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Cap. 2 Sinteza structurală a mecanismelor plane cu bare şi 
camă 

 
 

Mecanismele plane clasice conform definiţiei date de Franz von Reuleaux 
conţin numai elemente rigide şi cuple cinematice de clasa a V-a şi a IV-a. Alături de 
aceste cuple mecanismele pot conţine şi elemente flexibile şi inextensibile, care 
respectă condiţia de rigiditate după o direcţie [L4], [L5]. 
 
 
2.1 Structura mecanismelor plane 
 
 

Elementul este o piesă sau un grup de piese (corpuri) care formează un 
ansamblu teoretic nedeformabil în raport cu alte entităţi similare. În tabelul 2.1 sunt 
prezentate schematizat, conform [A2], [A3], [C1], [D4], [D5], [D6], [D7], [H3], [H4], 
[K3], [K4], [K5], [L4], [L5], [M4], [M5], [M6], [M7], [P4], [P5], [S2], cele mai uzuale 
tipuri de elemente. Acestea sunt denumite în funcţie de tipul elementului (roată 
dinţată, camă, culisă) respectiv a mişcării realizate (manivelă, balansier). 
 
          Tabelul 2.1 

CulisaBalansierManivelaDenumire

Simbol

Denumire

Simbol

Denumire

Simbol

Piston, Piatra de culisa Roata dintata cilindrica si cremaliera

Roata dintata conicaCama plana rotativa si de translatie Melc-roata melcata

Tipuri de elemente

 
 
  Din punct de vedere funcţional elementele pot fi clasificate după cum 
urmează: element fix, element de intrare (conducător), element intermediar, element 
de ieşire (element condus). 
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2.2 Cuple cinematice ale mecanismelor plane 
 
 

Cupla cinematică este legătura directă şi mobilă a două elemente. Cuplele 
cinematice pot fi clasificate în clase. Clasa „i“ a unei cuple cinematice este dată de 
numărul gradelor de libertate suprimate în mişcarea relativă a celor două elemente 
care formează cupla cinematică [A2], [A3], [C1], [D4], [D5], [D6], [D7], [H3], [H4], 
[K3], [K4], [K5], [L4], [L5], [M4], [M5], [M6], [M7], [P4], [P5], [S2]. În tabelul 2.2 sunt 
prezentate cuplele cinematice ale mecanismelor plane. 
 
           Tabelul 2.2 

 
 

Cuplele cinematice sunt denumite cuple inferioare, dacă contactul teoretic al 
celor două zone de contact se realizează după o suprafaţă sau cuple superioare 
dacă contactul este linear sau punctiform. 

După numărul cuplelor cinematice în compunere cărora participă un element 
distingem: elemente binare (participă la formarea a 2 cuple cinematice), elemente 
ternare, etc.      
  Gradul de libertate al unei cuple cinematice poate fi definit astfel: 
  "Gradul de libertate al cuplei cinematice f  ( f=dof ) reprezintă din punct de 
vedere cinematic numărul mişcărilor simple (elementare) permise în mişcarea 
relativă dintre cele două elemente care formează cupla cinematică" 
Analitic, gradul de libertate f  al unei cuple cinematice din componenţa unui 
mecanism plan este dată de relaţia: 
  i3f −=  ,         (2.1) 

unde i  reprezintă numărul gradelor de libertate suprimate în mişcarea relativă a 
elementelor componente ale cuplei cinematice. 
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  Cuplele cinematice de clasa a V-a ale mecanismelor plane, generează în 
mişcarea relativă dintre elementele componente o zonă de contact după o suprafaţă 
sau după o linie. Aceste cuple cinematice de clasa a V-a sunt: cupla de rotaţie, cupla 
de translaţie, cupla de rostogolire şi cupla de înfăşurare. 
  Cuplele de rotaţie respectiv de translaţie generează o mişcare de rotaţie 
respectiv de translaţie cu alunecare între elementele care concură la formarea cuplei 
(vezi tabelul 2.2). Zonele de contact sunt suprafeţe de formă cilindru respectiv plan. 
Deoarece traiectoriile relative descrise de două puncte de pe zonele de contact sunt 
identice, aceste cuple se vor denumi cuple cinematice de clasa a V-a "inferioare". 
 În cadrul mecanismelor plane pot fi utilizate şi cuple de tip centroidal, care se 
bazează pe corelaţia dintre centroida mobilă (rostogolitoare) şi centroida fixă (bază). 
Mecanismele care utilizează acest tip de cuple cinematice nu vor fi tratate în această 
lucrare. 
  Cuplele de rostogolire generează o mişcare relativă de rostogolire fără 
alunecare între elementele profilate (cilindri oarecare) care concură la formarea 
cuplei (vezi tabelul 2.2). Zona de contact dintre elementele profilate este lineară. 
Mişcarea de rostogolire fără alunecare a celor două elemente profilate este asigurată 
prin forţă, folosind două fire sau benzi flexibile şi inextensibile (metalice), respectiv 
prin formă, danturând profilele şi realizând o forţă de apăsare pentru menţinerea 
contactului prin utilizarea unor arcuri. 
  Cuplele de înfăşurare generează o mişcare relativă fără alunecare prin 
înfăşurarea unui element flexibil şi inextensibil pe un element profilat (vezi tabelul 
2.2). Zona de contact dintre elementul profilat şi elementul flexibil şi inextensibil este 
lineară. Fiindcă traiectoriile relative descrise de două puncte de pe zonele de contact 
sunt diferite, aceste cuple se vor denumi cuple cinematice de clasa a V-a 
"superioare". 
  Cuplele cinematice de clasa a IV-a ale mecanismelor plane generează în 
mişcarea relativă dintre elementele componente o zona de contact lineară. 
  Cupla plană superioară este o cuplă cinematică de clasa a IV-a. Aceasta 
generează o mişcare relativă de rostogolire cu alunecare între elementele profilate 
care concură la formarea cuplei [A2], [A3], [C1], [D4], [D5], [D6], [D7], [H3], [H4], [K3], 
[K4], [K5], [L4], [L5], [M4], [M5], [M6], [M7], [P4], [P5], [S2] 
 

Cuple cinematice Nr. 
crt. 

 
„n” 

5c  4c  
 

Grad de mobilitate
 

Observaţii 

1 3 2 1 1  

2 4 4 0 1 )1()1( −− → AB KK  

3 5 5 1 1  

4 6 7 0 1 )1()1( −− → AB KK  

 
Gradul de mobilitate al unui mecanism de familie „f” se calculează cu relaţia:  

 ∑
+=

⋅−−−⋅−=
5

1
)()1()6(

fi
icfinfM       (2.2) 

unde:  
 ic - numărul cuplelor cinematice de clasă „i“ ,astfel că pentru mecanismele 
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plane (de familie f=3): 
 
 452)1(3 ccnM −⋅−−⋅=        (2.3) 
 
unde:  n - numărul de elemente; 
 5c - numărul cuplelor cinematice de clasa a V-a; 
  4c - numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a. 

  Un mecanism este desmodrom din punct de vedere geometric sau cinematic, 
dacă gradul de mobilitate M  este egal cu numărul elementelor motoare mn , adică: 

mnM = .              (2.4) 

 Numărul elementelor motoare în cazul mecanismelor plane cu un număr minim 
de elemente este: 
  1Mnm == .         (2.5) 

 
 
2.3 Sistematizarea mecanismelor plane 
 
 
  În cazul mecanismelor plane care conţin doar cuple cinematice de clasa a V-a 
(cupla de translaţie, cupla de rotaţie, cupla de rostogolire şi cupla de înfăşurare) şi 
pentru care firesc numărul cuplelor cinematice de clasa a IV-a este zero ( 0c4 = ), 
condiţia de desmodromie se poate scrie în forma: 

0M3n3c2 5 =++⋅−⋅            (2.6) 

Dacă se va înlocui în (2.6) relaţia (2.5) se va regăsi condiţia de desmodromie 
a lui Cebâşev şi Grübler: 

04n3c2 5 =+⋅−⋅ .        (2.7) 

Relaţia (2.7) va fi satisfăcută doar în cazul în care numărul de elemente al 
mecanismului plan care conţine doar cuple cinematice de clasa a V-a este par.  
  Conform celor anterior menţionate ( 3n ≥min ), numărul minim de elemente al 
unui mecanism plan desmodrom care satisface relaţia (2.6) este 4n = . 
 În cadrul sistematizării acestor mecanisme se vor utiliza următoarele simboluri 
pentru notarea cuplelor cinematice de clasa a V-a (care provin din denumirea 
acestora) [L4]: 
 R  - cupla de rotaţie, 
 T  - cupla de translaţie, 
  Denumirea mecanismelor începe cu simbolul aferent cuplei cinematice 
conducătoare (motoare), care reprezintă cupla de legătură dintre elementul 
conducător şi elementul fix.  
  Din considerente practice pot fi cuple conducătoare doar cuplele cinematice 
de clasa a V-a inferioare: cupla de rotaţie şi cupla de translaţie. Pentru a fi univoc 
determinat tipul mecanismului, denumirea acestuia va conţine în continuare 
simbolurile aferente cuplelor de legătură dintre elementul conducător şi elementul 
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intermediar (biela mecanismului), elementul intermediar şi elementul condus 
respectiv elementul condus şi elementul fix, în sensul închiderii lanţului cinematic. 
[A2], [A3], [C1], [D4], [D5], [D6], [D7], [H3], [H4], [K3], [K4], [K5], [L4], [L5], [M4], [M5], 
[M6], [M7], [P4], [P5], [S2]. 
  Suplimentar se va indica în paranteză denumirea elementului considerat fix 
din lanţul cinematic care stă la baza transformării cinematice. In cadrul sistematizării 
se pot întâlni mecanisme care pot fi acţionate teoretic de la oricare dintre cuplele 
cinematice legate de elementul fix. Acestea mecanisme vor conţine ambele denumiri. 
 
 
2.3.1 Sistematizarea mecanismelor plane patrulatere cu bare 
 
 
 În cele ce urmează se prezintă mecanisme cu bare tipice, care apar ca şi 
componente parţiale ale sistemelor automate de montaj şi prelucrare. Se pune 
accent pe construcţia acestora, proprietăţile esenţiale şi, în special, modalităţile de 
mişcare, respectiv funcţiile de transmitere. Cerinţele tehnice prevăd utilizarea de 
mecanisme simple în construcţia maşinilor de prelucrare. În acest sens se tratează 
mecanismele cu număr minim de elemente şi cuple cinematice. 
 Mecanismul patrulater cu bare este un mecanism care conţine doar cuple 
cinematice de clasa a V-a inferioare de translaţie şi de rotaţie. Elementele acestuia 
sunt elemente rigide. Sistematizarea acestora aşează la origine cele patru lanţuri 
cinematice de baza: RRRR, RRRT, TRRT şi RTRT [L4].  
 Condiţia de existenţă a unei manivele rotitoare, ceea ce înseamnă rotaţia 
completă unui element în raport cu cel învecinat, presupune satisfacerea  teoremei 
lui Grashof [L2]: 

llll maxmin ′′+′≤+          (2.8) 
 Conform acestei teoreme mecanismele patrulatere se împart în: mecanism cu 
balansier,  mecanism dublă manivelă, sau mecanism dublu balansier (vezi tabelul 
2.3). 
 În cazul mecanismului cu balansier, se transformă mişcarea de rotaţie a 
manivelei într-o mişcare de oscilaţie a balansierului (elementul condus). Această 
mişcare este o mişcare periodică cu două poziţii extreme, care rezultă atunci când 
manivela şi biela sunt coliniare. 
 Mecanismul dublu manivelă, permite rotirea completă faţă de elementul fix a 
celor două manivele. Elementul manivelă conducătoare execută o mişcare de rotaţie 
defazată înainte respectiv în urma manivelei conduse, ceea ce înseamnă ca viteza 
unghiulară a manivelei conduse se abate pozitiv respectiv negativ într-o perioada de 
rotaţie faţă de viteza manivelei conducătoare. Acest mecanism se utilizează cu 
preponderenţă în structura mecanismelor înseriate pentru generarea unor mişcări 
neliniare. 
 Mecanismul dublu balansier are două elemente articulate cu elementul fix, 
fiecare având două poziţii extreme. Aceste poziţii sunt atinse atunci când două 
elemente sunt colineare (unghiul dintre elemente este de 0, respectiv 180 grade, 
ceea ce înseamnă ca elementele sunt în prelungire sau suprapuse). 
 În cazul mecanismului dublu balansier, care nu satisface teorema lui Grashof, 
toate elementele execută mişcări de oscilaţie între ele [L4], [L5], [V3].  
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 În tabelul 2.3 sunt prezentate configuraţiile caracteristice ale mecanismelor 
patrulatere plan articulate. 
 
          Tabelul 2.3 

Lanţ cinematic Mecanism cu 
bare de tip: 

Schema cinematică Funcţia de 
transmitere 

cu 
balansier 

1la =  

2lb =  

3lc =  

4ld =  

ϕ
0

ϕ

ψ
0

ψ

l1

l 2

l 4

l 3

B0A0

A

B

μ

 

 

0

ϕ0
0

ψ
ψ

ϕ2π

Dublu 
manivelă 

1lb =  

2lc =  

3ld =  

4la =  

l1

ϕ

l 2

A

A0

ψ

B0

l 4

l3 B

 

 

ψ

2π ϕ

2π

0

Dublu 
balansier 

1lc =  

2la =  

3lb =  

4lc =  

0BA0

A
B

0
ϕ 0

ψ

ψ

ϕ

l1

l2

3l

l 4

 

 

0

0

ψ
ψ

ϕϕ
0

b

c

a

d

 

la ′=          minlb =  

maxlc =      ld ′′=  
llll maxmin ′′+′≤+  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Caz special al 
mecanismului dublu 
manivelă: 

maxlca ==   

minldb ==   

Mecanism 
paralelogram 

ca =    31 ll =  

db =    42 ll =

l 2 l 4

A0

ϕ

l1

B0

ψ

A l3 B  

2π ϕ

2π
ψ

 

b

a

d

c

 

maxla =       lb ′=  

lc ′′=          minld =  
llll maxmin ′′+′>+  

Dublu 
balansier 

 

1la =  

2lb =  

3lc =  

4ld =  

BA0

ψϕ
0 l1 0

0

A

ϕ

2l

l 3 B

l 4

ψ

 

 

0

0 ϕ ϕ0

ψ
ψ
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 Pe baza transformării cinematice după Reuleaux, care presupune schimbarea 
elementului considerat fix şi a elementului conducător în lanţul cinematic de bază, se 
vor obţine bine cunoscutele mecanisme patrulatere cu bare  (vezi figura 2.1). Aceste 
mecanisme pot fi utilizate ca mecanisme generatoare de funcţii şi de conducere [L4], 
[L5], [V3]. 
 

 
Fig. 2.1 Sistematizarea mecanismelor patrulatere cu bare 

 
Mecanismele patrulatere cu bare din figura 2.1 sunt [L4], [L5], [V3]: 
 a) Mecanismul patrulater articulat - RRRR, care pe baza teoremei lui Grashof se 
poate obţine ca mecanism manivelă-balansier, dublu manivelă şi dublu balansier; 
 b) Mecanismul manivela-piston sau piston balansier - RRRT, TRRR, care de 
asemenea se pot diferenţia pe baza teoremei lui Grashof; 
 c) Mecanismul cu culisă oscilantă sau rotativă - RRTR si RTRR, care sunt 
diferenţiate pe baza teoremei lui Grashof; 
 d) Mecanismul cu piston oscilant sau rotitor - RRTR şi RTRR (izocinetic cu 
mecanismul cu culisă oscilantă sau rotativă) 
 e) Mecanismul dublu piston - TRRT (cu axele de translaţie perpendiculare sau 
oarecare); 
 g) Mecanismul manivelă-culisă de translaţie - TTRR şi RRTT; 
 h) Mecanismul dublu culisă oscilantă - RTTR; 
 i) Mecanismul piston-piston oscilant - RTRT şi TRTR (care poate fi simplu sau 
dublu excentric). 
 Dacă se ţine cont de criteriul evitării autoblocării respectiv de cel al transmiterii în 
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bune condiţii a mişcării şi a forţelor, variantele RTRR, TTRR şi RTRT sunt 
necorespunzătoare. 
 
 
2.3.2 Sistematizarea mecanismelor plane ternare cu cuple 
superioare 
 
 
  În cazul mecanismelor plane, care pe lângă cuplele cinematice de clasa a V-a 
conţin şi cuple cinematice de clasa a IV-a, condiţia de desmodromie (2.6) devine: 

 04n3
2
c

c2 4
5 =+⋅−+⋅ )(  .           (2.9) 

  În cazul mecanismelor având o cuplă cinematică de clasa a IV-a ( 1c4 = ) şi un 
număr minim de elemente, relaţia (2.9) este satisfăcută când expresia 5n3 −⋅  este 
un număr par şi pozitiv. Aceasta înseamnă că mecanismul cu număr minim de 
elemente care conţine cuple cinematice de clasa a IV-a şi a V-a trebuie să aibă trei 
elemente ( 3n = ). 

  În cadrul sistematizării mecanismelor mai sus amintite cuplele cinematice de 
clasa a V-a ale mecanismelor plane se vor nota identic ca până acum, iar pentru 
cuplele cinematice de clasa a IV-a se vor utiliza următoarele simboluri: 
 C  - cupla plană superioară, 

Rd  - cupla plană superioară în cazul profilelor roţilor dinţate. 
 

  Pentru cazul mecanismelor plane cu număr minim de elemente care conţin 
cuple cinematice de clasa a IV-a şi a V-a  se  disting  următoarele  tipuri  de  
mecanisme: mecanisme cu camă şi mecanisme cu roţi dinţate (care reprezintă un 
caz particular al mecanismelor cu camă).[L4], [L5] 
 
 
2.3.3 Sistematizarea mecanismelor cu camă 
 
 

Mecanismele plane cu camă sunt mecanisme care conţin cuple cinematice de 
clasa a IV-a şi a V-a. Acestea conţin unul sau două elemente rigide profilate.  

Pornind de la lanţul cinematic plan generalizat se pot obţine prin transformări 
constructive lanţurile cinematice de bază ale mecanismelor plane cu camă. Acelaşi 
rezultat structural se obţine pornind şi pe calea inversă, adică de la cele patru lanţuri 
cinematice de bază ale mecanismelor patrulatere cu bare.[L4], [L5] 
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Fig. 2.2 Sistematizarea mecanismelor plane cu camă 

 
  Pe baza transformării cinematice, care presupune schimbarea elementului 
considerat fix şi a elementului conducător în lanţul cinematic de bază, se vor obţine 
bine cunoscutele mecanisme plane cu camă (vezi fig. 2.2). Aceste mecanisme pot fi 
folosite ca mecanisme generatoare de funcţii şi de conducere. 
  Mecanismele plane cu camă din figura 2.2 sunt [L4], [L5]: 
 a) Mecanism cu camă şi tachet oscilant RCR şi RRC (având cama element fix); 
 b) Mecanism cu camă în mişcare de translaţie şi tachet oscilant TCR; 
 c) Mecanism cu camă rotativă şi tachet în mişcare de translaţie RCT şi RTC 
(având cama element fix);  
 d) Mecanism cu camă în mişcare de translaţie şi tachet în mişcare de translaţie 
TCT şi TTC (având cama element fix); 
 e) Mecanism cu camă în mişcare de translaţie şi tachet oscilant plan TCR. 
  Mecanismul dedus din lanţul cinematic patrulater TRTR este un caz particular 
al celorlalte tipuri de mecanisme din coloanele anterioare. Unghiul de presiune minim 
admisibil la mecanismele plane cu camă va fi utilizat în cadrul sintezei dimensionale 
la determinarea gabaritului minim al camei. 
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2.3.4 Sistematizarea mecanismelor înseriate 
 
 
 Mişcările de lucru la automatele de montaj sunt deseori mişcări de oscilaţie şi 
translaţie care urmează un program (mişcare) prescris şi care este întrerupt prin 
staţionări. Prin introducerea elementelor ternare plane în mecanismele cu came, nu 
se pot realiza întotdeauna, cu adevărat, mişcările dorite, pe când utilizarea 
mecanismelor înseriate cu came şi bare este eficientă şi aceste mecanisme sunt 
uşor de realizat.  
 Legea de mişcare este asigurată de profilul camei şi se transmite prin 
mecanismul cu bare către organul de lucru. 
 După [H3] si [V4] din lanţurile cinematice Watt si Stephenson rezultă diferite 
structuri şi mecanisme plane cu camă si bare, dacă sunt introduse cupla cu camă, 
cupla rotativă şi cupla dublă. Cupla rotativă poate fi înlocuită de o cuplă de translaţie. 
 În continuare se vor analiza numai structurile simple de mecanisme înseriate 
cu came si bare si vor fi folosite si analizate ca mecanisme de transmitere (vezi 
tabelul 2.4). 
 
          Tabelul 2.4 
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Mecanismul definit conform lui Franz von Releaux, este un lanţ cinematic care 
conţine un element fix, unul sau mai multe elemente conducătoare (motoare) faţă de 
care celelalte elemente au mişcări bine determinate, astfel rezultă 11 structuri de 
mecanisme plane înseriate cu came si bare cu element de antrenare rotativ. 
 Din toate structurile de mecanisme ale lanţului cinematic Stephenson rezultă 
mecanismele conducătoare cu came si bare. 
 Toate aceste mecanisme îndeplinesc următoarele criterii de relevanţă: 
 
- elementul motor trebuie sa fie camă rotativă; 
- cupla motor să fie formată cu elementul fix; 
- toate elementele mecanismului să fie angajate în transmiterea mişcării către 
elementul condus; 
  

Cele 11 structuri de mecanisme plane cu camă şi bare înseriate cu 5 elemente 
având elementul conducător de tip motor rotativ sunt prezentate tabelul  2.5 şi pot fi 
analizate în continuare. 
 
          Tabelul 2.5 

 
  
  Mecanismele patrulatere cu bare înseriate cu mecanismul cu camă pot fi de 
tip patrulater articulat, manivelă piston, culisă oscilantă, culisă de translaţie sau dublu 
piston. Contactul dintre camă şi tachet poate să fie exterior – camă exterioară, 
interior-exterior – camă cu canal sau camă cu nervură şi exterior-exterior – camă 
dublă (vezi tabelul 2.6). 
 Din cadrul acestor mecanisme înseriate, în capitolul 4, s-au studiat acele 
mecanisme care prezintă un real interes din punct de vedere al aplica�iilor 
industriale.  
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           Tabelul 2.6 
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Cap 4. Sinteza mecanismelor cu camă şi bare (mecanisme 
înseriate) 
 
 
 
 
 Aplicaţiile industriale ale mecanismelor necesită realizarea unor mişcări 
precise, prescrise după legile de mişcare impuse de procesul tehnologic. 
 Astfel, mecanismele cu came cu 3 elemente nu asigură amplitudinea 
mişcărilor şi forţele necesare în procesul tehnologic. În acest sens, firmele 
producătoare de maşini care utilizează transmiterea mişcărilor de la o axă motoare la 
mai multe organe de lucru (maşini de împachetat, automate de montaj ş.a) înseriază 
mecanismele cu came cu mecanisme cu bare, prin intermediul acestor mecanisme 
care sunt simple din punct de vedere constructiv, asigură amplificarea mişcărilor sau 
a forţelor. 
 Din punct de vedere al aplicaţiilor industriale şi care prezintă interes, 
mecanismele plane cu camă de tipul celor cu camă rotativă şi tachet oscilant (fig. 
4.1) şi celor de tipul camă rotativă şi tachet în translaţie (fig. 4.2) pot fi înseriate, cu: 
 

a) Mecanism manivelă – piston; 
b) Mecanism patrulater articulat; 
c) Mecanism cu culisă de translaţie; 
d) Mecanism dublu piston. 
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Fig. 4.1 Mecanism plan cu camă rotativă şi tachet oscilant 
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Fig. 4.2 Mecanism plan cu camă rotativă şi tachet în translaţie 

 
 
4.1 Sinteza mecanismelor plane cu camă rotativă şi tachet 
oscilant înseriate cu mecanism manivelă-piston 
 
 

La acest tip de mecanism, elementul motor este cama care transmite o 
mişcare de oscilaţie tachetului. Acesta este rigidizat cu manivela mecanismului 
manivelă-piston şi transmite mişcarea prin intermediul bielei ( 4l ) către elementul 
condus – pistonul. 

Sistemul de coordonate XoY se va alege cu originea în 0B  cupla comună a 
celor două mecanisme. Pozitia cuplei de translaţie şi a butonului pistonului D poate fi 
în oricare cadran al sistemului de axe XoY în funcţie de necesităţile tehnologice. 

Pentru sinteza mecanismului prezentat în figura 4.3, se vor considera 
cunoscute: coordonatele cuplei de rotaţie a camei, ( 00 , AA yx ), raza de bază br , aleasă 
convenabil, lungimea tachetului 3l şi lungimile elementelor mecanismului manivelă 
piston '

3l , 4l  şi Dy  (excentricitatea pistonului). De asemea este impusă şi legea de 
mişcare a organului de lucru (pistonul) prin ( )ϕs , sensul de mişcare al pistonului şi 
poziţia iniţială 0sxD =  a butonului pistonului D. 

În urma sintezei se doreşte determinarea profilului camei (2). Ecuaţia de 
contur a mecanismului manivelă-piston în numere complexe va fi: 
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înmulţind ecuaţia (4.2) cu compex conjugata ei (4.3) se obţine ecuaţia: 
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Fig. 4.3 Mecanism cu camă şi tachet oscilant cu rolă înseriat cu mecanism manivelă-piston 

 
Se urmăreşte obţinerea ecuaţiei (4.7) din care să rezulte legea de mişcare 

pentru mecanismul cu camă conform transformărilor: 
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   (4.6) 

 
0))(sin())(cos( =++++++++ CBA bb βϕψψαβϕψψα    (4.7) 
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Coeficienţii relaţiei 4.7 sunt următorii : 
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Conform transformărilor trigonometrice: 
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unde 
2

)( βϕψψα +++
= btgt  

va rezulta ecuatia de forma: 
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de unde: 0)1(2)1( 22 =++⋅⋅+− tCtBtA      (4.15) 

sau sub forma: 02)( 2 =++⋅⋅+⋅− ACtBtAC      (4.16) 
 

Rezolvând ecuaţia (4.16) obţinem rădăcinile acesteia de următoarea formă: 
 

CA
ACBBt

−
+−±

=
222

2,1       (4.17) 

 
Înlocuindu-l pe t cu expresia asociată acestuia rezultă: 

CA
ACBBtg b

−
+−±

=
+++ 222

2
)( βϕψψα       (4.18) 

 
Legea de mişcare pentru mecanismul cu camă va fi dată de relaţia: 
 

bCA
ACBBarctg ψβαϕψ −−−

−
+−±

=
222

2)(      (4.20) 

unde valorile coeficienţilor A, B şi C sunt deja determinate în relaţiile (4.9, 4.10, 4.11) 
ca funcţii de poziţia camei (ϕ ). 

În funcţie de cadranul în care se află cupla de rotaţie 0A  a camei se va alege 
semnul corespunzător din faţa radicalului în relaţia (4.20). 
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4.2 Sinteza mecanismelor cu camă plană rotativă şi tachet 
oscilant cu rolă înseriate cu mecanism patrulater articulat 
 
 

�i în acest caz elementul motor este cama (2), care transmite o mişcare de 
oscilaţie tachetului cu rolă. Tachetul este rigidizat cu manivela mecanismului 
patrulater articulat în punctul 0B  şi transmite mişcarea prin intermediul balansierului 
organului de lucru aflat în punctul D. �i în acest caz, sistemul de coordonate XoY 
este poziţionat tot în cupla de rotaţie 0B  comună celor două mecanisme înseriate. 

Pentru sinteza mecanismului în cauză prezentat în figura 4.4, se consideră 
cunoscute următoarele: coordonatele cuplei de rotaţie ale camei ( 00 , AA yx ), raza de 
bază br , lungimea tachetului 3l , raza rolei r  cât şi lungimile elementelor 
mecanismului patrulater articulat ( '3l , 4l  şi 5l ). De asemenea este impusă legea de 
mişcare a organului de lucru )(ϕγ , sensul de mişcare şi poziţia iniţială a butonului 
balansierului D. 

Ecuaţia de contur a mecanismului patrulater articulat în numere complexe va 
fi: 
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Fig. 4.4 Mecanism cu camă şi tachet oscilant înseriat cu mecanism patrulater articulat 
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Analog metodologiei de calcul prezentată în subcapitolul anterior §4.1 vor 
rezulta următoarele: 
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Conform transformărilor trigonometrice (4.6) rezultă următoarea expresie: 
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           (4.26) 
Se urmăreşte obţinerea ecuaţiei (4.27) din care să rezulte legea de mişcare 

pentru mecanismul cu camă : 
 

0))(sin())(cos( =++++++++ FED bb βϕψψαβϕψψα    (4.27) 
 

Coeficienţii D, E şi F ai ecuaţiei vor avea valorile următoare: 
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Conform transformărilor trigonometrice (4.12, 4.13) ecuaţia (4.27) va căpăta 
următoarea formă: 
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Rezolvând ecuaţia (4.31) se obţin rădăcinlile de forma: 
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Înlocuindu-l pe t cu expresia asociată acestuia rezultă: 
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Legea de mişcare pentru mecanismul cu camă va fi dată de relaţia: 

bFD
FEDEarctg ψβαϕψ −−−

−
−+±

=
222

2)(      (4.34) 

unde valorile coeficienţilor D, E şi F sunt deja determinate în relaţiile (4.28, 4.29, 
4.30) ca funcţii de poziţia camei (ϕ ). �i în cazul acesta, în funcţie de cadranul în care 
se află cupla de rotaţie 0A  a camei se va alege semnul corespunzător din faţa 
radicalului în relaţia (4.33). 
 
 
4.3 Sinteza mecanismelor cu camă plană rotativă şi tachet 
oscilant cu rolă înseriate cu mecanisme cu culisă de translaţie 
 
 

Ca şi în cazul mecanismelor prezentate anterior, şi pentru acest mecanism 
elementul motor este cama, care transmite o mişcare de oscilaţie tachetului cu rolă. 
În acest caz, sistemul de coordonate XoY a fost poziţionat cu originea în cupla de 
rotaţie 0B  a elementului 3. 

Pentru sinteza mecanismului prezentat în figura 4.5, se vor considera 
cunoscute: coordonatele cuplei de rotaţie a camei, ( 00 , AA yx ), raza de bază br aleasă 
convenabil, cât şi geometria manivelei 3 prin lungimile 3l , '

3l , şi unghiul β . Sensul de 
mişcare şi poziţia iniţială 0sxD =  este de asemenea impusă ca şi legea de mişcare 

)(ϕss = . 
Ecuaţia de contur a mecanismului cu culisă de translaţie în numere complexe 

va fi: 

B
r

y

B

D

x
0

A0

b

l3'

l3

yD

D0

xA0

rb

yA0

1

2
3

4

x D

 
Fig. 4.5 Mecanism cu camă şi tachet oscilant înseriat cu mecanism cu culisă de translaţie 
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DD
ii iyxeell b +=⋅+ ++ ))((

33 )'( ϕψψαβ        (4.35) 

DD
ii iyxeell b −=⋅+ ++−− ))((

33 )'( ϕψψαβ        (4.36) 
 
Adunând ecuaţia (4.35) cu complex conjugata ei (4.36) obţinem: 
 

02)(')( ))(())((
3

))(())((
3 =−⋅+⋅++ ++−−++++−++

D
iiiiii xeeeeleel bbbb ϕψψαβϕψψαβϕψψαϕψψα  (4.37) 

 
Conform transformărilor (4.39) se urmăreşte obţinera ecuaţiei: 
 

0))(sin())(cos( =++++++ IHG bb ϕψψαϕψψα      (4.38) 

)))((sin()))((cos(

)))((sin()))((cos(

))(sin())(cos(

))(sin())(cos(

)))(((

)))(((

))((

))((

ϕψψαβϕψψαβ

ϕψψαβϕψψαβ

ϕψψαϕψψα

ϕψψαϕψψα

ϕψψαβ

ϕψψαβ

ϕψψα

ϕψψα

+++−+++=

+++++++=

++−++=

+++++=

+++−

+++

++⋅−

++⋅

bb
i

bb
i

bb
i

bb
i

ie

ie

ie

ie

b

b

b

b

 (4.39) 

 
Astfel ecuaţia (3.48) capătă următoarea formă pentru care coeficienţii G, H, I 

vor fi următorii: 
 

0))(sin(sin'))(cos()cos'( 333 =−++−+++ Dbb xlll ϕψψαβϕψψαβ   (4.40) 
 

)(coscos '33'33 ϕββ llllG +=+=       (4.41) 
)(sin'sin' 33 ϕββ llH −=−=        (4.42) 

))(( 0 ϕssxI D +−=−=        (4.43) 
 
Aplicând transformările trigonometrice: 

2

2

1
1))(cos(

t
t

b +
−

=−− ϕψψα        (4.44) 

21
2))(sin(

t
t

b +
⋅

=−− ϕψψα        (4.45) 

cu 
2

)(ϕψψα −−
= btgt  

 
va rezulta ecuaţia de forma următoare: 
 

0
1
2

1
1

22

2

=+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛
+
⋅

+⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+
− I

t
tH

t
tG        (4.46) 

sau: 02)( 2 =++⋅⋅+⋅− GItHtGI       (4.47) 
 
În urma rezolvării ecuaţiei de gradul 2 obţinem radăcinile: 
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IG
IHGH

t
−

−+±
=

)222

2,1  înlocuindu-l pe t cu expresia asociată acestuia 

rezultă: 
 

IG
IHGHtg b

−
−+±

=
−− 222

2
)(ϕψψα      (4.48) 

 
Legea de mişcare pentru mecanismul cu camă va fi dată de expresia: 
 

IG
IHGHarctgb −

−+±
−−=

222

2)( ψαϕψ      (4.49) 

unde valorile coeficienţilor G, H şi I sunt deja determinate în relaţiile (4.41, 4.42, 4.43) 
ca funcţii de poziţia camei (ϕ ). 

�i în cazul acesta, în funcţie de cadranul în care se află cupla de rotaţie 0A  a 
camei se va alege semnul corespunzător din faţa radicalului în relaţia (4.49). 
 
 
4.4 Cazul mecanismului cu camă şi tachet cu rolă în translaţie 
înseriat cu un mecanism dublu-piston 
 
 

Pentru sinteza mecanismului prezentat în figura 4.6, se vor considera 
cunoscute: coordonatele cuplei de rotaţie a camei, ( 00 , AA yx ), raza de bază br aleasă 
convenabil, lungimea elementului conducător 3l , a elementului 4l şi poziţia iniţială a 
elementului condus 0sxD = . �i pentru acest caz, elementul motor este cama. Poziţia 
iniţială a cuplei de translaţie şi a butonului D al pistonului de alege în funcţie de 
necesităşile tehnologice impuse. 

Sistemul de coordonate se găseşte poziţionat cu originea în cupla de 
translaţie 0B .Pozitia )(ϕDx este cunoscută, şi se doreşte a se determina )(ϕCy , chiar 
cursa tachetului. 

Ecuaţia de contur a mecanismului dublu-piston în numere complexe este: 
 

DD
i

C yixelyi ⋅+=⋅+⋅ ϑ
4         (4.50) 

din care: 
 CDD

i yiyixel ⋅−⋅+=⋅ ϑ
4        (4.51) 

 CDD
i yiyixel ⋅+⋅−=⋅ − ϑ

4        (4.52) 
prin înmulţirea relaţiei (4.51) cu complex conjugata ei (4.52) obţinem ecuaţia de 
gradul 2: 
 

CDCDD yyyyxl 22222
4 −++=        (4.53) 

sau: 
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Fig. 4.6 Mecanism cu camă şi tachet cu rolă în translaţie înseriat cu mecanism dublu-piston 

 
 

02 2
4

222 =−++− lyxyyy DDCDC       (4.54) 
 
Rezolvand ecuaţia de gradul 2 obţinută, rezultă radăcinile: 

)(22
42,1 ϕDDC xlyy −±=        (4.55) 

Cum am precizat anterior, Cy este chiar funcţia din care rezultă cursa tachetului. 
 
 
4.5 Sinteza mecanismului cu camă plană rotativă şi tachet în 
translaţie înseriat cu mecanism manivelă-piston 
 
 

La mecanismul plan cu camă rotativă şi tachet în mişcare de translaţie cu rolă 
înseriat cu un mecanism manivelă-piston, elementul motor este cama, care transmite 
o mişcare de translaţie tachetului. Manivela mecanismului conducător - manivelă-
piston - transmite mişcarea prin intermediul bielei ( 4l ) către elementul condus 5l . 

Sistemul de coordonate XoY se va alege cu originea în cupla 0B . Pentru 
sinteza mecanismului prezentat în figura 4.7, se vor considera cunoscute: 
coordonatele cuplei de rotaţie a camei, ( 00 , AA yx ), raza de bază br , aleasă 
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convenabil, lungimea tachetului 3l şi lungimile elementelor mecanismului manivelă 
piston 4l , 5l . De asemea este impusă şi legea de mişcare a organului de lucru prin 
( )ϕγ . 

 

y
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Fig. 4.7 Mecanism cu camă şi tachet in translaţie înseriat cu mecanism manivelă-piston 
 
Ecuaţia de contur a mecanismului manivelă-piston în numere complexe este: 
 

γϑ i
DoDo

i
C elyixelyi ⋅+⋅+=⋅+⋅ 54        (4.56) 

de unde: 
C

i
DoDo

i yielyixel ⋅−⋅+⋅+=⋅ γϑ
54        (4.57) 

C
i

DoDo
i yielyixel ⋅+⋅+⋅−=⋅ −− γϑ

54        (4.58) 
înmulţind ecuaţia (4.57) cu compex conjugata ei (4.58) obţinem ecuaţia: 
 

0)(2)(

)(

55

5
2
4

2
5

22
0

2

=−⋅+−−⋅−

++−+++
−−

−

γγγγ

γγ

ii
CDoC

ii
Do

ii
DoCDDo

eelyiyyeelyi

eelxllyyx
    (4.59) 

 
Se urmăreşte obţinerea ecuaţiei din care să rezulte legea de mişcare pentru 

mecanismul cu camă conform transformărilor: 
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γγ

γγ
γ

γ

sincos
sincos
ie

ie
i

i

−=

+=
−

         (4.60) 

adică: 
02 =+⋅+⋅ PyNyM CC         (4.61) 

sau: 
0sin2cos2)sin(2 2

4
2
5

22
0

2
555

2 =−++++++−+ llyyxlylxlyyy CDDoDoDDoCC γγγ  (4.62) 
 
Coeficienţii ecuaţiei urmărite (4.61) şi care reies din ecuaţia (4.62) sunt: 

 
1=M ;          (4.63) 
( ))(sin2 5 ϕγ⋅−= lyN Do ;       (4.64) 

))(sin)(cos(2 5
2
4

2
5

22 ϕγϕγ DoDoDoDo yxlllyxP +⋅+−+++=    (4.65) 
 
În urma rezolvării ecuaţiei (4.62) se obţin rădăcinile:  
 

M
MPNNyC 2

42

2,1
−±−

=         (4.66) 

unde coeficienţii M, N, P au valorile date în relaţiile (4.63, 4.64, 4.65) ca funcţii de 
poziţia camei (ϕ ). Legea de mişcare a tachetului este dată de expresia (4.66). 
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Cap.5 Precizia realizată de mecanismele cu came şi bare. 
Studiu de caz 
 
 
5.1 Date privitoare la legea de mişcare a tachetului  
 
 
 În urma analizei operaţiei tehnologice executate de tachet şi în urma corelării 
mişcării acestuia cu alte elemente ale maşinii de lucru, se obţin următoarele date 
referitoare legii de mişcare [D3], [D4], [D5], [L4], [M2] : 

- cursa; 
- unghiul de fază; 
- expresia legii de mişcare; 
- precizia legii de mişcare. 
Cursa şi unghiul de fază sunt precizate, întotdeauna, pe baza analizei  

operaţiei tehnologice executate de tachet, iar valorile lor  trebuie cunoscute în mod 
obligatoriu. În cazul legii de mişcare, aceasta este dată rareori şi revine proiectantului 
sarcina de a o stabili (impune). Precizia legii de mişcare se referă la abaterile 
admisibile ale deplasării reale faţă de cea teoretica impusă. Aceste abateri sunt 
foarte strict impuse la mecanismele de precizie şi vizează anumite secvenţe ale 
mişcării. 

Viteza unghiulară a camei. Este un parametru determinat de viteza de 
funcţionare a maşinii din care face parte mecanismul. În majoritatea cazurilor este 
constantă sau are o variaţie nesemnificativă. 

Forţa tehnologică. Valoarea şi, eventual, funcţia de variaţie se deduc din 
analiza operaţiei tehnologice. În cazul mecanismului cu came, unde asigurarea 
contactului dintre tachet şi camă se face prin forţă cu ajutorul unui arc, solicitarea 
tachetului se majorează cu forţa elastică a arcului care se determină după 
proiectarea acestuia. 

Elemente constructive impuse. Aceste date intervin uneori şi sunt 
determinate de dispunerea în spaţiu a diverselor mecanisme şi piese ale maşinii. 
Astfel, poate fi limitat gabaritul funcţional al mecanismului, adică, dimensiunile 
maxime ale spaţiului în care se mişcă elementele. Un alt parametru, cu valori limitate 
sau impuse, poate fi distanţa dintre axele de rotaţie ale camei şi tachetului. 
 
 
5.2 Stabilirea legii de mişcare a tachetului 
 
 
5.2.1 Aspecte generale 
 
 

Adoptarea legii de mişcare a tachetului constituie o etapă foarte importantă în 
procesul de proiectare a mecanismului. Spre deosebire de alte mecanisme, cele cu 
came permit obţinerea unei game largi şi foarte variate de legi de mişcare pentru 
elementul condus. Această caracteristică reprezintă poate, principalul avantaj al 
utilizării lor. Pentru adoptarea adecvată a legii de mişcare se utilizează următoarele 
criterii [D5]: 

- criteriul de asigurare a rolului funcţional; 
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- criteriul dinamic; 
- criteriul tehnologic. 
Conform primului criteriu, cel de asigurare a rolului funcţional, legea  de 

mişcare trebuie să îndeplinească condiţiile cinematice specifice operaţiei tehnologice 
executate fie direct de tachet, fie prin intermediul unui lanţ cinematic de transmitere a  
mişcării la elementul de execuţie. Spre exemplu, mecanismele cu came utilizate ca 
mecanisme de înfăşurare (formarea bobinelor) în industria textilă. Tachetul este 
elementul care execută depunerea firului pe o suprafaţă de o formă anumită (cilindru, 
con) şi cu un pas prestabilit. Formularea analitică a legii de mişcare este determinată 
de aceste elemente tehnologice. 
 De multe ori rolul funcţional nu impune o lege de mişcare precis definită ci 
reclamă doar anumite caracteristici ale acesteia. Astfel, la mecanismele de distribuţie 
ale motoarelor cu ardere internă se cere obţinerea unei valori recomandate pentru 
coeficientul de umplere. În majoritatea cazurilor, parametrii determinaţi după acest 
criteriu sunt cursa şi unghiurile de fază. 
 Criteriul dinamic se referă la adoptarea unor legi de mişcare de natură să 
asigure o funcţionare „liniştită”; fără şocuri, într-un regim de vibraţii acceptabil şi cu 
solicitări cât mai reduse. Comportarea dinamică este determinată, desigur, de legea 
de variaţie a acceleraţiei tachetului. 
 Cel mai nefavorabil fenomen dinamic este şocul dur care se înregistrează 
când viteza este discontinuă, iar acceleraţia tinde la infinit. Acest fenomen este 
similar cu o ciocnire şi este însoţit de o suprasolicitare foarte mare a mecanismului. 
 Atunci când acceleraţia are discontinuităţi finite, supraacceleraţia tinde la 
infinit, se produc şocuri moi. Acestea constituie o sursă de vibraţii importantă iar 
efectul lor defavorabil se poate evalua cu ajutorul factorului de încărcare dinamică. 
Acest factor reprezintă raportul dintre modulul maxim al acceleraţiei elementului de 
ieşire, cu considerarea elasticităţii elementelor mecanismului şi modulul maxim al 
acceleraţiei aceluiaşi element fără considerarea elasticităţii.[D5] 
 Valoarea maximă a acceleraţiei absolute constituie, de asemenea, un element 
de apreciere a dinamicii mecanismului. Mai trebuie remarcat faptul că, forţele de 
inerţie, ca şi suprasolicitările cauzate de şocuri şi vibraţii sunt proporţionale cu 
pătratul vitezei unghiulare a camei (viteza de funcţionare a mecanismului). De aceea 
când se discută oportunitatea alegerii unei legi de mişcare, trebuie avută în vedere şi 
viteza de funcţionare. Spre exemplu, legile de mişcare cu discontinuităţi la viteze 
(şocuri dure), cum ar fi mişcarea uniformă, nu se recomandă a fi utilizate.[D5] Totuşi, 
la viteze de funcţionare foarte lente (sub 1 rad/sec) pot fi acceptate fără consecinţe 
dinamice majore. În mod similar, legile de mişcare cu discontinuităţi la acceleraţii 
(şocuri moi) pot fi utilizate la viteze de funcţionare mici şi medii (sub 100 rad/sec). 
 Criteriul tehnologic caracterizează legi de mişcare din punct de vedere al 
posibilităţilor de prelucrare a profilului în condiţii economice. Un element important 
care intervine în această problemă este precizia de prelucrare. Relaţia precizie de 
prelucrare – precizie cinematică este diferită pentru diverse legi de mişcare astfel 
încât unele legi „sunt mai tehnologice iar altele mai puţin”.[D5] 
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5.2.2 Etapele de lucru în alegerea şi trasarea legii de mişcare 
 
 

Etapele de lucru în alegerea şi trasarea legii de mişcare sunt [D5], [L4], [K1], 
[P4]: 

 
1. Conform cu tema de proiectare se indică ciclograma mişcării tachetului şi 

cursa de realizat Hy . 
2. Se stabileşte felul mişcării camei ca element conducător (în general) şi al 

tachetului ca element condus: rotaţie sau translaţie. 
3. În funcţie de poziţia impusă axelor de rotaţie şi de translaţie, de modul de 

asigurare a contactului dintre tachet şi camă, respectiv forma constructivă a 
elementului de rostogolire se alege forma constructivă a camei şi a 
tachetului. 

4. În funcţie de cerinţele de proiectare se aleg sau sunt impuse legile de 
mişcare normate convenabile funcţie de valorile cinematice caracteristice 
pentru fiecare fază a mişcării şi pentru tipul de racordare. 

5. Conform relaţiilor aferente şi în funcţie de felul mişcării camei şi a tachetului 
se vor determina legile de mişcare de ordinul 0, 1, 2 şi 3, care sunt în cazul 
elementului condus aflat în mişcare de rotaţie (ψ , ψ′ , ψ ′′ , ψ ′′′ ) şi în cazul 
mişcării de translaţie ( s , s′ , s ′′ , s ′′′ ). 

6. Pe baza parametrilor cinematici ai elementului conducător în cazul mişcării 
de rotaţie a camei (ϕ , ϕ& , ϕ&& , ϕ&&& ) respectiv în cazul mişcării de translaţie (h , 
h& , h&& , h&&& ) se vor determina şi parametrii cinematici ai elementului condus în 
cazul mişcării de oscilaţie a tachetului (ψ , ψ& , ψ&& , ψ&&& ) respectiv în cazul 
mişcării de translaţie ( s , s& , s&& , s&&& ). 
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5.3 Precizia şi calitatea suprafeţelor 
 

Precizia dimensională, a tuturor elementelor componente, şi calitatea 
suprafeţelor, în general şi a profilului camei în particular, influenţează calitatea şi 
durabilitatea mecanismului. Calitatea mecanismului este apreciată prin compararea 
mişcării reale a tachetului cu mişcarea teoretică, dată de legea de mişcare impusă. 
 

5.3.1 Precizia de realizare a camelor 
 

Precizia mecanismelor este abordată în diverse lucrări. Din analizele teoretice 
rezultă că deplasarea tachetului este influenţată de: 

- precizia de execuţie a tuturor elementelor componente; 
- variaţia dimensională datorită deformaţiilor termice; 
- deformaţiile elastice, mai ales, ale camei şi tachetului; 
- jocurile din cuplele cinematice. 

Până în prezent nu s-a căzut de acord asupra unor elemente de precizie, 
unanim recunoscute, prin care să se pună în evidenţă precizia mecanismelor cu 
came. 

Considerându-se că cele mai multe probleme ale preciziei mecanismelor cu 
came se pot trata separat ca pentru orice organ de maşină, în continuare se vor 
analiza numai elementele cele mai importante, doar cu utilizări practice, din precizia 
profilului camei. 

      
    Tabelul 5.1 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 5.1 Tipizarea unor dimensiuni de bazare 

 
Trebuie scos în evidenţă faptul că toleranţa aleasă trebuie să fie în 

concordanţă cu variaţia minimă a razei vectoare a profilului camei, de pe 
subintervalele stabilite în faza de lucru. 

Rmax D d H TH 

15-25 8 4 7 ±0,01 

25-45 15 6 12 ±0,01 

45-70 25 10 22 ±0,01 

70-100 40 12 35 ±0,015 

100-140 50 15 60 ±0,015 

>140 55 15 90 ±0,02 

m
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H
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 Aceste variaţii sunt dependente de legea de mişcare impusă şi care, spre 
exemplu [D5], pentru un mecanism cu tachet de translaţie cu vârf sunt chiar variaţiile 
spaţiului parcurs de tachet. 

 Aceste analize conduc la relaţii complicate, greu de utilizat în practică, totuşi 
se pot desprinde cauzele principale care conduc la apariţia erorilor de execuţie [D5] 
sub forma unor sume de erori ale razei vectoare: 
 ∑ ∑ ∑∑ ++= mabR RRRE         (5.1) 

unde:  
 ∑ bR - eroarea razei vectoare, dată de bazare şi care este influenţată de 
mărimea jocului de montaj cΔ  şi a excentricităţii arborelui pe care se montează cama 

eΔ . Pentru limitarea acestor influenţe, fabricile constructoare au stabilit bătăile 
radiale la valori de 0,01-0,05 [mm], fără a depăşi 0,2-0,3 din toleranţa razei vectoare 
TR. Influenţele jocurilor sunt limitate prin stabilirea unor ajustaje speciale, H6/h5, 
H8/h7 STAS 8140-68, echivalente cu cele din GOST. Tot pentru micşorarea acestor 
erori de bazare s-a trecut la tipizarea unor dimensiuni de bazare şi orientare, 
prezentate în figura 5.1 şi tabelul 5.1.  

De menţionat că influenţele cΔ  şi eΔ  scad cu creşterea unghiului de pantă al 
profilului, definit de relaţia: 

ep α+α=α          (5.2) 

unde: 
α - unghiul de presiune, 

( )ϕ+
=α

ss
earctg

0
e   , unghiul de excentricitate,  

0s - poziţia inferioară a tachetului, 

ϕs - spaţiul parcurs de tachet când cama se roteşte cu unghiul ϕ . 

 Pentru creşterea preciziei de bazare, unele firme au limitat abaterea de la 
perpendicularitate a camei faţă de axa alezajului de bazare, la 0,02-0,05 [mm]. 
 ∑ aR - eroarea cauzată de aparatul de măsură, influenţată de aşezarea 
palpatorului pentru măsurarea deplasării liniare a tachetului hΔ şi a poziţiei ϕΔ . 
Eroarea ϕΔ  este dependentă de mărimea razei vectoare a camei şi de unghiul de 
pantă al profilului. 
 ∑ mR - eroarea de măsurare, dependentă de temperatura la care se face 
măsurarea, rugozitatea suprafeţei, calificarea operatorului, condiţiile de citire. Ele 
sunt considerate întâmplătoare şi reprezintă cca. 10% din valoarea erorii însumate a 
razei vectoare. 
 Pentru cele mai reprezentative tipuri de came, pe baza rezultatelor 
experimentale, se recomandă calculul toleranţei cu relaţia: 

( )∑σ±=
RER 3T           (5.3) 

unde: 
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( )∑σ
RE - abaterea medie pătratică a erorii însumate a razei vectoare. 

Astfel, pe baza acestei relaţii se prezintă valorile toleranţelor pentru came, 
împărţite în 12 clase de precizie pentru diverse tipuri de came [D5]. Clasele de 
precizie depind de mărimea razei vectoare, de unghiul de pantă şi de destinaţie, 
având următoarele caracteristici generale: 

- clasele 1 – 2, cu toleranţe de ± (0,005 – 0,007) [mm], destinate camelor de 
precizie înaltă; 

- clasele 3 – 7, cu toleranţe de ±  (0,01 – 0,04) [mm], destinate camelor precise; 
- clasele 8 – 9, cu toleranţe de ± (0,05 – 0,07) [mm], destinate camelor de 

precizie medie; 
- clasele 10 – 12, cu toleranţe de ± (0,1 – 0,2) [mm], destinate camelor de 

precizie mică. 
În funcţie de domeniile de utilizare se recomandă: clasele 1 – 9 pentru 

aparate; clasele 3 – 6 pentru construcţia de maşini cu toleranţe de ± (0,1 – 0,12) 
[mm] la strungurile revolver, ± (0,007 – 0,15) [mm] la maşinile textile şi ± (0,1 – 0,2) 
[mm] la maşinile tipografice. 
 
Observaţie: 
 

Diametrele găurii de orientare d<10 [mm] la toate camele din clasele de 
precizie 3, 4, 5 şi 6 cu prelucrarea în câmpul H6 după STAS. 

Toleranţele la camele închise (cu canal) se recomandă  în clasele de precizie 
4...5 după GOST sau 10...11 după ISO în funcţie de mărimea unghiului de pantă şi 
configuraţia profilului. 

Camele cu unghiul de pantă o30p <α şi raza vectoare R<60 [mm] pot fi 
prelucrate prin frezare precisă după copiere, pe maşini de frezat universale sau 
speciale, în clasele de precizie 3...12. 
 
 
5.3.2 Calitatea suprafeţelor 

 
 
Calitatea suprafeţelor de lucru, de regulă, este dată de mărimea parametrilor 

microneregularităţilor suprafeţei, cunoscută ca rugozitate. Ea favorizează 
funcţionarea silenţioasă, asigură realizarea peliculei de lubrifiant şi măreşte 
durabilitatea suprafeţelor 

Alegerea calităţii suprafeţelor reprezintă un compromis între cerinţele 
funcţionale şi cele economice. Creşterea exagerată a calităţii suprafeţei conduce la 
costuri mari, care în unele cazuri nu sunt justificate. 

În cazul mecanismelor cu came,pentru profilul camei trebuie să se ţină cont de 
recomandările specifice organelor componente cu destinaţie generală. cu precizările: 

- găurile de centrare se execută cu Ra=6,3...12,5 [µm]; 
- alezajele de bazare şi găurile de orientare se execută cu Ra=0,2...0,8 [µm]; 
- suprafaţa activă a camei se execută cu Ra=0,1...3,2 [µm]; 
- suprafeţele laterale se execută cu Ra=6,3...12,5 [µm]. 
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Observaţie: 
1 – conform STAS 5730/1-85; 
2 – Ra=0,97 RMS; 
3 – Rz=4,5 Ra; 
4 – Rmax=Ry≈(2...6) Ra; 
5 -   ≈10 Rz. 
Alături de rugozitate, calitatea suprafeţei este dată şi de anumite proprietăţi 

fizice, chimice şi mecanice pe care aceasta le posedă. Aceste proprietăţi sunt 
dependente de tensiunile anterioare prelucrării, de tensiunile din timpul prelucrării, de 
tratamentele termice şi termochimice, tratamente mecanice şi de prezenţa 
lubrifiantului. De regulă, starea şi calitatea suprafeţelor se reprezintă pe desen 
conform STAS 612-83. 
 
 
5.4 Noţiuni constructive şi tehnologice 
 
 
5.4.1 Îmbinarea arbore-camă 
 
 

Din punct de vedere constructiv îmbinările camă-arbore se pot clasifica după 
următoarele criterii: 

 
 - forma alezajului camei: cilindric sau conic; 
 - direcţia de montaj: radială (camă secţionată) sau axială (camă nesecţionată); 
 - raportul dintre lungimea şi diametrul ajustajului: camă cu butuc sau camă 
fără butuc. 

Soluţiile constructive cele mai frecvent utilizate pentru îmbinările camă-arbore  
sunt prezentate în tabelul 5.2 [L4], [V2]. 
 

Tabelul 5.2 
 Forme constructive Îmbinarea arbore-

camă 
Observaţii 

1 fără butuc, nesecţionat 

conic  
 
 

- pentru schimbarea 
camei este necesară 
demontarea arborelui  
- îmbinare dependentă 
de frecare 
- posibilitate de ajustare  
- nu este afectat arborele

  

2 fără butuc, secţionat 

 
 
 

Alezaj cilindric: 
- fixare pe o flanşă 
- îmbinări prin 
strângere elastică 
 
Alezaj conic: 
- bucşă conică elastică 
de fixare cu piuliţă 
- elemente de 
strângere tensionate 
una faţă de cealaltă 

-  pentru schimbarea 
camei nu este necesară 
demontarea arborelui 
- permite ajustarea 
curselor de staţionare 
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3 cu butuc, nesecţionat 

 
 
 

Alezaj cilindric: 
Îmbinări prin: 
- ştifturi conice  
- ştifturi cilindrice 
- ştifturi cu strângere 
elastică 

- înlocuire 
dezavantajoasă, datorită 
orificiului radial din 
arbore 
- precizie mare de 
ajustare 

4 cu butuc, secţionat 

 
 

Îmbinări prin: 
- pene 
- ştifturi conice 
- ştifturi cilindrice 
- ştifturi cu strângere 
- şuruburi (doar pentru 
uşura demontarea) 
 

- demontare uşoară  
- avantajos în cazul 
schimbării frecvente a 
setului de came 
 
 
 

5 Camă dublă 

 
 

nesecţionat: 
- îmbinări prin 
strângere elastică 
 
secţionat: 
- îmbinări cu cleme 

 
 
 
 
- demontare uşoară 

 
 
 
5.4.2 Ajustarea camelor la montajul pe arbore 
 
 

Mecanismele cu camă sunt utilizate în construcţia de maşini trebuie să fie 
ajustate la montaj pentru a realiza corelarea mişcărilor conform diagramei de mişcare 
impuse. 

Ajustarea se poate realiza principial în două moduri: 
 
1. Cama va fi poziţionată pe arbore, astfel încât aceasta să fie corelată în 

raport cu organul de lucru acţionat de mecanismul cu camă. Cama astfel poziţionată 
se va fixa pe arbore.   

2. Cama va avea un marcaj de reglare poansonat şi/sau un canal de 
pană, la care direcţia radială a marcajului de reglare respectiv a axei de simetrie a 
canalului de pană indică axa verticală (de referinţă verticală), cât şi un alezaj pentru 
bolţul de poziţionare, care indică pe direcţie diametral opusă poziţia bazei de 
măsurare a unghiului de rotaţie a camei ϕ . În cazul îmbinărilor cu pene poziţionarea 
camei se face prin intermediul penei, nefiind posibilă o ajustare ulterioară. La 
îmbinările prin ştifturi sau cu cleme, ajustarea se face cu ajutorul marcajului de 
reglare de pe camă (vezi fig. 5.2).   
 Poziţia marcajului de reglare de pe camă este definită prin unghiul δ  dintre 
dreapta radială care trece prin alezajul pentru bolţul de poziţionare Jϕ  şi dreapta 
radială care trece prin marcajul de reglare (conform fig. 5.2). 
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Unghiul δ  se determină cu relaţia: 

 0BJ90 ϕ−ϕ−°=δ         (5.4) 

unde în cazul mecanismului cu camă rotativă şi tachet oscilant: 

 
ar2

lra
arccos

G

22
G

2

J ⋅⋅
−+

=ϕ , 
0

0
0 arctan

B

B
B x

y
=ϕ ,    (5.5) 

respectiv în cazul mecanismului ca camă rotativă şi tachet în mişcare de translaţie: 

 
G

J r
earccos=ϕ ,   00B =ϕ .     (5.6) 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.4.3 Soluţii constructive pentru tachet 
 

5.4.3.1Rola tachetului 
 

Rola tachetului asigură contactul de rostogolire între tachet şi camă, mai 
avantajos decât cel de alunecare, care apare în cazul utilizării unui tachetul plan sau 
profilat. În figura 5.3 sunt prezentate o serie de soluţii constructive de role utilizate la 
mecanismele cu camă. 

Diametrul rolei Rd  se stabileşte în raport cu raza de curbură minimă a profilului 
teoretic al camei minCρ  şi în raport cu raza de bază a camei br , astfel: 

minCR 4.1d ρ⋅≤ ,        (5.7) 

B
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ϕB0 0

MR
ϕ
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j
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Fig.5.2 Ajustarea camelor la montajul pe arbore 
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bR r8.0d ⋅≤ .         (5.8) 

Datorită uzurii care apare la rostogolirea dintre rolă şi camă şi a uzurii de 
alunecare, între rolă şi camă realizându-se o mişcare de rostogolire cu alunecare, 
este indicat, ca materialul rolei să fie călit şi profilul real al camei să fie călit 
superficial. 
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Fig. 5.3 Soluţii constructive pentru rola tachetului 
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5.4.3.2 Tachetul 
 
 
 Tachetul oscilant trebuie să fie dimensionat la solicitările de încovoiere. Acesta 
poate fi realizat prin turnare, forjare în matriţă, din componente sudate între ele sau 
din tablă. La cama dublă tachetul poate fi realizat dintr-o componentă sau două 
componente rigidizate între ele printr-o îmbinare filetată (vezi fig. 5.4 şi fig. 5.5 b, d 
conform [L4], [V2]).  
 Tachetul poate oscila pe un ax, antrenând un alt mecanism sau poate fi fixat 
pe un arbore, antrenându-l în mişcare oscilatorie. Fixarea tachetului pe arbore în cel 
din urmă caz, poate fi realizată prin îmbinare cu ştift, cu filet sau cu îmbinări cu 
clemă.  
 Bolţul rolei tachetului se va fixa rigid în alezajul corespunzător al tachetului cu 
filet, cu ştift, cu clemă sau prin presare.  La solicitări mai mari, rola se va lăgărui într-
un tachet cu furcă (vezi fig. 5.3 c, fig. 5.5 a).[L4], [V1]. 
 Tachetul în mişcare de translaţie trebuie să fie dimensionat la solicitările de 
încovoiere şi compresiune. Forma constructivă a tachetului trebuie să fie corelată cu 
forma ghidajului său (cupla de translaţie).  
 Cupla de translaţie este recomandat să fie realizată din două ghidaje dispuse 
la distanţă suficient de mare între ele, pentru a evita autoblocarea, adică pentru a 
creşte unghiul de transmitere admis (scăderea unghiul de presiune admis). În scopul 
reducerii frecărilor din ghidaje este recomandată o ungere corespunzătoare respectiv 
utilizarea de ghidaje cu bile. 
 
 
 

 
 

 
 
 

Fig. 5.4 Tachet pentru mecanism cu camă dublă 
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5.4.4 Proiectarea elementelor auxiliare 
 
 
 Deşi parametrii geometrici de bază nu sunt cunoscuţi, pentru a face analiza 
cinetostatică a mecanismului, proiectarea  elementelor auxiliare se poate face pe 
baza datelor existente. 
 Cu excepţia camei, toate celelalte elemente ale mecanismului cu came se 
proiectează pe baza principiilor cunoscute de la organele de maşini cu destinaţii 
generale. Aceste cunoştinţe se aplică la câteva elemente auxiliare, cum ar fi, fusul 
rolei şi arcul care asigură închiderea contactului.  
 
 
5.4.4.1Calculul fusului rolei 
 
 
 Fusul formează cu rola un lagăr de alunecare cu ungere semifluidă, formând 
ajustajele H6/e7 sau H7/e8. În aceste condiţii se predimensionează fusul cu relaţia: 

 

d
l

2,0
R

d
ai

12 ⋅
σ⋅

=  [mm]       (5.9) 

unde: 
 

    a)          b)  

     c)          d)  
 

Fig. 5.5 Soluţii constructive de realizare a tachetului
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  aiσ [N/mm2] – rezistenţa admisibilă la încovoiere pentru materialul fusului; 

 
d
l  - raportul lungimii fusului la diametrul său. 

 
Dimensiunile auxiliare (conform figurii (5.6)) se pot calcula cu relaţiile: 

 
d0=0,6d sau d0=d-(2...4) [mm]; 
l0=0,8l; 
D0=(1,2...2)d; 
b=1,4a; 
a=0,07d+3 [mm]; 
a=0,1d+5 [mm]; 
D1=d+2a; 
D=(1,5...3)d – diametrul rolei stabilit din condiţia rostogolirii uşoare; 

 

D
0

b
l

l

a

r

D
1 d

0d 0

 
 

Fig. 5.6 Dimensiunile fusului rolei 
 

Se recomandă, după definitivarea fusului şi a rolei, să se verifice dacă 
diametrul rolei îndeplineşte, pe lângă condiţia de rezistenţă la contact calculată la 
profilul camei şi condiţia de ascuţire, care trebuie să garanteze un coeficient de 
siguranţă la ascuţire Csa, şi un coeficient de încărcare utilizat în calculul arcului 
(conform tabelului 5.3). Acest coeficient de încărcare se poate calcula în funcţie de 
datele mecanismului cu relaţia: 

2maxt
in t

mh
Fmg

C ⋅
+

=         (5.10) 

unde: 
 m [mg] – masa tachetului şi a elementului legat de el; 

g [m/s] – acceleraţia gravitaţională; 
h [m] – cursa tachetului; 
t [s] – timpul cât durează faza de lucru; 
Ft max [N] – forţa tehnologică maximă. 
 
După această verificare, se definitivează forma constructivă a rolei, conform 

figurii 5.7: 
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Fig. 5.7 Forma constructivă a rolei 
 

Tabelul 5.3 
Caracteristici de funcţionare Cin Csa 

Mecanisme cinematice lucrate îngrijit 
Mecanisme cu forţe de inerţie mari 

Mecanisme cu forţe statice mici 
Mecanisme cu forţe statice predominante pe toată 

faza 

0 – 2 
2 – 8 

8 – 12 
>12 

1,2 – 1,3 
1,4 – 1,5 
1,6 – 1,8 

2 

 
În figura 5.8, se prezintă câteva variante de montare a fusului pe braţul 

tachetului. În multe construcţii, unde solicitările sunt mari, se utilizează fusul rolei ca 
parte a unui rulment cu ace cu un exemplu concret în figura 5.9., 

De remarcat că pe fus pot fi montaţi si rulmenţi comerciali cu bile sau role, în 
diverse montaje. În această situaţie, fusul trebuie corelat cu dimensiunile rulmentului 
utilizat ca rolă.  

După definitivarea formei constructive a fusului, rolei şi a modulului de montaj, 
sunt obligatorii unele verificări, cum ar fi: la oboseala de încovoiere, la presiunea de 
contact, la încălzire, la deformaţii, la forfecare etc. 
 
 

 
Fig. 5.8 Variante de montarea a fusului pe braţul tachetului 
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Fig. 5.9 Utilizarea fusului rolei ca parte a unui rulment cu ace 

 
În continuare, se prezintă, în ipoteza unei lubrifieri sărace, verificarea la 

încălzire, cu relaţia: 
( ) ( )amaxef pp ν⋅<ν⋅         (5.11) 

unde: 

]mm/N[
ld

R
p 212

ef ⋅
=  - presiunea de contact efectivă; 

]s/m[
D

dR ⋅⋅ω
=ν  - viteza periferică maximă pe fus; 

( ) ]smm/Nm[p 2
aν⋅   

]s/rad[ω  - viteza unghiulară a camei; 
R [m] - raza vectoare a camei în punctul unde viteza este maximă; 
D [mm] - diametrul rolei; 
d [mm] - diametrul fusului. 

 
Observaţie: 
Această verificare se poate realiza numai după proiectarea şi efectuarea 

analizelor cinematice şi cinetostatice din care să rezulte produsul ( )maxpν . 
 
 
5.4.4.2 Calculul arcului 
 
 

Forţa din arc trebuie să învingă forţele de inerţie şi să realizeze o apăsare 
sigură în vederea menţinerii contactului camă – tachet. Forţele de inerţie sunt 
maxime când acceleraţiile sun maxime şi negative. Din aceste condiţii, se determină 
coeficientul de rigiditate al arcului, sub forma: 

( ) 2
sth

maxa
a

th/hC
mC

Ck
⋅+

=        (5.12) 

unde: 
Ca = 1,3...1,5 - coeficientul de siguranţă a arcului; 
Ca max - coeficientul acceleraţiei maxime, dependent de legea de mişcare; 
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Ch = s/h- coeficientul adimensional al deplasării; 
hst =(0,1...0,4)h - săgeata arcului la montaj; 
h - cursa tachetului, egală cu săgeata maximă a arcului. 

 
Astfel proiectarea arcului se realizează în următoarea succesiune: 

 
- calculul forţei de dimensionare, khF = ; 
- alegerea indicelui arcului i, ţinând cont de recomandările 10i4 ≤≤ , pentru 

arcurile înfăşurate la cald şi 16i4 ≤≤ , pentru arcurile înfăşurate la rece; 

- calculul diametrului sârmei arcului: at
iF8Kd τ
π

= , unde, i6.1kK ⋅+= , şi K 

reprezintă coeficientul de formă, iar atτ  reprezintă tensiunea admisibilă la 
torsiune a materialului din care este executat arcul; 

- se alege diametrul standardizat al sârmei, conform cu STAS 1800-87; 
- se calculează diametrul mediu al arcului: idD = ; 
- se calculează diametrul spirei: dDD m += , respectiv dDD m1 −= ; 
- se verifică tensiunea maximă din arc: at

3
mmaxt d/FKD8 τ<π=τ ; 

- se calculează numărul spirelor active: FD8/Ghdn 3
m

4= ; 
- se calculează numărul total de spire: rt nnn += , unde nr este 1,5 dacă n≤7 

şi nr ia valori între 1,5...3,5, dacă n>7; 
- calculul înălţimii de blocare: dnH tb = ; 
- calculul pasului spirelor active în stare liberă: 3/D2ph/D2,0 mm ≤≤+ ; 
- calculul înălţimii arcului cu capete închise în stare liberă: 

( )d5,0npnH r0 −+= ; 

- calculul unghiului de înclinare al spirei: 
m

0 D
parctg

π
=α ; 

- calculul lungimii semifabricatului: 0tms cos/nDl απ= ; 

- calculul frecvenţei proprie de oscilaţie: 
*2

G
nD

d
2
1

2
m ρπ

=ν , unde. *ρ  este 

densitatea arcului, iar G modulul de elasticitate transversal. 
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5.5 Procedee tehnologice de realizare a camelor 
 
 

Camele plane rotative se prelucrează asemenea modului de generare a 
profilului real al acestora. Pentru realizarea profilului camei conform coordonatelor 
profilului real calculat cu o precizie ridicată se utilizează maşini de prelucrat cu 
comandă numerică NC sau cu comandă numerică asistată de calculator CNC. 

Procedeele tehnologice de prelucrare a camelor pot fi:  
- prin aşchiere (frezare - rectificare) punct cu punct pe maşini unelte cu 

comandă numerică, 
- prin aşchiere (frezare - rectificare) prin generare pe maşini unelte cu comandă 

numerică asistată de calculator, 
- prin frezare respectiv rectificare prin copiere, 
- prin turnare, turnare sub presiune, injectare, 
- prin ştanţare de precizie 

 
 
5.5.1 Prelucrarea camelor prin aşchiere (frezare şi rectificare) 

 
Coordonatele profilului camei sunt în general determinate cu un program CAD 

şi convertite ca date numerice de intrare pentru maşina unealtă. Datele numerice de 
intrare în formă digitală conţin atât informaţii referitoare la coordonatele profilului 
camei, cât şi informaţii tehnologice (turaţia sculei, diametrul sculei, viteza de avans) 
respectiv informaţii despre tipul coordonatelor (coordonate carteziene, polare). 
 
 
5.5.1.1 Prelucrarea camelor prin aşchiere punct cu punct 

 
În cazul prelucrării profilului camei prin frezare şi rectificare punct cu punct 

freza respectiv piatra de rectificare generează (rectifică) un număr mare de găuri 
circulare învecinate tangente la profilul real (fig. 5.10). 

Materialul din care se va realiza cama se va fixa pe masa maşinii, se va centra 
utilizând alezajul camei şi alezajul pentru bolţul de poziţionare, pentru a defini poziţia 
de referinţă de la care urmează a fi determinat unghiul curent de rotaţie ale camei. În 
timpul prelucrării prin aşchiere, axa de rotaţie a sculei se va poziţiona pe profilul 
teoretic (dacă diametrul sculei este egal cu diametrul rolei tachetului) sau pe un profil 
echidistant al acestuia (dacă diametrul sculei este diferit de diametrul rolei). 
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Conform celor de mai sus, datele numerice de intrare la maşinile de prelucrat 
cu comandă numerică vor trebui să conţină pe lângă informaţiile referitoare la 
coordonatele profilului teoretic şi informaţii referitoare la diametrul sculei şi la precizia 
de divizare a punctelor de prelucrare de pe profilul teoretic (profilul echidistant 
profilului teoretic) al camei.Precizia de divizare a punctelor de prelucrare determină 
înălţimea resturilor de prelucrare, care trebuie să fie mai mici decât înălţimea maximă 
a rugozităţii realizabilă prin procedeu de prelucrare considerat. Datorită numărului 
foarte mare de puncte de prelucrare trebuie să se transmită maşinii de prelucrare NC 
un număr foarte mare de coordonate. 

Prin alegerea unui unghi de divizare ϕΔ  foarte mic se poate aproxima foarte 
bine profilul real al camei. Precizia de prelucrare este dependentă de rigiditatea 
maşinii de prelucrat şi de precizia de poziţionare a axelor de translaţie şi respectiv a 
masei de poziţionare.   
 
 
 
 
 

5.5.1.2 Prelucrarea camelor prin generarea profilului 
 

Maşinile cu comandă numerică asistate de calculator CNC conţin un calculator 
intern, care permite prelucrarea profilului camei cu un număr redus de coordonate ale 
profilului teoretic al camei. Calculatorul maşinii de prelucrat CNC va interpola 
traiectoria sculei între două coordonate ale profilului teoretic al camei. Obişnuit, 
interpolarea între coordonate se realizează cu drepte, cercuri sau curbe spline. 

Profilul camei prelucrat rezultat prin interpolare trebuie să nu modifice 
semnificativ variaţia vitezelor şi a acceleraţiilor impuse tachetului prin profilul camei. 

Acest procedeu necesită un număr relativ redus de informaţii ca date de 
intrare. Pofilele echidistante profilului real sau teoretic sunt calculate automat de 
calculatorul maşinii de prelucrare în funcţie de diametrul sculei şi abaterile acesteia. 
Abaterile de la traiectoria impusă sunt în general mai mici decât 10µm şi rugozitatea 

w
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Fig.5.10 Prelucrarea prin aşchiere punct cu punct a profilului camei 
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după rectificare este în jurul valorii mμ1Rz ≈ . Precizia de prelucrare ridicată implică 
însă costuri foarte ridicate.  
 
 
5.5.1.3 Frezarea şi rectificarea camelor prin copiere 
 
 

La maşinile de frezat şi rectificat prin copiere şablonul şi materialul camei sunt 
fixate pe un arbore al unei sănii şi vor fi rotite sincron. Un palpator palpează profilul 
şablonului pentru fiecare unghi de rotaţie şi aduce printr-un servosistem sania cu 
materialul camei în dreptul frezei. 

Este necesar ca diametrul palpatorului ( Pd ) şi cel al frezei ( Sd ) să fie identice, 
adică SP dd = . Precizia de reproducere la maşinile de frezat prin copiere sunt mai 
mici decât mm02.0±  respectiv la maşinile de rectificat prin copiere mai mici decât 

mm01.0± . Prin utilizarea de şabloane de mare precizie pot fi atinse rugozităţi de 
mμ7Rz ≈  (frezare de precizie) respectiv  mμ1Rz ≈  (rectificare). 

 
 
5.5.2 Prelucrarea camelor prin turnare 
 
 

În cazul unor cerinţe reduse referitoare la suprafaţa şi precizia de execuţie a 
camei, acestea pot fi realizate din metal turnat în forme şi mai apoi rectificate. 

Turnarea de precizie în coji cu modele uşor fuzibile permite realizarea de 
came cu geometrie complicată din materiale rezistente la temperaturi ridicate, greu 
aşchiabile şi rezistente la uzură. Precizia corespunde claselor de precizie IT8 până la 
IT1. Rugozitatea suprafeţei este mμ30...10Rz ≈ . 

Turnarea sub presiune este recomandată pentru came realizate din aluminiu, 
zinc şi aliaje cu magneziu.  

Camele care se utilizează în produsele de larg consum se realizează din 
materiale plastice prin procedee de injectare sub presiune. Precizia suprafeţei este 
dependentă de proprietăţile materialului plastic utilizat.  
 
 
5.5.3 Prelucrarea camelor prin ştanţare de precizie 
 
 

În domeniul mecanicii fine se utilizează procedeul de ştanţare de precizie a 
camelor. Acest procedeu se pretează în cazul produselor de serie mare, având 
costuri unitare reduse. Precizia de realizare a conturului este mai mică de 

mμ50...30± . 
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5.6 Analiza preciziei şi calculul factorilor de influenţa ai 
parametrilor geometrici ai unui mecanism 
 
 

După cum este cunoscut în literatura de specialitate indicii de performanţă ai 
unui sistem mecanic automat sunt influenţaţi în mare măsură de parametrii dinamici 
şi de precizie ai mecanismelor ce îl compun. S-a ales pentru exemplificare cât şi 
pentru a reliefa aspectul aplicativ al problemei cazul unui sistem automat de montaj 
utilizat pentru inserarea unor pini conectori în mufe conectoare, mufe care fac 
legătura între computerul de bord al unui autoturism cu un periferic. (vezi capitolul 6).  

Această influenţă se manifestă în mod direct prin afectarea deplasării 
elementelor de lucru din mecanismele executoare dar şi indirect prin introducerea 
sau amplificarea erorilor de reglaj. 

Tot în literatura de specialitate sunt definiţi o serie de parametri de precizie ai 
mecanismelor. În cazul de faţă, ne-am oprit la câţiva dintre aceştia, pe care i-am 
considerat a fi cei mai potriviţi în studiul întreprins: 

• eroarea de poziţie (deplasare) a mecanismului, definită ca, diferenţa între 
poziţia (deplasarea) elementelor conduse din mecanismul real (afectat de abateri de 
prelucrare) �i cel ideal la aceeaşi poziţie (deplasare) a elementelor conducătoare, în 
ambele mecanisme; 

Este evident ca eroarea de poziţie sau deplasare este provocată (cauzată) în 
principal de o serie de abateri dimensionale, de forma sau de poziţie relativă, care 
caracterizează construcţia cuplelor cinematice din structura mecanismului. Aceste 
abateri sunt numite în literatura de specialitate erori iniţiale (elementare, primare, de 
intrare etc.) fiind definite ca abateri de dispunere pe elementul cinematic, a 
suprafeţelor cuplelor cinematice de la poziţia ideală şi abateri de la forma geometrică 
prescrisă a acestor suprafeţe [D6]. 

Analiza preciziei presupune şi definirea noţiunilor de mecanism ideal şi 
mecanism real. În cazul mecanismului ideal, parametrii constructivi au valori strict 
egale cu cele proiectate, numite valori nominale. În cazul mecanismului real, valorile 
acestor parametri sunt afectate de abateri (erori) în raport cu valorile nominale, 
numite abateri elementare. Aceste abateri sunt o consecinţă a proceselor de 
prelucrare, montare şi reglare. 

Precizia de funcţionare a mecanismului ideal este absolută, pe când 
parametrii mişcării la mecanismul real (deplasări, viteze, acceleraţii) sunt afectaţi de 
abateri funcţionale. 

Scopul analizei preciziei este de a determina abaterile funcţionale în funcţie de 
abaterile elementare considerate cunoscute. Trebuie menţionat că analiza preciziei 
este justificată numai în situaţiile în care abaterile funcţionale influenţează decisiv 
calitatea proceselor deservite de mecanism [D6]. 

Pot fi menţionate, în acest sens, mecanismele echipamentelor de mecanică 
fină şi mecatronică, mecanismele din industria militară, mecanismele de dozare din 
industria farmaceutică şi alimentară, sistemele automate de montaj, etc. 

Abaterile de deplasare sunt cele mai importante pentru aprecierea preciziei de 
funcţionare a unui element de execuţie. (cazul în speţă – gripper-ul sistemului 
automat de montaj, vezi capitolul 6). 

Abaterile elementare sunt erorile de poziţie ale suprafeţelor active care aparţin 
unui element, dar fac parte din cuple cinematice diferite. 

Astfel, un element k , având două cuple de rotaţie, are două suprafeţe active 
de formă cilindrică, exterioare sau interioare (vezi figura 5.11a) 
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Fig. 5.11 Abaterile elementare ale unui element 
 

Distanţa dintre axele geometrice ale acestor suprafeţe kl este afectată de 
abaterea elementară klΔ . În acest caz pot interveni şi alte abateri, cum ar fi abaterea 
unghiulară de la paralelismul axelor sau eroarea de la paralelismul suprafeţelor plane 
frontale. Acestea se neglijează dacă nu influenţează consistent abaterile funcţionale. 

Dacă elementul are o cuplă de rotaţie şi una de translaţie (vezi figura 5.11.b), 
parametrul care pune în evidenţă poziţia  relativă  dintre suprafeţele  active  este  
lungimea kl  dintre  axele suprafeţei cilindrice, care intervine în cupla de rotaţie, şi a 
suprafeţei prismatice, care ţine de cupla de translaţie. Cele două axe trebuie să fie, 
teoretic perpendiculare, dar eroarea de la perpendicularitate, de obicei, se 
neglijează. 
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Fig. 5.12 Abaterile elementare în cupla cinematică de rotaţie 
 

În mecanismul ideal cuplele cinematice au suprafeţele active congruente, 
astfel încât contactul se realizează după o zonă din aceste suprafeţe.  

De exemplu, în cazul cuplei de rotaţie (vezi figura 5.12.a), raza fusului este 
egală cu raza lagărului, iar centrele lor coincid. În mecanismul real, diametrele celor 
două suprafeţe sunt afectate de abateri, iar între ele se creează un spaţiu care 
permite deplasări relative în raport cu poziţia ideală - numite jocuri. Această situaţie 
este ilustrată în figura 5.12.b, pentru cupla de rotaţie. 
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Jocul 12j  este o mărime vectorială, caracterizată prin modul, direcţie şi sens. 

În timp ce modulul ( )1212 2
1

Δ−Δ=j  ( 12 ,ΔΔ  abaterile celor două diametre) este 

constant, direcţia şi sensul jocului sunt variabile în timpul funcţionării.  
O situaţie similară se poate constata în cazul cuplei de translaţie (vezi figura 

5.13), unde poate să intervină o deplasare de translaţie (figura 5.13b) sau una de 
rototranslaţie (figura 5.13c) care dă naştere unui joc unghiular. Existenţa jocurilor 
influenţează, desigur, precizia de funcţionare. Ele pot fi interpretate ca nişte abateri 
elementare [D6]. 

Dificultatea problemei constă în determinarea orientării jocului în fiecare cuplă. 
Există, în acest sens, două teorii care se sprijină pe anumite ipoteze legate de 
funcţionarea mecanismului. Dacă regimul de lucru permite o apreciere bună a 
distribuţiei de forţe şi aceasta are un caracter pronunţat periodic, atunci orientarea 
jocurilor este dependentă de orientarea reacţiunilor din cuplele cinematice.  

Se înţelege că, în acest caz, analiza preciziei trebuie asociată cu analiza 
cinetostatică. Dacă regimul de funcţionare este aleator, orientarea jocurilor are 
acelaşi caracter şi se impune o tratare probabilistică. 
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Fig. 5.13 Abaterile elementare în cupla cinematică de translaţie 

 
 
5.6.1 Metode pentru analiza preciziei 
 
 

Analiza preciziei cunoaşte două metode: metoda deterministă şi metoda 
probabilistică sau stohastică. 

Metoda deterministă se aplică unui mecanism singular, cu abateri 
elementare cunoscute, iar rezultatul operaţiei îl constituie valorile abaterilor 
funcţionale. Abaterea de poziţie ϕΔ  a parametruluiϕ , este dată de relaţia: 

( ) ( )kkk qqq ϕϕϕ −Δ+=Δ         (5.13) 
în care kqΔ este abaterea elementară a parametrului constructiv kq .  
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Printr-o dezvoltare în serie Taylor a funcţiei ( )kk ϕϕϕ Δ+ din care se reţin 
termenii de ordinul I, se ajunge la o relaţie mai comodă: 

∑ Δ
∂
∂

=Δ k
k

q
q
ϕϕ          (5.14) 

Deoarece expresia obţinută este liniară în raport cu abaterile elementare, 
aplicarea ei în calculul preciziei poartă numele de metoda liniară. Derivatele parţiale 

kq∂
∂ϕ se numesc funcţii de transmitere / de propagare ale abaterilor. Funcţiile de 

transmitere se pot calcula analitic sau prin derivare numerică.  
Avantajul metodei liniare constă în faptul că, după ce se calculează funcţiile de 

transmitere ale abaterilor, abaterea funcţională ϕΔ  se determină cu uşurinţă pentru 
orice set de abateri elementare kqΔ . 

Trebuie de menţionat că problema preciziei, ca şi problemele de analiză 
cinematică şi de analiză cinetostatică, prezintă singularităţi în poziţiile critice ale 
mecanismului. 

În cadrul metodei stohastice datele de intrare, pentru fiecare abatere 
elementară, sunt câmpul de toleranţă şi legea de distribuţie în funcţie de procesul 
tehnologic de fabricaţie. Rezultatul aplicării acestei metode se concretizează printr-o 
lege de distribuţie a abaterii funcţionale. 

Metoda stohastică simulează un proces real de fabricaţie în serie şi oferă date 
foarte importante pentru proiectarea acestuia în raport cu precizia funcţională dorită. 
Pentru abaterile elementare ale parametrilor cu dimensiune de lungime se 
recomandă folosirea unei legi de distribuţii normale (Gauss), exprimată prin ecuaţia: 

( ) 2

2

2
1

x

exf
−

=
π

         (5.15) 

iar pentru jocuri, se recomandă o lege de distribuţie exponenţială: 

( )
⎪⎩

⎪
⎨
⎧

<
>⋅=

−

0,0
0,

x
xexf

xλλ         (5.16) 

 
în care λ  este un parametru determinat experimental. 

În cadrul metodei stohastice se aplică, în mod repetat, metoda liniară. Prin 
urmare, înainte de analiza preciziei, trebuie efectuată analiza cinematică.  

Parametrii de intrare pentru o problemă de analiza preciziei sunt: 
1. Parametrii constructivi şi parametrii de poziţie; 
2. Abaterile elementare. 

Pe de altă parte, dezvoltarea generală a tehnicii de calcul electronic din ultimii 
ani furnizează elaborarea de metodologii şi algoritmi ce permit modelarea şi 
rezolvarea stohastică a problemelor de precizie. Aceste metodologii sunt aplicabile şi 
pertinente în toate situaţiile cerute de practică. 

În privinţa metodelor de calcul a erorilor de poziţie ale elementelor conduse 
din mecanisme, literatura de specialitate recomandă mai multe posibile abordări.  

Astfel, calculul se poate face pentru un mecanism singular sau pentru o grupă 
de mecanisme identice, caz în care este necesară o abordare statistico-matematică 
a problemei. 

De asemenea, s-a mai amintit că studiul preciziei mecanismelor se face în 
corelaţie cu natura forţelor cu care acesta este încărcat, apărând în această situaţie 
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două cazuri distincte; forţele au un caracter stabil, perfect determinat sau forţele ce 
încarcă mecanismul au un caracter aleator imposibil de anticipat, atât în privinţa 
mărimii lor cât şi a direcţiei suport.  

În cazul sistemelor automate de montaj ne aflăm întotdeauna în prima situaţie, 
acestea făcând parte din categoria maşinilor cu grad ridicat de specializare. 

Calculul erorii de poziţie în mecanism se poate face aplicând relaţiile specifice 
pentru mecanismul complex privit în ansamblu sau lucrând separat pentru fiecare din 
mecanismele elementare şi apoi asamblând rezultatele, metodă pe care am adoptat-
o în cadrul acestei lucrări. 
 
 
5.6.2 Factorii de influenţă ai parametrilor geometrici 
 
 

Calculul factorilor de influenţă ai parametrilor geometrici asupra funcţiei de 
transmitere are o importanta practică deosebită [D5]. Cu ajutorul acestora se pot 
determina jocurile din articulaţii, frecările, modificările de temperatură, precizia de 
realizare (toleranţa) şi deformările / alungirile elastice asupra parametrilor de lucru. 
Aceste cercetări contribuie la determinarea optimă a toleranţelor dimensionale pentru 
diametrele bolţurilor şi lagărelor la cuplele de rotaţie, a alungirii maxime admisibilă a 
elementelor şi a erorilor dimensionale admisibile pentru realizarea camelor.În cele ce 
urmează se prezintă factorii de influenţă ai parametrilor geometrici ai mecanismelor 
cu bare patrulatere (vezi figura 5.14). 

În general funcţia de transmitere pentru un mecanism patrulater articulat este 
[P4]: 

),,,,( 4321 llllϕψψ = .        (5.17) 
Dacă fiecare dintre aceşti parametri geometrici se abat de la valorile nominale, 

funcţia de transmitere se va putea scrie sub următoarea formă:  
 

),,,,( 44332211 llllllll Δ+Δ+Δ+Δ+=Δ+ ϕψψψ ,     (5.18) 
 
 

respectiv după dezvoltarea în serie Taylor şi separare după termenii de ordinul 
întâi va fi: 

ϕ ψl +Δl2

B0A0

A

B

2

3l +Δl3

44l +Δl

l +Δl1 1

θ

 
Fig. 5.14 Calculul factorilor de influenţă pentru mecanismul patrulater 
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ϕ∂ψϕψψψ .(5.19) 

În măsura în care funcţia de transfer este matematic formulată, se pot 
determina direct derivate parţiale ale în raport cu fiecare parametru geometric şi se 
vor stabili aşa numiţii „coeficienţi de pondere” sau factorii de influenţă ai 
mecanismului. Aceşti coeficienţi indică măsura în care abaterile individuale 
influenţează abaterea funcţiei de transmitere sau de poziţie de la funcţia de generat 
impusă. 

Pentru a determina funcţia de transmitere pentru elementul 4l  se elimină 
unghiul θ  şi se obţine (conform [P4]): 
 

)()(sin)()(cos)(0 ϕϕψϕϕψϕ CBA +⋅+⋅=       (5.20) 
 

Coeficienţii funcţiei (5.20), care sunt dependenţi de parametrul poziţional al 
elementului motor, sunt: 
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 Înlocuind în ecuaţia (5.20) : 
2

2

1
1cos

t
t

+

−
=ψ ; şi 21

2sin
t
t

+
=ψ  cu 

2
ψtgt =  şi 

rezolvând-o, se obţine funcţia de poziţie pentru elementul 4l : 
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Factorii de influenţă cinematică a parametrului geometric iq  ai mecanismului 
patrulater sunt : 
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cu: 
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Derivatele parţiale ale factorilor de influenţă ai parametrilor geometrici sunt: 
1. pentru elementul fix 1lqi →  
 

]cos[2)(,0)(,2)(
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11
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1
ϕ
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∂
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∂
ϕ∂ ll

l
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2. pentru element motor (conducător) 2lqi →  
 

]cos[2)(,sin2)(,cos2)(
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2
4

2
4

2
ϕ

∂
ϕ∂ϕ

∂
ϕ∂ϕ

∂
ϕ∂ ll

l
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l
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−=⋅−=⋅−= .  (5.25) 

 
3. pentru elementul intermediar (biela) 3lqi →  
 

3
333

2)(,0)(,0)( l
l

C
l

B
l

A
⋅−===

∂
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∂
ϕ∂

∂
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4. pentru element condus 4lqi →  
 

.2)(,sin2)(,)cos(2)(
4

4
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4
21

4
l

l
Cl

l
Bll

l
A

⋅=⋅−=−=
∂
ϕ∂ϕ

∂
ϕ∂ϕ

∂
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Expresia influenţei toleranţelor asupra funcţiei de transmitere este: 

∑
=

Δ
∂
∂

=Δ
4

1
)()(

j
j

j

l
j

ϕψϕψ          (5.28) 

În figurile 5.15a pana la 5.15d sunt prezentaţi factorii de influenţă în domeniul  
]2,0[ πϕ ∈  al parametrului poziţional al elementului motor. Indicaţiile numerice pentru 

lungimile elementelor sunt prezentate în tabelul 5.4. 
 

Tabelul 5.4 
Nr. Parametru geometric Toleranţe de 

construcţie (v. relaţia 5.19)
1 Lungime 

element fix 1l  
100 mm 1lΔ =0.3 mm 

2 Lungime 
element motor 
(conducător) 2l  

30 mm 2lΔ =0.2 mm 

3 Lungime 
element intermediar 
(biela) 3l  

120 mm 3lΔ =0.5 mm  

4 Lungime 
element condus 4l  

70 mm 4lΔ =0.3 mm 

 
Din studiul acestor coeficienţi de pondere ai abaterilor asupra funcţiei de 

transmitere se observă că ponderea cea mai mare o are parametrul poziţional al 
elementului motor 2l . 

Astfel jocurile din cupla motoare trebuie să fie cât mai reduse şi trebuie 
respectată cu stricteţe poziţia iniţială a elementului motor.  

Coeficienţi de pondere ai abaterilor asupra elementului de cuplare (bielei) 3l  
(vezi figura 5.15c) par relativ constanţi în comparaţie cu precizia funcţiei de transfer 
în domeniul ]2/3,2/[ ππϕ ∈ .  
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Lungimea elementului fix trebuie realizată cu un câmp de tolerante mai 
restrâns, pentru că, coeficientul de pondere al acestuia are o mai mare influenţă 
asupra erorii totale a funcţiei de transmitere (vezi figura  5.15a).  

În subcapitolul 5.7.2 vor fi studiate efectele erorilor elementare, de poziţionare 
şi factorii de influenţă ai parametrilor geometrici reţinuţi pentru studiul asupra poziţiei 
şi deplasării elementelor de lucru ale mecanismelor executoare din structura 
sistemului automat de montaj. Metodologia de calcul va fi aplicată mecanismului 
particular din componenţa acestui sistem, un sistem format din mecanisme cu camă 
�i bare. 
 
În figura 5.15 sau făcut următoarele nota�ii: 
 

1
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Fig. 5.15 Influenţa parametrilor cinematici 4..1,/ =∂∂ jl jψ  

a) pt. elementului fix [ mm/o ]   b) pt. lungimea elementului motor [ mm/o ] 

c) pt. elementul intermediar (biela) [ mm/o ]  d) pt. elementul condus [ mm/o ] 
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Fig. 5.16 Influenţa toleranţelor asupra funcţiei de transmitere [ mm/o ] 
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5.7 Studiu de caz 
 
5.7.1 Analiza cinetostatică a mecanismului investigat 
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Fig. 5.17 Schema cinematică a mecanismului de inserare a pinilor 

 
În cazul mecanismului investigat, toate valorile cu care se lucrează au fost 

determinate exerimental, prin măsurare directă a componentelor sistemului automat 
de montaj. 
 

Lungimea tachetului:  mL 260.03 = ; 
Masa tachetului:   kgm 910.03 = ; 
Cursa tachetului:   msH 042.0= ; 
Unghiul de start:   o65.4=skα ; 
Lungimea parghiei:   ml 065.03 = ; 

Coordonatele centrului camei: 
065.0
034.0

0 =
−=

A

Ao

y
x

; 

Lungimea bielei:  ml 122.04 = ; 

BUPT



Capitolul 5                          Precizia realizată de mecanismele cu came si bare. Studiu de caz 

Contribuţii la analiza şi sinteza mecanismelor cu came şi bare                                       110 

Masa bielei:    kgm 090.04 = ; 
Raza rolei:    mrR 008.0= ; 
Pozi�ia ini�ială:   101.00 −=s ; 
Excentricitatea:   mesk 259.0= ; 
Lungimea elementului pe care e montat gripper-ul: ml 193.05 = ; 
Masa elementului pe care e montat gripper-ul kgm 780.05 = ; 
Este cunoscută �i pozi�ia centrelor de greutate a elementelor mecanismului 

înseriat. Pozi�ia centrelor de greutate e generată automat de mediul de proiectare în 
care au fost modelate elementele mecanismului. 

Ecua�ia de contur a mecanismului înseriat investigat în numere complexe 
este: 

sk
ii eisseleL ⋅+−=⋅+⋅ ))(( 0

)(
4

)(
3 ϕϕϑϕψ       (5.29) 

 
Analog metodologiei de calcul prezentată în capitolul 4, se ob�ine ecua�ia de 

transmitere pentru elementul conducător: 
 

0))(()(sin2)(cos))((2 2
4

2
3

22
0303 =−++−+⋅−−− lLesseLssL sksk ϕϕψϕψϕ  (5.30) 

 
�i va rezulta func�ia de transmitere )(ϕψ  a mecanismului înseriat: 
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pentru care coeficien�ii A, B �i C au următoarele valori care reies din ecua�ia 
(5.30): 
 

))((2)( 03 ϕϕ ssLA −⋅−=  

skeLB ⋅⋅−= 32)(ϕ  

( )( ) 2
4

2
3

22
0)( lLessC sk −++−= ϕϕ  

 
Ecua�ia de transmitere )(ϕϑ pentru elementu condus este: 
 

0))(()(sin2)(cos))((2 2
4

2
3

22
0404 =+−+−+⋅−−− lLesselssl sksk ϕϕϑϕϑϕ  (5.32) 

 
analog, va rezulta �i func�ia de transmitere: 
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în care coeficien�ii D, E, �i F au următoarele valori care reies din ecua�ia (5.32): 
 

))((2)( 04 ϕϕ sslD −⋅−=  

skelE ⋅⋅−= 42)(ϕ  
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( )( ) 2
4

2
3

22
0)( lLessF sk +−+−= ϕϕ  

5.7.1.1 Calculul forţelor şi reacţiunilor din cuple. Grupa cinematică 
TRR 
 
 

For�a cF  necesară gripper-ului pentru ca pinul conector să străpungă 
carcasa, a fost determinată experimental prin măsurare directă. Valoarea ei este de 
40 N, insă ca func�ie de pozi�ia camei ϕ , )(ϕcF  are următoarea expresie 
corespunzatoare fazelor de mi�care : 
 

⎪
⎪
⎩

⎪⎪
⎨

⎧
≤≤

=

miscaredefazelorrestulpe

daca
Fc

,0

,40
)(

21 ϕϕϕ
ϕ      (5.34) 

unde: 
 1ϕ  este faza de mi�care corespunzătoare sta�ionării inferioare; 
 2ϕ  este faza de mi�care corespunzătoare cursei active (urcării); 
 3ϕ  este faza de mi�care corespunzătoare capătului de cursă active 
(sta�ionare superioară); 
 4ϕ  este faza de mi�care corespunzătoare cursei de revenire (pasivă); 
 5ϕ  este faza de mi�care corespunzătoare sta�ionării inferioare (pregătirii unei 
noi ac�iuni). 
 

În urma analizei cinetostatice, au rezultat expresiile pentru reacţiunea normală 
nR34 , respectiv reacţiunea tangenţială tR34  (vezi figura 5.18) : 

 

( ) ϑϑ cos1sin 4
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4
44
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34 yi

s
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( )xiic
nt FFFGGRR 45543434 sin

cos
1

++−++⋅= ϑ
ϑ

    (5.36) 

 
Astfel reacţiunea totală în cupla B va fi:  
 

( ) ( )234
2

3434
nt RRR +=         (5.37) 
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Fig. 5.18 Calculul reacţiunilor în cupla de legătură la tachet  B 

 
Variaţiile componentelor reacţiunii din cupla de legătură sunt prezentate in 

figura 5.19 şi 5.20, iar variaţia reacţiunii totale în figura 5.21. Diagramele au fost 
obţinute cu softul MathCad 12. 
 
 
 
Observaţie: 

- Unitatea de măsură a reacţiunilor reprezentate în grafice este  [N]; 
- Unitatea de măsură a momentelor reprezentate în grafice este [Nm]; 
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Fig. 5.19 Variaţia componentei reacţiunii nR34 [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice 
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Fig. 5.20 Variaţia componentei reacţiunii tR34  [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice 
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Fig. 5.21 Variaţia reacţiunii totale 34R  [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 
urmare a analizei cinetostatice  

 
 

Expresia reacţiunii în cupla de translaţie are următoarea formă: 
 

yi
nt FRRR 4343415 cossin ++= ϑϑ        (5.38) 

 
Variaţia reacţiunii în această cuplă este prezentată în figura 5.22. 
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Fig. 5.22 Variaţia 15R [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] urmare a analizei 

cinetostatice  
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5.7.1.2 Calculul reacţiunii în cupla de rotaţie D 
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Fig. 5.23 Calculul reacţiunilor cuplei de rotaţie D 
 
 

Conform cu figura 5.23 şi în urma calcului cinetostatic, expresiile reacţiunilor 
normală nR54 , respectiv tangenţială tR54  sunt următoarele: 

yi
tnn

xi
tnt

FRRR

GFRRR

4343454

44343454

sincos

cossin

++=

++−=

ϑϑ

ϑϑ
      (5.39) 

 
Variaţiile reacţiunilor sunt prezentate în figurile 5.24, respectiv 5.25. 
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Fig. 5.24 Variaţia componentei reacţiunii nR54  [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice  
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Fig. 5.25 Variaţia componentei reacţiunii tR54 [N]  funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice 
 
 

Reacţiunea totală 54R în urma calculului cinetostatic are expresia: 

( ) ( )254
2

5454
nt RRR +=         (5.40) 

 
Variaţia reacţiunii 54R funcţie de unghiul de rotaţie al camei ca urmare a 

analizei cinetostatice este reprezentată în figura 5.26. 
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Fig. 5.26 Variaţia reacţiunii totale 54R [N]  funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice  
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5.7.1.3 Calculul reacţiunilor în cuplele tachetului 
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Fig. 5.27 Calculul reacţiunilor în cuplele tachetului 
 
 

Expresia reacţiunii 23R  conform calculului cinetostatic este următoarea (vezi 
figura 5.27) : 
 

( ) ( )[ ]34334333
3

23 cossinsin
sin
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i
nt

s MRlRlG
l

R +−−−−⋅
⋅

= ψϑψϑψ
μ

   (5.41) 

 
 Pentru cupla cinematică de rotaţie 0B , în urma analizei cinetostatice, pentru 
determinarea componentei reacţiunilor normală şi cea tangenţială s-a pornit de la 
următoarele expresii: 
 

( )
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Astfel în urma calculelor efectuate, au rezultat următoarele expresii pentru 

reacţiunea tR13 , respectiv reacţiunea nR13 : 
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Fig. 5.28 Variaţia 23R [N]  funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] urmare a analizei 

cinetostatice  
 
 

Conform calculului teoretic, se observă că la capătul cursei active apare 
un salt, defapt, se observă cum contactul rolei tachetului cu camă, migrează de 
pe profilul interior pe profilul exterior al camei cu canal, se schimbă practic 
sensul reacţiunii după cum se observă în grafic. 

Acest lucru se datorează în primul rând forţei de inerţie care coroborată 
cu variaţia toleranţelor din sistem provoacă acest salt de la un profil la celălalt. 
 

Variaţiile reacţiunilor normale nR13  ,respectiv,  tangenţiale tR13  sunt prezentate 
în figurile 5.29, respectiv 5.30. 

Reacţiunea totală 13R  este: 
 

( ) ( )213
2

1313
nt RRR +=         (5.45) 
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Fig. 5.29 Variaţia componentei reacţiunii nR13 [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice 
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Fig. 5.30 Variaţia componentei reacţiunii tR13 [N]  funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice  
 
 

Variaţia reacţiunii totale 13R  este prezentată în figura 5.31 cu observaţia că şi 
aici se manifestă apariţia unui salt, însă la începutul perioadei de staţionare 
superioară.  

Acest salt împreună cu jocurile din cuple neconsumate în acelaşi sens, 
provoacă apariţia vibraţiei (saltului) în repaus a gripper-ului, adică la începutul 
perioadei de staţionare superioară. (vezi figura 5.31). 
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Fig. 5.31 Variaţia reacţiunii totale 13R [N] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

urmare a analizei cinetostatice  
 
 
5.7.1.4 Calculul înălţimii minime a ghidajului  
 
 
 Conform figurii 5.32 şi în urma analizei cinetostatice va rezulta expresia pentru 
calculul înălţimii minime a ghidajului din condiţiile de echilibru a elementului final.  
 
( ) 052 =∑ MM  
 

( )( ) ( ) 01555554 =⋅+⋅+++− bReFxFGsxR CsiD
n ϕ  

 
( ) 051 =∑ MM  
 

( )( ) ( ) 02555554 =⋅+⋅++++− bReFxFGbsxR CsiD
n ϕ  

 
01521 =−+ RRR  

( )( ) ( )[ ]5555541
1 eFxFGbsxR
b

R CsiD
n ⋅++++−= ϕ  

( )) ( )( )[ ]5555542
1 eFxFGsxR
b

R CsiD
n ⋅+++−= ϕ  

 
1521 RRR =+  
( )( ) ( ) bRbReFxFGsxR n

CsiD
n ⋅=⋅+⋅⋅+++−⋅ 1554555554 222 ϕ  
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( )( ) ( )[ ]

n
CsiD

n

RR
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b
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5555542
−

⋅+++−
=

ϕ
 

( )( ) ( )[ ] 555454555554 2221 GFRReFxFGsxR
b

F i
tn

CsiD
n

C +++⋅+⋅⋅+++−⋅≥ μϕμ  

 
 

( )( ) ( )[ ]
n

i
t

C

CsiD
n

RGFRF

eFxFGsxR
b

545554

555554
min

2

⋅−−−−

⋅+++−⋅
=

μ

ϕμ
    (5.46) 

 
 

Din figura 5.33 se observă că lăţimea ghidajului minb [mm] trebuie să fie mai 
mare decât valoarea minimă de 50 mm. 
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Fig. 5.32 Încărcarea elementului final. Schemă pentru calculul înălţimii ghidajului 
 
 
 
 
 
 
 

BUPT



Capitolul 5                          Precizia realizată de mecanismele cu came si bare. Studiu de caz 

Contribuţii la analiza şi sinteza mecanismelor cu came şi bare                                       122 

 
 
 

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360
1000

850

700

550

400

250

100

50

200

350
500

bmin φ( )

φ

o  
Fig. 5.33 Variaţia înălţimii minime minb [mm] a ghidajului funcţie de unghiul de rotaţie al 

camei [˚] urmare a analizei cinetostatice 
 
 
5.7.1.5 Calculul de dimensionare a arcului tachetului 
 
 

Cu scopul asigurării contactului dintre tachet şi camă şi pentru a se evita 
migrarea rolei tachetului de pe un profil al camei pe celălalt profil, pe tachet a fost 
montat un arc de întindere.  

Constanta elastică a arcului k  în urma calculului cinetostatic (vezi figura 5.34) 
are expresia următoare (valorile corespund cazului real �i rezultă în urma măsurării 
directe):  
 

FS lss ⋅=− max0 ψ  
 

ml F 100.0=  ;  
 

msS 042.0= ;  00 =s  
 

105.2 ⋅=SMe ;  1020 ⋅=Me  
 

F

S
S l

Me
Fe = ;  

Fl
Me

Fe 0
0 =  

unde: SFe  - forţa elastică de siguranţă; 
 0Fe - forţa elastică de pretensionare; 
 Ss  - cursa liniară maximă a punctului de prindere a arcului de pe tachet; 

0s  - poziţia la staţionare; 

SMe - momentul elastic de siguranţă; 
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0Me - momentul elastic de pretensionare. 
 
        (5.47) 
 

 
În urma analizei cinetostatice şi a calculelor de rezistenţă [L2], [P4] rezultă că: 

19.1=k N/mm  
şi se va căuta să se aleagă din cataloage un arc cu o constantă elastică care 

să aproximeze această valoare. 
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Fig. 5.34 Dimensionarea arcului tachetului 

 
 
 

Momentul rezultant care acţionează asupra tachetului trebuie să fie orientat 
spre profilul camei pentru asigurarea contactului permanent. Acesta are următoarea 
expresie: 
 

3sin2323 lRM ⋅= μ                 (5.48)  
 

Variaţia momentului rezultant 23M  funcţie de unghiul de rotaţie al camei este 
prezentată în figura 5.35. 
 
 
 
 
 

k
FeS Fe0−

sS s0−
:=  
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Fig. 5.35 Variaţia momentului rezultant 23M [Nm] funcţie de unghiul de rotaţie al camei [˚] 

 
Forţa eF  şi momentul elastic eM  apar întotdeauna în cazul mecanismelor la 

care contactul este asigurat prin forţă. 
 

ψ⋅+= FlFeFe 0          (5.49) 

FlFeMe ⋅=           (5.50) 
 

Variaţia momentului elastic funcţie de unghiul de rotaţie al camei este 
prezentată în figura 5.36. Pentru asigurarea contactului permanent este necesar ca 
forţa rezultantă sau momentul rezultant ce acţionează asupra tachetului să fie 
orientate spre profilul util şi profilul de siguranţă.  

Variaţia sumei momentelor funcţie de unghiul de rotaţie al camei este 
prezentată în figura 5.37. 
 
 

MeMM +=∑ 23          (5.51) 
 
 

În figura 5.37 se observă că prin utilizarea unui arc de tracţiune pe tachet, 
migrarea contactului de pe profilul util (interior) pe profilul de siguranţă (exterior) al 
camei cu canal nu mai este posibilă. 
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Fig. 5.36 Variaţia momentului elastic eM [Nm]  funcţie de unghiul de rotaţie 
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5.7.2 Abaterile parţiale, influenţa jocurilor şi calculul toleranţelor 
 
 

Cuplele cinematice au suprafeţele active, teoretic congruente, de formă şi 
dimensiuni identice, astfel încât, contactul se realizează după o zonă din aceste 
suprafeţe. De exemplu, în cazul cuplelor de rotaţie, raza fusului este egală cu raza 
lagărului, iar centrele lor coincid. În mecanismul real dimensiunile care definesc cele 
două suprafeţe sunt afectate de abateri, iar între ele se creează un spaţiu care 
permite deplasări relative în raport cu poziţia ideală, aceste deplasări sunt denumite 
jocuri. 

Existenţa jocurilor influenţează, desigur, precizia în funcţionare. Jocurile pot fi 
interpretate ca nişte abateri elementare şi pot fi introduse în procesul de analiză 
liniară a preciziei. Dificultatea problemei constă în determinarea orientării jocului din 
fiecare cuplă. Dacă regimul de lucru permite o apreciere bună a distribuţiei de forţe şi 
aceasta are un caracter pronunţat periodic, atunci orientarea jocurilor se poate 
considera aceeaşi cu orientarea reacţiunilor din cuplele cinematice. Astfel, în acest 
caz, analiza preciziei trebuie asociată cu analiza cinetostatică [D5], [D6]. 
 

Conform cu metodologia de calcul prezentată în capitolul 5, subcapitolele 5.6, 
5.6.1, 5.6.2, jocurile din cuplele cinematice, frecarea, modificările de temperatură, 
precizia de fabricaţie (toleranţele) şi deformările / alungirile elastice conduc la apariţia 
erorilor constructive şi implicit afectează exactitatea generării funcţiei de transmitere 
impuse [L4], [M9]. 

Astfel se vor tolera mai strâns acele dimensiuni caracteristice care, prin factorii 
de influenţă ai funcţiei realizate, au ponderea cea mai mare în generarea erorii 
constructive totale a mecanismului [P4], [M9]. 
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Fig. 5.38 Influenţa parametrilor geometrici 
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Conform cu figura 5.17 şi cu figura 5.38 funcţia de transmitere generală a 
mecanismului înseriat are următoarea formă: 
 

),,,),(,,,,( 430300 skAA elLsrlyxss ϕϕ=                 (5.52)  
 

Dacă fiecare dintre aceşti parametri geometrici se abat de la valorile nominale, 
atunci funcţia de transmitere se va putea scrie: 
 

,),,,

),()(,,,,(

443300

330000

sksk

AAAA

eellLLss

rrllyyxxsss

Δ+Δ+Δ+Δ+

Δ+Δ+Δ+Δ+=Δ+ ϕϕϕ
   (5.53) 

 
sau după dezvoltarea în serie Taylor, reţinând doar termenii de ordinul I va fi: 
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∂
∂
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∂
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∂
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∂
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∂
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∂

+Δ⋅
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+
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ϕ
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ϕϕ

    (5.54) 

 
Astfel, după ce funcţia de transmitere este analitic determinată, se pot 

determina derivatele parţiale după fiecare parametru geometric al mecanismului 
înseriat. Acestea reprezintă nişte „coeficienţi de pondere” sau factori de influenţă, 
care indică măsura în care abaterile individuale influenţează abaterea funcţiei de 
transmitere de la funcţia de generat impusă [L4], [M9].  

Pornind de la ecuaţia de transmitere din care rezultă parametrul poziţional 
)(ϕψ , în spe�ă ecua�ia (5.30), se scrie ecua�ia sub forma ei implicită �i se 

dore�te ob�inerea ecua�iei de forma: 
 

0))(,,,,()())(,,,,()( 33
2

0000 =+⋅+ ϕϕϕϕϕϕ rlyxEsrlyxDs AAAA   (5.55) 
 
Coeficienţii noii ecuaţii vor fi: 
 

.)))(,,,,(cos(2

)))(,,,,(sin(2))(,,,,(

,2)))(,,,,(cos(2))(,,,,(

303

33
2
4
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3

22
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0333
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0000

0000

ϕϕψ

ϕϕψϕϕ

ϕϕψϕϕ
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AAskskAA

AAAA

−

−−−++=

⋅−=

 

 
Analog metodei de calcul prezentată în subcapitolul 5.6.2, factorii de influenţă 

notaţi cu iq  ai parametrilor geometrici ai mecanismului cu camă si tachet oscilant cu 
rolă din structura mecanismului înseriat vor fi determinaţi cu ajutorul expresiei: 
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           (5.56) 
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unde: 
 

( )[ ]2
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ϕϕψϕψ
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cu: { }.)(,, 300
ϕrlyxq AAi ⋅=  

 
Astfel, derivatele parţiale ale coordonatelor cuplei de rotaţie a elementului 

motor reprezintă coeficienţii de pondere ai abaterii de la coordonatele centrului camei 
(vezi figura 5.40 şi figura 5.41) �i au următoarele expresii: 
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Fig. 5.40 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale ale coordonatelor  

centrului camei după axa X 
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Fig. 5.41 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale ale coordonatelor  

centrului camei după axa Y 
 

Coeficienţii de pondere (vezi figura 5.42) pentru elementul intermediar (biela) 
3l  calculaţi, au următoarea expresie: 
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Fig. 5.42 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale 
 pentru elementul intermediar l3 (biela) 

 
Coeficienţii de pondere de la coordonatele polare ale profilului camei sunt 

reprezentate în figura 5.43: 
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Pentru mecanismul cu bare, factorii de influenţă notaţi cu iw  ai parametrilor 
geometrici vor fi determinaţi cu ajutorul expresiei: 
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Abaterile parţiale de la excentricitate pe direcţia de translaţie a bielei (vezi fig. 
5.17) sunt prezentate în figura 5.44:  
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Abaterile parţiale pentru elementul L3, adică pe tachetul pe care e montat rola 
(vezi figura 5.45): 
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Abaterile parţiale pentru elementul 4l de care se prinde gripper-ul (vezi figura 
5.46): 
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Fig.5.43 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale 

 de la coordonatele profilului camei 
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Fig. 5.44 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale 
 de la excentricitate pe direcţia bielei 
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Fig. 5.45 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale 
 pentru elementul 3L  
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Fig. 5.46 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale 
 pentru elementul 4l  

 
Abaterile parţiale de la excentricitatea direcţiei de translaţie a barei l5 pe care 

e montat gripper-ul (vezi figura 5.47) .  
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Fig. 5.47 Coeficientul de pondere al abaterii parţiale 
 de la excentricitatea direcţiei de translaţie 

 
Au fost determinaţi coeficienţii de pondere sau factorii de influenţă, care indică 

măsura în care abaterile individuale influenţează abaterea funcţiei de transmitere. 
Trebuie menţionat faptul că toate dimensiunile luate în calculul toleranţelor 

sunt în metri. 
Din cataloage s-au scos pentru fiecare element toleranţele si domeniile în care 

acestea trebuiesc să se regăsească. Calculul toleranţelor s-a făcut cu scopul de a 
vedea cu cât se abate mecanismul înseriat real faţă de mecanismul înseriat teoretic 
proiectat şi conceput.  
 
Toleranţele corespunzătoare lungimii fiecărui element al mecanismului înseriat [m] 
ΔxA0 0.000021:=

 
Δy A0 0.000021:=

 
Δ l3 0.000054:=

 
Δ r 0.00005:=  

Δ s 0 0.000068386:=  ΔL3 0.000094:=  Δ l4 0.000076:=  Δ e sk 0.000093718:=  
 

Pentru mecanismul cu camă de pe sistemul investigat, expresia abaterii sub 
influenţa toleranţelor arborelui pe care e montat cama şi alezajului, se regăseşte sub 
următoarea formă: 
 

rslsysxs rlAyAAxAcamamecs Δ⋅+Δ⋅+Δ⋅+Δ⋅=Δ )()()()()( 330000__ ϕϕϕϕϕ   (5.63) 
 

Pentru mecanismul cu bare de pe sistemul investigat, expresia abaterii sub 
influenţa toleranţelor lungimii elementelor mecanismului se regăseşte sub 
următoarea formă:  
 

skesklLsbaremecs eslsLsss Δ⋅+Δ⋅+Δ⋅+Δ⋅=Δ )()()()()( 443300__ ϕϕϕϕϕ   (5.64) 
 

Expresia abaterii legii de mişcare pentru întreg mecanismul înseriat cu came 
şi bare este următoarea: 

)()()()( ____ ϕϕϕϕ baremecscamamecseff ss Δ+Δ+=      (5.65) 
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Diferenţa dintre cele două legi de mişcare (figura 5.49) este dată de 
următoarea expresie: 
 

)()()( ϕϕϕ sseffs −=Δ
         

(5.66)
 

Legea de mişcare şi abaterea de la aceasta sub influenţa toleranţelor este 
prezentată în figura 5.48 şi se observă că acesta se încadrează în domeniul  admis. 
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Fig. 5.48 Reprezentarea legii de mişcare şi abaterea [m] acesteia sub influenţa toleranţelor 
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Fig. 5.49 Reprezentarea diferenţei dintre cele două legi de mişcare [m] 
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Cap. 6 Încercări experimentale. Concluzii pentru studiul de 
caz 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Pentru efectuarea multitudinilor de mişcări în cadrul maşinilor unelte automate 
este necesară transmiterea mişcării de la un arbore cu camă la organele de lucru ale 
acestora (elemente conduse). 

Încercările experimentale au fost efectuate pe un sistem automat de montaj si 
instalare al firmei „XENON Automatisierungstechnik GmbH Dresden”, Germania, cu 
scopul verificării performanţelor acestuia. 

În acest sens a fost investigat un sistem automat de montaj si instalare, care 
inserează pini într-un conector (mufă) utilizat la transferul de informaţii digitale de la 
un calculator la un periferic al acestuia (vezi figura 6.1a), prin aceasta sau descoperit 
imperfecţiunile menţionate în subcapitolul 6.1. 

Acest sistem automat de montaj este capabil să insereze între 100 – 300 pini 
pe minut. 
 
 

 
 
 

Fig. 6.1a Sistem automat de montaj 
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6.1 Problema analizată 
 
 

Sistemul automat de montaj investigat prezintă o eroare în funcţionare, eroare 
ce constă în faptul că, la inserarea pinilor conectori în mufa conectoare, la începutul 
şi sfârşitul fazei de inserare, rămânea câte un pin în afara sau înăuntrul carcasei 
mufei, necorespunzând astfel cerinţelor tehnice şi calitative impuse (vezi fig. 6.1b). 
 În urma unei investigări minuţioase efectuate împreună cu cei de la firma 
XENON Automatisierungstechnik GmbH, s-a constatat cu ajutorul unei camere video 
de înaltă rezoluţie, faptul că în momentul inserării primilor pini, respectivi ultimii, într-
un mod aleatoriu, se produce un salt al gripper-ului, fapt care conduce la eroarea 
respectivă.  

Astfel s-a stabilit că pe traseul elementului / glisorului care inserează pinii, de 
fapt mecanismul ce are ca efector final gripper-ul, se manifestă această anomalie şi 
acest mecanism înseriat va fi supus investigaţiilor. 
 

 
 

Fig. 6.1b Sistem automat de montaj 
 
 
 
Componenţă: 

1. Gripper; 
2. Mufă conectoare; 
3. Pin; 
4. Bandă transportoare mufe. 

1 

2 3 
4 
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6.2 Soluţia propusă spre rezolvarea problemei 
 
 
 Pentru corectarea acestei erori sa pornit de la premisa că, mai întâi se vor 
calcula reacţiunile şi forţele din cuplele cinematice, adică se va face o analiză 
cinetostatică a mecanismului, ulterior se vor calcula jocurile si toleranţele pentru a 
vedea dacă se regăsesc în domeniul admis. 
  

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 

Fig. 6.2a Montajul senzorilor pe maşina de lucru 
 
 
Componenţă: 
 
1. Traductor de forţă; 
2. Traductor de deplasare. 
 
Cu ajutorul unui traductor de forţă montat pe elementul care susţine gripper-ul  

se va determina cu ce forţă va introduce gripper-ul pinii conectori în carcasa mufei şi 
dacă această forţă se regăseşte pe întreg procesul de lucru, şi cu un traductor de 

1 

2 
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deplasare montat în aşa fel încât să se poată determina dacă gripper-ul se 
deplasează cu o cursă constantă în timpul procesului de lucru (vezi figura 6.2a). 

Detalii despre aceste măsurători se vor regăsi în subcapitolul 6.5 aferent 
acestui scop.  

Cu ajutorul programului MathCad 12 s-au efectuat majoritatea calculelor şi s-
au ridicat diagramele aferente mărimilor investigate.  
 
 
6.3 Construcţia sistemului automat de montaj  
 
 

Din motive de securitate a informaţiilor şi a prevenirii spionajului industrial, se 
va prezenta doar partea de mecanism înseriat a sistemului automat de montaj, 
acesta fiind un prototip ce urma să fie livrat către o anumită firmă. 

Sistemul automat de montaj şi instalare include în structura sa un mecanism 
cu came şi bare (mecanism înseriat) capabil să genereze mişcări neliniare, acest tip 
de mecanism fiind chiar obiectul de studiu al tezei de doctorat. 

Mişcarea principală a acestui automat este generată de către un motor şi 
transmisă prin intermediul unui arbore.  

Pe acest arbore sunt montate came care transmit mişcarea către elementul 
condus prin intermediul unui tachet cu rolă înseriat cu un mecanism cu bare (vezi 
figura 6.2b). 

Automatul trebuie să execute cinci mişcări pentru realizarea operaţiei de 
introducere a pinilor în conector: 

• Prehensiune sârmă; 
• Debitare pin; 
• Translaţie pe orizontala a pinului; 
• Translaţie şi inserţie pe verticală a pinului; 
• Mişcarea de revenire în poziţia iniţială de lucru pentru reluarea 

procesului. 
În figura 6.3 este prezentat modul de transmitere a mişcării de la motor la 

elementul condus. 
 

Motor Inseriere
Element
condusMecanism 

cu came
Mecanism 
cu bare s,h

 
 

Fig. 6.3 Modul de transmitere a mişcării de la motor la elementul condus 
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Fig. 6.2b Arbori centrali 
 
 

Montajul camelor pe arborii centrali este prezentat în figura 6.4. 
 

Componenţa: 
 

1. Camă alimentare sârmă; 
2. Camă inserare pini conectori; 
3. Camă debitare pin conector; 
4. Camă alimentare cu mufe (carcase); 
5. Camă eliberare spaţiu de lucru (schimare mufe). 
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Fig. 6.4 Montajul camelor pe arbori 
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6.4 Mecanismul înseriat - investigare 
 
 

Schema cinematică a mecanismului investigat, adică a mecanismului înseriat 
care corespunde gripper-ului este prezentată în figura 6.6, iar o vedere a montajului 
mecanismului este prezentată în figura 6.5. 

 
 

 
 

Fig. 6.5 Montaj mecanism de inserare a pinilor în mufa conectoare 
 

Componenţă: 
 

1. Camă plană cu canal; 
2. Tachet oscilant cu rolă; 
3. Bielă; 
4. Glisorul port-gripper (elementul final); 
5. Arc de întindere. 

 
 
 
 
 
 

1 

2 

3 

4 

5 
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Fig. 6.6 Schema cinematică a mecanismului de inserare a pinilor 

 
 
6.5 Metodă propusă pentru corectarea erorii sistemului automat 

de montaj 
 
 

În subcapitolul 6.2 s-a propus o solu�ie pentru măsurarea forţei cu care 
introduce gripper-ul pinii conectori în carcasa mufei, solu�ie care utilizează un 
senzor pentru măsurarea forţei, senzor montat pe elementul corespunzător gripper-
ului. S-a folosit si un senzor de deplasare pentru a determina cu cât se deplasează 
gripper-ul la inserarea fiecărui pin conector.  

Senzorul de forţă se montează undeva pe biela l4, într-o poziţie convenabilă, 
pentru ridicarea experimentală a dependenţei forţei din bielă faţă de unghiul de 
rotaţie al camei cât şi a dependenţei forţă – deplasare.  

În figura 6.7 se observă exact montajul senzorului de forţă pe elementul 
respectiv. 
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Fig. 6.7 Montaj senzor de forţă 

 
Senzorul de forţă folosit, Burster - model 8411, este un senzor tensometric 

rezistiv de dimensiuni reduse dar care suportă 1000 N. Datele tehnice şi dimensiunile 
acestuia sunt prezentate în figura 6.8. 
 

 

 
 

 
Fig. 6.8 Senzor de forţă tensometric– Burster model 8411 
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Date tehnice:  
 
 

Domeniul de măsurare 0.....1000 N la 350 Ω 
Tensiune de alimentare de referinţă  5 V DC 
Rezistenţa la izolaţie > 5000M Ω la 50V DC 
Rezistenţa la calibrare 59 kΩ ± 0,1 % 
Regimul temperaturii de lucru - 55 ˚C ... + 120 ˚C 
Temperatura regim utilizare  + 15 ˚C ... + 70 ˚C 
Influenţa temperaturii  ≤ ± 0.02% 
Abatere caracteristică relativă < ± 0,5 % 
Tensiunea relativă de revenire < ± 0,5 % 
Tensiunea relativă la calibrare < ± 0,1 % 

 
 

Pentru senzorul de deplasare inductiv diferenţial, Burster model 8740, a trebuit 
să se construiască un suport pentru prinderea sa, deoarece a fost dificil de montat pe 
sistemul automat de montaj din condiţii constructive ale acestuia. 

Corpul senzorului de deplasare se fixează pe un elementul fix, undeva pe un 
suport pe ghidajul fix al berbecului, cu ajutorul suportului de prindere construit, tija 
traductorului se rigidizează cu berbecul (pe gripper)  prin clema confecţionată si 
piuliţe (vezi figura 6.9). 
 Senzorul se foloseşte pentru ridicarea experimentală a deplasării berbecului 
funcţie de unghiul de rotire al camei, cu scopul evidenţierii erorilor legii de mişcare a 
berbecului produse de saltul apărut in timpul funcţionării sau de jocuri. 
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Fig. 6.9 Montaj senzor de deplasare inductiv – Burster model 8740 
 
Date tehnice: 
 
 

Domeniul de măsurare 0 ... 100 mm, 100Hz 
Tensiunea de alimentare 9 ... 25 V DC 
Curent de alimentare ≤ 26 mA 
Tensiunea la ieşire  5 V 
Frecvenţa purtătoare internă 12 kHz 
Rezistenţa de ieşire 1 k Ω 
Rezistenţa de sarcină > 1 MΩ 
Regimul temperaturii de lucru -20 ˚C ... + 80 ˚C 
Temperatura regim utilizare -20 ˚C ... + 80 ˚C 
Influenţa temperaturii 0,03 % 
Abatere caracteristică relativă ≤ 0,25 % 
Anvergura neschimbată din construcţie 0,01% 

 
Achiziţia şi prelucrarea datelor s-a făcut cu ajutorul unui sistem de achiziţii de 

date BURSTER - DIGIFORCE 9310 (vezi figura 6.10). 
  Acest sistem e prevăzut cu softul propriu DigiControl 9310 PC Sofware, soft 
care permite configurarea tuturor parametrilor de pe panoul de comandă propriu şi cu 
ajutorul căruia se pot vizualiza direct curbele ridicate (vezi figura 6.11 interfaţa 
softului ) .Acest sistem a fost conectat la un laptop printr-un port serial (vezi figura 
6.12). 
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Fig. 6.10 Sistem achiziţii date DIGIFORCE 9310 
 
 
Date tehnice: 
 

Preluare valori max. 100000 perechi / s  
  
Adâncime stocare valori 4000 perechi valori / curbă 
Timp evaluare ≤ 90 ms 
Curent alimentare  100 rmsV ... 240 rmsV  50-60 Hz / 10 VA 
Temperatură de lucru +5 ˚C ... +23 ˚C ... +40˚C 
  
Canal senzor –Y   
Indice – DMS  ± 0,5 ... ± 40mV / V 
Rezistenţa punţii 350 Ω ... 5 kOhm 
Tensiunea de alimentare 2,5 V şi 5 V 
Curent de alimentare maxim 20 mA 
Tip de alimentare 4 trepte 
Frecvenţa limită 5 ... 5000 Hz în trepte 
Precizie (acurateţe) 0,5 % 
Semnal procesat  
Semnal de intrare ± 5 V 
Precizie (acurateţe) 0,4 % 
  
Canal senzor – X  
Potenţiometru, DC/DC şi semnal 
procesat 

 

Tensiunea la intrare ± 5 V si ± 10 V 
Tensiunea de alimentare 5 V 
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Curent de alimentare max. 8 mA  
Frecvenţa limită 5 ... 5000 Hz în trepte 
Precizie (acurateţe) 0,4 % 
Porturi de comunicare I/O   
Port paralel, porturi seriale, port reţea  

 
 

Faza de pregătire în vederea realizării măsurătorilor, constă în stabilirea 
canalelor de intrare şi de ieşire din unitatea sistemului de măsurare, respectiv canalul 
pentru senzorul de forţă cât şi pentru senzorul de deplasare, calibrarea canalelor, 
stabilirea unei strategii în vederea efectuării măsurătorilor şi a condiţiilor impuse pe 
perioada măsurătorilor.  

Cu ajutorul sistemului de măsurare prezentat şi al senzorilor utilizaţi, se vor 
realiza o serie de determinări experimentale. Studiul experimental are ca scop 
verificarea rezultatelor teoretice, confirmarea acestora, pentru a putea identifica 
eroarea în funcţionare la regimul de lucru a sistemului automat de montaj. 

Softul permite descărcarea valorilor obţinute în urma măsurătorilor în format 
Excel, şi ulterior acestea se pot prelucra şi fără ajutorul acestuia. 

Seturile de măsurători au fost făcute în varianta pin cu pin, pentru fiecare pin 
conector introdus în carcasă s-a obţinut câte o curbă cu scopul de a fi analizate 
individual şi a observa unde şi cum se manifestă acea eroare ce apare în timpul 
funcţionării sistemului automat de montaj.  

Din diagramele obţinute practic, forţă funcţie deplasare (vezi figurile din 
anexe), se observă că există o variaţie a forţei cu care gripper-ul inserează pinii 
conectori în carcasa mufei.  Această variaţie a forţei reiese din faptul că, s-a montat 
pe tachet un arc de tracţiune supradimensionat, cu scopul de a nu mai permite 
migrarea contactului dintre rola tachetului şi camă de pe profilul interior pe profilul 
exterior al camei cu canal. Constanta elastică a arcului montat pe tachet este de 1,89 
N/mm, foarte mare în comparaţie cu constanta arcului rezultat din calculele teoretice 
(1,19 N/mm). 
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Fig. 6.11 Interfaţa softului DigiControl 9310 PC Sofware 
 
 

 
 

Fig. 6.12 Vedere generală a standului 
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6.6  Concluzii 
 
 

Conform calculului teoretic, se observa că la capătul cursei active apare un 
salt, defapt, se observă cum contactul rolei tachetului cu cama, migrează de pe 
profilul interior pe profilul exterior al camei cu canal, se schimbă practic sensul 
reacţiunii după cum se observă în grafic (vezi figurile din anexa 1, respectiv anexa 2).  

Acest lucru se datorează forţei de inerţie care coroborată cu variaţia 
tolerantelor din sistem provoacă acest salt de pe un profil la celălalt, insă acest lucru 
se poate compensa cu un arc montat pe tachet. 
În analiza cinetostatică se regăseşte calculul unui arc necesar, care să compenseze 
acel salt de la valori negative la valori pozitive ale reacţiunii.  

Foarte interesant este faptul că pe toată perioada efectuării măsurătorilor 
automatul a funcţionat perfect, fiind testat în toate fazele de lucru de la viteza minimă 
la cea maximă de lucru, efectuând măsurători pin cu pin, carcasă cu carcasă (cca. 
2600 pini, aproximativ 200 carcase). 

Explicaţia ar fi următoarea: senzorul de forţă montat pe bara de lungime l4, 
netensionat, nu a putut fi montat exact la o poziţie iniţiala de 0 a forţei, din condiţii 
evidente. Practic aceasta tensionare a senzorului cu -25 N a compensat forţa 
dezvoltata de arc, asigurând o reacţiune R23 care nu schimba sensul de acţiune al 
forţei, acest lucru putând fi observat pe pinii din carcase care toţi au fost 
corespunzător introduşi. Nu am obţinut nici un singur pin care să nu fie în poziţia 
prescrisă. 

Conform cu calculele teoretice ar trebui să se folosească un arc cu constanta 
elastică de 1,19 N/mm, în urma verificărilor făcute, am constatat ca în schiţele 
sistemului automat de montaj, figura un arc cu constanta elastică de 1,09 N/mm, 
acesta fiind mai slab d.p.d.v. al rezistentei opuse, însă contrazicea faptul că biela pe 
care era montat senzorul de forţă era solicitată la întindere şi nu la compresiune, 
ceea ce a dus la concluzia că, pe tachetul maşinii de lucru e montat un arc mai tare, 
cu o constantă elastică mult mai mare. Verificând arcul montat pe maşină am constat 
că nu e cel trecut în schiţele maşinii, si, în urma măsurătorilor făcute pe arcul utilizat, 
am ajuns la concluzia că e un arc cu constanta elastică de 1,680 N/mm, foarte 
rezistent în comparaţie cu cel calculat în teorie şi cel care era trecut în cartea tehnică 
a maşinii. 

Comparând curbele obţinute practic cu cele pe cale teoretică s-a observat că, 
oscilaţiile apar când arcul permite la cursa de revenire, ca rola tachetului să schimbe 
profilul cu care vine în contact.  

Un joc de 0.05 mm de la camă, este amplificat de circa 4 ori de către bielă, 
acest factor de amplificare fiind raportul dintre lungimea tachetului şi lungimea bielei. 

Acest joc împreuna cu jocurile din cuple neconsumate în acelaşi sens, 
provoacă apariţia vibraţiei în repaus a capului gripper-ului (vezi figurile din anexe), 
adică în perioada de staţionare superioară. 

Se observă că şi la faza de pornire întotdeauna exista un salt, tocmai din 
cauza forţei de rezistentă produsă de arc, şi datorită faptului că viteza unghiulară a 
camei nu este constantă. Nu am reuşit să determin această viteză experimental 
neavând echipamentul necesar. 

Pe grafice se mai observă acele oscilaţii între cursa activă, respectiv de 
revenire a tachetului pe camă, cauzate de faptul că arcul folosit în construcţia maşinii 
este supradimensionat, senzorul de forţă sesizând acest lucru, dar preluând o mare 
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parte din forţa elastica a arcului, rezultatul, adică pinii fiind montaţi corespunzător în 
carcasa mufei.  

Prin montarea unor bolţuri pe maşină, s-a dorit controlarea exactă a cursei 
gripper-ului neţinându-se cont de efectele forţei elastice produsă de arcul 
supradimensionat, apariţia acelui salt la finalul cursei (salt observat cu o cameră     
video de înaltă rezoluţie) fiind evidentă tocmai din această cauză de a controla 
introducerea pinilor conectori la o adâncime constantă în carcasa mufei. 

Sau efectuat seturi de minim 50 de măsurători pentru a avea un rezultat cat 
mai concludent, fapt care s-a şi concluzionat în urma realizării unor calcule de 
statistică, făcute automat de softul plăcii de achiziţie DigiControl DIGIFORCE 9310. 
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Măsurători forţă - deplasare           Anexa 1 
 

-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00
16.00

-73.77
-72.81
-71.84
-70.87
-69.90
-68.88
-67.92
-66.95
-65.98
-64.96
-63.99
-62.92
-61.90
-60.88
-59.86
-58.89
-57.87
-56.85
-55.77
-54.75
-53.73
-52.76
-51.80
-50.83
-49.86
-48.90
-47.93
-46.96
-45.99
-45.03
-44.06
-43.09
-42.13
-41.16
-40.19
-39.22
-38.26
-37.29

Weg (mm)

Kraft (N)

Series1

 
 
 

-32.00

-30.00

-28.00

-26.00

-24.00

-22.00

-20.00

-18.00

-16.00

-14.00

-12.00

-10.00

-8.00

-6.00

-4.00

-2.00

0.00

2.00

4.00

6.00

8.00

10.00

12.00

14.00

16.00

-73.61

-72.64

-71.68

-70.71

-69.74
-68.78

-67.70

-66.73

-65.71

-64.69

-63.62

-62.54

-61.47
-60.45

-59.48

-58.46

-57.44

-56.42

-55.34

-54.32

-53.35
-52.39

-51.42

-50.45

-49.49

-48.52

-47.55

-46.58

-45.62
-44.65

-43.68

-42.72

-41.75

-40.78

-39.81

-38.85

-37.88

Weg (mm)

Kraft (N)

Series1
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-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00
16.00

-73.77
-72.81
-71.84
-70.87
-69.85
-68.88
-67.86
-66.90
-65.87
-64.85
-63.78
-62.81
-61.84
-60.82
-59.80
-58.78
-57.76
-56.74
-55.72
-54.75
-53.78
-52.82
-51.80
-50.83
-49.86
-48.90
-47.93
-46.96
-45.99
-45.03
-44.06
-43.09
-42.13
-41.16
-40.19
-39.22
-38.26
-37.29

Weg (mm)

Kraft (N)

Series1

 
 
 

-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00
16.00

-73.61
-72.64
-71.68
-70.71
-69.74
-68.78
-67.70
-66.73
-65.71
-64.75
-63.78
-62.70
-61.68
-60.66
-59.64
-58.67
-57.65
-56.63
-55.56
-54.54
-53.52
-52.55
-51.58
-50.56
-49.59
-48.63
-47.66
-46.69
-45.73
-44.76
-43.79
-42.82
-41.86
-40.89
-39.92
-38.95
-37.99
-37.02

Weg (mm)

Kraft (N)

Series1
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Captură ecran interfaţă soft  DigiControl 9310 
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Măsurători forţă – timp şi forţă – cursă unghiulară   Anexa 2      
 

-44.00
-42.00
-40.00
-38.00
-36.00
-34.00
-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00
16.00

0.000
0.009
0.018
0.027
0.036
0.045
0.054
0.063
0.072
0.081
0.090
0.099
0.108
0.117
0.126
0.135
0.144
0.153
0.162
0.171
0.180
0.189
0.198
0.207
0.216
0.225
0.234
0.243
0.252
0.261
0.270
0.279
0.288
0.297
0.306
0.315
0.324
0.333
0.342
0.351
0.360
0.369
0.378
0.387
0.396 Zeit (s)

Kraft (N)

Series1

 

-44.00

-42.00

-40.00

-38.00

-36.00

-34.00

-32.00

-30.00

-28.00

-26.00

-24.00

-22.00

-20.00

-18.00

-16.00

-14.00

-12.00

-10.00

-8.00

-6.00

-4.00

-2.00

0.00

2.00

4.00

6.00

8.00

10.00

12.00

14.00

16.00

0 7.76
15.5
23.3
31 38.8
46.6
54.3
62.1
69.8
77.6
85.3
93.1
101
109
116
124
132
140
147
155
163
171
178
186
194
202
209
217
225
233
241
248
256
264
272
279
287
295
303
310
318
326
334
341 fi (grade)

Kraft (N)

Series1
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-42.00
-40.00
-38.00
-36.00
-34.00
-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00

0.000
0.009
0.018
0.027
0.036
0.045
0.054
0.063
0.072
0.081
0.090
0.099
0.108
0.117
0.126
0.135
0.144
0.153
0.162
0.171
0.180
0.189
0.198
0.207
0.216
0.225
0.234
0.243
0.252
0.261
0.270
0.279
0.288
0.297
0.306
0.315
0.324
0.333
0.342
0.351
0.360
0.369
0.378
0.387
0.396
0.405
0.414

zeit (s)

kraft (N)

Series1

 
 

-42.00
-40.00
-38.00
-36.00
-34.00
-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00

0 7.76
15.5
23.3
31 38.8
46.6
54.3
62.1
69.8
77.6
85.3
93.1
101
109
116
124
132
140
147
155
163
171
178
186
194
202
209
217
225
233
241
248
256
264
272
279
287
295
303
310
318
326
334
341
349
357 fi (grade)

kraft (N)

Series1
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-46.00
-44.00
-42.00
-40.00
-38.00
-36.00
-34.00
-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00

0.000
0.009
0.018
0.027
0.036
0.045
0.054
0.063
0.072
0.081
0.090
0.099
0.108
0.117
0.126
0.135
0.144
0.153
0.162
0.171
0.180
0.189
0.198
0.207
0.216
0.225
0.234
0.243
0.252
0.261
0.270
0.279
0.288
0.297
0.306
0.315
0.324
0.333
0.342
0.351
0.360
0.369
0.378
0.387
0.396

zeit (s)

kraft (N)

Series1

 
 
 

-46.00
-44.00
-42.00
-40.00
-38.00
-36.00
-34.00
-32.00
-30.00
-28.00
-26.00
-24.00
-22.00
-20.00
-18.00
-16.00
-14.00
-12.00
-10.00
-8.00
-6.00
-4.00
-2.00
0.00
2.00
4.00
6.00
8.00

10.00
12.00
14.00

0 7.76
15.5
23.3
31 38.8
46.6
54.3
62.1
69.8
77.6
85.3
93.1
101
109
116
124
132
140
147
155
163
171
178
186
194
202
209
217
225
233
241
248
256
264
272
279
287
295
303
310
318
326
334
341

fi (grade)

kraft (N)

Series1
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Captură ecran interfaţă soft  DigiControl 9310 
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          Anexa 3 
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318
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357 fi (grade)
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Series1
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Reprezentare diagramă practic obţinută 
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Legendă: 
 
A – Început cursă ; 
B – Pinul străpunge carcasa; 
D – Revenire cursă gripper. 
Întârzierea e de 0,1 secunde aproximativ 80-90 grade  
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Cap. 7 Concluzii finale şi contribuţii personale 
 
 

Parcurgând literatura tehnică de specialitate s-a putut face o analiză a 
mecanismelor complexe (înseriate) din punct de vedere al eficacităţii economice cât 
şi a calităţii produsului finit. 

Mecanismele de transmitere a mişcării cele mai des intâlnite folosesc acţionări 
cu bare articulate care măresc unghiul de transmitere, corelează forţa şi mişcarea de 
transmitere între elementul condus şi elementul conducător. 

Mecanismele înseriate s-au impus în primul rând datorită exigentelor severe 
impuse de industrie pentru a produce atât calitativ cât şi din privinţa costurilor de 
producţie, dar şi din privinţa retehnologizării echipamentelor industriale, deoarece 
produsele tind către un grad de complexitate si tehnologicitate cât mai ridicat. Din 
această cauză s-au impus mecanismele patrulatere înseriate cu mecanisme cu camă 
şi tachet însă, nedepăsind pe cât posibil 6 elemente in structura lor. 
 

Metodele moderne de calcul oferă posibilităţi noi şi raţionale de efectuare a 
analizei şi a sintezei mecanismelor şi respectiv de optimizare a acestora. Reluarea 
sistematică a analizei mecanismului cu modificarea dimensiunilor iniţiale conduce la 
determinarea mărimilor geometrice caracteristice ale acestuia, de asemenea manieră 
încât să satisfacă cerinţele beneficiarului (comportare dinamică, materiale utilizate, 
jocuri în cuplele cinematice, ş.a.).  

Cercetările actuale, privind proiectarea si realizarea maşinilor şi utilajelor sunt 
orientate în direcţia creşterii productivităţii, reducerea preţului de cost, lărgirea 
domeniului de utilizare, diminuarea fenomenelor dinamice dăunătoare şi asigurarea 
esteticii tehnice. Acestea presupun ca in procesul de proiectare să se realizeze o 
optimizare a parametrilor structurali, cinematici, dinamici şi de exploatare. 

S-a realizat un studiu original din punct de vedere al sistematizării informaţiilor 
exsistente la momentul actual cu privire la mecanismele articulate, care împreună cu 
cele cu camă au cea mai largă utilizare practică, şi care sunt implementate în diverse 
domenii de la construcţia de maşini destinate domeniului mecanic, medical chiar, 
pana la roboţi şi nanoroboţi. 
 

Parcurgând literatura tehnică de specialitate fost făcută o analiză critică a 
modalităţilor de realizare a mecanismelor înseriate din punct de vedere al aplicaţiilor 
industriale care prezintă interes. Au fost sintetizate aspectele teoretice şi practice 
legate de modul în care mecanismele cu camă poti fi înseriate cu mecanismele cu 
bare, însă in cazul de faţă respectand o cerinţă tot mai des impusă de mediul 
industrial şi anume ca, mecanismul inseriat să nu depăşească pe cât posibil 6 
elemente în componenţa lui. 
 

Dezvoltarea industriei constructoare de maşini şi echipamente este orientată 
în sensul creşterii calităţii produselor şi a optimizării gabaritului acestora. În acest 
context se impune minimizarea elementelor componente, modularizarea 
subansamblurilor mecanice, asigurarea unei reglări şi ajustări eficiente între 
elementele şi/sau subansamblurile componente şi tratarea globală a 
subansamblurilor mecanice din componenţa maşinilor şi echipamentelor. 

Mecanismele utilizate pentru transmiterea mişcării şi a forţelor, ca 
subansambluri ale unei maşini sau a unui echipament implică aceeaşi abordare 
globală. 
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A fost realizat un studiu original cu privire la stadiul actual al studiului şi 
analizei mecanismelor cu came şi bare. 
 

Problema gabaritului mecanismelor cu camă este abordată în literatura 
tehnică de specialitate exclusiv din punctul de vedere al minimizării gabaritului camei, 
fără a ţine cont de lungimea ghidajului tachetului. Aceasta din urmă, în cazul camelor 
plane cu tachet în mişcare de translaţie, fiind dependentă de raza rolei, raza de bază 
a camei, cursa tachetului şi de legea de mişcare. Lungimea optimă a ghidajului 
implică o scădere a gabaritului mecanismului. 

Determinarea lungimii optime a ghidajului rezultă din urma analizei 
cinetostatice a tachetului în ghidajul său. 

S-a elaborat o metodă de calcul a gabaritului optim pentru un mecanism cu 
camă şi tachet în mişcare de translaţie ţinând cont de lungimea ghidajului tachetului 
care implică o scădere a gabaritului. 
 

S-a realizat o analiză concretă prin exemple numerice a factorilor de influenţă 
ce acţionează asupra gabaritului camei. 

A fost propusă o metodă pentru determinarea gabaritului minim al 
mecanismului cu camă şi tachet în mişcare de translaţie, prin considerarea atât a 
gabaritului camei cât şi al gabaritului ghidajului tachetului. 
 

Au fost evidenţiate influenţele legii de mişcare a tachetului, unghiul de rotire al 
camei corespunzătoare fazei de urcare sau coborâre,  coeficientul de frecare dintre 
tachet şi ghidaj, coeficientul de încărcare şi a razei rolei în expresii adimensionale 
asupra gabaritului total al mecanismului cu camă în expresie adimensională.Toţi 
parametrii analizaţi au fost prezentaţi în expresii / forme adimensionale, astfel că, 
concluziile enumerate sunt general valabile pentru toate tipurile de mecanisme cu 
came cu tachet în translaţie. 
 

Pentru fiecare mecanism cu camă se regăsesc în literatura tehnică de 
specialitate câteva metode grafice sau analitice pentru determinarea razei de bază a 
camei, excepţie făcând mecanismele cu camă cu tachet tangenţial oscilant. Raza de 
bază este importantă atât din punct de vedere al fabricării camei, cât şi al 
dimensionării acesteia. 

Este remarcabil faptul că se asigură un unghi de transmitere favorabil în 
punctele de contact dintre camă şi tachet. 

A fost concepută o metodă de calcul iterativ pentru determinarea razei de 
bază a mecanismelor cu camă şi tachet tangenţial oscilant, cu verificarea condiţiei 
evidente ( maxrr ≤ ) ca, oricare dintre razele vectoare ale profilului camei să nu 
depăşească raza maximă a camei dedusă din cursa unghiulară a tachetului. 

S-a elaborat o metodă pentru determinarea razei de bază a camei prin 
identificarea posibilelor puncte de singularitate şi evitarea apariţiei acestora. 
 

Aplicaţiile industriale ale mecanismelor necesită realizarea unor mişcări 
precise, prescrise după legile de mişcare impuse de procesul tehnologic. 
 Astfel, mecanismele cu came cu 3 elemente nu asigură amplitudinea 
mişcărilor şi forţele necesare în procesul tehnologic. În acest sens, firmele 
producătoare de maşini care utilizează transmiterea mişcărilor de la o axă motoare la 
mai multe organe de lucru (maşini de împachetat, automate de montaj ş.a) înseriază 
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mecanismele cu came cu mecanisme cu bare, prin intermediul acestor mecanisme 
care sunt simple din punct de vedere constructiv, asigură amplificarea mişcărilor sau 
a forţelor. 

Din punct de vedere al aplicaţiilor industriale şi care prezintă interes, pentru 
mecanismele plane cu camă de tipul celor cu camă rotativă şi tachet oscilant (fig. 4.1, 
capitolul 4) şi celor de tipul camă rotativă şi tachet în translaţie (fig. 4.2, capitolul 4) 
ce pot fi înseriate, cu: mecanism manivelă – piston; mecanism patrulater articulat; 
mecanism cu culisă de translaţie; mecanism dublu piston, a fost facută sinteza 
acestora. 
 

Precizia dimensională, a tuturor elementelor componente, şi calitatea 
suprafeţelor, în general şi a profilului camei în particular, influenţează calitatea şi 
durabilitatea mecanismului. Calitatea mecanismului este apreciată prin compararea 
mişcării reale a tachetului cu mişcarea teoretică, dată de legea de mişcare impusă. 

Pe baza analizelor teoretice, a fost elaborată şi o metodologie originală cu 
privire la precizia realizată de mecanismele cu camă şi bare. 

Pentru derularea oricărui calcul în scopul studierii preciziei mecanismelor 
înseriate care corespund unui tip de sistem de montaj automat, este necesară 
cunoaşterea prealabilă amănunţită a locului pe care fiecare mecanism îl ocupă în 
cadrul sistemului şi a rolului funcţional pe care îl are. 

Studiul parametrilor de precizie trebuie făcut în corelaţie cu o serie de 
parametri tehnico-funcţionali ai sistemului: productivitate, viteze de lucru, precizie 
impusă, grad de complexitate al sistemului etc., în funcţie de care sunt stabilite 
pretenţiile calculului. 

Parametrii constructivi şi funcţionali ai mecanismului investigat pentru care s-a 
elaborat studiul sunt reali; ei caracterizează un sistem automat de montaj produs de 
către firma XENON Automatisierungstechnik GmbH Dresden, Germania, pentru o 
anumită firmă. 

Au fost stabilite relaţii (unele originale) pentru calculul numărului total şi real de 
erori elementare din structura mecanismului selectat (vezi capitolul 5 ); din numărul 
mare de erori elementare au fost reţinute pentru studiu numai cele ce prezintă 
importanţă practică reală. 

Pentru calculul parametrilor de precizie este absolut necesară cunoaşterea 
tuturor parametrilor cinematici importanţi ce caracterizează mişcările tuturor 
elementelor şi cuplelor cinematice. 

Ipotezele de studiul preciziei au fost formulate de asemenea în conformitate 
cu particularităţile funcţionale si tehnologice ale mecanismului, în acest sens s-a 
presupus absenţa desfacerii aleatorii a contactului dintre suprafeţele active din 
cuplele cinematice, caz în care ar fi fost necesară o abordare probabilistică a 
problemei; s-a considerat că jocul se consumă în cuplele cinematice după direcţia 
reacţiunilor. 

Relaţiile analitice de calcul al numărului total de erori elementare pentru 
mecanisme came-bare prezintă un înalt grad de generalitate precum şi elemente de 
originalitate; acestea au fost deduse luând în considerare formele constructive ale 
tuturor elementelor active din mecanism (vezi capitolul 5). 
 

Studiul de caz se impune prin prezentarea minuţioasă a rezultatelor 
intermediare şi finale prin formule matematice şi un set de figuri reprezentative, 
generate exclusiv prin calcul automat, pe baza unor aplicaţii MathCad. 
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Studiul experimental a avut la bază un sistem automat de montaj şi instalare al 
firmei „XENON Automatisierungstechnik GmbH Dresden”, Germania, cu scopul 
verificării performanţelor acestuia. 

În acest sens a fost investigat acest sistem automat de montaj si instalare, 
care inserează pini într-un conector (mufă) utilizat la transferul de informaţii digitale 
de la un calculator la un periferic al acestuia (vezi figura 6.1a), prin aceasta sau 
descoperit imperfecţiunile menţionate în subcapitolul 6.1. 

Astfel, a fost concepută şi realizată o metodă originală pentru soluţionarea 
problemei apărute (vezi subcapitolul 6.5), metodă care s-a bucurat de un real succes, 
la baza acestei afirmaţii se alfă seturile de măsurători efectuate, diagramele obţinute, 
o parte a acestora fiind prezentate ca anexe în lucrarea de fată. 

Sau efectuat seturi de minim 50 de măsurători pentru a avea un rezultat cat 
mai concludent, fapt care s-a şi concluzionat în urma realizării unor calcule de 
statistică, făcute automat de softul plăcii de achiziţie DigiControl DIGIFORCE 9310. 
 

O bună parte din rezultatele tezei se datorează cercetării experimentale cât şi 
documetării ample efectuate la Universitatea Tehnică din Dresda, Germania, pe 
durata stagiului desfăsurat în perioada 15 martie–30 iunie 2006, prin cadrul 
Programului de Burse Socrates.- Erasmus. 

Ţin să adresez cele mai calde mulţumiri domnului Prof. Dr. rer. nat habil Karl-
Heinz Modler pentru tot spijinul acordat în această perioadă a bursei şi nu numai, cât 
şi domnului Dr. ing. Hartmut Freitag, managerul firmei XENON 
Automatisierungstechnik GmbH Dresden, Germany, care m-a spijinit şi mi-a facilitat 
efectuarea cercetărilor experimentale, studiului de caz prezentat în teză, fără de care 
lucrarea de faţă nu ar fi putut fi finalizată până în momentul actual. 
 

Doresc să adresez călduroase mulţumiri colegilor Departamentului de 
Mecatronică, Catedrei de Organe de Maşini şi Mecanisme şi Catedrei de 
Mecatronică, colegilor Catedrei de Geometrie Descriptivă, Desen şi Grafică 
Computerizată, care, cu o sugestie sau un gand bun au fost alături de mine în 
elaborarea acestei lucrări. Aceleaşi deosebite mulţumiri sunt adresate colegului Conf. 
dr. ing. Erwin–Chr. Lovasz pentru sprijinul continuu acordat în toată această perioadă 
a elaborării lucrării de doctorat, colegului �.l dr. ing. Dan Mărgineanu şi colegei ing. 
Eugenia Mărgineanu cei care m-au îndrumat să apuc pe acest frumos drum încă din 
timpul studenţiei. 
 

De asemenea mulţumesc părinţilor, familiei, şi tuturor prietenilor care m-au 
sprijin moral şi material în toată această perioadă. 
 

Nu în ultimul rând doresc să mulţumesc domnului Prof. dr. ing. Dan Perju atât 
pentru seriozitatea şi exigenţa cu care m-a îndrumat permanent, în calitate de 
conducător sţiinţific cât şi pentru sugestiile şi sprijinul acordat în rezolvarea 
problemelor complexe ce au apărut pe parcursul studiilor şi cercetărilor necesare 
elaborării tezei de doctorat. 
 
 
 
 
 
Mai 2009, Timişoara      Eugen Sever  ZĂBAVĂ 
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