţiile multiple se obţin atunci cînd pe acelaşi ax: sînt montate 
mai mult de dbuă elemente (fig. 4.13, b, c). . 

In acest caz se defineşte O?'dinul de multiplicitate p al multicuple1 
p=i-1 (unde i este numărul elementelor cinematice concurente în axul 
articulaţiei). O multicuplă cinematică 
este echivalentă în calculul gradului 
de mobilitate al mecanismului cu un 
număr de cuple simple egal cu o1·dinttl 
său de multiplicit ate p. 

Exemplul 4.8. Dacă la mecan ismul co 
bare al presei de ştanţat fin (fig. 4.14) nu 
a-ar ţine seama de faptul că cupla B este 
multiplă (dublă) s-ar obţine mobilitatea apa­
rentă1 

Af8=3n-2·c5-c~= 3·8-2· 10-1=3. 

In realitate, mecanismul are gradttl de 
mobilltate1 

Af3 =3·8-2· ll..,-l:::l. 

Elementul conâul'.:f1tor este roata din­
ţată 1. Fig. -4.14. Mecanismul presei de 

ştanţat fin, 
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I 4.4. DETERMINAREA FAMILIEI ŞI A GRADULUI DE MOBILITAT 
AL UNUI MECANISM PLAN 

Prin familia f a unui mecanism plan se înţelege numărul de restricţi 
suplimentare impuse mişcărilor tuturor elementelor cinematice, necesita 
de montajul lor. Astfel, la mecanismele plane elementele Cinematice a 
miŞcări în acelaşi plan sau în plane paralele, caracteristică realizată de pa 
ralelismul axelor cuplelor de rotaţie şi de perpendicularitatea pe aceste ax 
a planelor ghidajelor (liniare sau curbe) şi a planelor cuplelor superioare 
Această caracteris tică este echivalentă cu suprimarea a f=3 grade d 
libertate elementelor cinematice spaţiale izolate. Prin urmare, mecanismel 
plane fac parte din familia f=3 , familie care trebuie determinată. tn. aces 
scop se utilizează metoda tabelară care constă în înscrierea într-un tabe 
a tuturor mişcărilor independente pe care le au elementele cinematice 
raportate l a un sistem triortogonal de axe de coordonate Oxyz. Familia 
este dat;ă de numărul libertăţilor de mişcare care lipsesc în acelaşi tim 
tuturor elementelor cinematice ale mecanismului. Metoda tabelară se aplic 
după ce_ au fost echivalente cuplele cinematice superioare (dacă este cazul) 

ExernpluL 4.9. Să se determine familia mecanismului cu camă rotaţivă şi tache 
tra nslant cu rolă (fig. 4.15, a). · 

Rezolvare. Pentru determinarea familiei se echivalează mai . ,întîi cupla supe­
rioară dintre camă şi rolă cu 1.Ul el ement binar avînd două cuple de rotaţie: cupla J 
amplasată în centrul de curbură instantaneu C10 al profilului camei la momentut 
considerat şi cupla B amplasată în articulaţia rolei. S-a obţinut mecanismul echi· 
valent manivelă-glis ieră, echivalarea avînd loc numai p entru Poziţia considerată 

Se completează apoi tabelul" mişcărilor independente. ale elementelor cinen_J.atice 1 
4 şi 2 (tab. 4.1), raportate la sistemul de axe Oxyz ataşat articulaţiei fixe A. ~ 

Se observă că manivela A 0 f l (elementul 1) are o mişcare de rotaţie în juru 
axei Ox, în timp ce biela AB (elementul 4) descrie o mişcare plană de rototranslaţi 

în planul Oyx (deci are două translaţii după axele Oy, Oz şi o rotaţie în jur 
axei Ox), iar glisiera 2 are o mişcare de translaţie în lungul axei Oz. 

Libertăţile de mişcare care lipsesc în acelaşi timp tuturor elementelor cin 
matice ale mecanismului sînt în număr de trei: rou, roz, v„. Rezultă că mecanism 
analizat este de familia f= 3, adică este un mecanism plan . 

Avînd cunoscută fa m.ilia mecanismului, se trece la determinarea gradului d 
mobilitate al mecanismului cu relaţia Grubler-Cebîşev : M 3 =3n-2c5-c4• 

Această operaţie se execută după ce au fost elimin ate atît elementele cinema 
tice pasive cu mişcare de prisos cît şi cuplele pasive şi au fost identificate articu 
laţiile multiple (dacă este cazul). 

a c 

E5 
I 
I 
4 
I 
I 

Fig. 4.15. Mecanism cu camă rotativă şi tachet translant cu rolă: 

u 

CI - schema ci.:1ematică ; b. - echivalarea cuplei cinematice superioare; c - mecanism echlVI' 
lent cu cuple inferioare. 

00 

'l'ABELUL 4.1 
Mişcările indepenctente ale elementelor cinematice care compun mecanismul 
1 echivalent 

~1 . 

(i)x I "'y I 
(i).c I v„ I Vy I v. 

1 X - ---,_ 
4 X X X 

2 X 

Mecanismul este de fam.ilia f = 3. 

• 
VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

1. Care sîn t operaţ iHe premergătoare determină1·ii f amHiei şi gradului 
de m ou1litate al m ecanismelor plane ? 

2. Cu ce este echivalentă din vunct de vedere structurai o cuplă de 
clasa a IV-a? Indicaţi cele trei soluţii posibile la m ecanismele plane. 

3. Ca l'e sînt regt1Lile de echivalare ale unei cuple stiperioare la meca­
n ismele plane în situaţiile ci11d profilurile în contact al.e cuplei au 
raze ele curbură constante? Dar dacă l'aza de curbură a unui profil 
este i11finilă sau profilul se reduce la un punct? 

4. Jmlicaţi cum se calculeuză gradul de mobilitate al unui m ecanism 
plan în situaţia cinel în structw ·a s11 intră elemente cinematice pasive, 
elemente clnernal zce cu mişcare de prisos, cuple cinematice pasive 
şi artlculc1ţii muUiiJle. 

5. Să se detetmine farnil.i a .~i gracltil de mobilitate pentru m ecanismele 
reprezentate în figura 1.16. 

Fig. 4.lG. Mecanisme plane cll bare: 
a - mecanism patrulater; b - mecanism manivelă-piston; c - mecanis m mnnlvelă-cul!sl\; ă -
mecanlliln t1·anspor tor; e .:... mecanismul manivelă-piston al motorulul 111 V; f - mecanism 

§eplng. 
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5 
CLASIFICAREA MECANISMELOR PLANE ARTICULATE 

PE BAZA GRUPELOR STRUCTURALE. 
ALCATUIREA SCHEMELOR STRUCTURALE 
PORNiND DE LA SCHEMELE CINEMATICE 

5.1. GbASIFICAREA MECANISMELOR PLANE ARTICULATE 
PE BAZA GRUPELOR STRUGTURALE 

5.1.1. GRUPELE S'l'RUCT1JRALE 

Studiul cinematic şi cinetostatic •al mecanismelor impune adoptarea 
unui sistem unitar de clasificare stracturală a mecanismelor care apar în 
tehnică într-o mare varietate construcLivă. O astfel de clasificare are la 
bază noţiunea de grupă structurală (denumită şi gtupă Assur _ - după 
numele celui care a propus această clasificare - grupă cinematică sau 
grupă cinetostatică). 

Prin grupă structurală se înţelege o combinaţie de elemente şi cuple 
cinematice formînd lanţitri deschise cu grad ele mobilitate nul care, adău­
gate sau scoase dintr-un mecanism, nu- i modifică gradul de .mobilitate ini­
ţial. Pe această bază, orice mecanism pan.te fi format prin. legarea succe­
sivă la elementul conducător (sau elementele conducătoare) şi la el emen­
tul-bază a unor griipe structurale. 

In cazul mecanismelor plane (de familia f=3), gradul de mobilitate 
- după echivalarea grupelor cinematice superioare - se calculează cu 
relaţia: 

(a) 
Deoarece mobilitatea grupei structurale este milă iar. grupa este con­

stituită din ns elemente şi c58 cuple cinemat ice unificate de clasa a-V-a , în 
urma introducerii sau scoaterii grupei din mecanism, relaţia '(a) se, poate 
scrie; 

M 3,=3(n+ n,)-2(c5±cf.i,). (b) 
Din egalarea relaţiilor (a) şi (b) rezultă : 

I 3n,-2c6~=0 (5.1) 

expresie care reprezintă formula structurală a gropei cinematice. Din 
aceasta se obţine: 

(5.2) 

Analizînd relaţia (5.2), se observă că , pentr'u a se obţine valori înt regi 
pentru numă.rul cuplelor de clasa·a V-a a grupei structurale c

5
s, este nece· 

sar ca numărul de elemente cinematice al grupei n5 să i a valori pare (con· 
form tab. 5.1). 
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TABELUL 5.1 

ţ„ nume1·1·ce între numărul de cuple (C58) şi o.umărul de eltimente (n
3

) Corela 11 

ale grupei structurale 

2 -n 
" 

4 6 ... . „ 

C53 3 6 9 „. „. 

Considerînd succesiv perechile de numere din t abel, rezultă diferite 
·upe structur ale, după cum urmează : 

gi _ pentru ns=2 elemente şi c52=3 cuple se obţine dia~a; y 

pentru n3 =4 elemente şi c58 = 6 cuple se formeaza triada şi 

tetrada; 
pen tru n.=6 elemente şi c68 =9 cuple rezultă triada dublă, tetrada 

complexă, pentada, hexada etc . 
Reprezentarea convenţională a acestor grupe (conform STAS 1543-75) 

este redată în tabelul 5.2. 

TABELUL 5.2 

Ntt lJenvm1reo tf~e zt>nlareq conven/1onq/ti crt. 

!Jtodo /\ ~)'.,.f\p ;\ 1 (clasCJ a li-o, orcltnvl PJ 

a - Tritlrla simplo l'iJrd s1 ev /'f\~ri}~· Co/!le de lrrms/gl/e ' 
(chstl a.lll-a, of.dlnvlJ') 

2 

b - Tr1odCJ dvb!ti, lr1plti 
(clusfJ CJJll-u, orclti7ele l/fi5} !ff'o !'f1'î\ 

J Tetrode <>M (clasCI o LJl-q, 01•(f/nd'/e ?,!/ 

" l'enloth ~ ~ (clCJsa o F- t7, cnhnele .J, 2) 

5 Hexqdc . · 
(clo.ro g W-o,urrllnu/J) V 

3 - Mecanisme, el. XI. 33 



Dintre aceste grupe structurale cea mai răspîndită este diada. 
La fiecare grupă structurală este necesar să se precizeze clasa şi ordi. 

nul grttpei. Astfel, în cazul diadei: 
- olasa este dată de rangul maxim al elementelor cinematice (j =2) 

deci diada este o grupă structurală de clasa a II-a; , max 

-:--- 01:dinul este dat ?e numărul c~plelor exterioare (marginale) liber 
nun:ite şi cuple potenţiale sau semicuple (c68 = 12); rezultă că diada art) 
ordinul 2. 6 

Prin urmare, diada reprezintă o grupă structurală de clasa a II-a/or 
dinul 2. ' 

8onvenţional s~ admite că elementul-bază şi elementul conducăto 
.f?rmează un mecanism de clasa I numit şi mecanism fundnmental (MF) _ 
figura 5.1. 

. Drept consecinţă, în conformitate cu principiul enunţat anterior me­
can~smele se formează adăugînd la m ecanismul fundamental im~ sai 
mai multe grupe structurale. 

5.1.2. DIADA ŞI PRINCIPALELE EI ASPECŢE 

Diada este ş-rupa. structurală formată din n,=2 elemţ?nte cinematic 
(2, 3) de rangul J=2 ş1 v~8, 3 cuple, A, B, C de clasa a V-a _ figura 5. 

Oupla B,~ ~are ~eag~ u~tre cele două elemente cinematice 2 şi 3, s 
numeşte cupla interioara. Cuplele A şi C, numite cuple exterioare (poten 

Fig. 5.1. Mecanisme fundamentale: 
a - cu cuplă de rotaţie; b - cu cuplă de 

translaţie. 

0A0 
A/ ~C + 

8 

A 

Fig. 5.2. Diada. 

B 

= .~ 
® ® ® ......_ ___ ::::_ _______________ ----- ________ __, 

Fig. 5.3. Modul de legare al diadei la un mecanism fundamental şi elementul 
bază. 
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A C 

Fig. ·5.4. Modul de legare al diadei Ia două mecanisme fundamentale. 
- -

ţiale), pot fi utilizate pentru legarea d_iadei la _un mecanism fundam~ntal şi 
la elementul-bază (fig. 5.3), fie la doua mecanisme fundamentale (fig. 5.4). 

In primul caz se obţine mecanismul patrulater, iar în al doilea caz 
rezultă mecanismul pentalaţer. 

Diada apare în practică sub forma mai multor aspecte, în .funcţie de 
felul cuplelor- de ~lasa a V --a pe care le conţi.ne (de rntaţie. R sau de _tran~­
laţie T) şi de poziţ·i.a lor în structura grupei (cuple marginale sau mten­
oare). In cazul elementelor mărginite de o cuplă de rotaţie şi una de trans­
laţie, lungimea elementului poate fi redusă la zero rezultînd soluţii la care 
cuplele sînt suprapuse. In tabelul 5.3 sînt date cele mai utilizate aspecte 
ale diadei precum şi mecanismele caracteristice rezultate prin legarea 
lor la un mecanism fundamental cu cuplă de rotaţie. 

- Mecanismele c-are au în componenţa lor numai grupe structurale de 
clasa a II-a/o~dinul ~ sînt clasificate ca mecanisme de clasă a lla/orclinul 2. 

Nr 

1 

, 

2 

Aspec:ful 

Corocterisfico 

2 

J cuple de 
rotafie 

RRR 

1 cuplo da 
translotie 
eKfertoi:mi 

RRT 

Tcup/ă de 
translotit:: 

3 intenaară 
RTR 

SdiemQ 
c1nemot1că 

J 

'8 

~c A 

TABELUL 5.3 

.rchemo. Necantsmele curocteri3fice 
cmemot1că cu 

c11plele suprapuse Schema ciru:mof/că Oenum1re 

' 5 6 

Mecantsm 
manivelă 

piston 
R{l<HT) 

Mecanism 
cu culiso 
(USC!lontă JllU 

mtotiVri J 
R(RTR) 
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~ . 2. ALCATUIREA SC 
PORNIND DE LA S 

HEMELOR STRUCTURALE 
GHEMELE CINEMATICE 

Pen1rru clastficarea structurală 
lor st1·udurale, adică reprezentărj a mecanismelor se uti.lizează scheme 

le convenţional plane ale 'elementelo 
elor cinematice echivalente (unificate 

pornind de la schema cinemattcă a me 
rea configuraţiei geometrice a elemen 
sens de mişcare. 

c.toematke e-0mponente şi ale cupl 
&he.ma ~truotm'ală se alcătuieşte 
cenirunw1u1, adică de la reprezenJa 
fi!;!lo.r ş! Gliplelor pentr u un anumit 

Scopul elasificării mecanisme! 
rorale ce compun mecanismul res or plane este de a depista grupele struc 

pectiv, deoarece fiecare grupă structu 
e metode specifice pentru determinare 

raHt (cti.-a~a, triada, tetrada etc. ) ar 
JfO l?fi ţi'ilbi- , vitezelor, 
cHpl:e et~. 

acceleraţiilor, forţelor de inerţie , reacţiun ilor din 
La stab-Uirea ~·chemei stmctw 

utmă.todre1e etape : ·ale a m ecanismelor plane se parcur 

- eGhlvalaPea 1rnplelor cinem 
t.r-un elennent einematic binar (el atice superioare (de clasa a I V-a) prin 

ement cu două cuple de clasa a V-a) 
ematice pasive, a cuplelor pasive sau 
rolele) şi precizarea numă'rulul şi orcli' 

- ellmi,m1rea elementelor cin 
e1emen telor ou mişcare de prisos ( 
nuluî dă mtlltiplJcitate ale articulaţ iilor multiplei , - too.nwformarea tuturor cupl 
rO.taţk; 

- Feprezentarea 
fud c~ cuple au. 

elementelor 

'l'ABELUL 5. 

N11rntiru/ f/!Jmentele C1J Simbolul !Jrlll?'c in t'lememului airc Ml lengtJ schema str/JC/ura/ti 

1 O;J;9 _}a2 
3 0;9;4 ~ 
J 1;4,-5 ~ „ 

2;3 I o @o 
6 3;6 °@~ 

G 0;5;7 

elor cinematice de translaţie în cuple d 

cinematice ca poJigoane cu atîtea vfr 

Clasa şi 01Ylinu l unui mecanism 
4 motor sînt determinate de clasa şi 

ordinul celc:i mai complexe grupe 
structurale care intră în componenţa 
mecanismului. In acest scop: 

- se precizează elementul con­
ducător (sa u elementele condudt­
toare); 

r---- t>M 

- se porneşte de la cel mai în­
depărtat element cinemat-Zc faţă de 
elementul conducător şt se exfJl'ag 
succesiv grupele structurale pînă se 
ajunge la elementul conducător (op& 
raţia de extragere a grupelor struo­
turale se execută identiflcînd exiQ­
tenţa lor în succesiunea „de la grup1 
cea mai simplă - diada - către gru­
pele mai complexe - triada, tetrada. 
ş .a.m.d.", cu condiţla oa, după extra­
gerea unei gr upe, ceea ce rărnîne si 
fie tot un mecanism). 7 5:~ 

o ll; 7 

' 1,·2 
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Exemplul 5.1. Să se determ ine claSI 
şi ordinul mecanismului presei de ştanţai 
fin (fig. 5.5. a). 

Rezolval'e. Se echivafoază cupla su• 
perioară de clasa a IV-a din E (rn= 4J 
pri~tr-un element cinematic b inar 9. Apoi 

b 

c d 

. . d' 11' mecanismului presei de qt&nţint b1 
Fig. 5.5. Detenninarea clasei Şl or inu t.1 . la elementul 3 al ar'lllcula\ltl» dt.:b'J~ ~ 

schema cinema~că: IJ - modul ~e afe~1~t\~~fit~e1 duble B; d - modu-I de repnrt iue ~ ::: modul ct_e rspartlzare la e~f~~e~ţ~1 4 'ai ar~iculaţiei duble B. 

f . - t1t e.lemel'lU>te. ou . l entelor în care se noti ica a 
se întocmeşte tabelul rangur ilor ~ em t' al schemei sti:uotiurale ct:t şi &lmholl.11 
caPe se leagă fiecare el ement cme~a J~ Acest simbol grafic ţine l!Sllma d-e pre-
01·?.fic ce se va utiliza în această se 1e:n . . le de rotaţll! .,,; reimec·ttv ft·Qţ,lo.I>ă.rU 
'" · d tr slaţ1e prm cup .,.. • scripţiile în locuirii cu~lelor e an vîrfuri cîte cuple are (tab. S.4). , 
elementului ca lffi poligon cu ~tîtea structurală (Iig. IJ.!i, b) ~ pe bMJe. el se 

In continuare se .construieşte sc~e1.n~dentificîndu-se diadele ( 8, 1), (6, 5), (3, 4), 
determină cla11a şi ordinul mecanlsm~JU~l ltă că mecanismul este mecawm-motor 
{:l, 9) şi mecanismul fundamental (1, . ezu 
de clasa a II-a/ordinul 2. 

o b s e r v a ţ i i. 

. . din B a fost repartizată elemonti.llt1i 8 
I. In situaţia analizată, articulaţia dublă 1 tele 5 respectiv 4. Dacă arti-

„ . , stfel se leagă cu e emen ' . -(articulaţ1 1le B6 ş1 !34), ~ai e a 5 ar ticul"lţiile Ba şi B
4
) se obţlne w2m I epre 

rul:.iţla B se repartizeaz~ (']en ;itulul ( este de clasa a IIJ-a/orcllnul 3 dooarece 
20ntat în figura 5.5, o. Mccan1srnul rezultatt· d. a (6 5 4 3) diada (2 9) şi mecan'!.s-

. rada (8 7) r ia < ' • ' • • 
ge I dentifică în structura sa c t • , t· l ţ' dublă B se repartizează el emen-

. 0) I ipoteza că ar icu a ia -• . 
mul fundamental (1, · l~ . " 5 d) se obţine un mec1miem de ""asa a \Ului 4 (articulaţlile B3 ŞJ B6 - fig. 0 · ' 
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II-a/ordinul 2 constituit din diadele (8, 7), (6, 5), (4, 3), (2, 9) şi mecanisrqul funda. 
mental (1 , O). 

l n practică, atunci cînd apar situaţii similare celei prezentate a~terior, se face 
calculul cinematic şi cinetostatic al mecanismului pentru cazul existenţei articulaţiei 

multiple (pentru exemplul analizat mecanismul fiind de clasa a II-a/ordinu~ 2). 
2. Scriind structura mecanismului analizat sub formă simbolică . 

~---analiza structurală cinetostatică 

MF(l , O)+D(2, 9)+ (3, 4)+ D(6, 5)+D(8, 7) 

---+analiza cinematică 

se reţin următoarele reguU genera.le: 
- Analiza cinematică a mecanismului se face succesiv porn ind de la meca­

n ismul fundamental M F către grupa structurală cea miai depărtată. 
- Analiza structurală şi cinetostatică a mecanismului se face succesiv por­

nind de la grupa structurală cea mai depărtată către mecanismul fundamental. 

a 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

I. Ce se tnţelege prin noţiunea de g1-upă sL1-ucturală? 

2. Care este principiul de constitufre a mecantsmelo1· luînd drept criteri 
grupele st7-uctumbe? 

3,. Indicaţi ce fel de grupă structumlă este dtada şt care sint principalele 
ei aspecte. 

4. Formulaţi algoritmul pentru stabilirea schemei sti·u cturale a meca· 
nismelor plane. 

5. Două m ecanisme car-e au aceeaşt schemi:i stn.i,cturală au şi aceeaşi 
schemă cinematică? 

6. Să se determine clasa şi ordinul mecanismelor din figura 5.6. 

Fig. 5.6. Mecanisme 1>lane complexei 
a - mecanism cu camă pentru acţionarea longitudinalii a saniei de la strungul automat 

SARO 15-25-42; b - mecanismul de dtstrlbuţle al autovehiculelor. 
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PARTEA A TREIA 

ANALIZA CINEMATICA 
A MECANISMELOR 

Obiectul analizei ctnematice. Ana­
liza cinematică are ca obiect de studiu 
determinarea poziţiilor, vitezelor şi ac­
celeraţiilor elementelor condus-e ale 
mecanismelo1· (fără a ţine seama de 
forţele care le condiţionează mişcarea). 
cunoscînd mişcarea elementului condu­
cător (sau a elementelor conducătoare). 
A vînd în vedere faptul că mecanismele 
se pot descompune în grupe structu­
r ale, analiza cinematicii se reduce la 
studiul acestor grupe, cu scopul de­
terminării t raiectoriilor, vitezelor linia­
r e Şi a acceleraţiilor liniare ale diver­
selor pun cte caracterist ice mecanismu­
lui, precum şi a vitezelor unghiulare şi 
a acceleraţiilor unghiulare ale elemen­
telar cinematice. 

Analiza cinematică se poate efec­
tua grafic, g1,afoanalitic sau analitic, 
primele două metode avind o utilizare 
mai largă datori tă simplităţii lor. 

Determinarea traiectoriilor descri­
se de punctele caracteristice ale meca­
nismului pentru un ciclu cinemat ic este 
necesară atît dimensionării subansam­
blurilor maşinii - care nu trebuie să 
vină în contact cu elementel e meca­
nismului a junse în poziţiile extreme -
cit şi stabilirii spaţiului (gabaritului) 
ce urmează a fil ocupat de mecanism 
în cadrul maşinii (exemplu: analiza 
traiector iilor descrise de diversele 
puncte ale mecanismului manivelă-pis­
ton în raport cu carterul maşinii). 

Cunoaşterea vit·ezelor diferitelor 
puncte şi elemente ale mecanismului 
este utilă: 

- direct, pentru stabilirea vitezei 
de deplasare a maşinii din care face 
parte mecanismul (exemple: vehicule 
rutiere, de cale ferată sau spaţiale) satt 
pentru calculul vitezei tehnologice de 
deplasare a elementului condus (exem­
plu : viteza de aşchiere la maşinile­

unelte) ; 

- indirect, pentru calculul de di­
mensionare al elementelor cinematice 
şi studiul dinamic al mecanismului, 
deoarece determinarea vitezelor pre­
cede stabilirea acceleraţiilor. 
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StuditiL acceieraţiilor diferitelor puncte şi elemente cinematice ale mcca111smu. 
lui este necesar determinării forţelor de inerţie care, la maşinile cu turaţii mari, 
ating valori foarte ridicate. 

Scărt uUlizate în construcţitle graJ-lce. a) Pentru r eprezentarea grafică a uno1 
miîrlm.i necesare studiului mecanismelor (exemple : lungime:-, viteză, acceleraţie, forţă, 
cuplu etc.) se utilizează scări de transformare a mărimilor reale (măsurate în uni. 
tăiile de măsură ale Sistemului Internaţional) tn segmente pe desen (măsurat~ 

in mm). Prin urmare, scara (notată cu litera Te) se deilneşte prin relaţia: 

mărimea reală (SI) 
k= ----------

mărimea ~e desen (mm) 

Conventlonal, mitrtmile măsurate pe desen se notează între paranteze simple, 
iar m~rimile reale fără paranteze. De exemplu: 

AB tnseamnă lungimea reală a elementului cinematic A B (în metri); 
(AB) tnseamnă lungimea segmentului corespondent de pe desen (în milimetri). 
Indicarea naturii mărimii reprezentate grafic se face ataşînd scării Ic un 

indice literal. De exemplu: k 1 (scara lungimilor) , k
0 

(scara vitezelor), lc0 (scara acce­
leraţiilor) ş.a. 111 .d. Scările utilizate ln studiul mecanismelor sînt indicate în ta­
belul 1. 

TABELUL 1 
Scările utilizate tn studiul mecanismelor 

Mărimea 
Scar a 

Relaţia Mărimea 'l Relaţia 

flz lc::I de scară fizică Scara de scară 

lungime Tci[_E:_] 
I== Tc1 (I) forţă Tcp[~] F .::::TcF (F) l, s [m] mm s == Tc1 (s) F [N] mm 

viteză llnlară . [ ms~11 cuplu Te [ Nm ] 
V [m.s- l] 

I..~-- . V=k
0 

(V) M [Nm] M -- M=TcM (M ) 
mm mn1 

acceleraţie 
ka[ ms-2 ) 

moment de 
[kgm2] li nlat:ă a=k„ (a) inerţie Tcl -- l=kl (I) 

a [ms- 2] m1n I [kgm2] mm 

viteză [rad s-
1] energie 

kE [ - J ] unghiulară k<il ---- oo=Tc<il (c,}) E=kE (E) 
oo [rad s-1] mm E [J] mm 

acceleratie k, [ rad s-
2

] putere 
kp [~] unghiulară e=ke ( E) P=kp (P) 

E [rad s-2] mm p [WJ 

6 
TRASAREA TRAIECTORIILOR 

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

Mecanismele fundamentale sînt elemente cinematice m onare prevă-
21utc cu o cuplă de rotaţie - figura G.l. a sau cu o cuplă de translaţie -

figura 6.1. b . 
Traiectoriile diferitelor puncte A , B, C . .. aparţinînd elementelor 

sînt: C C 1 · 1 f d _ cercu.ri concentrice (CA), ( B), ( c) . .. a mecanisme e un amel'l.-
tale cu cuplă de rotaţie ; elementul care efectuează această mişcare se nu­
rneşle manivelă; 

_ drepte (liA), (liB), (LlC) .. . paralele cu ghidajul. (Li?) la rr.iecanl!!-
mele fundamentale cu cuplă de tr~I"l:slaye ; elei_nentul căruia î1 aparţin acee­
te puncte poartă denumirea de glisiera sau piston. 

6.2. DETERMINAREA POZIŢIILOR 
UNOR MECANISME DE CLASA A II-a/ORDINUL 2 

ŞI A TRAIECTORIILOR PUNCTELOR CARACTERISTICE 

Determinarea poziţiilor la principalele mecanisme de clasa a II-a/or­
dinul 2 se face cu ajutorul metodei intersecţiilor (de cercuri şi dre pte) . 

6.2.1. MECANISMUL P ATRULATER 4R 

Notînd laturile patrulaterului cu a=A0A, b=AB, c=BBo, d=AoBo 
(fig. 6.2, a) şi perimetrul lui cu p=a+b+·c+d, se pot demonstra două 
condiţii de existenţă a manivelei: 

a 

d=l,..;n„ adică d< a, d<b, d<c 
p 

l„„„+lmax< 2, 

b 

De exempLu: (Cc ) 

__ A.,.,___(.1A)ll(Ll
0

) 

- -<i--(LlB)ll(..10 ) 

- un elemen t cinematic AB=0,5 m se reprezintă, la scara lungimilor kz= 

1 m . t t (AB) AB 0,5 l =- - - , pnn r-un segmen = -= - = 5 mm; 
30 mm k1 1 

30 
- un segment (AB)=50 mm reprezintă, la scara Tei= 

1 AB::::::Tc1(AB) = - (50)=0,5 m. 
100 

40 

1 m -- - -, 
100 mm 

- -ir-- (.1C)ll{Ll0 ) 

Fig. 6.1. Traiectorille descrise de ptmdclc mecanismelor fundamentale: 
a - cu cuplă de rotaţie ; b - cu cuplă de translaţie. 
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a b A' c d 

. D
ii 

Ao Bo 
d 

e 

g h 
În fig/)râ sinf noMe pnn .rdge/1 f:l)p/e/e 

de rofat1e completa 

Fig. 6.2. Variantel e constructive ale mecanismului patrulate'r articulat: 
a - schema generală; b - mecanism dublă-manivelă; c - mecanism manivelă-balansier 
a - mecanism dublu balansier complex; e ·- mecanism paralelogram; 1 - mecanism antipara 

lelogram; g - mecanism patrulater simetric; h - mecanism Gallowey. 

unde Z1111„ şi lmax reprezintă lungimile minimă, respectiv maximă, ale latu­
rilor patrulaterului. Patrulaterul care satisface şi a doua condiţie se nu­
meşte patrulater complex, iar cel care nu o satisface poartă denumirea d 
patrulater simplu . 

După poziţia laturii de lungime minimă , se deosebesc următoarele 
mecanisme patrulatere complexe: 

- mecanisme dublă-manivelă, cînd lm1n"=d (elementul bază) - fi. 
gura 6.2, b; 

mecanisme manivelă-balansier, cînd lm1n=a (manivela) - figur 
6.2, c; 

- mecanisme dublu-balansier complex, cînd Zm1n=b (biela) - figur 
6.2, d. 

Mecanismele patn~later simple, la care lmin+lmax> ~ , formează nu 

mai mecanisme gublu-balansier simple cu articulaţiile A şi B ale bielei 
de rotaţie incompletă. 

în cazul limită, cînd l11.ax+lmax=.E.' se obţin : 
2 

- mecanismul paralelogram (fig. 6.2, e) şi mecanismul antiparalelo· 
gmm (fig. 6.2, f), la care a=c şi b=d, deosebirea dintre ele constînd în 
sensul rotaţiei elementelor a şi c; 

- mecanismul patrulater simetric (fig. 6.2, g) şi mecanismul Gallowey 
(fig. 6.2, h), primul de tip manivelă-balansier a=b, c=d şi al doilea du· 
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a 

Fig. 6.3. Determinal'ea 1>oziţiilor la mecanismul patrulater: 
a - trasarea mecanismului pentru o poziţie dată; b - determinarea poziţiilor succesive şi a 

curbei de bielă. 

blă-manivelă cu a=d, b=c, acesta din urmă avînd proprietatea că la o 
rotaţie a manivelei AoA cu 47t, manivela B0B se roteste cu 27t. 

. Suc~esiunea operaţiilor ~rafice pentru determi;area poziţiilor meca-
msmulm patrulater este urmatoarea (fig. 6.3): · 

- Se reprezintă mecanismul A cABB0 la scara lungimilor k arbitrar aleasă, 
cunoscînd poziţiile articulaţiilor fixe A 0, B0, lungimile eleme11tel~r A

0
A, AB, BB

0 
şi unghiul q> (unghiul de rotire al elementului conducător A 11A - fig. 6.3, a). 

- Se trasează cercul (CA) cu centrul în A 0 şi raza A 0A şi cercul (C
8

) cu cen­
trul în B0 şi raza B 0B: (CA)fAoAJ; (C

8
)fBonJ. 

Ao Do 
- Considerînd punctul A=A1 ca poziţie de ref-erinţă, se î mparte circumfe-

rinţa (CA) într-un număr ctt mai mare de părţi egale, de regulă 12- 24 părţi (în 
fig. 6.3, b, pentru simplificarea construcţiei grafice s-au folosit opt părţi egale). 

- Se ia în compas lungimea bielei (AB) şi punînd piciorul compasului în pozi­
ţiile succesive ale lu i A; (i= 1, 2 ... ) se determină, cu vîrful compasului, poziţiile 
corespunzătoare Bi (i= 1, 2 ... ) de pe cercul (0

8
), la intersecţia arcelor ele cerc 

(CA8) cu centrele în A 1 şi raza AB cu ce1·cul (C
8

) 

B,::(C AB)(ADJn(CB)fBoDJ. 
A.1 D0 I 

. _Observaţie. Poziţiile succesive ocupate de un punct oarecare M aparţinînd 
b1ele.1 AB (de exemplu punctul situat la mijlocul bielei) rezultă luînd în compas 
lun.g1mea (AM) c~re se transpune pe fiecare poziţie AiB~ (i= 1, 2 . . . ) a bielei. Se 
obţm astfel o sene de puncte M, (t= 1, 2 ... ) care, unite cu o linie continuă, dau 
curba de bielă (f M>· 

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

Acest mecanism este foarte răspîndit în tehnică si este r ealizat in 
două variante constructive principale: dezaxat (axa de i:otaţie a manivelei 
;ste deplasa.tă f~ţă de direcţia ÂB a ghidajului cu excentricitatea e -
ig. 6.4, a) ş1 axial (cînd ÂB trece prin A 0, adică e=O - fig. 6.4, b). 

Pentr~ determinarea poziţiilor mecanismului, se parcurge următoa­
rea succesmne de operaţii grafice (fig. 6.5) : 
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A 

a 

b A 

Fig. 6.4. Variantele constructive ale mecanismului manivelă-piston: 
a - meoan!sm clozaxa t; b - meeanillm a:liial. 

\l-100 
b 

' (GA) 
f1 lll'• 

ft%1' 

\~/B A,, 

Fig. 6.5. Determinarea po:dţi1lor la mecanismul manivelă-piston: 
a - trasarea mecanismului pentru a pozi~le dată; b - determinarea poziţiilor succesive şi 1 

ourbel de blel!I. 

- Se repre-zintă mecanismul AoABB000 la scara lungimilor arbitrar aleasă k 
cunosctnd poziţia cuplei fixe A 0, lungimile elementelor A 0A, AB, unghiul de rotire 
al maniVelei şi înclinarea ex. o gh~dajuluJ tiB - fig. 6.5_, a. 

- Se trasează cercul (CA) cu centrul in A 0 şi raza A 0A a cărui circumferi nţ 
se împarte într-un număr de divi21uni egale (de exemplu opt părţi), rezultlnd pune 
tele Ai (i= 1, 2 . . . 8) - fig. 6.5, b. 

- Se ia în compas lungimea bielei (AB) 111 pm1ind piciorul compasului t 
poziţiile succesive Ai e (CA) se determină,. cu vfl'ful compasului, poziţiile corcspun 
zătoare B

1 
(t= 1, 2 ... 8) de pe dreapta (6D), la inte}·secţia arcelor de cerc (C AIJ) c 

centrele în A, şi raza AB ou dreapta ( 6.B) 

Bi= (C AB)(ABJ(î(fiB). 
Al 

- Curba de bielă (f l\J) descrisă de un punct M e(AB) se obţine luînd î 
compas lungimea (AM) - care se transpune pe fiecare poziţie A 1Bi (i= 1, 2 . .. 8) 
bielei - şi unind cu o linie continuă punGtele M._ (i=l, 2, . . . 8) rezultate. 

6.2.3. MECANISMUL MANIVELA-CULISA R (RTR) 

Acest mecanism este realizat în două variante constructive principale 
- mecanism manivelă-culisă oscilantă, cînd A0B0 >A0A (fig. 6.6, o 

exemplu: toate mecanismele şeping); 
- mecanism mcmiveLă-culisă. rotativă, cînd A0B0 <A0A (fig. 6.6, b 

exemplu : motoarele cu cilindri rotativi). . 
in prima variantă există două poziţii ex tre111e ale culisei, care sin 

simetrice faţă de A 0B0 culisa avînd o miş0are oscilantă , iar în varianta 
doua, culisa 3 se roteşte perm anent în acelaşi sens. 
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Fig. 6.6. MecanlsmuI ma11îvelă-calisă: 
a - culisă oscilantă; b - culisă rotativă; c - determ!narea poziţiilor mecanismului. 

_Pentr1:1 determinarea pozi ţiilor mecanismului se procedează în felul 
mmator (fig. 6.6, c): 

- Se t~·~~ează ~ecar;i.ismul la scnra lungimilor k1 arbitrar aleasă cu­
noscînd poz1ţ11le articulaţ1ilor fixe A 0 , B0 lungimea manivelei A A şi un-
ghiul ei de rotaţie cp. ' 

0 

- . Se cons~ruie~t-e cercul (CA) cu centrµl în A 0 şi rază A 0A şi i se îm­
parte circumferinţa mtr-un număr cît mai mare de părţi egale (de exem­
plu 8) notate Aj(i--:-1, 2, . . . 8). 

. - Se ~:i:eşte fiec8:1'e poziţie A.i(i=I, 2 . . . 8) cu articulaţia fixă B0 re­
zultmd pozi ţule succes1 ve ale culisei. 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

1. Ce traiectorii descriu punctele aparptnînd manivelei şi ptstonu:.ut? 
2. Care este metodologia de trasare a curbelor de bielă la mecanismele 

patrulater şi manivel/1-piston l' 

F 
·- - 'O ;;;:; 

Fig. 6.7. Mecanism patrulater lungit cu două diade. 
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3. Se dă mecanismul patrulater lungit cu două diade clin figura 6.7, lq 
cw e sfat cunoscute dimensiunile elementelor Ao.fl == 0,14 m, AB == 0,44 n 

BBo==0,22 m, B C==0,10 m , CD== 0,4 m, DDo==0,3 m , DE==0,12 m, EF::. 
==0,3 m, poziţine articulaţiilor fixe A 0Bo==0,54 rn, BoDo=0,38 m ş 
poziţia manivelei qi = 73°. Se cere să se determine noua v,oziţie a m-eco 
nismului dacă manivela se 1·ote.;.te în sens ornr cu 140°. 

7 
BAZELE CINEMATICII GRAFOANALITICE 

P entru determinarea grafoanalitică a vitezelor şi acceleraţii_lor liniar 
ale unor puncte caracteristice ale mecanismelor plane, precum · şi a vite 
zelar şi acceleraţiilor unghiulare ale elementelor cinematic-r componente 
este necesară cunoaşterea distribuţiei de viteze şi acceleraţii pe elemen 
tele cinematice care pot fi în mişcare de translaţie (rectilinie şi circulară 
de rotaţie sau în mişcare plană generală (de rototranslaţie plană). 

7 .1. ELEMENT CINEMATIC lN MIŞCARE 
DE TRANSLAŢIE .RECTILINIE 

Se consideră un element cinematic monar legat la bază prin cupl 
de translaţie (fig. 7 .1, a). 

Distribuţia de viteze şi acceleraţii este determinată dacă se cunosc 
viteza şi acceleraţia unui punct aparţinînd elementului (de exemplu 
viteza şi acceleraţia punctului A reprezentate la scara ~itezelor k,,, l!_S 

pectiv la scara acceleraţiilor 1ca, prin vectorii ( Aa)= v... şi (Aa') =~! 
k , k. 

Punctele de pe element, de exemplu B, C ... , au vitezele şi acceleraţiilt 
egale şi paralele cu cele cunoscute; 

lÎA:jj:lÎn=lflÎc; a A:jj:an=!l=Gc. 

Viteza şi acceleraţia aceluiaşi punct sînt în prelungire, unghiul 1 

dintre suporturile vectorilor respectivi indicînd fe lul mişcării. Astfel, cînd 
ix = 0°, mişcarea este accelerată (fig. 7.1, a), iar cînd ot=180°, mişcarea este 
încetinită (fig. 7.1, b). Atunci cînd acceleraţia mişcării este nulă , elementul 
cinematic se află în mişcare uniformă (fig. 7 .1, c). 

Dacă ghidajul ( L\0) este fix, vitezele şi acceleraţiile punctelor sini 
absolute, iar dacă ghidajul este mobil, vectorii reprezintă vitezele şi acc_e· 
leraţiile relative ale punctelor respective faţă de ghidajul considerat fi:t 
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a 

A 

Fig. 7.1. Distribuţia de viteze şi acceleraţii la clementul cinematic în mişcare de 
transla ţie: 

a - mişcare accelerată; b - mişcare !.ncetiniti\ ; c - mişcare uniformă. 

7.2. ELEMENT CINEMATIC IN MIŞCARE 
DE, TRANSLAŢIE CIRCULARA 

Cunosc.înd viteza ş~ a~cele:aţia m:rni punct de pe element (de exem­
plu A - f1?. 7 .._2, a), d1stnb~ţ1a de viteze şi acceleraţii pe acest element 
este de.termmat~ deoarece vitezele şi acceleraţiile tuturor punctelor sîn t 
respectiv egale ş1 paralele: 

VA* Vn ,«, iic; a A* Un #âc. 

Sp~e deo~~bi.re de ca~.ul .elementului cinematic aflat în mişcare de 
t:ant sîlaţ1e r1ectil~me,Mv:~toru v1tez~ şi ~cceleraţie ai aceluiaşi punct nu mai 
sm n _pre ung1:e. ~n1!1:~ unghmlm (1..! format între suporturile lor, de­
termina caracte1 ul ~şc~ Astfel, daca °' < 900 mişcarea este accelerată 
(vitez~ ui:ghiulară .'"1 ::f:const., acceleraţia unghiulară ~ ::;6~ .• cei doi 
vector: a~~C~ŞI_?ens - fig. 7.2, a), dacă oc=90° miscarea este unifor­
m.ă" ('2.!=const. , €1 O - fig. 7.2, b) iar dacă ix>90° miŞcarea este înceti­
~tta ( w1 :fconst., €1 ::f:const., cei doi vectori avînd sensuri contrare _ 
fig. 7 .2, c). 

a b 

c 
A C 8 

lr~D· 
Ao w, Bo 

A c 8 

Fig. 7.2. Distribuţia de viteze şi ac­
celeraţii Ia elcmenhtl cinematic ln 

mişcare de translaţie circulară : 
a - mişcare accelerată · b - miscare 

uni!ormă; c - mişc~re !.ncetlnită. 
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7.3. ELEMENT CINEMATIC ÎN ,MIŞCARE DE ROTAŢIE 

se consideră un element cinematic monar AoA legat la bază printr~ 
cuplă de rotaţie (fig. 7.3 , a). 

Vitezele unor puncte de pe element A E AoA, ME Ao.4 au 

I VA = (J) 1 ·AoAl.AoA; VM=(J) 1 ·A0Ml.AoM; ihl/vM I 
Ele_sînt reprezentate în _!igura 7.3, a, la scara vitezelor k v, 

(Aa)= ~ , respectiv (Mm)= ~ orientaţi în sensul vitezei unghiulare <il 
lw "v 

Vectorul (Mm) l!(Aa ) este cuprins între dreptele (A~A) şi (Aoa), ultim 
1·eprezentînd locul geometric al vîrfurilor vectorilor viteza liniară al t 
turor punctelor situate pe elementul cinematic A0A . Rezultă că viteze 
sînt văzute din centrul ele rotaţie A0 sub acelaşi unghi cp. 

Presupunînd că elementul cinematic se roteşte cu viteza unghiular 
~1 şi acceleraţia unghiulară ~ ambele avîncl acelaşi sens de rotaţie (caz 
mişcării circulare accelerate - fig: 7.3, a), acceleraţiile unor puncte 
pe element sînt date de relaţiile vectoriale : 
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a b 
A 

c 

Fig. 7 .3. Distribuţia de viteze şi acceleraţii la elemen­
tul cinematic în mişcare ele rotaţie: 

a - mişcare accelerată ; b - acceleraţia butonului de ma­
nivelă A; c - mişcare încetinită; d - mişc3re uniformi>. 

(7. 

unde 

(7 .3) 

sînt acceleraţiile normale (centripete) dirij ate către centrul de rotaţie . Ao 
(caracteristică notificată în scrierea ecuaţiilor vectoriale printr-o săgeată 
orizontală orientată spre acest c;entru) şi 

I. a~=i!1 _·AoAl.AoA; a~1=e1 ·A0M l.A0Ii1 (7.4) 

sînt acceleraţiile tangenţiale, perpendiculare pe element şi suprapuse cu 
vitezele liniare ale punctelor orientate în sensul dat de e1• 

Unghiul format de suportul acceleraţiei totale cu suportul acceleraţiei 
normale (fig. 7 .3, b) se determină cu relaţia: 

a~ a~ 
tg~t=-=-= 

a::i a~1 
(7.5) 

Prin urmare, acceleraţiile totale ale. tuturor punctelor de pe elementul ----cinematic sînt văzute din centrul ele rotaţie A0 sub acelaşi unghi (AA0a'). 
Vectorul Mm' I IAa' este cuprins între dreptele A 0A şi A0a', cea de-a doua 
reprezentînd locul geometria al vîrfurilor vectorilor acc~leraţie totală al 
tuturor punctelor situate pe elementul cinematic A 0A (fig. 7.3, a). 

Modulul acceleraţi~i totale rezultă din aplicarea relaţiei 

I 1aAI = V<aÂ)2+(a~)2=A0A\I w1+e:~; lăMI =A011iV wt+ e:~ . I (7.6) 

Dacă viteza unghiulară (J) 1 are sens contrar acceleraţiei unghiulare--;:, 
mişcarea de rotaţie este încetinită (fig. 7.3, c), vectorul acceleraţiei tangen­
ţiale â~fiind de sens opus vftezei liniare VA a punctului. 

Cînd viteza unghiulară este constantă ( (J)1 =const.), acceleraţia un­
ghiulară este nulă (e1 O) - figura 7.3, d şi mişcarea de rotaţie este uni- . 
formă. In acest caz, acceleraţia totală a punctului se confundă cu accele­
raţia sa normală aA_:.:.a;.. 

Cînd articulaţia A 0 este fixă, vitezele şi acceleraţiile punctelor de pe 
element sînt absolute, iar cînd aceasta este mobilă, vectorii respectivl re­
prezintă vitezele şi acceleraţiile relative faţă de A0 considerat fix. 

k2 
O b ser ·va ţie : Adoptînd scara acceleraţiilor Ic == ~ (unde k

0 
este scara vite­

a k 

zelor şi k1 - scara lungimilor) se disting două metode ~afice pentru construirea 
acceleraţiei normale a untti punct căruia i se cunoaşte viteza. 

• - il;1 
a) Cmd vectorul (Aa);:;:: k < (A0A) - figura 7.4, a se procedeazi1 astfel : 

• - se trasează semicercul (CAoA ) avînd centrul pe A 0A; 

- din A considetrat centru şi cu raza (Aa) se duce arcul de cerc (CAa) care 
Intersectează semicercul ((; AoA) în punctul a1 ; 

4 - Mecanisme, el. XI. 49 



a 

Fig. 7.1.. Metode g1·aflce pentru determlnru·ea acceleraţiei 
normale• 

a - cazul (:Aaj° < CAoAJ ; b - cazul c"Aă} > CA.>AJ. 

- din a1 se coboară perpendiculara (a1n&) pe nui:a (A
0
A). Vectorul (An' A) r 

prez1htă la scara k 0 mărimea acceler-aţlei normale 

b) Cînd vectorul (ACI)=~ > (.AoA.), (fig. 7.4, b), modul d e construcţle este k. 
m.ăl:ornl: 

- se uneşte A0 cu vl'.rful a al vectorulm de viteză (Aa); 

- dt:n A se duce o perpendiculara pe (A0a), iar din a o perpendiculară pe (Ao) 
- la intersecţia celor două perpendiculare se găseşte punctul n'. Vector 

~<A~ reprezintă la scara k
0 
acceleraţia normală 

7.4. ELEMENT CINEMATIC lN MIŞCARE PLANA GENERALA 

Un element cinematic execută o mişcare plană generală (mişcare plan 
d~ rototranslaţie) atunci cînd traiectoriile diverselor puncte ale rigidul 
sîrtt conţ;inute în plane parnlele. Pentru îndeplinirea acestei con,diţii, es 
suficient ca trei punete necoliniare ale rigidului să rămînă tot timp 
mi!ţcării într-un plan fix. 

Se presupune un element cinem atic AB aflat în mişcare plană d 
rototranslaţie care, în cazul considerat în figura 7.5, reprezintă biela un 
·mecanism patrulater A 0ABB

0
. · 

Pentru determinarea distribuţiei de vite21e şi acceleraţii din planul 
ac~~stui element se aplică 1 elaţiile vectoriale ale lui Euler. Astfel, pentru 
doUă puncte A şi B din plcinul bielei (articulaţiile bielei cu manivela şl 
balansierul), se scriu următoarele ecuaţii pentru viteze şi acceleraţii: 

(7.~ 

5Q 

I 
I 
I , 

{jJ;,. 
® 

8 

Fig. 7.5. Element cinematic logat prin 
cuple de rotaţie. 

(VBA _ viteza ~el.ativă de _rotaţi.e a .punctului B în raport cu A presupus 
fix, a cărei variaţie este tnunghmlara) : 

- - h - .,,, -t 
a" = aA. + a11A + a llA 

lfAAo JI BA .LAB 
-~ - -,, -, 

a 11 = a8 + aB 
(7.8) 

-, - .L l1o1' IDB0 

(aiA este acceleraţia. relativă normală de rotaţie a punctului B tn raport 
cu A presupus fix , akA - acceleraţia relativă tangenţială a punctului B 
în raport cu A considerat fix, a;; - acceleraţia normală absolută a pune­

tului B, ab - acceleraţia tangenţială absolută a punctului .B). 

Convenţional, ' în relaţiile (7.7) şi (7.8), s-au subUru&t cu două nnii 
vectorii complet· cunoscuţi (ca modul, direcţie, sens) şi cu o singiură linie 
vectorii cunoscuţi numai ca suport (direcţie). Sub aceste sublinieri se spe­
cifică directiile vectorilor respectivi. Astfel, sînt complet cunoscuţi vectorii 

. „1- . & 1 
VA=w 1 ·A0A J. A 0A; 'aA=A0fl V wt+e~ (care face unghml µ =arctg ~ 

I 
cu raza vectoare A 0A; pentrn cazu; cînd ~ '"COh;.i., se obţ!n relaţiHe: 

" 2 I VB -BA= <i>fA0A j IAA0 şi µ =0); a~A := :;'=w2 •AB I BA; a'D=lioB 1 IBB
0

("CU:? -vi-

tezC1 unghiulară a elementului AB). 

Restui vectorilor . din relaţiile (7.7) şi (7.8) sînt ounoscuţj oumai ca 
direcţie . Aceste ecuaţii vectoriale se pot rezolvb pe cale grafică, construind 
planul vitezelor şi planul acceleraţiilor. 
•• 
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7.5. REZOLVAREA GRAFICA A EOUAŢ~ILOR . 
DE DISTRIBUŢIE A VITEZELOR ŞI ACCELERAŢIILOR 

IN MIŞCAREA PLANA DE "ROTOTRANSLAŢIE: 
TEOREMA ASEMANARII · 

7.5.1. REZOLVAREA GRAFICA. 

Rezolvarea grafică a unei ecuaţii vectoriale se face aplicînd urmă 
rul algoritm de calcul: 

- se alege în planul desenului (hîrtiei) o origine arbitrară (num 
ppl) a poligonului vectorilor ce urmează a se trasa; 

- se construiesc vectorii situaţi în unul din membrii ecuaţiei vec 
riale, în ordinea scrierii lor, începind din pol, unul cu originea în vîr 
celuilalt; 

- se construiesc, în acelaşi mod, vectorii situaţi în celălalt memb 
al ecuaţiei, construcţia grafică începînd tot din pol. 

1n acest fel se obţine atît poligonul (planul) vitezelor cît şi poligon 
(planul) acceleraţiilor, cu ajutorul cărora se determină di~tribuţiia 
viteze . şi acceleraţii pe toate elementelb mecanismului plan . .. 

7,5.2. TEORIDMA ASEMAN"ARII 

Pentru alte puncte aparţinînd planului unui element cinematic, vi 
zele şi acceleraţiile se determină dacă se cunosc poziţiţle vîrfurilor vec 
rilor viteză, respectiv acceleraţie ai altor două puncte de pe acelaşi el 
ment, cu ajutorul teoremei asemănării, potrivit căreia: „figura formată 
planul vitezelor relative sau în planul acceleraţiilor relative de vîrfu 
vectorilor punctelor. aparţinînd elementului este direct asemenea cu figu 
formată de punctele respective în planul mecanismului (denumită figu 
în mişcare)". 

În cazul planului vitezelor, cele două figuri asemenea au laturile pe 
pendiculare (figura vitezelor relative este rotită faţă de figura în mişc 
cu 90° în sensul vitezei unghiulare <u), iar în cazul planului acceleraţii! 
figura din acest plan este rotită cu unghiul (1t-µ) în sensul acceleraţi 
unghiulare e a elementului. 
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VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

I. Cum sînt vit0ezele ş·t acceleraţiile diferitelor puncte situate pe un el1 
ment cinematic aflat fn mtşcm·e de translaţte rectilinie? 

2. Precizaţi ce deosebiri eXistă întf·e distributi'lle de "l>iteze şi accelera/ 
a două elemente cin-emattce, primul fitnd tn mişcar.e de transla/~ 
rectilinie, iar secundul în mişc· •re de translaţie circulară.. 

3. Ce corelaţii pot exista între suporturile vttezet liniare şi acceleraţill 
tangenţiale aie punctelor de pe elementele cinematice care descriu o 
mişcare de rotaţie? 

4. Cum se construieştf grafic acceleraţia normală a unui punct cunot 

lc2 
cînd viteza lut şi scara acceleraţiilor 1c

4
= --" 'J 

k, 

8 
CINEMATICA GRAFOANALITICA 

A MECANISMELOR PLANE CU BARE 

1 DENUMIRILE ŞI VARIANTELE CONSTRUGTIVE 
B. . ALE ELEMENTELOR CINEMATICE 

Mecanismele plane cu bare ~~~sFai~z1;1~~~~f ~~n~au:z(:~n!f:~~~!~~ 
cător (sau elem~~teJ~. c~n~~f~:~d ~nul sau mai multe elemente interme­
conduse) în mo m n ec ' e elementele cinematice componente sînt le ... 
diare. Fiind mecani_sm~ pl~~]~ de clasa a V-a (de rotaţie sau de translaţie). 
gate între ele .nummtiprmuc diverse denumiri şi forme constructive după 
El mentele cmema ce a . . ( b 

8 
l) 

e · ă „ eal•zate Ai tipul cuplelor utilizate ta . . . fel ul mişc rii r • 't . 

TABELUL 8.1 

Categol'IO Denumireo Felul m1.scări1 
reuli'wte 

Tipul cuplelor 
uJ1'fi't(ffe 

Scl1emo cinemafi"că 

J f/ementr 1 N11mvelo Rolat1·e Oouiicupte de 

~ 
complero rotatt'e(uno fixă conducti toc re. 

ceatâttd mobtlăJ ... 
rmotoore) 

o 

' ~ (LIA) 2 Clis1ero Tronslat1e O cupla d~ rota ţie 'o 
~ sau pistonul · oscilanlâ .ri o cupla de llo -cD-mr 'translat„e ' - , (ambele mobile. \ 

„~,1-0 8) \, 
ghidajul fiind fix) 8 

Douti cuple de B li Elcmmtt 1Bielo f'11scare plană 

~' de'rototronsla!1i rotaţi"e motJ1le „ 
intermediare 

osc1/onto A 

.. 
• (il8) 2 Biela· oulMou · N1şcare plana de O cuplă de rota{1~ I 

rototranslaţie sio cupld de 

~~~-tronslafJ"e 
{ambele mobile) 

NE/e~ente 1 80/ans1erul 1'1iycorl'derotoţie. Doua _cuple de • 

~ .. osctlantri rotaţie( una f~Kf!, conduse 
cea/alto mobila) 

' - ('18) o cu piti de rotaţie ' 2 GllS!ero Translat1e ~ 
sau pistonu! o.rc1tanla s1ocuplăde B -GSmr 

~ronslatie 
. ~(!JB) (ambele motlll 

f, I ~-
9hidajul fti'nd fi X I 8 
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„ 

Fig. B.l. AmpLlsiwea mecanism111 
manivelă-culisă în construcţia ra 

tezelor. 

. . 
. ~ecanismele c_u bare sînt foarte răspîndite în practică, ele constitui 

ma1ontatea meci:msz:1-el.or plane utilizate în tehnică. Pentru exemplific 
:ste repreze:fltat m figura 8.1 m ecanismul manivel ă-culisă (şeping) utili . 
in construcţia rabotezelor. -. 

8.2. CINEMATICA GRAFOANALITICA 
A PRINCIPALELOR MECANISME MOTOR PLANE ARTICULATE 

DE CLASA A II-a/ORDIN UL 2 ' 

8.2.1. M:ECANISMUL MOTOR PATRULATER 4R (RRRR) „ 

Se co~s!?eră z:iecan~~ul-?1otor 4R(A0ABB0) (fig. 8.2, a) la care 
c unosc poz1ţ11~e. articulaţulor . fixe A 0, B0, dimen siunile elementelor 
.AB, B~o, P?Zt~ia c:l~mentu~m c?nducă.tor dată de unghiul cp

1 
de r ot ar, 

a l m anivelei, ŞI manmea v1teze1 unghiular e de rotaţie a acestui elemtll 
t~ , . const . De asemenea, se cunoaşte poziţia unui punct arbitrar M apei 
t.mmd planului biel ei AB. . 

Stuc~~ul c:_inematic constă în det~rniinarea distribuţiei de 
accelero. tn pe rntregul mecanism folosind metoda grafoanalitică. 
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Flg. S.!. Planete de viteze şi acceleraţii la mecanismul patrulater 4R: 
' - schema cinematică; b - planul vitezelor ; c - planul acceleratlilor. 

pistribuţia de viteze 

1) v
0

==w1 · AoA.LAi0 

2) ;B = VA + ; l<A 

~ l_AoB J.AB 

(p
0
b) :::: (p0a)+(ab) (1n fig. 8.2, b) 

3) v1.J - prin asemănare 
( .D. )ABM .L (Mamb 

m e [(.:\i,). J..AM]n[(.6.2)~.LBM] 
4) w2 =VBA/AB"}: lJ.l3<::VB/BBo\" 

D!stribuţia de acceleraţii 

1) aA=<:i=c.if ·AoAllAAo -- -n -o - 1 

r 
aB=aA +"BA + 0 BA 

1 IAA o /jBA .îBA'" 
2) --? -

\ - -11 I I 0n= 0B + &D 

llBDo J:BD. 
~ 

(Pan ' :a)+ (n' 8 b' ) = 
""<Paa' )+(a' n8 AH-(n' BAb') 
(m fi.g. 8.2, c) unde 

cl'BA=V~AIAB:r::}c~(ab)2/AB 
a~=v~.'BB0 ,;; k~(p11b)2/BBo 

3) aM=prin asernllnare: 
(.D.)AMB,..., (.D. )a'm'b' 

(a'm') (a'b') (m'b') --=:..--=-- =>(a'm' ); (m' b') ; 
AM .AB MB 

m' c ( r 1>l:'.'m') n cr e)~~'m') 
4 ) 7i=O(deoareee c;;=const„): 

E2= C1kAJAB") ; €J=a~/BBo "/. 

Planul vitezelor, construit la scara k.u, este redat în figura 8,2, b, iar 
planul acceleraţiilor , trasat la scara ka=k~ /k1, este reprez-entat în fig\.ti'a " 
8.2, c. 

Construcţia grafică a planului vitezelor (fig. 8,2, b) se face în urmă­
toarea su ccesiune: 

- Se alege* scara vitezelor k 0 [ m
6

-

1

] •se determină şi se tratează vec-
mm 

torul (p0a) = ~ ... ..L A 0A care reprezint'â, pe desen, viteza punctului A (p11 
1(. 

- polul vitezelor). 

- Din extremitatea a a vectorului (p„a) se duce direcţia (ao:x)J_.A,B 
(direcţia vitezei relative VsA)· .în acest fel a fost constrillt grafic m embrul 
drept al ecuaţiei vectoriale (2). 

- DiB polul vitezelor p„ se duce direcţia (p.$)..LBB0 oare reprezintă 
suportul vitezei v8 . A fost construit astfel şi membrul sting al ecuaţfei 
vectoriale (2). La intersecţia direcţ111~ (a!X) şi (Pu~) se obţine punctul b 
(virful vectorului vitezei VB)· Rezultă Vş=k„(p„b). 

- Viteza unui punct oarecare M aparţinînd planului elementului AB 
se obţine aplicînd teorema asemănării. Intrucît în planul mecanismului .!Ji 
tn planul vitezelor celor două figuri asemenea (triunghiur ile ABM şi alnti) 

• ln' rezolvarea problemelor ee procedeaz·ă invers şi anume i;e de~ează vec­

\orul (pva)=30-40 mm, după aare se stabileşte scara vitezelor ku=:v A/ (p.p). 



au laturile perpendiculare, punctul m se obţine la intersecţia direcţiilo 
(t.1)_LAM, dusă din a, şi , respectiv, ~t.2)J_BM, dusă dfn b. Rezultă ;M 
=k„(p„m). 

Ca regula generală practică, se reţine că, la figurile direct asemene 
vtrfurile omoloage (de exemplu M şi m) apar tn aceeaşi ordine pentru u 
sens unio de parcurgere a conturului celor două figuri. Astfel, în cazu 
analizat, parcurgind elementul (AB) de la A către B, punctul M se vede î 
dreapta. Aceeaşi concordanţâ va trebui să existe şi în ·.planul vitezel 
adică punctul m trebuie să se găsească în dreapta vectorului (ab) la pai 
curgerea acestuia de la a către b. 

Mărimea vitezei unghiulare ;; a elementului AB se deduce din r 
l . un~ k.(ab) • l l b . , 
aţia U>21= A~= AB , iar sensu e se o ţme transpunmd vectorul (al 

din planul vitezelor, în articulaţia B, şi observînd sensul rotaţiei pe c 
·elementul AB îl capătă în ipoteza că articulaţia A este fixă. In_ cazul an 
lizat, acest sens de rotaţie este trigonometric .şi el se notează, În aplica · 
în dreptul relaţiei respective. 

In mod asemănător rezultă şi mărimea vitezei unghiulare U>3= va 
BB 

a elementului B 0B, sensul ei de rotaţie fiind cel orar. . 

Planul acceleraţiilor se traseaztl în următoarea succesiune (fig. 8.2, q 

- Se alege scara acceleraţiilor k a [~] · (de regulă ka= k~ pentru 
mm k 1 

se obţine componentele normale ale acceleraţiilor în mod direct făcîn 
rapoartele segmentelor corespunzătoare din planul de viteze şi plan 
rpecanismului). In continuare se determină şi se construieşte vector 
(paa')= aÂ l/AAo (care reprezintă acceleraţia totală a punctului A) iar b 

ka___., ' 
-„ -

extremitatea a' se transpune vectorul (a' n' BA)= aBA=~lJBA (c.are re-
k, (AB) 

prezintă acceleraţia relativă normală a1iA '). Din n' BA Se duce direc~I 
(n' BAoc~ J_AB ce reprezinta primul loc geometric al vîrfului vectorului 

Mecanismul patrulater -

Date constructlve şi cinematice S clll'l 

. A0A AB B 0B AM BM A oBo W1=Ct. k1 

-----·---~·----'1-----1·----

rads-1 m 
m m m m m 

1nm ---- ---1----1----i-----1-----1 
1 

42,3 
100 

0,3 0,25 0,1&5 0,166 0,2 0,5 65° 

56 

acceleraţiei punctului B . In acest fel a fost construit grafic primul mem-
bru al ecuaţiei vectoriale (2). _ . 

an 
In polul acceleraţiilor Pa se construieşte vectorul (pan' B)= ...E llBBo 

ko ~ 
(care reprezintă acceleraţia normală a punctului B), iar .în n' 8 se trasează 
direcţia (n' B~) l_BBo, ce reprezintă al doilea loc geometric al vîrfului vec­
torului acceleraţiei punctului B. Prin această reprezentare s-a construit 
grafic si al doilea membru al ecuaţiei vectoriale (2). Rezultă b'=(n' B,1a)n 
n(n' s~> Şi deci aB=ka(pab'); O~A=kn(n' BA b' ), ă°n=ka(n' nb'). 

Acceleraţia punctului M se obţine cu ajutorul teoremei asemănării, 

vtrful m' al vectorului acceleraţiei (p"m') rezultînd la intersecţia arcului 
de cerc (f 1) de rază (a' m ') şi centru a', cu arcul de cerc (f 2) de rază (b ' m') 
şi centru b'. 

Valorile razelor (a'm') şi (b'm') au fost determinate din rapoartele de 
proporţionalitate ale laturilor triunghiurilor direct asemenea ABM şi 
a'b'm' . 

Verificarea directei asemănări între cele două figuri se face prin con­
statarea că parcurgînd latura (a'n') de la a' către b', punctul m' trebuie 
să se vadă de aceeaşi parte (în cazul d~_faţă în dreapta). 

Mărimea acceleraţiei unghiulare e2 a elementului AB se deduce din ' . , . OBA k4 (nBAb') . 
relaţia e2 = - iar sensul ei de rotaţie se obţine transpunînd 

AB AB 

vectorul (n'BAb') din planul acceleraţiilor în articulaţia B şi observînd 
sensul rotaţiei pe care elementul (AB) îl capătă presupunînd articulaţia A 
ca fiind fixă (în cazul analizat-;; are sens de rotaţie trigonometric). 

at 
In mod analog rezultă acceleraţia unghiulară e2= _.!!.... cu sensul de 

BBo 
1'0taţie trigonometric. Analizînd r ezultatele se observă că, la momentul 
considerat, biela are o mişcare plană de rototranslaţie accelerată (Ci> 2 şi 6; 
au n~ela;,j sens de rotaţie), iar balansierul are o mişcare circulară înceti-
nită (W; şi"€; au sensuri contrare). 

Exemplul 8.1. Să se determine distribuţia de viteze şi acceleraţii la mecanis­
mul-motor plan patrulater 4R din figura 8.2, a cunoscînd datele din tabelul 8.2. 

Rezolvare. Rezultatele obţinute sînt centralizate în acelaşi tabel. 
TAB.ELUL 8.2 

numerice (date şi calculate) 

Valori calculate pentru trasarea planelor Reiuita te 

k; _______ -
• aA k.=- (p.a) (p.a') (a'n'n,;) (p.n'11) un an v,11 aM W2 wa €2 Ea 

k , - -- ----- ---~ ------·--------
1 • ms -~ 

DIS- - mm mm mm mm ms-1 ms-3 ms- 1 ms- 2 raci s-1 rad s-1 rad s-2 rad s- 2 

mm 

25 21 22 10,7 8,1 7,5 700 10 475 31,6 30 750 2 750 
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8 .l!.2 . .MECANISMUL MOTOR MANIVELA-PISTON R {RRT) 

Se consideră un m ecanism-motor plan manivelă-piston R(RRT) de 
axat (fig. 8.3, a), la care se cunosc p".:>ziţiile articulaţiei fi~e A 0, a ghida 
jului b.B şi a elementului conducător (dată de nnghiul !!), precum şi rna 
rimea vitezei unghiulare de rotaţie a acestui elemen t w1= const. Se m 
cunoaşte poziţia unui punct arbitrar M aparţinînd planului bielei ilB 

8.2.2. l. Metoda ecuaţiilor cu vectori no1·mali 

Distribuţia de viteze 

2) 

3) v M --:- prin asemănare 

(6)A M B.l(6)amb 

m = [( 6 1)„_LAM]()t(C.2)/J.lB,'\.1] 

4) 002=VBAIAB / ; wa=O (e.lemen­
tuJ 3 se află în rruşcare de translaţie). 

Distribuţia de acceleraţii 

-n " -. 
~= aA + 0

BA +~ 
ll6s li AAo ! 1~~. l.AB 

2) 

unde a~A=v1AtAB=·lc~(abHAB 

3) aM - pr in ~semănare : 

(a'm') 
(6)AMB "'(6)a'm'!l'; °AM= 

(a'b' ) (b'm') 
= --= -- => (a 'm ' ) : (b'm' 

AB IJM 

m'=(r,)~1:•'a')n<r2>l~'m') 

4) e: 1=0 (deoarece ro 1 =const.); 

<2 == a~A/AB \" ; E 3 = O (elementul 3 se 
află în mişcare de translaţie) . 

Planul vitezelor, trasat la scara kL, şi planul acceleraţiilor, construi 
ia scara k0=k~ /k z, sînt redate în figurile 8.3, b, r espectiv 8.3, c. 

Exemplul 8.2. Să se determine distribuţia de viteze şi acceleraţii la mccan 
m ul-motor plan manivelă-piston dezaxat R (RRT ) {fig. 8.3, a) cunosr înd datele 
.;crise în tabelul 8.3. ' 

Mecanismul manivelă piston 

Date conswuctive şi cinema tice 5c.ir1 

A 0A AB A 0C AM HM 1c, /co 'V 1\ 

----------------1---- 1----1-----1 

m rn lll m 111 
m ms-1 

ms-1 

mm mm 
----------------1-----1 

0,2 0.45 •J ,01 fJ.2! 0,24 
1 

100 

l 

2 
,..,10.5 

~8 

a b c 
A 

Fig. 8.3. Planele de viteze şl accelel'aţii la mecanismul manivelă-piston 
dezaxat R(RRT): 

a - schema cinematică; b - planul vitezelor; o - planul acceleraţiilor. 

Rezolvare. Efectuîn d calculele grafice conform m e todologiei preze.ntate se obţin 
rezultatele indicate la acelaşi tabel. 

8.2.2.2. Metoda ecuaţiilor cu vectori rabătuţi I 
în studiul cinetostatic al mecanismelor. este mai comod să se lucreze 

cu metoda e~uaţiilor cu v ectori rabătuţi, care' const;l in trasarea pla:nului 
vitezelor rotite cu 90°, r espectiv a pla1iului acceleraţiilor rotite cu 180°. 
Această trasare se poate face· fie separat dl' planul m ecanismului fie di-
rect pe planul m ecanismului, ultima m odalita te fiind preferată . ' 

Distribuţia de viteze 

1) lu ÂI -<»1 ·AoA li AoA (rotire 
Cil 90°) 

2) 

-, - , I 

~= v_... +~ 
J..6n llA0 A llAB _,.. 

(p
0
a') (a' n'BA) v

8 

nun mm mm 

Distribuţia de acceleraţii 

- -1) jaAj =a~ =c.it /!0A ll A 0A 

~ --
aB a~ a~B a~A 2)-==+=+--

llAB llAAo llBA J.. AB 
~· 

TABELUL 8.3 

Rezultat„ 

~---1-,----1-----1----1----1----1----1------

21 22 4,05 11,8 187,5 15,55 1 055,5 10 440 
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I 

Fig. 8.4. Construcţii grafice pentru determinarea planelor de viteze şi acceleraţii 
cu vectori rabătuţi (rotiţi). .. 

~rasarea planului vitezelor rotite cu 
90° (fig. 8.4) se face in următoarea ordine: 

- Se alege polul vitezelor în arti­
culaţie fixă A 0 şi se reprezintă viteza 

punctului a prin vectorul (p
1
p) = (AoA). 

Rezultă scara vitezelor k
0
= ro1k1 

(aceas-

tă relaţie se obţine din egalitatea 
11

A = 
k' 

V 

A0 A 
=- în care se înlocuieşte VA= 

Ic, 
= ro 1A 0A). 

- Se duce direcţia (A0 0t) .L (.t.B) 
pină intersectează prelungirea bielei 
(AB) în punctul b. Rezultă viteza rotită 

. 1 , _ 
cu 90° a punctulm B : v8 =lcv (p

0
b). 

- Unind a cu b se deduce distri­
buţia de vi.teze rotite pe biela (AB) cu 
ajutorul, căreia se determină viteza ori­
cărui punct aparţinînd planului bielei. 

Trasarea planul~i acceleraţiilor i 

tite cu lr!l0° (fig. 8.4) se face în s uc 
siunea care urmează: 

- Se alege polul acceleraţiilor•· 
articulaţia fixă A 0 şi se reprezintă a! 
celeraţia punctului A prin vecton 

(p4a') = (A;A). Rezultă scara acceler. 
ţiilor k~ =ro~k1 (această relaţie se ob~ 

a.'.:,_ A0A 
ne d in egalitatea ~k' = ~ în care • 

a I 

înlocuieşte a~=lllÎ · A0A). 
- Se determină punctul u2 la i~ 

tersecţia direcţiei (A0A) cu dreapta (bi 
paralelă cu (6B) . 

- Din u2 se duce direcţi a (Uil 
perpendiculară pe (6B) -pînă interse<· 
tează biela (AB) în punctul n' BA· R~ 

z~ astfel acceleraţia ·rotită aiL =k~· 
. (a'n'BA>· 

Astfel, viteza centrului de greu­
tate (02) al bielei se obţine fie prin 
semănare, fie ducînd d in G2 d irecţia 
~G2 p 1 ) paralelă la (6B) pînă intersec-

tează {Pji) în punctul c, de un de se 
idică o perpendiculară pe ( 6B) pînă 

r -
intersectează vectorul (Ab) în punctul -I ' 
g2. Rezultă vG, ="- (P,;92). 

- Din n' AB se trasează direcţia 

(n' BAS) perpendiculară pe (AB) obţinîn­

du-se punctul b' la intersecţia cu di­
recţia ll 116 B şi implicit acceleraţia ro-

+- --
tită a punctului B: aB=lc~ (p

6
b'). 

- Unind a' cu b' se deduce dis­
tribuţi a de acceleraţii r otite pe biela 
(AB) care poate fi folosită pentru de­
terminarea accelera\.iei oricărui punct 
aparţinînd planului bielei. De exemplu, 
acceleraţia rotită a centrului de g1·eu­
tate G2 a bielei se obţine fie prin ase­
mănare, fie ducînd din G 2 direcţia 

(G2 p1) paralelă la (6B) pînă intersec-
+­

teazu (a'b') în g~ . Rezultă oa,= 

=k:(PaY; ). 

8.3. DETERMINAREA DISTRIBUŢIEI D,E VITEZE ŞI ACCELERAŢII 
LA MECANISMELE-MOTOR PLANE ARTICULATE 

DE CLASA A II-a/ORDINUL 2 

Pe baza modalităţii de determinare a distribuţiilor de viteze şi acce­
leraţii prezentată anterior se analizează cinematic orice mecanism-motor 
plan cu bare art'iculate de clasa a II-a/ordinul 2. Algoritmul de calcul cu­
prinde: 

- alcătuirea schemei cinematice; 
- verificarea familiei şi a gradului de mobilitate al mecanismului; 
- alcătuirea schemei structurale şi stabilirea clasei şi ordinului me-

canismului (p~ntru a se constatrt dacă mecanismul este de clasa a II-a/or­
dinul 2); 

scrierea ecuaţiilor vectoriale care dau distribuţia de viteze şi acce-
!era ţii; 

construirea planelor vitezelox şi acceleraţiilor şi determinarea va­
lorilor numerice ale vitezelor (liniare, unghiulare) şi acceleraţiilor (liniar e, 
unghiulare). 

Exemplul 8.4. Să se determine distribuţia de viteze şi -acceleraţii în mecanismul 
fransportor din figura 8.5, a. Sp cunosc lungimile elementelor A0A=B~B=AB= 
=0,2 m, BC = 1,2 m, poziţiile articulaţiilor fixe, ghidajului şi manivelei a= 0;05 m, 
b=0,05 m; <t>1=63°, precum şi viteza unghiulară a manivelei (ro1 =10 rad s- 1). 

Rezolvare. Pe baza rezolvărll ecuaţiilor vectoriale se obţin dat ele centralizate 
ln tabelul 8.4. 

TABELUL 8.4 
erite (date şi calCulate) 

Mecanismul transportor-•------- --- ---------=------------- ---. 

:Qate constructive şi cinematice Scări adoptate 

~ B oB ~~-a __ b _ _!t_ c.i1 = ct kl) ~ 

m m rad s- 1 m m ms- 1 -m m. m 
________ _ - i----1-__:nun=:.;....-r ___ m_m~--I---. 

0,2 0,2 0,2 1,2 

60 

0,05 0,06 63° 10 1 
8o' 

1 
8 

Valori calculate pentru trasarea planelor Rezultate 

·--· (pna') VB Vc aB ac 

m 1n mm ms-1 ms- 1 ms-2 ms-2 

2 16 20 16 2,,5 2,51 33,7 7 
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a 

b 

k
1
-z.L. (_m_ 7 
80/JnmJ 

.J.BC 

~--~-1._:1(~0) 
Pv"" 

c 

Fig. 8~ Mecanismul transportor: 
a - achemn olnematlcă: b - planul vitezelor; c - planul acceleraţiilor, 

Det61'minarea vitezelo1· Determinarea acceleraţiilor 
1) a~= oo~AoA llAA0 
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2) __!!.!!__= v„ + ~ 
l_BB0 l_A0 A l. .'\ B 

V0 llu + tJ0 u 

a) ll6C-= l_BB
0 

l_BC 

Vu VcJJ 
Ol:t = --; CU-t=-; 

. 8 11B · BC 

ll~B 
E --- • 4 - BC' 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

L Enumerap denumirile elementelor cin·ematice conducătoare, inten'lll' 
diare şi conduse care pot fi întHnite în componenţa mecan-ismeld 
plane cu bare ar·ticulate. 

2. Să se determ:ine distribuţia de vite _e şi acceleraţii la mecanlt 
mul manivelă-piston pentru motoarele în V (fig. 8.6), cunoscl• 

w1 ::167,4 i·ads-1, A 0A:::0,07 m, AB=0,28 m, AC:::0,06 m, A=~ 
CD=0,22 m, AG~=0,09 m, CG4=0,ll m. 

Fig. 8.6. Mecanismul m anivelil-Iliston al motol'Ului în V. 

9 
CINEMATICA GRAFOANALITICA 

A MECANISMELOR CU CAME 

!1.1. DENUMlRILE ~I VARIANTELE CONSTRUCTIVE 
ALE ELEMENTELOR CIN&\1ATICE 

Mecanismele cu came fac parte din categoria mecanismelor cu CU!Jle 
.mperioare. Ele sîut ronstituite dintr-un element profilat numit camă, de 
regulă clement conducător , care trans­
mite prin rontact direct {cuplă de clasa 
a IV-a) elementului condus, numit ta­
ohet, o mişcare a cărei lege este deter­
minată de profilul camei. In general, 
mecanismele cu came pot realiza orice 
lege de mişcare pentru elementul con­
dus, deoarece profilul camei poate avea 
forme extrem de variate. Aceste meca­
nisme sînt întîlnite în toate domeniile 
Industriale avînd un rol foar te impor­
tant în construcţia maşinilor automate 
şi a motoarelor. Pentru exemplificare, 
se prezintă schema constructivă a unui 
mecanism cu camă utilizat la motoare­
le cu ardere internă {fig. 9.1). 

Plg, 9.1. Sl'bema constructivă a mecanismelor 
eu came utilizate la motoârele cu ardere in­

ternă. 
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Mecanismele cu came se clasifică pe baza cunoaşterii. ~realab'ile 
caracteristicilor constructive şi cinema.tice ale ~~melor (clas1f1c~r: r .eda 
în tabelul 9.1) şi, r espectiv, ale tacheţilor (clas1f1care prezentata m tab 
lul 9.2). 

TABELUL 9.1 

TABELUL 9.2 
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Q 

F ar mo curbei .......-:::-1 
de profil ~ 

Ci spunerea 
profilu lu{ 

Ecuo/10 curl:m 
dep1asari1 
.s -srv> 

Plana 

e 

q ,,... -t ....... 
f'lumăruldrcurse I~ 
ale lachdulu1 la -ţ ~ 
o r oltJf1t complet \. / 7 

o camei ._ f--
Cama.s1mplă 

Realizarea 
construcfivd 

o cumei 

fl1şcorea 

comet 

crma constrvc­
t1vi1 a suprak!tt. 

d~ C<X'J/QCt 

w 

Coma derolaf16 Camtidelrons/aţie 

a 

Camă osci1anlă 

c 

Toctter cu virf TCKl?tf cu ro.Id - Tachet cu dîsc 

Mişcarea 

tochetuliJI 

Mist:a~ de trans/afl~ 
mtillnie al~rnctiva 

o 
ComtUitd 

d 

i 
s; 
IJ 

a 

TA5ELUL 9.J 
a b c d 

O~:OA 
t 

ani
3
m w ladief MectN11sm cu tachl!t Mtcantsm cu tache Mtcamsm cu f'achet 

axial trans/ant axial oscilant txctnfnc translant excMfnc osctlant 

9 

-
hlfitrt pr111 forţo lnctuder·e prri forţa lnctuckrt cmtmaficâ lnch1dtre cinematică 

zvoltatd ck un an: ~volft1td dt Ul arc comd ca~ată camd spaţială 
con clarl 

j k 

fnch1dtre c1rwnat1 • ch1dcre a~mottcO frichldere cmem<1f1câ lnch1derc c1r11rnat1cd 

r1n camt dubit prfn come duble nn rowt dublu rm canal dublu SI 
to~t lfl.I două rok 

Pe baza acestor date, meaanismele cu came pot fi clasifioate după 
mal multe criterii (tab. 9.3). 

9.2. ANALIZA GINEMATIQA GRAFOANALITIOA 
A MECANISMELOR CU CAME 

Ana~.za cinematieă are ca scop determinarea deplasărilor, vitezelor şi 
acceleraţiilor tachetului pentru diferite poziţii ale camei tn timpul ciclu­
lui cinematic, cunoscînd tipul mecanismului, dimensiunile elementelor şi 
profilul camei. Pe această bază se obţin legile de mişcare ale tachetului 
tare se folosesc pentru trasarea profilului c~mei în raport cu cerinţele 
procesului tehnologic. Unii din metodele pentru efectuarea ~rafoanalitică 
a analizei cinematice a mecanismelor cu came este m etoda diagramelor 
tlnematice. 

Metoda necesită parcurgerea a două etape de aplicare: trasarea curbei 
de deplasare a taehetJului fn funcţie de deplasarea camei (pornind d6 la 
!f<>filul cunoscut, a l camei) şi determinarea diagramelor vitezelor redlttse 
'' a ac~elerapiilor reduse ale taahetului în funcţie de deplasarea aamei. 
I- Meoaa1anie, ci. XI. 
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9.2.1. TRASAREA €URBEI i:>EPLASARII TACHETULUI 

i:rrasarea curbei deplasării tachetului se bazează pe principiul inver 
siunii mişcării (Willis). In acest scop, se imprimă întregului mecanism (in 
clusiv elementului-bază) o mişcare de sens contrar cu . viteza. camei (-lll 
sau -v1) . Drept consecinţă, cama devine fixă, iar tachetul execută o miş 
care în plus, putîndu-i-se măsura deplasările şi deci trasa grafic curba de 
plasărilor punctului său de contact A 2 în funcţie de deplasarea camei. s 
exemplifică aplicarea principiului inversiunii mişcării la camele frecven 
întîlnite în tehnică. 

Mecanismele cu came de rotaţie (fig. 9.2) pot avea: 
Tachet translant axial (fig. 9.2, a ). In acest caz, se procedează astfel 
- Se trasează profilul camei la scara lungimilor k1, precizîndu.8 

succesiv cercul de bază (CB) cu centrul în A 0 ş_i rază r0, cercul de vîrf (Cv 
cu centrul în A 0 şi raza R=r0+h (h este deplasarea maximă a tachetului 
......:... cursa tachetului), unghiurile de ridicare <J>i. de staţionare pe cercul d 
vîrf q> 2, de cobor·îre <p3 şi de staţionare pe cercul de bază <p4• Unghi\lril 
cp1 şi <p3 se împart într-un număr de părţi egale. 

- Pentru diferite unghiuri Q> io, <p ~o ... (ale unghiului <J>-i.), respec 
tiv <J>~o. CJ>~o ••• (ale unghiului <p 3), stabilite în raport cu poziţia tachetului A 
aleasă ca origine, se măsoară deplasările corespunzătoare s ~0, s~0 •• „ s~8 , ~ 
ale punctului A 2 , între cercul de bază (CB) şi cercul de vîrf (Cv), 

- Se transpun deplasările s10(i=l, ·2 ... ) într-un sistem de axe carte 
zian de coordonate, r ezultînd diagrama sA2=SA2 (cp). Scările "diagramei sin6 
k k [ m J t d 1 V • , k [raci s-11 t hi , s= i -;;;; pen ru ep asan ş1 "' -;;- pen ru ung un. 

O b ser v aţi •e·. Această diagramă se poate obţine rabătînd, cu · centrul în ~ 
punctele O, 1, :2 ••• de pe proful urile de ridicare şi de coborîre (rezultate din im· 
părţirea unghiurilor q>1 şi q>3 în părţi egale) pe direcţia 6. ~, deasupra lui A

0
• La rl!I· 

dul lor, aceste puncte. se transpun pe axa verticală Os,11
2 

a unui sistem de axe ce 
are axa absciselor O"' tangentă la cercul de bază C

8 
al camei (fig. 9.2, b). 

Tachet translant excentric (fig. 9.2, c). In acest caz, se procedeaz4 
astfel; 

- Se trasează profilul camei precizîndu-se cercul de bază (C8 ), cercul 
de vîrf (Cv), cercul ex~ntricităţii (Ce) de rază e şi unghiurile <p

11 
<p

2
, cp!, 

cp 4• Oele două unghiuri cp 11 <p3 se împart într-un număr de părţi egale. 
- Deplasările tachetului rezultă în acelaşi mod cu menţiunea că ele 

se măsoară pe tangentele la cercul excentricităţii (Ce) duse de aceeaşi parte 
a acestui cerc. 

Tachet translant cu rolă (fig. 9.2, d). In acest caz, rezolvarea este iden· 
tică cu precizarea că deplasările tachetului se măsoară între cercul de bazA 
(CB) şi profilul echidistant (f 8 ). 

Tachet oscilant cu rolă (fig. 9.2, e). In acest caz, se procedează astfeh 
- Se trasează mecanismul la scara k1 precizîndu-se cercul de bazA 

(CB), cercul de vîrf (Cv), unghiurile cp11 cp 2, cp3, cp 4, cercul rolei (C,) Cii 
centrul în B şi raza rf', lungimea tachetului (BB0). 

- Aplicînd inversiunea mişcării, cama devine fixă, iar articulaţia Bo 
a tachetului se deplasează pe cercul (CBo) cu centrul în A0 şi raza A

0
Bo, 

rola aflîndu-se în contact permanent cu profilul r eal al camei. 
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Fig. 9.2. Determinarea deplasărilor sau unghiurilor de oscilaţie ale tachetului la 
mecanismele cu came rotative: 

D - tachet translant axial (prima metodă); b - tachet translant axia l (metoda a doua); 
o - tachet translant excentric; a - tachet translant cu rolă; e - tachet oscilant Cil rolă. 
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Fig, 9.3. De.terminarea deplaslh'i~or sau a unghiurilor de oscilaţie ale tachetului la 
mecanismele cu came h'anslan.te: 

a - tachet translant cu vtrf ; b - tachet oscilant cu rolă. 

-. Se pr~cize_az~ 1:1J?ghiurile de rotaţie <Jl1o(i=l, 2 . . . ) ale camei mă. 
s~rate mtre direcţia 1,mţială A 0B0 şi direcţia A0B~ (i=l, 2. : . ). Corcspun. 
zator acestora rezultă unghiurile de oscilaţie <Ji10(i=l 2 ... ) măsmate !n. 
tre dreapta ~ B dusă din poziţia B~ (i = l, 2 ... ) 'ia centrul rolei din 
p0:iţia. iniţială şi riirecţia tachetului B~ Bi(i=l, 2 ... ) în poziţia conside-
rata B0 B,. Curba deplasării tachetului este .<Ji'1o=<li(l!J10). 

Mecanismele cu cam• de translaţie (fig. 9.3) pot avea: . 
Tachet translant Ctl vîrf (fig. 9.3, d). Procedeul grafic este urll)!· 

torul: 
- Se construieşte profilul camei la scara 7C1; 

- _Aplicîndu-se prinaipiul inversiunii mişcării, curba deplasărilor ta. 
chet)..lhu este reprezentată chiar de profilul camei. 

Tache~ o~cilant. cu rolă (fig. 9.3, b). Procedeul grafic este următorul: 
- Prm mvers1unea mişcării cama devine fixă iar articulaţia B a 

tachetului capătă 0 mişcare de translaţie, rola rămînî~d permanent în c~n. 
tact cu profilul camei. 

~ - Se m_ăsoară _unghiurile de oscilaţie <!iw(i=l, 2, ... ) ale tachetului 
faţă de o axa. de origine ~îi~ figură poziţia extremă din stînga a tachetu· 
lui), în f~ncţ1e de deplasanle s10(i=l, 2 ... ) ale camei. Curba deplasării 
tachetului es.te 4>1o=<li(~10). 

9.2.2. DllYI'ERMINAREA DIAGRAMELOR VITEZEI REDUS ID 
ŞI A ACCELERAŢIEI REDUS~ ALE TACHETULUI 

Algoritmul obţinerii celor două diagrnme este acelaşi si el constă fn 
parcurgerea ui·mătoarelor etape : · 

- Se aşază axele diagramei vitezei reduse v~sd (q>), şi a accelera· 
ţ• ' ed ull( A, i:1 .r · use a~· ·~} sub cea a deplasării tachetului sA,( cp ), respectîndu-se im· 
parţ1rea unghiunlor cp 1 şi cp 3 (fig. 9.4). . 
. - Se împarte absci~a curbei deplasării tachetului într-un număr de 
intervale egale (Âqi), conform împărţirii unghiurilor cp si qi la capetele 
cărora punctele sînt Q1i Q1+i (j=l, 2 ... ) _ figma 9.4, a~ · 

31 

68 

fig. 9.4. Principiul 
derivării grafice: 

a - diagrama 'A, (q>); 

b - diagrama v"j~ (q>); 

a 

b - - - - - - - :- -
.,, rect k rw I 
A1 V I 

I 
I 
I 

- Prin punctele mediane Qj' (j =l, 2 . .. ), ~;n (j =1, 2 . .. ) ale in­
tervalelor se duc tangentele t1 paralele cu coardele Q1, Q 1+i· 

- Se alege în diagrama vitezei reduse (fig. 9.4, b) polul de derivare 
0

0 
la o distanţă polară (H0) arbitrar aleasă. Din Oo se duc dreptele OuA1(i= 

=1, ·2 .. . ) paralele la tangentele t1. Odzontalele din A1e: Ovr;;: intersec­
tează verticalele punctelor mediane ale intervalelor, în .. . A~(i=l , 2 . .. ), 
Af (i=l, 2 ... ), care reprezintă puncte ale diagramei vitezei reduse a 

tachetului. 
- Se unesc cu o linie continuă punctele Af(i=l, 2 ... ), Aţ' (i==l, 2 .. . ), 

rezultînd curba vitezei r eduse a tachetului v~~ =VA2/ (J)1 la scara k~cd ==- . 
'I. k, 

=- -. 
(H,) k q> 

- In mod asemănător se obţine şi curba acceleraţiei reduse a tache-
1 .~rd 

tulul a":t_11=aA.f(J) ~ la scar a JcY•d=-1- - '-"-unde (Ha) este distanţa polară ar-
• a (114 ) k cp 

bitrar aleasă din diagram a respectivă. 
Operaţia de determinare pe cale grafică a curbelor vitezei reduse şi 

r. acceleraţiei reduse a .tachetului se numeşte derivare grafică . 

Exemplul 9.1. Să se construiască diagramele cinem.::ttlce ale mecanismului cu 
camă rotativă şi tachet tr a11slant cu rolă (fig. 9:5) pentru w1ghiul de ridicare <!'1• 

Rezolvare. Unghiul de ridicare q>1 se împarte în şase părţi egale, notate pe pro­
filul echidistant al camei prin punctele A1 • •• A 1, care se transpun mal întîi pc di­
recţia iniţială a tachetului (~ ~) şi apoi pe axa ordonatelor diagramei deplasărli ta-

69 



Fig. 9.5. Diagramele cinematice ale unui mecanism cu camă rotativă şi tachet 
translant cu rolă. 

chetului, la aceeaşi scară 7c3 , în funcţie de abscisele corespunzătoare împărţirii un· 
ghiului Cl>1· Se obţin punctele B 1, B2 • •• B1 care se unesc cu o linie continuă. Rezulta 
astfel diagrama deplasării tachetului sA =SA (ci>) care este compusă din două arce 

• • de parabolă cu punctul B, punct de inflexiune. Tangenta comună în punctul B, 
determină unghiul C1.max· 

Pentru trasarea diagramei vitezei reduse a tachetului se alege polul de derl· 
vare 0 0 la o distanţă oarecare (H0 ) în care se construieşte unghiul ex obţinln• 

. max 
du-se ordonata maximă (Y0 ) corespunzătoare punctului 4 de pe axa absciselor. Vi· 

teza acestui punct este vB =k0 (y0)ro1 • Diagrama vitezei red~se este liniară dreapta 
• I 

fiind înclinată cu unghiul ot
0

• 

Diagrama acceleraţiei reduse se trasează în mod similar, alegîndu-se polul de 
derivare la o distanţă arbitrară (H

4
). Pentru acceleraţia redusă se obţine o dreapti 

paralelă cu axa absciselor avînd salturi de acceleraţie cu schimbare de sens fli 
punatele 1, 4 şi ·7, care provoacă şocuri dui·e în mecanism datorită forţelor de inerpe 
dezvoltate. Aceste şocuri pot avea ca urmări creşterea bruscă a solicitării dinamice 
a elementelor cinematice, uzura profilului camei şi deformaţii remanente locale cart 
conduc, în final, la nerespectarea legii ele mişcare. Acceleraţia maximă are valoa­
rea a~ =1c

0 
CY„)ro ~. 

• 
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Fig. 9.6. Diverse mecanisme cu camă. 

Fig. 9.7. Mecanism cu camă rotativă: 
a - tachet oscilant; b - tachet translant plan. 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

1. Ce denumiri poartă mecanismele cu came din figura 9.6? 
2. Ca'l'e sînt mecanismele inlocuitoare cu cuple inferioare ale mecanis­

melor cu camă rotativă şi tachet oscilant, respectiv translant plan 

(fig, 9.7)? , V 

a. Cum se trasează diagrama de deplasare a tachetului Za o cama rota-

tivă cu tachet translant dezaxat? 
4, Care sînt relaţiile dintre scările diagrameio1· cinematice ale unui me-

canism cu camă rotativă? 
5. Indicaţi principiul cLerivării grafice. 

10 

CINEMATICA GRAFOANALITICA A MECANISMELOR 
CU ROŢI DINŢATE 

10.1. CLASIFICAREA, DENUMIRILE ŞI VARIANTELE 
CONSTRUCTIVE ALE ELEMENTELOR CINEMATICE 

Se deosebesc: · . · z 
- mecanisme alcătuite din două roţi dinţate numite angrena3e simp e,~ 
- mecanisme alcătuite din minimum trei roţi dinţate numite angre-

naje multiple sau trenuri cu roţi dinţate . . 
Utilizarea mecanismelor cu roţi dinţate este foarte vastă în construc­

ţia de maşini, aparate şi instalaţii, înceJ?în~ cu mecanism~ de c.easornic 
- caracterizate prin puteri şi viteze per1!erice ~eduse. - şi .te:m~nînd cu 
turbine care funcţionează la put<2ri de zeci de mn de· kilowaţi Şl viteze pe­
riferice de 100-150 m/s . 
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. 
F ig. 10.1. T ipuri de danturi Ia roţ ile dinţate: 

a - dinţi drep\I; b - din\l lncUna\J; o - clln\I ou.rbi; d - dinţi în v; e - dinţi !n w, 

In aceste condiţii,, roţile dinţate pot fi executate cu diametre cuprinse 
între f1.-acţiuni de milimetru pînă la mai mult de 10 m. Dantura roţilor 
poate f1 s:trnplă (cu dinţi drepţi, înclinaţi sau curbi) sau compusă (cu dinţi 

în V şi tn W) - figura 10.1. 
Cel mai simplti mecanism cu 

roţi dinţate este angrenajul (fig. 
2 l0.2). El es te constituit din dou~ 

roţi pre~ăzute cu danturi cu aju­
torul cnrora se t ransmite direct, 
printr-o cuplă cinematică superi­
oară I de clasa a IV-a (m=4), miş-
carea de rotaţie şi forţa de la roata 
conducătoare 1 (numită şi pinion) 

lfm·4J la r oata condusă 2. 
Roţile dinţate cilindrice se re­

prezintă grafic în studiile de ana­
liză cinematică prin discuri deli· 
mitate prin ce.rcul propriu de ru­
lare (rostogolire) C, care reprezin-

Flg. 10.2. Schema cinematică a nngre- tă cercul cvasimedian dintre vîrf ul 
naJuluj cilind1·ic. ş,i piciorul dintelui. 
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Gu pla su perioară I de el asa a IV -n forma til ele con tactul a doi din ţi 
e•te nereversibilă şi deschisă. 

Prin definiţie se numeşte r apo1·t de transmitere (i12) r aportul dintre 
viler:ele unghiulare ale roţ.ii conducătoare (<01) şi conduse ((i)2} aflate în 
angrenare 

(10.l} 

indicele 12 indicînd sensul transmiterii mişcării. Dacă i 12 > 1 mecanismul 
se numeşte reductor (roata condusă are viteza unghiulară mai r~1ic~ de­
oît cea a roţii conducătoare), iar dacă i 12<1 mecanismul este multzplzcoior 
(rnata condusă are o viteză unghiulară mai mare decît cea a roţii condu­
cătGJ~re). 

Angrenajele (tab. 10.1) pot fi clasificate după următoarele criteri i 
principale : poziţia w a~elor arborilor, forma. suprafeţ~lor e~terioare ~le r o­
ţilor, felul angrenaru , raportul de transmitere realizat ş1 sta~ea cmema­
tică a axelor arbori'lor. 

10.2. ~EGEA FUNDAMENTA~A A ANGRENĂRII 

Legea fundamentală a angrenării are W'mătorul enunţ: „Normala co­
miind la cele două profil1iri în contact ale dinţilor i.ntersectează_ linia cen­
tr~lol' 0 10 2 fotr-un punct I, numit polul angrenării, astfel îndt raportu l 
celol' două segmente (102/10 1) este direct propo1·ţional cu raportul de trans­
mitere (i12-=r(i) 1/(i) 2}. Dacă i 12= const„ atimci polul 1 este fix în tot timpul 
angrenării celor două profiluri" - figura 10.3. 

Notînd . cu: (i)i, (i) 2 şi ni, n2 - vitezele unghiulare, respectiv turaţiile 
celor dou5 ro;1i; R rn Rr2 - razele cercurilor el~ rostogolire; z11 z2 - nume­
rele de dinţ.i , legea fundamentală ,a angrenării se poate exprima prin r e­
h1ţia; 

(10. 2) 

sem1rni. plus luîndu-se pentru angrenarea interioară şi semnul minus pen­
tru nngrenarea exterioară. In legătură cu legea fundamentală a angrenă rii 
slnt de făcut următoarele ob.,;ervaţ1i> 

- relaţia (10.2) se aplică tuturor me08nismelor cu roţi dinţate avînd 
axele fi:re; 

- · proiecţiile vitezelor punctelor supra~use tn momentul consider at 
al mişcării (M11 M <e - fig. 10.3), care aparţin profilurilor dinţilor celor 
cionti ro ţi în contact (1 şi 2), pe normala comună n12 stnt egale; 

pr,, fi:.1 = pr,, VM = ko(Mrno}i 
12 l u " 

- viteza relativă ele alunecare D1.12M1 dintre cele două profiluri este 
cu atit mai mică cu cît punctul comun de contact se apropie de polul an-
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Fig. 10.3. Legea fundamentalii a angrenării. 

gl'enării f. Ea se anulează în I, după care schimbă de sens (fig . 10.3). Re­
zultă că polul angrenării este singurul punct din tot timpul angrenării 
unde nu există alunecare între profiluri, acestea fiind în rostogolire pură 
Alunecarea profilurilor produce uzura dinţilor şi consum de lucru me­
canic prin frecare . Efectele acestor inconveniente se reduc printr-o pre­
lucrare fină şi precisă a roţilor şi printr-o ungere corectă (majoritatea 
angrenajelor de puteri şi turaţii mari funcţionează în băi de ulei). 

10.3. OINEMATI@A ANGRENAJELOR 
CU AXE PARALELE FIXE (ANGRENAJE CILINDRICE-) 

Angrenajele cilindrice pot avea angrenare exterioară sau int~rioara'. 
Aceste mecanisme se -analizează utilizîndu-se metode analitice şi graif<r 
analitice. 



b 
UJR) 

1rm- -· 1µmsJ' • 5 mm 

l 

c 

2 

F'ig. 10.4. Planele vitezelor llniare şi •unghiulare la an­
grenajul cilindric cu axe fixo şi angrenare 

extc1+Jarll. . 
Metoda analitică constă în determinarea raportului de transmite~'.e 

cu ajutorul legii fundamentale a angrenării. Se obţin următoarele expresu: 

-- pentru angrenarea exterioară - pentru angrenarea inte. 
(fig. 10.4) rioară (fig. 10.5) 

(10.3) (10.4) 

Metoda grafoanalitică (metoda Kutzbach) constă î;i c!etermina.re.a gra: 
fică a raportului de transmitere cu ·ajutorul planului v1~eze~or lmiare. ŞI 
al planului vitezelor unghiulare. In acest scop se. considera angrenaJ~I 
construit la scara lungimilor k1 arbitrar aleasă (fig. 10.4, a şi respectiv 
fig. 10.5 a), unde (01I)=R,ifk1 şi (02I)=Rn/k1. . . . , 

a ' a) Planul viţezelor liniare (fig. 

Fig. 10.fJ. Planele vitezelor liniare şi 
unghiulare la angr0najul cilindric cu 

axe .fixo şi angrenare inferioară. 
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10.4, b, r espectiv fig. 10.5, b). Alătu­
rat mecanismului se trasează dreapta 
de referinţă (ÂR)l!(Oi02), pe care se 
transpun punctele Oi, 0 2 (proiecţiile 
axelor Â 1 şi !:l.2 pe un plan later~l) 
şi 1 (punctul de contact dintre roţi). 
In punctul JE (ÂR) se construieşte, la 
scara vitezelor k„, viteza punctulu_!..' 

reprezentată de vectorul (Îi)= T,• 
unde V1 = V11 = V12 =R1·1<î>1=R12"'.1· 
Se unesc prin drepte punctele de VJ· 
teză nulă 0 11 0 2 e: (ÂR) cu punctul l 
obţinîndu-s-e dreptele (01i), (02i) care 
reprezintă locurile geonietrice ale ex· 
tremităţilor vectoril01· viteză ale tu· 

wror punctelor situate pe ambele roţi. De exemplu: VA=ku(Aa); 
vo=k0 (Bb). ln acest fel s-a construit planul vitezelor liniare, triunghiurile 
(li01) şi respectiv (JiOi) reprezenttnd distribuţiile vitezelor pe roţile 1 şi 
2, date de unghiurile q>1 şi cp2 al căr.or sens de măsurare indiclt şi sensul 
de rotaţie al roţilor. Din aceste triunghiuri se deGluc relaţiile; 

(1$.5) 

(10.6) 

unde 

(10.7) 

Rezultă raportul de transmitere 

(i0.8) 

Planul vitezelor unghiulare (fig. 10.4, c, respectiv fig. 10.5, c). Se 
construieşte linia de referinţă (l1R*) ..L (L\R}. Intersecţia ce~pr două linii 
de referinţă determină polul vitezelor unghiulare p„ .- Bin polul P«> se 
măsoară pe direcţia (.1R) distanţa arbitrară (H„) [mm] rezultînd punc­
tul O"' E (.1R). 1n O«> se construiesc unghiurile cp1 şi <p

2 
ducînd paralele 

la dreptele (01i), respectiv (02i) din planul vitezelor liniare. Aceste pa­
ralele intersectează linia de referinţă (ÂR*) tn punctele 1 şi 2. Dacă se 
scriu relaţiile (10.5) şi (10.6) explicitîndu-se tg cp1 şi tg cp

2 
cu elementele 

geometrice corespunzătoare din planul vitezelo1~ unghiulare rezultă 

(J)l = "'tg (J>1 = - -= 1<., p„ k • k, (P«> 1) I 1 ( l) I 
k, (Ii.,) (10.9) 

(i)2= "' tg <P2= - - == „ p„ k • - k. (p„ 2) I k c 2) l 
k 1 (He~) ----

(10.10} 

unde 

k(U= --- -- • I k. I rs-1 ] 
k 1 (Hco) mm (10.11) 

Raportul de transmitere liie va cakula cu relaţia 

(10.12) 
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Ob s er v aţii 

1) Orientarea vectorilor viteză unghiulară în planul vitezelor .unghiulare indi~ 

semnul raportului de t ransmitere. Astfel, în cazul angrenării exterioar e, vectorii 

~= km (Pro1 ) şi W°;=km (Pen,) au sensuri cont rare şi deci r aportul de transmj. 
t ere i 12 este negativ, spre deosebire de cazul angrenării interioare la care vitezele 
unghiulare respective au acelaşi sens, raportul de lransmitere fiind pozitiv. 

2) P lanul vitezelor unghiulare reprezintă, în acelaşi timp, şi planul tu.raţiilor 

30 ( 30 ) reprezentat la scara turaţiilor 1cn= -; kOl dedusă din relaţia n= -; w • 

Exemplul 10.1. Folosind metoda grafoanalitică să se determine. viteza unghiu. 
lară ro2 a roţii conduse şi raportul de transmitere i 12 pentPu angrenajul cilindric cu 
angren are exterioară (v. fig. 10.4). Se cunosc ro1=97,28 rad s-1, R, =0,03 m şi 

1 

R, = 0,052 m. 
• Rezolvar e. Rezultatele sînt indicate în tabelul 10.2. 

TABELUL 10.2 

Rri 

m 

--
0,03 

Angrenajul cilindric cu axe fixe şi angrenare exterioară - valori numerice 
(date şi calculate) 

Valori calculate 
·s 

nece· Rcz~ltate ro '3 ·~ 

Beliri adoptate ;are construcţie! plane- obţinute 2:!- u::l 
Date lor de viteze liniare şi prin calcul ~ ::S;;!:: 

unghiulare grafic 8~~~ 
' iq o b.OS 

R,B wx k 1 I ku 
k• - ~ k(i) (R,J) (R ,2) V I (Îi) Wg i 12 e O) -

k, --- --- -- - - -
rad ş-1 .Dl ms- 1 s-1 s - 1 

ms- 1 rad s- 1 O/o m - - mm mm mm -
min m mm -- ------ - - --- -- - - -- -

0,052 97,28 1 1 50 5,88 7,5 13 2,9184 14,6 55,57 1,75 10/o -250 5 

Exemplul 10.2. Să se determ ine prin metoda grafoanalitică viteza unghiulară lll1 
şi raportul de t ransmitere i 12 pentru angrenajul cilindric cu angren a re interioară 

din figura 10.5, cunoscîndu-se ro1=47,1 rad s-1, Rr1=0,0315 m, Rr2 =0,104 m . 
Rezolvare. In tabelul 10.3 sînt date rezultatele calculului grafoanalitic. 

T ABELUh 10.3 

Angrenajul cilindr ic cu axe fixe şi angrenare interioară - valo1·i numerice 
(date şi ca lculate) 

I 'S ": 
Valori calculate nece- Rezultate "'3 ..r 

Date Scări adoptate sare construcţiei plane- obtlnute ~s~E lor de viteze !Jniare şi prin calcul 
8~„5 unghiulare grafic 
"1<>llD~ 

R,i R,2 kl 1c
0 

k. _ k. 
k r.o (R,!) (R,2) fli> i12 (1)1 0)- - v, ro2 e 

k, - ---- - - - ---- - - - -
m m rad s-1 in ms- 1 

s-1 5-1 ms-1 rad s_ 1 O/o - m.Jll mm mm -nun mm - - - - - -- - - - ---- - - -
0,0315 0,104 47,1 1 1 22,2 2,22 3,5 11,04 1,48 7,4 1~,7 3,29 0,30/1 

ill -5 
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10.4. @INEMATI@A ANGRENAJELOR 
©U AXE €0N@URENTE FIXE 

(ANGRENAJE €0~!6E) 

Angr enajele conice pot fi construite 
cu angrenare exterioară (fig. 10.6, fig. 
10.7) sau interioară (fig. 10.8). 

Metoda grafoanalitică constă numai 
~n construirea planului vitezelor unghiu­
lare deoarece distribuţiile de v iteze liniare 
nu se pot trasa fiind în plane diferite per­
pendiculare pe axele .6.1 şi .6.2 ale roţilor. 
Cu ajutorul planului vitezelor unghiulare 
se determină grafic raportul de transmi-
tere, cunoscînd viteza unghiulară &i a ro­
ţii conducătoare 1 (în mărime, direcţie şi 
sens). !n acest scop se trasează mai întîi 
mecanismul la scara lungimilor 7c1, după 
care se rezolvă grafic, la scara vitezelor 
unghiulare k O) , ecuaţia vectorială de com­
punere a vitezelor unghiulare. 

a 

f' 
Fig, 10.6. Angrenajul conic cu 
axe f ixe şi angrenare exterioară 

avînd semiunghiul la centr u. 

a - sch ema cinematică; b - planul 
vitezelor unghiulare. 

Din planul vitezelor unghiulare (fig. 10.6, b, fig. 10. 7, b, respectiv 

fig. 10.8, b) rezultă: (J) 2=k(i) (p(i) 2); (1) 21 =k(i) (12); i 12= ~= (P<• 1>. 
W2 (P<il 2) 

q 

...... 
I .._ ~ 

--~a „ , „ „ 1 .... 

A -

(4:1 

f$ 

9--..-.,r."l":,...."i(d,J 

Fig, 10.7. Angrenajul conic cu 
axe fixe şi angrenare exter ioară 

avînd scmiunghiul la centru. 

1>=90°: 
a - schema cinematică ; b - planul 

vitezelor unghiulare. 

Fig. 10.8. Angr enajul con ic cu 
axe fixe şi angrenar e interioară; 
a - schema cinematică ; b - planul 

vitezelor u nghiulare. 
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Metoda analitică se bazează pe aplicarea succesiva a teoremei siau. 
surilor şi respectiv cosinusurilor în planul vitezelor unghiulare (fig. 10.6, 
b, respectiv fig. 10.8, b). · 

Aplicînd teorema sinusurilor se obţine relaţia 

care serveşte la stabilirea rapor'turilor de transmitere 

• <»t Ii i R,ă z2 sin ~a 
Z12= -c::-= ---=~ ' 

Wa na R,l Z1 811l o) 

Din aplicarea teoremei cosinusurilor se deduce 

Inlocuind 
W:i sin al Zt - ---=- rezultă 
Wj-SÎD ia Za 

(10 .13) 

(10.14) 

In cazul particular cînd S =90° (fig. 10.7), relaţiile (lQ.13) şi (10.14) 
devin 

(10 .15) 

(10.16) 

Observ a ţ 'ie. Relaţiile (10. 13), (10.14), (10.15), (10.UI), stnt valabile attt pentru 
angrenajele conice cu angrenare exterioară, cit şi pentru cele cu angrenare 
interioară. 

Ex-emplut 10.3. Să se determine grafic viteza unghiulară w2 la mecanismul cu 
ratl/ s - ţ 

roţi dinţate conice din figura 10.7, a. Se dau (.() 1= 100 rad s-1
, kw=4 --- •. mm 

Rezolva1·e. Din planul vitezelor unghiulare (fig. 10.7, b) rezuită w2=k61 (P 61 2)"' 
= 1·(2)::::36 rad s-1

• 
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10.5. CINEMATICA ANGRENAJELOR 
OU AXE OARECARE FIXE 

Analiza cinemalică a acestor mecanisme constă în trasarea planului 
vitezelor liniare (prin r ezolvarea grafică a ecuaţiei vectoriale de compu­
nere a vitezelor celor două puncte M1 şi M 2 suprapuse la un anumit mo­
ment al mişcării) şi în determinarea raportului de t ransmitere. Se exem­
plifi~ă acest ~tu~lu pentru cazul particular al m.ecanism1llui şuriib melc­
roata melcata (fig. 10.9, a), la care axele 1:1 1 ş1 1:1 2 sînt perpendiculare 
între ele şi aparent concu ren te în M (fig. 10.9, b). 

Tangenta comună dusă în M formează unghi urile f3i. r espectiv ~2 cu 
axele l:i1 şi l:i 2. Se rezolvă grafic, direct pe mecanism (alegtnd polul vi­
tezelor Pu=M şi scara vitezelor ko), eruaţia de compunere a vitezelor 

21-=~+~ 
J_ (6~ ) J_(t>,~ I/ lu 

rezulttnd vitezele vm = kv(pom.2), :Vuai111 =rcu-(n-i-1n--i2-). In continuare se aplică 
proprietatea, dedusă din legea fundamentală a angrenării , conforrn că­
reia proiecţiile vitezeior V Af1 şi VatJ pe normnla comună sînt egale. Se ob­
ţine astfel relaţia: 

VM,cos ~1=VAt , cqs [32 sau R, 1w cos [31=RnuJ2 cos ~2 . 

Ţintnd scamă că [31 + ~2 =90°, relaţia anterioară devine 
R,1 w t sin ~~= R,:i-w2 C<l> ~2 . 

b 

Fig. 10.9. Mecanismul şm·ub melc-roată melcată: 
a - vedere generulll ; b - schema clnematlcă şi planL1l vllczalor 
llnlare; c - eupra.t:a\a c!Cl rulare desfăşurată a şurubul ul mela. 

6 - Mccanli!me, ci. XJ. 81 



Cu aceste date, raportul de transmitere capătă o primă formă 

(a) 

Dacă se reprezintă desfăşurat suprafaţa de rulare a şurubului mek i 
u 2nR,1 ] u l d Î - figura 10.9 c - se observă ca ctg ~2=- c~ - numaru e ncepu-

, kp 

turi echivalent cu numărul de dinţi z1; p - pasul şurubului). Inlocuind 
, ) A 21tR12 bţ' 1 ţ ' t această ultimă relaţie în (a m care --=Z2, se o me re a ia rapor u-

P 
lui de transmitere 

10.6. CINEMi'.\.TICA TRENURILOR eu ROŢI DINŢATE 
CU AXE FIXE 

10.6.1. T RENURI CU ROŢI DINŢATE CILINDRICE 
MONTATE lN SERIE . 

Metoda analitică 

(10.17) 

Se presupune cazul a patru roţi dinţate montate în serie de r aze R,11 
R,2, R ,3, R,4 care au vitezele unghiulare (1) 11 (1) 2, (1)3, CJ.l 4 (fig. 10.10). 
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a 
(LJR"J 

Fig. 10.10. Tren cu roţi dinţate montate în serie: 
a - schema cinematică; b - planul vitezelo1· liniare; c - planul vitezelor­

unghiulare. 

Pentru determinarea raportului de transmitere i 14 se scrie mai tntii 
egalitatea vitezelcr liniare în punctele de contact (polurile de angrenare) 
ale roţilor (ţinîndu-se seama de sensurile de rotaţie): 

R R R ,i 
T1(J)1 =- r2(J):.l:::}(J)2=- - hl1 

R,a 

R,3(1) 3 =-R,4 (J)4:::}(J)4 =_:_ Rrs CU3 =- Rra (-R,2) (- R,,) cu 1· 
R r, Rr, R,3 R,2 

Din ultima relaţie se deduce raportul de transmitere dintre ' roţile I 
şi 4: 

sau 
. (. . . ) 1)3 z, î14=- i12•t23•î34 =(- - . 

z~ 

Expresia obţinută pentru i 14 arată că schimbarea sensului de r0taţie 
a vitezei unghiulare (J) 1 s-a produs de trei ori, deoarece mecanismu1 ana­
lizat are trei angrenări exterioare (m6 =3). Generalizînd pentru cazul a n 
roţi dinţate montate în serie care au m 2 angrenări exterioare, relaţia ra­
portului de transmitere devine: 

n . n . ( ) m z„ iin= i1.1+1 = -1 p -

j = l .e~ 
(10.18) 

Analizînd relaţia (10.18) se constată următoarele ; 
- Raportul de transmitere i 1n nu depinde de nici un paramet~u se.0-

metric al roţilor dinţate intermediare (2, 3 ... n - 1), motiv pentru oare 
acestea au primit denumirea de roţi parazite. El este dependent numai 
de parametrii primei şi ultimei roţi. 

- Nttmărul roţilor intermediare (parazite) nu intervine destt pen­
tru determinarea sensului de rotaţie la ultima roată, puttnd menţlne sau 
schimba, după dorinţă, sensul de rotaţie al roţii conducătoare. 

Metoda grafoan.alitică 

Această metodă constă în trasarea planelor vitezelor liniare şt UJll­

ghiulare conform procedeului Kutzbach (fig. 10.10, b, c). 

10.6.2. TRENURI CU ROŢI DINŢATE CILINDRI cm 
MONTATE IN PARALEL (CASCADA) 

Metoda analitică 

Se pr esupune cazul reprezentat în figura 10.11, a al unor rojl ăi.n.: 
tate cilindrke montate în paralel care au razele R,h R 12, R;a , R;3, R,4 şi 
vitezele unghiulare <i> 11 (J)2:::.(J)z, (i)a=<i>3, (J)4. 
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d 
-------------;;qrr;-1!-- c 

T ' l1t ~ f. 

'--~~''~7.·~--~~~~~~~~~~~~...L.~~~-~~-.J 

F ig. 10.U. T ren cu roţ i dinţato montate în paralel: 
a - schema clne:nut ici\; b - planul vitezelor lin iare; c - planul vitezelor 

unghlula1•c, 

Pentru determinarea r aportulu i de transmitere i 14 se scri'e mai întîi 
egalitatea vitezelor liniare în punctele de con tact (ţinînd seama de sen­
surile de rotaţie): 

Raportul de transmitere între roţile 1 şi 4 va fi 

sau 

. w 1 ( l):i R,~n,~n,1 t14=- = -
C..)4 R,1 R;2H;q 

Relaţia obţinută pentru i 14 ara tă că sc!'.imbarca sensul ui de rotaţie 
al vi tezei unghii.ilare w 1 s-a produs ele trei ori deoarece mecanismul ana­
lizat a rc trei angrenări exterioare (m0 = 3). Generalizînd relaţia pentru n 
arbori cu ax.ele fixe şi mc angreni'\ ri exterioare, relaţia r::iportului de trans­
mitere devine 

(10.19) 
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Din analizc:i relaţiei (1 0.19) se deduc următoarele concluzii : 
- Raportul de transmitere depinde ele toţi parametri! geometrici ai 

ro ţilor dinţate montate în paralel. 
- Trenurile cu roţi dinţale montate în paralel, realizea:11ă o mare 

varietate ele rapoarte de transmitere. De exemplu, pentru un mecank;m 
Ja care Z 2=z3= ... =z„; z1=z; = z:l = ... =Zrn- 1r; z2= 2z 1 se obţine: i1„= 
l - (-l)n- J 2"-1 111- Iii 

Pentru n=7 rezultă i 17 = 28 = 6'l, raport care n u·poate fi realizat prin 
mecanisme cu roţi dinţate în serie. 

Metoda grafoanalitică 

Se trasează planul vitezelor liniare şi unghiulare (fig. 10.11, b). 

10.6.3. T RENURI CU ROTI DJNŢATI<.: CILINDRICE 
MONTATE l'vfJXT (SERIE-PARALEL) - figura 10.1~ 

Pentru de terminarea raportul ui de transmitere se aplică relaţia (10.19) 
cu menţiunea că în calc1il nu parlicipil roţile parazite. Astfel, pentru 
montajul mixt din figura J 0.12 raportul de transmitere i 15 are valoarea: 

Galculul grafic se desfăşoară conform procedeului Kutzbach (fig. 10.12, 
b, c). 

Q c 
{5 

I ,Z, I 
j 

b 

Os. 
(HcJJ 

Fig. 10.12. 'l'ren cu roţi dinţutc montate mixt: 
a - schema clnematiclt; b - planul vitezelor lin iare; c - planul vitezelor unghtulare. 
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Fig. 10.13. Mecanismul cutiei de viteze a strungului greu LD 65-60: 
11 - sehcma oinematlcă; b - schema transmitcdi mişcării de rotaţie de la motorul electric M 

la arborele principal V. 

Exemplui 10.4. Să se determine cele 12 turaţii ale arborelui principal V la 
strungul greu LD 65-60 ·cunosctnd schema cinematică a mecanismului cutiei de viteze 
(f.i~. 'io .13, a), scJ1ema cinematicii de transmitere a mişcării de rotaţie de la motorul 
c lcctl'ic M la arborele principal V (fig. 10.13, b), turaţia motorului electric 'lim::::i 
= 1440 rot/min, diametrele roţilor ele transmitere D1=203 mm, D2 = 480 mm şi nume­
rele de alnţl ale celor 20 de roţi (tab. 10.4). 

TABELUL 10.4 
Numărul <le dinţi al roţ ilor strungului LD 65-GO 

!'1 I Z:2 I 7.3 I Z4 I Z5 I ZG I Z7 I Zs I Zn I Zto I Z11 I ZJ~ I 213 

45 I 51 I 40 I 80 I 50 I 'iO I 33 I 70 I GO I GO I 21 I 81 I :;G 

!'14 I Z1ş I Z10 I Z11 I Z1s I Zt!l j Z~o 

fi! I 36 I 48 I 28 I 56 I 23 I 138 
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Rezolvare. Relaţiile aplicate şi rezultatele obţinute sînt indicate în tabelul 10.5. 

TABELUL 10.5 
Cutia <le viteze a strungului greu LD 65-60 

(relaţii de calcul şi valori numerice) 

Indica-\ I Rezulta te I Indica· I Rezultate tivul RelaţU de cnlcul rot/m!n tivul Relaţii de calcul rctlm!n 
turaţiei turaţiei 

D 1 z1z3z11z16z17z 10 
4,19 

D 1Z1Z3Z11Z13 I 35,58 n(1) nm 
D2z2z,z 12 Z10Z1 azuo 

n(1) nm 
D 2Z2Z1ZiaZ11 -

D1z1zaz1 iZ11Z11Z rn 
6 

D1Z1ZoZ11 Z13 
47,97 n<2> nm n<a> nm 

D 2ZzZoZ12Z10Z10Zzo D3Z3Z7Z12Z14 -
D1Z1Z3Z7Z15Z17Z1 o 

8,39 
D 1Z1Z:JZ7Z13 

67,17 n(3) nm 
D aZ2Z4ZaZiaZ1aZ20 

nc9J nm 
D 2z2z4.z 0zu -

D1 Z1 ZsZ1Z11Z17% 1 o 
8,40 

D 1z1z6z7z13 
95,95 nw nm 

D2z2zazaz 1oz1sZ20 
11.(10) nm 

D 2z2z8z8z14 -
D1Z1Z3Z9Zu%17Zu 

16,79 
D1Z1Z3Z9Z13 

134,33 n(5) nm n(11) nm 
D2ZaZ10Z11 D2ZzZ4Z 10Z10Z1 sZ20 -

D 1z1zszoZ15Z1sZ10 
23,98 

D 1z1Z1ZoZ13 
191,91 n(G) nm n(12) nm 

D2ZjiZoZ10Z1• DBz2zoz 1oz10Z1aZ20 

10.6.4. TRENURI DE ROŢI DINŢATE CU ROŢI CONICE 

Aceste trenuri pot fi montate în serie, paralel sau mixt. 8alculul 
raportului de transmitere se face asemănător trenurilor cu roţi cilindrice. 

Semnul raportului de transmitere are sens numai cînd roţile extreme 
(conducătoare şi condusă) au arborii paraleli. In această situaţie, pentru 
stabilirea semnului se utilizează metoda săgeţilor concurente în polul 
angrenării, raportul de transmitere fiind considerat pozitiv cînd sensul 
săgeţilor notate pe roţile extreme este acelaşi şi, respectiv, negativ în caz 
contrar. De exemplu, trenurile cu roţi dinţate r eprezentate în figura 
10.14, a, c, e au rapoartele de transmitere i13=- ~ (montaj serie -

Zj . 

fig. 10.14, a); Î 13=- Za' 
Z1Z2 

(montaj par alel - fig. 10„14, c); i 14= z2z~ (mon-
z1z2 

taj mixt - fig. 10.14, e). 

Din planele vitezelor unghiulare, trasate la scara k oo în figurile 10.14, b, d, f, în 
urma rezolvării ecuaţiilor vectoriale: 
- pentl'U trenw·ile cu roţi conice mon­

tate i n serie sau în paralel (fig. 
10.14, b, d) 

~-~+·~ 
1i(A2) - ll(A1) l\AS 

· "";;=-;;(la montajul purnlel) 

_ , 
~= U>2 +~ 
1!(63) !1(1'12) llB S 

- pentru trenul cu roţi conice mon­
tate mixt (fig. 10.14, f) 
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e 

b 

d 

UBS 

Fig. 10.14. Tren cu l'oţi dinţate conice montate în serie, paralel şi mixt: 
a, c, e - scllerne cinematice; b, d, 1 - planele vitezelor unghiulare. 

ttAS 

llAS 

VERIFICAREA CUNOŞTINTELOR 

1. Ce se fnţelege p1·in noţi1111 1?a ele rapol't de transmitere? 
2. Cal'e sînt difer-enţele cinematice şi constructive intre un mecani sm 

planeta/' difel'enţial şi altul p'.anetar simplu (indiferent de f orma 1·o~i­
l or componente)? 

3. Pl'ecizaţi cal'acleristica const1"tlctivă a mecanismelor cu 1·oţi dinţate I.a 
care se aplică Legea fundament ală a angrenării. 

4. Formulaţi principiul cl·e trasare a planelor de viteze liniare şi u ngliia­
lm~e prin m etoda graf oanalitică ( Kutzbach) şi 1·elaţiile cli11 t re scă ri . 

5. Demonstraţi relaţiile motemat'icc ale raportului ele t ransmitere i
12 

şi 
vitezei u nghiulm·e relative w21 l a angrenajele conice. 

6. Determinaţi rela/.la rapo1·t1ll.ui tle trans mitere i12 l a angre11aj t1 l şuru/J 
melc-roală melcat<!. 

7. Comparaţi montajele roţilor şl re/(lţiile cu ajutorul cămra se colcu­
leazd 1'ClZJQttuZ de transmitere la trenurile cu roţi dlnţc1te m o11 l at2 î 1~ 
serie, paralel şi mixt şi stabi./.tţi element ele caracteristice fiecărui 
montaj. 

8. Cfnd are sens stnbilirea semnul.ui mportului de transmitere la t re­
mirile cu roţi dinţa t e conice şi cum se dete1·mtnă? 

9. Sd se d·etel"mine grafic şi analitic 1·aportul de tra11s111 ttere şi viteza 
unghiulară a 1·oţ1t conduse la trenmi le ca rnţ i dinţate clin f igura 10.15. 

Oatt' . z1: 14:2:J=28; 
w1 =58,6 rad s" 1 

St' Ct'r: 11 ; w3 

d 

Oa~ : Z1 :35 :z2:L.S; 
22•:55 ;z3 :25; 
c.o1 :41,87 rad s -1 

St' CtY: 13 ;w 

I 

Date: z1:2l;z:;=6G;w1:62, 8rod s 
&,=20";02= 28°;J3 ::Jl0 

5" cer. 1 ;w 

Fig. 10.15. Diverse mecanisme:· 
cu roţi dinţate. 
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PARTEA A PATRA 

CINETOSTATICA 
MECANISMELOR 
PLANE CU BARE 

' Cinetostatica studiază forţele care 
acţionează asupra eleme~1telor cinema­
tice ale mecanismelor, presupunîndu-se 
cunoscută starea de mişcare a , elemen­
tului conducător (motor). O asemenea 
ipoteză (acceptată şi în cazul anal~zei 
cinematice a mecanismelor) este s1m­
plificatoare, ea permlţînd numai un 
stucli.u preLiminar cinematic şi cineto­
static deoarece starea de mişcare a 
m ecanismului este rezultatul acţiunii 

unor forţe, iar unele din forţe (cum 
sînt cele de inerţie) slnt dependente de 
această stare de mişcare. 

Scopul cinetostaticii îl constituie 
determinarea forţelor care solicită ele­
mentele cinematice, pentru a se stabili 
datele necesare calculului de rezistenţă 
al elementelor mecanismului. 

11 

FORTELE CARE ACŢIONEAZA 
ASUPRA ELEMENTELOR 

MECANISMULUI 

11.1. CICLU ENERGETIO; 
CICLU 8INEMATIG 

In timpul funcţionării, asu­
pra elementelor_ cine~atic: ale 
mecanismelor acţ10neaza dou~ ca­
tegorii de forţe: fort~ exterz.oare 
(cunoscute sau date) ş1 forţe int~-
1·iom·e (reacţiunile din cuplele. ci: 
nematice). Aceste forţe se st:ud1aza 
în timpul unui ciclu energetic: 

Se numeşte ciclu energetic 1'>E 
perioada măsurată în timp sa~ 
unghi de rotaţie a. elem~ntulu1 
conducător al mecamsmulm, după 
care forţele motoare 1:evin la v~lo­
rile iniţiale şi în continuare vm ia-
ţia lor se repetă. . 

Ciclul cinematic <I>c reprezm· 
tă perioada măsurată în timp sau 

unghi de rotaţie a elementului conducător al mecanismului, după care 
distribuţia de viteze şi acceleraţii se repetă. 

Intre cele două cicluri există relaţia: 

I (J)E=k<f>c I· (11.1) 

unde k este un coeficient mai mare, egal sau mai mic decît unu (k;; 1). 
ln tehnică se întîlnesc maşini la care: 
- ciclul energetic corespunde cu cel cinematic (exemple: motorul 

monocilindric în doi timpi, pompele cu piston ş.a., la care k=l); 
- ciclul energetic este un · multiplu al ciclului cinematic (exemplu: 

motorul monocilindric în patru timpi, la care k=2); 
- ciclul energetic este o fracţiune din ciclul cinematic (exemplu: 

motorul policilindric, la care k < 1). 

11.2. FORŢELE EXTERIOARE 

Principalele forţe exterioare care solicită mecanismele sînt forţele sau 
cuplurile motoare, forţele sau cuplurile rezistente, forţele de greutate şi 
forţele sau cuplurile de inerţie. Forţele exterioare pot fi constante în tim­
pul unui ciclu cinematic (exemple: sarcina de ridicat sau transporta t la 
maşinile de ridicat şi transportat, rezistenţa opusă la aşchierea metalelor 
dacă secţiunea aşchiei este constantă) sau variabile depinzînd fie de po­
ziţia elementului cinematic .asupra căruia acţionează (exemple: forţa cu 
care gazele apasă pistonul la motoarele cu combustie internă, forţa de 
apăsare sau întindere a unui arc elicoidal), fie de viteza elementului 
(exemple: cuplul motorului electric, forţele de frecare la suprafeţele unse, 
rezistenţa aerului), fie de tinip (exemple: concasoare, mori cu bilă), fie 
concomitent de mai mulţi factori. 

11.2.1. FORŢELE ŞI CUPLURILE MOTOARE 

Forţele motoare FM sau cuplurile motoare MM sînt aplicate elemen­
tului conducăto1· acţionînd în sensul mişcării, ceea ce are ca urmare acce­
lerarea mişcării maşinii. Ele produc, pe ansamblul ciclului energetic, un 
lucru mecanic pozitiv (exemple: forţa exercitată de gazele de ardere în 
timpul detentei la motoarele cu ardere internă , cuplul motoarelor elec­
trice). Lucrul mecanic este pozitiv atunci cînd unghiul dintre forţa mo­
toare şi viteza punctului ei de aplicaţie sau dintre vector ii cuplu motor 
şi viteza unghiulară a elementului este ascuţit (ex <90°). Se menţionează 
că de-a lungul unui ciclu energetic, pe anumite porţiuni, lucrul mecanic 
poate fi negativ (exemplu: faza de compresie la motoarele cu ardere 
internă ). 

Datorită dependenţei forţelor exterioare de o mulţime de factori, este 
foarte dificilă exprimarea matematică a legii lor de variaţie în timpul 
unui ciclu energetic. Din acest motiv se folosesc datele obţinute de la 
maşini similare în condiţii analoage de funcţionare, prezentate sub forma 
unor diagrame numite caracteristici mecanice ale maşinii. Maşinile mo­
toare pot avea caracteristici mecanice de diferite forme după specificul 
lor. In tabelul 11.1 se dau unele exemple ele caracteristici mecanice. 
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11.2.2. FORŢET„E ŞI CUPLURILE REZJSTENTE 

Forţ;ele şi cuplurile rezistente se aplică elementelor c_onduse acţio­
nind în sens contra1· mişcării, ceea ce ar e ca urmare frînarea mişcării 
maşinii. Ele produc pe ansamblul ciclului energetic un l-ucru m ecanic 
negat-iv. 

Din categoria forţelur rez is tente fac parte forţele sau cuplurile de 
rezistenţă tehnologică şi forţel e de frecare. 

Forţele de rezistenţă tehnologică 'Fn sau cuplurile de rezistenţă teh­
nologică Mn reprezintă forţele utile pentru învingerea cărora a fost con­
struită maşina (exemple: forţele de aşchiere la maşinile-unelte, forţa de 
apăsare la o presă sau ştanţă, forţa cu care aerul apasă pistonul compre­
sorului, forţele electromagnetice la generatoarele electrice, sarcina maca­
ralelor). Pe ansamblul cidului energetic aceste forţe produc un l~ru 
mecanic negativ dar, de-a lungul ciclului, lucrul mecanic poate fi şi 
pozitiv. . 

Forţa de rezistenţă tehnologică este dată prin diagrame (caracteristici 
mecanice), iar în unele situaţii poate fi calculată (exemple: forţa de aş­
chiere la strung, forţa periferică de frezare). 

Forţele de frecare reprezintă componentele tangenţiale ale reacţiuni­
lor totale, care acţionează asupra suprafeţelor în contact ale ·cuplelo1· 
cinematice consumînd energie mecanică şi producînd uzura suprafeţelol. 
In orice moment al ciclului energetic, forţele de frecare realizează un lu­
cru mecanic negativ . Se menţionează că în tehnică există situaţii cînd 
forţele de frecare sînt utile (exemple: mecanisme cu roţi de fricţiunC', 
curele sau cabluri; frîne, cuplaje cu fricţiune). lntr-o primă etapă a cal­
culului cinetosta tic aceste forţe de frecare se neglijează. 

11.2.3. F'ORŢELE DE GREUTATE 

Forţele de greutate 'G sînt aplicate i -
n~cntelor şi or ientate spre centrul pămî ~ ~e:it~!e ?e gr~utate ale ele­
cmetostatic numai în cazul maşinilo. l n ~1 U(L ~e . rntervin în calculul 
red use, maşini-unelte laminoare ~ . en e . i:iaşm~ motoare cu turaţii 
fi n:glijate în cazul' maşinilor -~am~ci~m ~e nd.1cat ş1 tra~sportat.) putînd 
spaţiale) deoarece au valori m ult. l . ( ~toaie de veh1cule terestre şi 

Lucrul mecanic produs de me~~1~are orţelor de inerţie. 
cinematic deoarece traiectoria r l .. a ă_e deste nul, pe ansamblul ciclul ui 
general, o curbă închisă 1n tntc:fi~\s< e c~nt:·ul de greutate este, în 
c~ife1:it de zero, forţele de. gr eutate ~~îl ~cest.u1 ciclu, lucrul mecanic este 
ţ1un1 de coborîre sau ca for e r , . p ? acţiona. ca. forţe motoare pe por­
grc'uta tea berbecului la o pţres:z1s tente. ~e porţnuu "de urcare (exemplu: 
cedel'ii şi forţă rezistentă utilă î 1 ti:necanl H.:.ad. e~t~. forţa motoare în timpul 

1 impu n ican 1). 

11.2.4. FORTELE ŞI CUPLURILE DE INERŢIE 

. .f'.'or ţele de inerţie F, si cuplurile d . . -
cinetică a masei elementului la l . e. merţ~e M! reprezintă reacţiunea 
carea sa. Ele au valori im orta a~ce e? afia ce i se .imprimă odat('f. cit miş­
ri ată cărora le produc m~rlîflc~r~ 1.a I?1~s!l~ man cu miş0are foarte va­
maşin il e lente (maşini grel d l i egimu u1 de solicitare mecanică La 

· 1 e e excavat macarale ai· 1 · . . agnco e cu turaţie foarte redusă) f t t t' b'e e, une:le masuu 
jat comparativ cu valorile mari al: f~~·ţul orţelor de i.nerţ~e poate fi negli­

e or m otoare ~1 rezistente. 

11.3. FORŢELE INTERIOARE 

.Forţele interioare sînt constituite d' . . . . . 
ma0:._ce, care transmit eforturile de la u m reacţiunile din c·~plele cine­
c~ Rrn (1·espectiv M12) reacţiun n elem~n t la altul. Daca se notează 
(ftg. 11.1, a), relaţiile fundamen~l e lem.entulfu1 1 asupra elementului 2 
tic sînt: e cai e se olosesc in calculul cinetosta-

R12+R2J o 
Mud-Ml/1 O 

a 1 FJg. 11.t. Rcactiunlle din cuplele cinematice· 

11.2) 

- pr nciplul acjiunU ş i reacţlunll; b - modul ln care . 
ţiunlle date de elementul !nd~~A~~ză asupra unu\ e lement re!\c-
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• • V t t' ·incipiul acţiunii si reacţi·uriii . 
Aceste relaţii exprima ntrnl ema ic 1:1 fiecăruia va a~ţiona reacţiunea Prin separarea elemen e ~r, asup1 a 

dată de elementul îndepărtat (fig. 11.1, b). 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

1. Indicaţi ce studiază cinetostatica. m~ca~iisme.lor. . ' 
2„ Ce se înţelege prin ciclu energetic şi ciclu ci~~matic? ~xempl:. 
3 C . • t ""'incipalele forte e;rterioare ce solicită mcanismele. 

• ai e sin ,.,. · · f l · ZuriZe 
4, ce sînt forţele şi cupluriLe motoare, respectiv orţe e şi ctip 

rezistente? . „ • 

5. Precizaţi noţiunea de caracteristică mecanică a maşinii. Exemple. 
6. Definiţi forţele şi cuplurile de iner~ie. 

7, Formulaţi noţiunea de forţe interioare. 

12 

FORTELE DE INERŢIE CARE ACŢIONEAZA ASUPRA 
, ELEMENTELOR MECANISMELOR PLANE , 

S 'd .v un element cinematic AB care execută o mjşcare plană e cons1 era . V „ 

(fig . 12.1), avînd un plan de simetrie paralel cu planul m1~caru .. 
Forţele de inerţie care acţionează a~upra elementului pot fi reduse î? 

raport cu centrul său de greutate G obţmmdu-se t~rsoru_Z de r~ducere -r 0 

compus dintr-o forţă de inerţie rezulta~t~ FiG apl~~ată m G şi un cuplu 
rezultant Mia, ale căror valori se determma cu relaţule 

; { F1a=-mac 
ta - -

M;c=-las 
[N] 

[N.m] 
(12.1) 

în care: 
m este masa elementului [kg]; . , _

2 
• 

ac - acceleraţia centrului de greutate al elementului tms ], . . 

8 

Fig. 12.1. Torsor ul forţelor de inerţ}e 
la un element cinematic aflat m 

mişcare plană. 
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Ic - momentul de inerţie mas1c 
al elementului în raport cu axa per­
pendiculară pe planul mişcării ce 
trece prin centrul său de greutate 
[kg ·m2]; 

i; - acceleraţia unghiulară a ele­
mentului [rad· s-2]. 

Semnul minus din aceste relaţii 
este convenţional şi indică faptul că 
forţa de inerţie rezultantă Ftc este ~e 
sens contrar acceleraţiei ac, respectiv 
că sensul cuplajului rezultant Mia 
este contrar acceleraţiei unghiulare s 

a b 

~a' g' 

~h,------i 
Ao <<11 Bo 

b ' 

Fig, 12,2. Torsorul forţelor de inerţie la elementele cinematice 
în mişcare de translaţie: 
a - rectilinie ; b - circulară. 

a elem:entului. Cele două componente a le torsorului F;c, M
1
c se calculează 

cu uşurinţă dadi au fost determinate acceleraţiile ac şi E" cu ajutorul pla­
nului aoceleraţiilo1·. Relaţiile (12.1) capătă valori particulare pentru di­
ferite. cazuri concrete ale mişcării plane, analizate în cele ce urmează. 

12.1. ELEMENT CINEMATrn! !N MIŞCARE DE TRANSLAŢIE 
(EXEMPLE: PISTOANE CAPETE DE CRUCE, CUŢITUL 
SECERATORII, MASA RABOTEZEI) - figura 12, 2, a 

Aplicînd formulele 12.1 rezultă torsorul de reducere 
, { FiG=-mac 

"o Mic O (deoarece la mişcarea de translaţie-; O). 
Acelaşi torsor se obţine şi în cazul cînd elementul cinematic AB se 

află în mişcare de translaţie circulară (fig. 12.2,b). 

12.2. ELEMENT CINEMATIO IN MIŞ8ARE DE ROTAŢIE 
(EXEMPLE: MANIVELE, BALANSIERE, ROŢI DE 8UREA, 

ROŢI DINŢATE, VOLANŢI) 

Mişcare de i·otaţie uniformă 
ln jurul unei axe ce nu trece 
prin centrul de greutate al 
elementului (fig. 12.3, a) 

Deoarece acceleraţia centripe­
tă a centrului de greutate G este 
dirijată spre centrul de rotaţie 
(ac :=a~=w 2AoGllGAo), iar ace-:-

--+ - -
leraţia unghiulară este nulă (€=0), 
torsorul forţelor de inerţie are o 
singură componentă; forţa ele iner­
ţie rezultantă Fie: 

; { F1c=-macl IAoA 
Tu - - ----

Aftc=O 

Mişcare de rotaţie uniformă 
ln jurul unei axe ce nu trece 
prin centrul de greutate al 
elementului (fig. 12.4, a) 
Acceleraţia liniară a centrului 

de greutate G, de modul ac= 
=A0G V e2+w4. este orientată 
spre interiorul concavităţii curbei 

• E: formînd unghiul µ=arc tg - cu 
( 1}2 

raza vectoare A 0A. Torsorul for­
ţelor de inerţie are ambele com­
ponente (fi\c, A1iG): 

i;i { F;c=-mac o - -
Afic=-lce 

95 



o 
A 
lr . 

/ '6 

I
o 

I 

Ao cf 

b 

I _____ __...._ ______ ' 

r·~~-~~~~--,.--.--~~~~-~--. 

I rJ b 

F ig. 12.3. Tor sorul forţolor de inorţio Fig. 12.4. Torsoml forţel ot de inor\le 
Ia elementul c inematic în mişcare de la olemontul cinematic în mişcaro do 

rotaţie uniformă: rotaţie neuniformă: 
a - mişcare de rota\ie tn Jurul unei axe e e ..;!IG:I.'·· a - mişcare în jurul unei mm ce nu trece 
nu trece prJJ1 centrul de greutate III clo- pt1ll cen trul de greutnte al elementului ; 
meniului; b - mlşcnre de rota.ţie ln jurul b - mişca.re In jurul unei axe ec t r eoooi Dl'ln 
unei axe cc trece prln centrul de greutute centrul ele greutate al etemen\utul. 

al elementului. 

ln jurul unei axe ce trece prin 
centrul de greutate al elemen­
tului (fig. 12.3, b) 

întrucît lic=O , e O, torsorul 
forţelor de inerţie es te nul (-r h =O). 
Acesta este cazul elementelor echi­
librate care prezintă avantajul că 
forţele de inerţie nu dau reacţiuni 
suplimentare în cuple (articulaţii). 

ln jurtil unei axe ce trece prin 
centrul de greutate ai elemen­
t·ultd (fig. 12.4, b) 

Observînd că Zic=O, torsol'u l 
forţelor de inerţie at'e' o s ingură 
componentă Mic 

, { 1i'1c=O 
îo - -

lV!ic=-lcs. 

12.3. ELEMENT CINEMATIC !N MIŞCARE PLANA 
DE ROTOTRANSLAŢIE (EXEMPLU: BIELE)-:--- figm;a 12.5 

Pentru determinarea torsorului de inerţie se presupune că, în prea­
labil, s-a determinat distribuţia de acceleraţii (fig. 12.5, b) : 

1) - - -n -1 
~= aA +· aBA + alJ.1. 

lll\B l!AB \IAB J.A.B 
....,..--. 

Fig. 12.5. Element cinematic în mişcru.·e plană de rolotranslaţi o : 
a - torsorul forţelor de Inerţie; b - pia.nul accelera \illor. 

(a'g') (a'b') _ --;-
2) ac - prin asemănare:--=-- ~ac=ka(pag ); 

AG AB 
t ') 

€ = aBA = k .(nBAb C'· 3) AB AB 

Fiind cunoscute mărimile aa şi e, torsorul forţelor de inerţie va fi 

1 { Fte=-maa 
i:o - -

'Msa=-lce. 

Exemp!ul 12.1. Să se determine torsorii forţelor de inerţie pentru fiecare ele­
ment component (1 , 2, 3) ale mecanismului manivelă-·piston în poziţia reprezentată 
în figura 12.6. Se cunosc: dimensiunile elementelor A 0A, A B, viteza unghiulară 
~=Corut„ unghiul de rotaţie q>1 ,al manivelei, greutăţile elementelor G1, 0 2, G3 şi 
poziţiile centrelor lor de greutate G1 :=A0, 0 2, G3 s; B, p recum şi momentele de iner­
ţie masice ale elementelor 10 1' 10 2' 103• 

Rezolvare, 

- Se construieşte mecanismul la scara lungimilor k 1• 

- Se trasează direct pe mecanism planul vitezelor rot1t cu 90° şi planul 
- ,- - ,- VB...t 

acceleraţiilor r otit CU Hl0°, rezultînd: v 8 =k.(p„b); v8A=7cw(ab); c.i2= AB (sens trigo-

. +- ,--,- +- +- _, ' . . 
nor.1etnc). a8 = ka<Pab) = ac3 ; ac2 = ka(paga); e2 =anA.IAB (sens trigonometric). 

- Se calculează torsorii forţelor de inerţie reduse în raport cu centrele de 
greutate respective. 

3 
~~-.1..;_~ = (tJB) 

fi6 
3 

Fig. 12.6. Torsorii forţelor de inerţie ale elementelor mecanismului manivelă­
piston. 
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VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

Fig. 12.1. Mf)cnnisme 
cu cnme: 

a - tachet plan trans­
lant; b - tachet trans­
lant dezaxat cu vlri; 
c - tac11·e t oscilant cu 

vîrt. 

1. Indicaţi relaţiile de calcul ale torso1·ului forţelor de inerţie reduse 
tn raport cu centrul ele greutate al imui ·element cinematic care exe­
cută o mişcal'e planii. 

2. Formulaţi relaţiiie torsorului forţelor de inel'ţie pentru elementele 
cinematice aflate în mişcare de tra1fslaţte şi cbe rotaţie. 

3. Indicaţi pentru schemele cinematice ale mecanismelor din figi.ra 12.7, 
tor sorii f orţelo1· de inerţie ale ele1n-entelor cinematice componente, 
reduse în raport cu centrele lor de greutate. 

13 
STUDIUL REACŢIUNILOR DIN CUPLELE CINEMATICE 

ALE MECANISMELOR PLANE 

13.1. REACŢYUNILE DIN €UPLELE CINEMATICE 
ALE MECANISMELOR PLANE 

Mecanismele plane au în componenţa lor numai cuple de clasa a 
IV-a şi a V-a, în care se produc reacţiuni în timpul funcţionării. In prima 

I 
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fază a calculului cinetostatic se stabileşte 
număritl necunoscutelor introduse de 
aceste reacţiuni, negli jînd frecarea clin 
cuple. 

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

G:upla de rotaţie transmite forţele , 
între elementele 1 şi 2 pe care le leagă, 
@' in presiuni r adiale. Intrucît r ezultanta 
R12=-1'î21 a acestor presiuni trece prin 
centrul articulaţiei, punctul ei de aplicaţie 

Fig. 13.1. Reacţiunea din cupla de clasa a V -a 
de l'otaţie . 

Fig. 13.2. Reacţiunea din cupla de 
clasa a 1' -a de tl'anslaţie. 

Fig. 13.3. Reacţiunea din cupla de 
clasa a IV -a. 

este cunoscut. Rezultă că necunoscutele ce urmează a fi determinate sint 
mărimea reacţiunii R12 şi direcţia-sensul acesteia date de unghiul 8. Se 
obişnuieşte ca reacţiunea R12 să se descompună într-o componentă după 
direcţia elementului (R~2 ) numită reacţiune normală şi o componentă per-
pendiculară pe axa elementului (Rl 2) numită reacţiune tangenţială. Prin 
urmare, o cuplă de clasa a V-a de rotaţie intr oduce două necunoscute în 
calculul cinetostatic. 

O b serva ţie. Reacţiunea dintre cele douii elemente 1 şi 2 se notează cu 
indicii resp ectivi, primul indicînd numărul elementului care eJ:ercil.ă reacţi unea, 
iar al doilea numărul elementului asupra căruia acţtonează reacţiunea. 

13.1.2. CUPLA DE CL ASA A V-A DE TRANSLAŢIE - figura 13.2 

Aceas tă cuplă transmite forţele, de la elementul 1 la elementul 2, 
prin presitmi perpendiculare pe suprafaţa de contact distribuite oricum 
în funcţie de direcţia forţelor de transmis. Rezultanta acestor presiuni 
este reacţiunea R12=-R21 care va fi, de asemenea, perpendiculară pe 
direcţia deplasării. In acest caz necunoscutele introduse de o cuplă de 
clasa a V-a de translaţie sînt în număr de două: mărimea reacţiunii şi 
poziţia punctului ei de aplicaţie (distanţa h21). 

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

Cupla interioară de clasa a IV-a introduce o reacţiune R12=-R21 

avînd direcţia normalei comune n12 la celP. două curbe care formează 
cupla superioară. Intrucît punctul de aplicaţie al reacţiunii coincide cu 
punctul de contact, rezultă că o cuplă de clasa a IV-a introduce o sin­
gură necunoscută: mărimea ei. 

in tabelul 13.1 sînt date cîteva exemple de cuple de clasa a IV-a şi 
a V -a cu reacţiunile corespunzătoare. 

13.2. _ HODOGRJ\FUL REA@ŢIUNILOR 

Prin hodograful reacţiunilor se înţelege locul geometric al vîrf urilo_r 
vectorulili reacţiune . Acest loc geometric se · determină cu ajutorul poli­
gonului forţelor şi dă o imagine clară a variaţiei direcţiilor reacţiunii din 
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1 

Camd translanta s1 tachet 
translant cu vii·! 

Cama ro/at1vâ s1 tachet 
osctlanl cu Virl 

Anorena1 cillf'ldrtc cu aqgre· 
nare e.xtcrt'oarci 

2 

5 

Camâ translanta s1 tachet 
o.rr/lant cu virl 

,..-?,I; 

n1 

Cama ro!at„vâ St tac/Jet 
pion transiant 

Angrena; c//1ndncc11an1re· 
nare intenoară 

6 

TABELUL l3.I 

Camâ rolat1 vâ s1 tachet 
trans!anfcu virf 

Camti rotal1vti .rt tachet 
plan o.rc1fant 

cuplă în raport cu un element dat. Hodograful reacţiunilor serveşte unui 
dublu scop: · 

- pentru amplasarea orificiilo1· de ungere în zona în care valoarea 
reacţiunii este minimă sau nulă; 

- pentru dimensionarea elementelor cinematice pe baza valorii ma­
xime a reacţiunii. 

100 

c 

8 

Fig. 13.4. Hodog1·aful reacţiunilor la mecanismul patrulater: 
a - schema cinematică; b - hodogrnful reacţtunil Ro.: o - hodograful reacţiunii ii;1=-R;3; • 

c - hodograful reacţiunii Roi· 

Se prezintă spre exemplificare forma hodografelor obţinute pentru 
reacţiunile R01 , R21 = - R23 şi Ro3 la un mecanism patrulater (fig. 13.4), 
determinate pentru opt poziţii ale cursei active cuprinse între cele două 
poziţii extreme Bi, Be ale elementului condus B0B, forţa rezistentă FR 
fiind presupusă constantă. 

Reacţiunile R21 şi R23 sînt egale şi de sens contrar deoarece elemen­
tul 2 nu este solicitat de forţe exterioare. 

13.3. GENERALITAŢI PRIVIND CALCULUL CINETOSTATIC 

!n prima etapă a calculului se adoptă climensiimile aproximative ale 
elementelor cinematice (de regulă după construcţii similare existente), 
se efectuează calculul cinetostatic şi cu valorile maxime ale forţelor de­
terminate se verifică tensiunile maxime efective produse în secţiunile 
periculoase ale pieselor. Dacă aceste tensiuni efective rezultă mai mari 
decît tensiunile admisibile ale materialelor din care se execută elemen­
tele cinematice, se trece la o nouă dimensionare a acestora şi cu noile di­
mensiuni se r eface întregul calcul cinetostatic. Acest algoritm de calcul 
se repetă de atîtea ori pînă cînd este îndeplinită condiţia ca tensiunile 
efective maxime produse în elementele cinematice să fie mai mici decît 
cele admisibile, iar deformaţiile să se încadreze între limite prescrise. 
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Reacţiunile din cuplele cinematice se determină utilizînd 1.netoda echi­
libmlui cinetostatic aplicată fiecăreL..i din grupele st~·ucturale .care compun 
mecanismul, întrucît acestea constituie sisteme static determinate . Pventru 
a demonstra această proprietate a grupelor structurale se face urm~torul 
raţionament deductiv: . . , .. 

_ în plan pentru un element cinem atic se pot scrie trei ecuaţu de 
echilibru; deci 

1

pentru un lanţ cinematic format din n elemente se scriu 
în total E=3n ecuaţii de echilibru; . • 

- 0 cuplă de clasa a V-a introduce două necunoscute ş1 o cupla de 
clasa a IV-a o necunoscută ; drept consecinţă, numărul total de nerunos­
cute introduse de cuplele cinematice ale mecanismului este: 

N = 2c5 +c4; · 

- condiţia ca lanţul cinematic să fie static determinat este ca numă­
rul ecuaţiilor E să fie egal cu numărul necunoscutelor N : 

3n=2c5+c4 sau 3n-2c5-c4=0, adică M3=0. 

Prin urmare, condiţia ca un lanţ cinematic să fie .stati~ clete1:miŢiat 
este ca gradul lui ele m obilitate să f ie nul. Or, lanţurile cmematice c~ 
grad de mobilitate nul fiind tocmai grupele ?tructurale (Assur), ,rezulta 
că studiul cinetostatic al mecanismelor trebuie efectuat pe g.rupe struc-
turale. • d 

Dacă se aplică relaţfo 3n- 2c5-c4= 1. unui mecanism plan ~v:n gra-
dul de mobilitate M3 = 1, se obţine expresia 3n=2cs+c4+l '.. ad~ea nwnă­
rul ecuaţiilor de echilibru static permite să se gă~ească, a1atun _de reac: 
ţiunile din cuplele cinematice, încă o necun?·~cuta care. poate !1 o for~a 
sau im cuplu, ce menţine mecanismul în echilibr u, numite forţa de echi-
lib1·are F. sau cuplu de echilibrare Me· . . . . . . 

Metoda echilibrului cinetostatic (sau metoda ech1hbrulm chnam1c fic­
tiv) cu ajutorul căreia se determină rea~ţiunile din cuple_ s~ bazează 1~e 
principiul lui d' Alembert conform căruia ,,un z:i~nct rr;,a~erw.l, ur1; solid 
rigicl sau un sistem ele solide rigide se află în echilibru fictiv chnamzc, sub 
acţiunea forţelor şi cuplurilor exterioare şi de inerţi~"· . 

Prin aplicarea metodei echilibrului cinetostatic, problen;a_ de clma­
mică a mecanismului se transformă într-o problemă de statica. Aceasta 
constă în scrierea şi rezolvarea ecuaţiilor de echilibr u. Algoritmul de 
calcul este următorul: 

- se efectuează analiza structw·ală a mecanismului cu scopul cu­
noaşterii clasei şi ordin•Jlui mecanismului pe baza g:upelo~ st~·ucturale 
componente. in . acest cadru se precizează elen:i~ntul cmemahc final asu-
pra căruia se va aplica forţa (sau cuplul) de echilibrare ; . 

- se stabilesc forţele exterioare care acţionează asupra m ecamsmu­
lui (forţe sau cupluri motoare, forţe. sau cupluri de rezistenţă tehnolo-
gică, forţe de greutate, forţe şi cupluri de inerţie); . . 

- se frece la calculul cinetostatic (adică · la determinarea reacţiuni­
lor din cuple) începîrirl ·cu grupa structyrală ·din care~ face parte elemeil.­
tul asupra căruia acţionează forţa exterioară cunosc~l~a (forţa. motoar: sa.u 
forţa de rezistenţă tehnologică) . După ce s-au ·stabilit valorile reacţ1u111-
lor acestei grupe se trece la Q1"l.lpa următoare consiclerîncl, prin~re .forţele 
exterioare pentru această grupă şi forţele de legătură V (reacţ11.1;mle) :u 
grupa anterior studiată: Calculul este continuat în ac~ast~ modalitate d~n 
grupă în grupă pînă se ajunge la elenientul cinematic final asupra ca-
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ruia acţi onează forţa de echilibrare necunoscută care poate fi forţă mo­
toare sau forţă de rezistenţă tehnologică, după caz. Astfel, forţa de echi­
librar e este forţă motoare atunci cînd calculul cinetostatic porneşte de la 
grupa structurală asupra căreia acţionează forţa de rezistenţă tehnologică 
dată (exemplu: maşini-unelte) sau forţă de rezistenţă tehnologică atunci 
cînd calculul cinetostatic începe de la grupa structurală asupra căreia ac­
ţionează forţa motoare cunoscută (exemplu: motoarele cu ardere internă). 

Calculul reacţiunilor din cuplele cinematice se bazează pe următoarele 
observaţii: 

- orice grupă structurală este un lanţ cinemqtic st atic determinat 
şi deci i se pot aplica ecuaţiile de echilibru static; 

- fiecare element cinematic component al unei grupe structurale 
aflate în echilibru se va găsi, la rîndul lui, în echilibru şi ca atare i se pot 
aplica ecuaţiile de echilibru static. 

Prin urmare, calculul cinetostatic va consta din rezolvarea ecuaţiilor 
scalare de echilibru a momentelor şi a ecuaţiilor vectoriale de echilibru 
a forţelor, scrise pentru elemente cinematice izolate, părţi din grupa struc­
turală sau întreaga grupă. Acest calcul se efectuează pe cale analitică 
(pentru ecuaţiile scalare de echilibru ale momentelor) şi pe cale grafo­
ancrlitică (pentru ecuaţiile vectoriale de echilibru ale forţelor). Cazul din 
urmă se reduce la construirea poligonului forţelor la scara forţelor arbitrar 
aleasă k.p [~] • · 

mm 

Ca exemplu se redă mai jos calculul c!netostatic al unei diacle care 
se află în cele mai numeroase mecanisme. 

13.4. CINETOSTATieA DIADEI DE ASPECTUL 2 (RRT) 

Se presupune diada (2, 3) de aspectul 2 (RRT), reprezentată grafic 
la scara lungimUor kz, extrasă dintr-un mecanism unde er a legată la ele­
mentele 1 şi respectiv 4 (fig. 13.5, a). 

a 

\ 
'. {;\ 0; \ , 

-b 

Fig. 13.5. Cinetostatlca dladei de aspectul 2 (nRT): 
a - schema forţelor şi a cuplurilor; b - poligonul forţelor. 

b 
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In centrele de greutate (G2 ) G3) ale el~mente~or 2 ?i 3 se apl~că t~r­
sorii de reducere ai tuturor forţelor exterioare (mclus1v cele de merţ1e) 
't(F M ) şi 'ts(F

3
, M3). Reacţiunea din cupla exterioară de rotaţie A se 

2, 2 1 n11 • nt . ţ' d. 1 t descompune în componente e .n12 ş1 .n12 iar reac rnnea m cupa ~x e-
rioară de translaţie C se trasează perpendioular pe direcţia ghidajului: b.C 
la 

0 
distanţă necunoscută (h.43) faţă de cupla interioară B. Reacţiunea J.n­

terioară R:?
3
=-R32 nu se descompune. Necunoscutele problemei sînt: Rl'2 , 

-1 - I - -

R12' Rm (h4a), R2a= -R82' 

Calculul componentei tangenţia'le R~2 

lEM~> =01: 

-R~2 k1(AB)+F2k1(h.2)-M2=0~R12= - 1
-[F2(h2)- M

2

]. 
(AB) lei 

Dacă reacţiunea R~2 rezultă negativă înseamnă că în realitate are sens 

contrar celui ales iniţial. 

Calculul componentei normale R~2 şi al reacţiunilor R4s' R12 

- -1 - - -
R~2 R 12 Fa F 3 Ro -
-+=+=+=+-=0. 
llAB (ab) (bc) (cd) _LÂC 

Din poligonul forţelor, reprezentat la scara forţelor kF [m:] în fi­

gura 13.5, b, rezultă R~1 =kF(eci), R43=kF(de), R12= kF(eb). 

Calculul distanţei (h43) 

[LM~' =o]: 

R42k1(h.43)-Fak1(h.a)-Ma=O~(h4s)= _!_[Fa( ha)+ ~3] e 
Ru k1 

Dacă valoarea lui (h43) rezultă negativă înseamnă că suportul reac­
ţiunii R43 este de cealaltă parte a articulaţiei B. 

Calculul reacţiunii R32 din cupla cinematică interioară B 

-„ -, - - - - -
R12 +R12 + F2+ R32=0=}R32=kF(ce). 

(ea) (ab) (bc) 

Ca verificare f EF)8
> O]: 

1'\+R4a+R2a=~ R23=kF(ec) -R32. 
(cd) (de) 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

I. P~ec!:~ţi, pentru CU1Jlele de clas~ a V-a şi a IV-a, în ipoteza neglijării 
f1 eca1 ii e.leme~telo1' cunoscute şi necunoscute ale reacţiunilor. 

2. Formulaţi noţiunea cie „hodogra.f al 1·eacţiunilor" şi indicaţi scopul 
pentru cal'e se determină. 

3. ln ce constă calculul cinetostatic? 

4. Efectuaţi calculul componentelor tangenţiale 'R1
1
2 şi nol'male R" 

l . . - - 121 
a_ reacţiunilor R4a, R12, al distanţei (h4a) şi al reacţiunii R din cupla 
cinematică interioară B (pentru diada RR'l'J. 

32 

14 

CINETOSTATICA ELEMENTULUI FINAL. 
CALCULUL FORŢEI DE ECHILIBRARE 

PRIN METODA JUKOWSKI 

14.1. CINETOSTATICA ELEMENTULUI FINAL 

Prin ele!ne~tul ~inematic final al unui mecanism se înţelege elemen­
tul asupra car~ia acţionează forţa de echilibrare necunoscută . El poate fi: 

. -t tcoMnducatf?r (motor), cînd se cunosc forţa rezistentă FR sau cuplul 
r ezis en n - igura 14.1, a; 

f
. ~ condus, cînd se cunosc forţa motoare FM sau cuplul motor MM -
igma 14.1, b. 

a ,..." 
::r--"'ll7'77'7'~~ \ 

® 
Fig. 14.1. Elementul cinematic final: 

a - conducător; b - condus. 

\ 
'\-- E.lement 

\ finali 

\ 
\ l x._1 
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După cum se cunoaşte din analiza structurală, numărul elementelor 
cinematice iniţiale (conducătoare) ale unui mecanism este egal. cu gradul 
de mobilitate al mecanismului respectiv. In cazul mecanismelor plane cu 
gradul de mobilitate M 3=1, în urma aplicării ecuaţiilor de echilibr~ sta­
tic se poate determina o necunoscută în plus (alături de reacţiunile din 
cuplele cinematice): forţa de ediilibrare Fa sau cuplul de echilibrare M8 • 

Se menţionează că, în calcul ul cinetostatic, atît forţa de echilibrare cît 
şi cuplul de echilibrare sînt mărimi fictive care realizează, în fiecare mo­
ment al ciclului energetic, echilibrul cinetostatic al mecanismului în po­
ziţia respectivă . Deci în valoarea acestor mărimi sînt incluse, alături de 
forţele exterioare aplicate (forţa motoare sau cuplul motor, forţele şi cu­
plurile rezistente, forţele de greutate) şi forţele şi cuplurile de inerţie 
care acţionează pe elementele cinematice. Prin urmare, forţa de echili­
brare (sau cuplul de echilibrare) sînt mărimi ale căror valori diferă de la 
o poziţie la alta a mecanismului fiind pozitive sau negative. 

Cunoscînd valorile pe care forţa de echilibrare sau cuplul de echi­
librare le au în timpul unui ciclu cinematic, li se pot trasa diagramele 
de variaţie care servesc unui dublu scop: 

- să se identifice valorile minime ale forţei de echilibrare (sau cu­
plului de echilibrare) cînd turaţia maşinii tinde să crească şi pe această 
bază să se aprecieze dacă este utilă sau nu prezenţa unui volant;' 

- să se identifice valorile maxime ale forţei de echilibrare (sau cu­
plului de echilibrare) în momentele cînd maşina se supraîncarcă (adică 
atunci cînd cuplul rezistent are o valoare superioară cuplului fnOtor al 
maşinii). 

Calculul forţei de echilibrare (sau cuplului de echilibrare) depinde 
de clasa cuplei cinematice de legătură dintre elementul final şi elemen­
tul-bază şi de felul echilibrării (prin forţă de echilibrare sau prin cuplu 
de echilibrare). 

14.1.1. ELEMENT CINEMATIC FINAL LEGAT DE ELEMENTUL-BAZA 
PRIN CUP LA DE ROTAŢIE (MANIVELA, BALANSIER) 

Se consideră elementul cinematic final A 0A (fig. 14.2, a) asupra că­
ruia acţionează reacţiunea R21 (cunoscută de la calculul ultimei grupe 

~ a 
I 

c 

Fig. 14.2. Element cinematic finat legat Ia elementul bază prin cuplă de rotaţie: 
a - schema forţelor şi u cup!m·Jlor; b - po\lgonul for\elor. 
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str~ctur~le îndepă1:tate din componenţa mecanismului), torsorul forţelor 
~~ merţie calculat m raport c~ centrul de greutate al elementului „~ (F'wi, 
M1c1), greutatea elementului G1, reacţiunea nectmoscută R a elem~ntu-
1 . b u 01 
~1- aza asupr~ .elementului 1 (necunoscută în mărime, direcţie şi sens) 
ş1 f.o~·ţa de ech11Ibrare necunoscută FeA· Punctul de aplicaţie al forţei de 
echilibrare se poate alege oriunde pe direcţia elementului A A astfel ca 
suportul ei să fie perpendicular pe element. Pentru simplifi~area calcu­
lelor, acest punct de aplicaţie se alege în punctul A . 

. Introducerea în calcul a forţei ele echilibrare (sau a cuplului de echi­
librare) este determinată de faptul că elementul cinematic final este static 
n:determinat neconstituind o grupă structurală ci un element cinematic 

· bmar. 

Rezultă că forţele necunoscute sînt R01 şi FeA1-A 0A (sau Me)· 
Forţa de echilibrare se obţine din rezolvarea ecuaţiei scalare de echi­

libru ~· momentelor, scrisă în raport cu articulaţia fixă A 0 : 

[!:M~~=O]: Fia1k1(h1) + M1a1 + R21k1(h21)-FeAkz(A0A)-G1k1(h1)=0 

~FeA= (A:A) [ F1a1(h1) 4- R21(h21) + M;c~' -:-G(h1)] ~ 

. Dacă ~eA rezultă .pozitivă, ea are acelaşi sens cu viteza unghiulară ;; 
ŞI e~e forţa motoare instantanee, iar dacă rezultă negativă are sensul opus 
lui W1 şi reprezintă o forţă rezistentă instantanee . 

Reacţiunea Ro1 se determină rezolvînd ecuaţia vectorială de echilibru 
a tuturor forţelor care acţionează asupra elementului 1: 

[!:Pf>=Oj: ~î + F;A + 'jiiOI + ~ R -o 
(al!) (bc) (cd) (de) + oi- · 

Din pol~onul forţelor, reprezentat în figura 15.2, b la scara forţelor 
7'.p, rezultă: Ro1=kp(ea). 

In cazul cînd se determină un cuplu de echilibrare mărimea lui se 
ob~ine d~n ::::uaţia scalară de echilibru a momentelor sc~isă în raport cu 
articulaţia fixă Ao=figura 14.3, a. 

[2:M~~=OJ: R 21k1(h21)-Me+F1c1kz(h1)+Mca1-G1k1(h1)=0 

~Ma=R21fo1(h21)+ F1a1k1(h1) + M1a1-G1k1(h1). 

Reacţiunea Ro1 se obţine r ezolvînd grafic ecuaţia vectorială de echi­
libru a forţelor 

[2:P(l) O]. ~f + 1::;01 + G1 . -J 'fi -o 
1 · = = = -.no1 = . 

(ab) (bc) (cd) 
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Fig. 14.3. Determinarea cuplului de ech i­
librare: 

a - scllema for telor şi a cuplurilor; b - poligo­
nul forţelor. 

Din poligonul forţelor - figura 14.3, b - se deduce Ro1= kp(da). Se 
constată că această reacţiune are mărimea şi direcţia diferite de valorile 
r ezultate în cazul cînd se lucrează cu o forţă de echilibrare. Din acest 
motiv, în analiza cinetostatică unde forţa de echilibrare sau cuplul de echi­
librare (FeA, Me) sînt mărimi fictive, este recomandabilă utilizatea mo­
mentului de echilibrare M 6 • Aceasta se justifică prin faptul că, pe de o 
parte, direcţia vectorului Me este cunoscută şi deci erorile de calcul se 
apreciază prin examinarea modulului , său, iar pe de altă parte că folosirea 
forţei fictive de echilibrare conduce la variaţii importante ale reacţiunii 
R01 care este o forţă reală aplic:ată în cupla A0• 

Pentru ca mecanismul să funcţioneze, Me trebuie să fie asigurat, din 
afară, de o sursă de energie motcdre. Dacă sursa nu poate asigura un cu­
plu suficient de mare pentru o anumită poziţie a ·elementului final, me­
canismul are tendinţa de încetinire. 

In analiza dinamică (studiul mişcării reale a maşinii), forţa sau cu­
plul de echilibrare sînt reale asigurînd condiţiile de mişcare impuse. Drept 
consecinţă, în analiza dinamică este de preferat să se folosească forţa de 
echilibrare care, _prin alegerea suportului său în punctul A, redu~e sen­
sibil reacţiunea R01 din lagărul elementului final (a se compara R01 din 
figurile 14.2, b şi 14.3, b). 

14.1.2. ELEMENT C::INEMATIG FINAL LEGAT DE ELEMENTUL-BAZA 
PRIN CUPLA DE TRANSLAŢIE (PISTON, GLISIERA) 

Se consideră un element cinematic final legat la elementul-bază prin 
cuplă de translaţie - figura 14.4, a. 

In acest caz, echilibrarea nu se poate face decît prin forţa de echili­
brare. Asupra elementului final acţionează forţele cunoscute R211 'G1 şi 
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torsor~ forţelor de in12rţie reduse în raport cu centrul de greutate 't r (F . 
M;c1=0), precum şi _ forţele necunoscute F /Iii R J_ ~ o, 1011 
se cunoaşte nici punctul de apli'caţ' 1 cA • o, „ o-k Ao. De asemenea, nu 
V 1 

.
1 

ie a reacţmnn cc. / d. ă d" t h a on e necunoscutelor rezultă d" 1 o1 ,a ic is ·anţa o1)· 
(fig. 14.4, a, b). m rezo varea ecuaţiilor următoare 

rE.FJ1>=0]: F,; +· R aJ '+·F,01 +' 5; + ' Roi =0 
1180 (ab) (bc) (cd) J.80 

~FeA=kE(ea);R01 = kp(cle); 

f"M<1
> LI A =0]: Ro1k1(ho1) f G11\-i(h1)-FiG1k(h1) =0 

!l 
~(ho1) = R- [F101(hit)-G1(h1)] . 

01 

Exemplu. Să se determine reacţ" ·1 d" 
libral'e la mecanismul ma i l" . t mm e m cuplele cinematice şi forţa de echi-

mile elementelor AoA, AB :iv~:-:i~ ~: ~=:r~zentat__!:l fi~ura 14.5. ~e c~n~ lungi­
a manivelei, torsorii fol'ţelor de inc!·ţ· 1 ul' ?2~ G a, viteza unghiulara W1 =const. 
ale elementelor ie ca c aţi m raport cu centrele de greutate 

"°G1 =O, "CG Fa = - k'(pag' ) M -I a nB;t t ' [ I Ga k' ( ' b') ] 
1 1 g " 2 • rea- ca AB • 

poziţiile centrelor de greu tate ale el 
tehnolo ică -; . ementelor G1=Ao; G2 : G a==B, forţa de rezistenţă 

g F n, ' unghiul manivelei şi poziţia ghidajului (llB). 

a b 

{~6) 
Fia, feA 1 

c b 

f CJ 
d 

(Llo) 
v, (Ro1 ) 

e 11/'10) 

@ :(hq,). 
a, (FeA ) a 

R01t 
1 ( Ll0 ) 

Fig. 14.4. Element cinematic final legat de elementul-bază prin cuplă de translaţie· 
a - schema forţelor; b - poligonul forîelor. . 
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Rezolvare. 

' ) · planul acce-. 90• (la scara leu =lc, ro1 ş1 , ul vitezelor rotite cu . =- = A~ -_ Se trasează plan , _ 1 2 ) direct pc meca111sm CP „ - Pa 0 .. t ite cu rno· (la scara kv - '1'"1 • 

leraţ11lor ro _ :---, - li (p b') şi sen-
figura 14.6, a. . „1 forţelor ele inerţie Fw2 ll (pag2 ), FiG3 a - Se determină dirccţu e 

. \ · M (sens orar). _ · depărtată de sul cuplului de mer ic iG2 f l la grupa structurala cea mai . I A 
- Se începe calculul cinetosta ic ~ ~ra -14.5, b, la care reacţiunea din. cu~ a . 

elementul conducător (cliacla 2, 3) R" f~ t iar în cupla B se introduc reacţmmle 
se descompune 

R30 şi R2s• 

c 

în componentele _12• 12 • 

d 

t . 1 necanismul . ·1 . din cu1llelc cinema ice a I . ·narea reacţmm 01 ~ . . • 
Fig. 14.5. Dete1 nu manivela-piston. 

3 
. c _ poligonul for-

. • b _ clnetoslatlca c\ladei <2• el~mentului flnal. forţelor şi a cupluriiodrl • dei (2 S). cz _ clnetostatica a - schema c•·ionează asupra u • ' ţelor care u • 
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Se neglijează greutăţile G2 şi G3 întrucît au valori mici comparativ cu forţele 
de inerţie şi forţa de rezistenţă tehnologică. Din rezolvarea ecuaţiilor rezultă : 

I 

- Se determină forţa de echillbrare (F
0
A) din calculul cinetostatic al elemen­tului final (fig. 14.5, d) 

( l) (1121) 
[EMA =O]: R21 k1(h21)-FeATcl(A0A)=0;:.F A= R21-; 

o e ~~ 

[-EFY) =Oi : R21 + F,„ +Ro1=0;:.Ro1=kF'(lb) - figura 14.5, c 
(be} (ef) 

14.2. CALCULUL FORŢEI DE ECHILIBRARE 
PRIN METODA JUKOWSKI 

Metoda de determinare grafoanalitică a forţei de echilibrare, pe baza 
calculului cinetostatic aplicat tuturor grupelor structurale care compun 
mecanismul, prezintă avantaje şi dezavantaje. Ca avantaje se menţionează 
determinarea tutur or forţelor de legătură din cuple şi a hodografelor 
lor, date care servesc calculului de rezistenţă al elementelor şi cuplelor 
cinematice. Ca dezavantaje sînt de menţionat calculul laborios şi scăde­
rea preciziei calculelor datorită acumulării erorilor introduse de calcu­
lul grafic. Aceste dezavantaje pot fi eliminate dacă se utilizează o me­
todă grafoanalitică bazată pe principiul puterilor virtuale şi a cărei apli­
care conduce la obţberea unei singure ecuaţii scalare din care rezultă 
direct mărimea forţei de echilibrare pentru o anumită poziţie dată a ele­
mentului final, fără să mai fie necesar calculul reacţiunilor din cuplele cinematice. 

Principiul puterilor virtuale („suma puterilor instantanee realizate 
într-un sistem aflat în echilibru dinaniic este nulă") aplicat în cazul me­
canismelor plane se poate scrie sub forma 

în care : 

F" este forţa care acţionează asupra elementului cinematic fo; 
v" - viteza punctului de aplicaţie al forţei Fk,· 
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Fig. 14.6. Principiul puterilor virtuale aplicat unui element cinematic: 
a - scllema forţelor şi a cuplurilor; b - pollgonul vitezelor rotit cu 90°; c - sensurile pe care 

le poate avea cuplul echivalentului M
0

; 
I 

cx1 este unghiul dintre sensul forţei Fk şi sensul vitezei corespunză-
toare vk; 

M1 - momentul aplicat elementului cinematic j; 
(J)

1 
- viteza unghiulară a elemep.tului j; 

~1-0° sau 180° - unghiul dintre sensul momentului M1 şi sensul vi­
tezei unghiulare (J)i (fig. 14.6, a). 

Introducînd notaţiile 

h k (h ) 
VBA lc„(ab) 

hr,=Vk cos cxk, 1,= u k, (J)1=-=-- • AB AB 

ku - scara vitezelor, relaţia (14.1) devine 

sau simplificînd cu ku 

(14.2) 

Relaţia (14.2) poate fi considerată ca o ecuaţie scalară de momente --, . 

în care forţele Fk au braţul (hk) rotit cu 90° - obţinut prin rabatarea cu 
90° a vitezei Vk - figura 14.6, b -, iar cuplul echivalent Mi poate 
avea sau nu acelaşi sens cu M1 după cum segmentul (ab) din planul vite­
zelor rotite are sau nu aceeaşi orientare cu segmentul corespunzător (AB) 
din planul mecanismului 14.6, c. 

Savantul rus Jukowskl a interpretat relaţia (14.2) ca ecuaţie de echi­
libru a planului vitezelor rotite cu 90° considerat ca o pîrghie rigidă cu 
punct fix în polul vitezelor p0 , asupra căreia acţionează toate forţele ex­
terioare ce solicită mecanismul (în mărime, direcţie şi sens aplicate în 
punctele omoloage vîrfurilor vitezelor rotite) şi toate cuplurile exterioare 
lG'j (modificate ca mărime şi eventual ca sens). Evident că în ecuaţia de 
echilibru a acestei pîrghii asupra căreia acţionează sistemul de forţe şi 
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~upJur! . e:;;.terioare este cuprinsă fle for tl . . • . c.~ echilibrare M „ care actionează asu . Î de e<'~1?1u F„,.., fie cuplul I 
ţia scalară de echilibru a 'mome~telo/~~-ie .~1;ientului final. Aplicînd ecua-

. l sa m raport cu polul vitezelor Pc 

[

n- I -I tn ] 

[1:Mpu=0]: .[: F1<(h1)+ ~M; - FeA(h )= 0 
k - 1 1~ 1 8 

f<I U 

re:iultă: 

for ţa de echilibrure: 

(14.3) 

cuplul de echilibrnre : 

(14.4) 

O b ser v a ţ ie. Dacă forţa de l 'lib „ . 
(calculul cinRtostatic al tuturor g· elcu i a1e ::t fost calculatl1 prin ambele metode 

. 1 upe 01· slTucturale CP. corn. un . 
p erttv me toda Jukowsld) atunci 5„ ca l 1 . _ - P mecamsmt\J. şi r es-

, < '" cu <M7.a eroarea 

E 6.P,A = --· 100~50/o undo t:. F' =F' --1! F,,., „.. oA eA ~ i>A 

pe această bază putlildu se ·Jd . „ . . - cons era ca fond corect calculul ciue-tostat' 
Exemplu. 5 - d ic. . · a se e term.lne forţa de echilibrare J 

m cx:an1sm ul manivelă-piston din îigm·a 14_5, a. < pra metoda Jukowskl la 

Rezolva re· S Id „ . e cons er„ planul vitezelor rotite cu QO" (fig. 14.7). 

~ig. 1.4.7. Detel'mlnarea forţei da ecbilibra­
H l prin metoda Julrnwsld ln mecan·s I . r. • 1 mu 

man1vela-p1st-0n. 

U - Mr.:cauillme, el. ~..;i. 
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b I g se transpun forţele şi cuplurile eocterioare (forţele tn 
In punctele a, ş 2 _ _ _ • • _ • (nb) 

direcţie şi sens ~eA• <Fm-Fica>• F•G2 iar cuplul echivalent M ;0 2-_M1c 2 AD mărime, 

l 1 · M deoarece orientarea segmentului (ab) din planul ylte-de sens contrar cup u w iG2• . . 

l r otite nu a re aceeaşi orientare cu segmentul (AB) din planul mecanismului). ze or, 
Din ecuaţi a scalară ;!l momentelor scrisă în raport cu polul p 0 : 

Fezultl1 forţa de echilibrare instantanee 

F, = ~ [M;<i2 -F;c2<ht2>+1(F112-Fic2HPob)]' 
aA (p,a) k l 

VERIFICAREA CUNOŞTINŢELOR 

1. Deftntţi cinet~statica elementului final. 

2. Calculaţi forţa de echilibrare prin metoda Jukowski. 

RASPUNSURI 

Capitolul 2. 2) Angrenajul cilindric (m=4, l= 2, c! 1 , plană, deschisă, inferioară. 
nerevcrsi bilă), articulaţi,a schim,bătorului de viteze la automobile (m= 3, l= 3, c ~0, 
spaţială, închisă, inferioară, reversibilă), con sprijinit cu vîrful pe plan (m = 3, l = 3, 

ei0 
, spaţială, deschisă, superioară, ne1·eversibilă)„ prismă triunghiulară, rezemată cu 

muchia sa pe muchia u nui canal în V (m=4, l==2, c!1 
, spaţială, deschisă, supe­

rioară, nereversibilă), angrencij conic (m=4, l =2, c!1 , spaţială, deschisă, inferiocµ-ă, 
nereversibilă), şurub melc-roată melcată (m= l, /,=f>, c ~a. spaţială, deschisă, infe­
rioară, nereversibilă). 

Capitohtl 3. 2) Lanţul cinematic a l mecanismului semaforului mecanic este 
complex, închis, plan (tab. 3.3), iar lanţul cinematic al mecanismului de frtnare 
manuală la vagoane este simplu, închis, plan (tab. 3.4). 

Tabelul 3.3 

Analiza structurală a lanţului. mecanis­
mului semaforului mecanic 

Elementul o 2 2 3 1! 5 

- - - - -
Rangul {j) 3. 2 2 3 2 2 

Tabelul 3.4 

Analiza structurală a lanţului mecanis­
mului de frinarc manuală la vagoane 

Elementul o 1 2 3 4 

- - - -
Rangul {j) 2 2 2 2 2 

Capitolul 4. 5) Toate mecanismele sint plane (de familia f =3) avînd gradul de 
mobilitate M3 ==1. In conformitate c u sis temul de aiee Oxyz ales, elementele compo­
nente ale mecanismului pot avea tu·mătoarele mişcări: cele legate la bază mişcare 
dei rotaţie w„ sau de translaţie vy, iar bielele au două translaţii v

11
, vz şi o rotaţie c~;,. 

Mecanismul şeping are o cuplă pasivă (D s·au E). 

Capitolul 5. 5) Unei scheme cinematice cu artlculaţii s imple îi corespunde o 
singură schemă structurală, în timp ce unei scheme structurale îi' corespunde o 
mulţime de scheme cinematice. 6) a. Mecanism de clasa a II-a, ol'dinul 2 constituit 
din MF(l, O)+D(2, 3)+D(6, 4). b. Cuplele superioare E(5, 6) şi H(B, 9) se echivaleazi.'i 
cu cite un element cinematic binar (10 şi 11) av1nd fiecare cite o cuplă de translaţie 
şi una ele rotaţie ; cuplele C(l, 4) şi D(4, 5) sint cuple echivalente cu cupla de clasa 
a V-a. Rezultă un mecanism· (le clasa a ll-·a/ordlnul 2 compus din MF(l ,O)+D(2, 3)+ 
+D(4, 5)+D(6, 10)+D(7, 8)+D(9, 11). 
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TABELUL 8.5 

D;;G~ tl{)) 

~ S) 
-

a 

( .r / 
/ 

/ 

b --~ 

Capitolul 8. 2) Rczol\'al'ea este prezC'nta lă în tabelul 8.5. 

C •t I I o 9) · 2· "' 29 30 i·ad ·s-1 · b i 1, = 0,584, c.i~ == 70,83 rarl ·s-t;. Bll J o u 1 . a . 113 = - , ~a= ,. ' · -
c. i 1a= -2,857, cu~=21,98 rad·:.-1; d. i13=l,32, t..!2 = 50,75 racl· s- 1• 
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