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Capitolul 1 Stadiul actual al studierii mecanismelor cu came si bare

Cap.1 Stadiul actual al studierii mecanismelor cu came si
bare. Obiectivele tezei.

"“Deschide cartea ca sa inveti ce au gandit altii.
Inchide cartea ca sa gandesti tu insuti.”

T. Heide

1.0 Introducere

Metodele moderne de calcul ofera posibilitati noi si rationale de efectuare a
analizei si a sintezei mecanismelor gi respectiv de optimizare a acestora. Reluarea
sistematica a analizei mecanismului cu modificarea dimensiunilor initiale conduce la
determinarea marimilor geometrice caracteristice ale acestuia, de asemenea maniera
incat sa satisfaca cerintele beneficiarului (comportare dinamica, materiale utilizate,
jocuri in cuplele cinematice, s.a.).

Cercetarile actuale, privind proiectarea si realizarea masinilor si utilajelor sunt
orientate in directia cresterii productivitatii, reducerea pretului de cost, largirea
domeniului de utilizare, diminuarea fenomenelor dinamice daunatoare si asigurarea
esteticii tehnice. Acestea presupun ca in procesul de proiectare sa se realizeze 0
optimizare a parametrilor structurali, cinematici, dinamici gi de exploatare.

Avand un numar minim de elemente, mecanismele cu bare si came sunt
recomandate pentru a fi utilizate ca mecanisme generatoare de functii. Mecanismele
cu came si bare au o serie de caracteristici comune, cat si o serie de particularitati
constructive si de proiectare.

Cerintele tehnologice pentru automatele de montaj sunt deseori complexe si
dificil de realizat deoarece migcarea organului de lucru este conditionata de spatiu si
timpul de lucru. Dezvoltarea in ritm accelerat a industriei, in conditile sporirii
eficacitatii economice, presupune introducerea pe scara larga a utilajelor complexe, a
sistemelor de montaj cu un inalt gard de automatizare si functiuni multiple,
concomitent cu reducerea substantiala a cheltuielilor de productie, a reducerii
timpului si cresterii a calitatii produsului finit [A2], [A3], [D4], [D5], [D6], [12], [L4], [L5],
[P3], [P4], [P11], [M2], [MA4], [T2], [T4].

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 1
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Capitolul 1 Stadiul actual al studierii mecanismelor cu came si bare

Dezvoltarea tehnicii de actionare a condus in ultimii ani la sisteme de
antrenare complexe care impreuna cu mecanismele si angrenajele simple, pot
dezvolta legi de migcare destul de complexe.

Miscarea de Ilucru necesara se realizeaza deseori prin intermediul
mecanismelor de transmitere. Pe aceasta cale se folosesc actionari cu parghii
articulate la cuplele de translatie ce maresc unghiul de transmitere, coreleaza forta $i
miscarea de transmitere intre elementul condus si elementul conducator.

Comanda mecanica a desfasurarii miscarii organului de lucru are si in zilele
de astazi o importanta deosebita. Acest lucru se refera cu precadere la automatele
de montaj, masinile de prelucrat si impachetat etc.

Proiectarea si realizarea design-ului camei au un rol hotarator pentru buna
functionare a mecanismului, o variatie mica a profilului camei putand aduce
modificari esentiale in buna functionare a mecanismului de distributie a motorului cu
ardere interna si a intregului motor, putandu-se astfel realiza, printr-o buna proiectare
a profilului camei, un consum mai mic de combustibil si o putere sporita (printr-o
umplere, evacuare si ardere superioare), vibratii, zgomote si noxe mai reduse, dar si
un motor modern, mai compact, mai turat, mai fiabil, si eventual unul neconventional
(care sa functioneze cu combustibili neconventionali, cum ar fi de exemplu
hidrogenul, care are avantajul de a se gasi in cantitati nelimitate si de a functiona
numai pe motoare turate, deoarece arderea hidrogenului se face mult mai rapid
decat cea a hidrocarbuirilor).

Mecanismele simple folosite trebuie sa asigure posibilitati de deplasare
impuse cu exactitate in functionare. Structurile mecanismelor simple asigura
miscarea obligatorie si precisa a organului de lucru.

Cele mai des intélnite migcari la automatele de montaj sunt cele pentru taiere,
transformare si modelare, proceselor de mutare si manuire, de exemplu imbinarea
diferitelor componente folosite.

Metodele moderne de calcul ofera posibilitati noi si rationale de efectuare a
analizei si a sintezei mecanismelor gi respectiv de optimizare a acestora. Reluarea
sistematica a analizei mecanismului cu modificarea dimensiunilor initiale conduce la
determinarea marimilor geometrice caracteristice ale acestuia, de asemenea maniera
incat sa satisfaca cerintele beneficiarului (comportare dinamica, materiale utilizate,
jocuri in cuplele cinematice, s.a.).

in general, un mecanism este un sistem mecanic destinat transmiterii miscarii
si a fortelor sau conducerii anumitor puncte ale unui corp prin pozitii sau pe traiectorii
impuse ([L4], [L5], [P4], [V1] s.a.). Pornind de la aceasta definitie se vor putea
distinge: mecanismele generatoare de functiuni gi mecanismele de conducere (a unui
element - mecanisme de pozitionare, a unui punct - mecanisme generatoare de
traiectorie).

Mecanismele generatoare de functii servesc la transmiterea miscarii si a
fortelor catre elementul condus. Acest element poate realiza o migcare de rotatie sau
de translatie, care este determinata prin functia de transmitere [A2], [A3], [D4], [D5],
[D6], [12], [L4], [L5], [P3], [P4],[P8], [P11], [M2], [M4], [T2], [T4].

Mecanismele de conducere servesc la conducerea unui punct sau a unui
element al mecanismului printr-o serie de puncte / pozitii prescrise.

Mecanismele cu cama se bucura de o larga utilizare si o bogata varietate
structurala. Mecanismele cu cama sunt folosite in constructia masinilor de ambalat ,a
masinilor textile, a mecanismelor de mecanica fina, a masinilor-unelte, a motoarelor
cu ardere internd etc. In general, mecanismele cu came intrd in structura masinilor in
combinatie cu alte tipuri de mecanisme: mecanisme cu roti dintate, mecanisme cu

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 2
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Capitolul 1 Stadiul actual al studierii mecanismelor cu came si bare

bare etc. [A2], [A3], [D4], [D5], [D8], [12], [L4], [L5], [P3], [P4], [P11], [M2], [M4], [T2],
[T4].

Mecanismele cu came intélnite in constructia masinilor actuale sunt atat plane
cit si spatiale. Sunt folosite cel mai frecvent came disc cu profil exterior, came disc cu
canal profilat, came disc conjugate, came spatiale cilindrice, avand atat tacheti
oscilanti cat si de translatie.

Vitezele de lucru si acceleratiile din mecanismele cu cama sunt, in general
mari.

Legea de miscare, impusa tachetului, de catre profilul camei, are un rol
hotarator in buna functionare a mecanismului de distributie, la toate regimurile de
lucru ale motorului cu ardere interna si in special la turatii ridicate si la accelerari
bruste (in regimuri dinamice de functionare).

Lumea concurentiala de astazi conduce la o competitie industriala
inversunata, fara menajamente, in lansarea de noi produse mai ieftine si mai bune.

Pentru a raspunde exigentelor din ce in ce mai severe, fabricantii sunt obligati
sa perfectioneze continuu metodele de conceptie si fabricatie ale produselor lor, sa-si
modernizeze in permanenta structura organizatorica, astfel incat sa creeze o
legatura fluenta, fara frontiere intre studiu, conceptie, pregatire, fabricatie,
comercializare si urmarire in exploatare [[A2], [A3], [D4], [D5], [D6], [I2], [L4], [L5],
[P3], [P4], [P11], [M2], [MA4], [T2], [T4].

in toate aceste demersuri tehnice, economice si manageriale, masinile unelte,
purtatoare de progres tehnic si tehnologii avansate in toate ramurile industriale, pot
juca un rol decisiv in stabilirea invingatorilor in competitia industriala.

Castigurile cele mai insemnate le au aceia care stiu sa-si doteze
compartimentele de productie cu masini unelte avand caracteristici in concordanta cu
produsele ce urmeaza a fi fabricate, sa le utilizeze cat mai intens si sa-si innoiasca
echipamentele cand trebuie si cu ceea ce este necesar.

Constructorii de magini unelte trebuie sa-si subordoneze actiunile in totalitatea
cerintelor beneficiarilor, privind posibilitatile lor tehnologice, calitatea acestora, costul
si termenul de livrare. Satisfacerea acestor cerinte complexe impune adoptarea
solutiilor optime pentru fiecare faza, atat de conceptie, cat si de executie a masinilor
unelte. Evident, este o problema dificila si solutionarea ei cere constructorului de
masini, proiectant sau executant, stdpanirea unui volum mare de cunostinte de
specialitate si capacitatea de a alege intotdeauna solutia cea mai buna[A2], [A3],
[D4], [D8], [D6], [12], [L4], [L5], [P3], [P4], [P11], [M2], [M4], [T2], [T4].

Calculatorul devine astfel, in zilele noastre, un instrument indispensabil in
optimizarea variantelor tehnice, in simularea comportarii lor functionale la solicitari
care depasesc considerabil posibilitatile practice in aprecierea tehnologicitatii si
economicitatii solutiilor adoptate.

Utilizarea tehnicii de calcul constituie premisa evaluarii rapide si corecte a
decalajului fatd de cerintele tehnice, economice si ale termenului de livrare ale
beneficiarului. Astfel, in acest mod se pot aduce in fiecare faza corectiile ce se
impun.

Complexitatea crescanda a produselor conduce la dificultati de proiectare si
de fabricatie. Exista mai multe raspunsuri posibile la o asemenea crestere a
complexitatii, dintre care preferata este realizarea de noi instrumente si tehnologii
care sa permita abordarea fara a afecta timpul si calitatea.
optimizare, fabricatie sau in tehnologia de administrare a informatiilor, precum si in
interfetele dintre acestea. intre ele, proiectarea asistatd reprezintd o veriga

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 3
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hotaratoare. Foarte multe produse, in special produsele de inalta tehnologicitate, au
un ciclu de viata din ce in ce mai scurt, cu foarte mari implicatii asupra proiectarii si
fabricatiei.Ca urmare, producatorul trebuie sa proiecteze produse si sa le aduca pe
piata cat mai repede, o viata cat mai scurta a unui produs conducand la un timp scurt
de recuperare a costurilor, deci pret de vanzare ridicat.

in general, mecanismele cu bare sunt de constructie simpld. Miscarea
asigurata constructiv este 0 miscare bine determinata. Marele dezavantaj al acestor
mecanisme este faptul ca pot reproduce functia de generat doar intr-un numar limitat
de pozitii impuse. in cazul analizei cinematice, aceasta se aplica la mecanisme ale
caror dimensiuni sunt cunoscute si sunt, de regula, reprezentate la scara.

Mecanismele patrulatere articulate contin trei elemente mobile - doua cu
migcare simpla, de rotatie sau de translatie, legate la baza si unul de miscare
generala, plan paralela sau spatiala. Elementele cu miscare de rotatie completa se
numesc manivele, cele cu miscare de rotatie oscilanta se numesc balansiere, iar cele
cu migcare generala se numesc biele. Ca element de executie, se poate utiliza, in
dependenta de cerintele functionale, fie un element cu miscare simpla, fie biela.

Mecanismele patrulatere articulate se utilizeaza frecvent si in structura unor
lanturi de mecanisme legate in serie, in care mai pot interveni si mecanisme cu came
sau cu roti dintate. Se intalnesc, uneori, $i mecanisme etajate, la care baza unui
mecanism patrulater articulat este un element mobil care apartine altui mecanism
[A2], [A3], [D4], [D5], [D6], [12], [L4], [L5], [P3], [P4], [P11], [M2], [M4], [T2], [T4].

in majoritatea cazurilor actionarea mecanismelor articulate se face, direct sau
prin intermediul altor mecanisme, cu ajutorul unei cuple de rotatie conducatoare, iar
motoarele sunt de tip rotativ (electrice sau termice). Face exceptie mecanismul cu
cilindru oscilant care are actionare hidraulica sau pneumatica, iar cupla conducatoare
(motorul liniar) este, functional, de translatie [D3], [D4], [D5], [D6].

Mecanismul patrulater articulat plan este cel mai simplu mecanism patrulater,
sub aspectul constructiei, deoarece contine numai cuple de rotatie. El se utilizeaza in
domenii foarte variate ale tehnicii.

in figura 1.1 se prezintd o serie de patrulatere articulate plane avand ca
element de executie un balansier. Face exceptie numai mecanismul din fig.1.1i, care
este un paralelogram articulat (dubla maniveld), multiplicat de sase ori si care
transmite o miscare de rotatie completa, avand rol de cuplaj.

Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.1 este urmatoarea:

mecanism de vatala (masina de tesut);

mecanism pentru actionarea unui foarfece;

mecanism de concasor;

mecanism pentru pliat material textil;

mecanismul pompei unei instalatii de foraj;

mecanismul masginii de cusut-surfilat (cutitul mobil);

mecanismul cu clichet (masini automate, sisteme de alimentare);
mecanismul acului (masini de cusut-surfilat);

mecanism de cuplaj pentru arbori paraleli.

CJQ 20 OO0 TO
e N St N e e

~—
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Fig.1.1 Tipuri de actionari cu mecanisme patrulatere articulate

in cazul patrulaterelor din figura 1.2 elementul de executie este biela, fapt ce
reclama obtinerea unor traiectorii de forma prestabilitda. Uneori aceste traiectorii
trebuie sa contina segmente aproximativ rectilinii, iar mecanismele care le genereaza
se numesc rectilineare (vezi figura 1.2b,c,e).

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 5
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2) b)

Z

Fig. 1.2 Actionari cu mecanisme patrulatere
Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.2 este urmatoarea:

mecanism pentru intors fanul (masini agricole);
mecanism de tractare (greiferul la aparatul de filmat);
mecanism de macara portuara;

mecanismul malaxorului (industria alimentara);
mecanismul transportor al unei masini de cusut.

O 0O T o
N Nt N e e

L)

Mecanismul manivela-piston se utilizeaza, de regula, cand este necesara o
migcare de translatie pentru elementul de executie sau pentru elementul conducator.
O aplicatie consacrata a acestui mecanism este legata de constructia masinilor cu
piston - motoare, pompe, compresoare (vezi figura 1.3 a). in figura 1.3 se indic si
alte utilizari unde elementul de executie este patina sau pistonul mecanismului [D4],
[D5], [D8].

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 6
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7 7 7

Fig. 1.3 Actionari cu mecanisme patrulatere

Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.3 este urmatoarea:

mecanismul unei masini cu piston (motor, pompa, compresor);
mecanism de alimentare piese (linie, masina automata);
mecanismul acului (la masina de cusut);

mecanism de actionare al fierastraului (gater);

mecanism de percutie electropneumatic.

O O T o
N St N e e

L)

Mecanismul cu culisa de rotatie se utilizeaza, mai mult, in varianta manivela-
balansier (cu culisa oscilanta). O aplicatie binecunoscuta se intalneste la mecanismul
cu cruce de Malta (vezi figura 1.4a) care serveste pentru obtinerea unei miscari de
rotatie intermitentd fara schimbarea sensului. in figura 1.4 se prezinta si alte aplicatii
dar, in aceste cazuri, mecanismul este construit in asa fel, incat elementul cu
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migcare de oscilatie este patina, iar culisa, care este elementul de executie, are o
miscare de biela [D4], [D5], [D6].

Fig. 1.4 Actionari cu mecanisme

Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.4 este urmatoarea:

mecanism cu cruce de Malta (mecanism de indexare, linii automate);
mecanismul transportorului (masina de cusut);

mecanism de malaxor (industria alimentara);

mecanism de tractare (aparat de filmat).

T O

o 0
St N e S

Mecanismul cu cilindru oscilant este identic structural cu mecanismul cu
culisa, dar se deosebeste de acesta prin faptul ca are actionare hidropneumatica, iar
cupla conducatoare, functional de translatie, este formata din cilindru si piston.
Mecanismul se utilizeaza, in special, in constructia masinilor grele, care dezvolta
forte mari la viteze reduse. Se pot mentiona in acest sens excavatoarele,
incarcatoarele, masinile agricole, diverse echipamente din industria grea si
metalurgica, etc.

in figura 1.5 se dau cateva exemple de utilizare. O caracteristicd specifica a
acestui mecanism este, ca, intervine deseori i in structuri etajate (vezi figura 1.5 ¢)
[D4], [D5], [D6].
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Fig. 1.5 Actionari cu mecanisme cu cilindru oscilant
Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.5 este urmatoarea:

a) mecanism de incarcat / descarcat containere;
b) mecanismul de escamotare a trenului de aterizare la avion;
c) mecanism de excavator (constructie etajata).

Mecanismul cardanic simplu se folosesgte cu rol de cuplaj, pentru transmiterea
migcarii de rotatie intre arbori concurenti si pentru compensarea abaterilor
unghiulare.

O dtilizare foarte larga o au mecanismele bicardanice, formate din doua
cardane simple legate in serie, care pot transmite migcarea de rotatie in conditii de
sincronism, la distante mari, intre arbori necoaxiali sau cu pozitie relativa variabila in
timpul functionarii. Domeniile reprezentative de utilizare sunt autovehiculele, masinile
agricole, masinile unelte, laminoarele, etc. in figura 1.6 se exemplificd doud dintre
aceste aplicatii [D4], [D5], [D6].

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 9

BUPT



Capitolul 1 Stadiul actual al studierii mecanismelor cu came si bare

C ) C )

MoV OO OO P
b [O—OA
|

C ) C )

a)
o— O B
O] —

b)

Fig. 1.6 Actionari cu mecanisme cardanice
Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.6 este urmatoarea:

a) transmisia unui autovehicul 4x4 cu trei mecanisme bicardanice (M-motor, CV-
cutie viteze, CD-cutie distributie, D-diferentiale);
b) schema de antrenare a unui laminor cu doua transmisii bicardanice.

Mecanismul cu saiba (furca) oscilanta are o aplicatie importanta in constructia
pompelor si motoarelor hidraulice cu pistonase axiale (vezi figura 1.7). Elementul 2,
construit in forma de disc (saiba) are o miscare de oscilatie in jurul unei axe
perpendiculare pe dreapta AA' dar si o miscare de oscilatie in jurul dreptei EE’ .
Acest element 2, actioneaza pistoanele 5 si 7 prin intermediul bielelor 4 si 6. Cuplele
C si D sunt sferice, cuplele 4-5 si 6-7 sunt de rotatie, iar cuplele 3-8 sunt cilindrice.
Mecanismul patrulater articulat spatial se utilizeaza pentru transformarea unei migcari
de rotatie, complete sau oscilante, intr-o migcare de oscilatie, cand axele celor doua
rotatii sunt, in general, perpendiculare dar neconcurente. Se foloseste, de
asemenea, pentru imprimarea unei miscari spatiale elementului de executie care, in
acest caz, este biela. Un domeniu de larga aplicabilitate a acestui mecanism este cel
al masinilor din industria confectiilor textile si din piele. Aceste masgini au un numar
mare de elemente de executie (ace, apucatoare, transportoare de material etc.) care
se deplaseaza in plane diferite sau executa miscari spatiale. in aceste conditii
folosirea patrulaterelor spatiale, in combinatie cu alte mecanisme, conduce la
constructii compacte, cu un numar mai redus de elemente in raport cu alte solutii
(vezi figura 1.8) [D4], [D5], [D6].

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 10
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Fig. 1.8 Actionari cu mecanisme patrulatere spatiale
Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.8 este urmatoarea:

a) mecanism apucator (masini de cusut-surfilat);
b) mecanism apucator (masina de cusut incaltaminte).

Mecanismul manivela-piston spatial se foloseste pentru a transforma o
migcare de rotatie intr-una de translatie dupa o directie, in general, perpendiculara
pe planul migcarii de rotatie. Aplicatiile acestui mecanism sunt mai reduse decéat cele
ale patrulaterului spatial. in figura 1.9 se indica doua aplicatii, la 0 magina de cusut si
la 0 masina agricola.

Asa cum s-a aratat, patrulaterele articulate se utilizeaza si in structura unor
mecanisme complexe, obtinute prin legare in serie, care au o mare aplicabilitate
tehnica. In figura 1.10 se prezintd cateva mecanisme plane, complexe, aplicate in

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 11
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diverse domenii industriale. in figura 1.11 se araté cateva mecanisme complexe care
contin atat mecanisme plane céat si spatiale. Aplicatiile cele mai importante provin din
industria confectiilor si din industria alimentara [D4], [D5], [D6].

S

Fig. 1.9 Actionari cu mecanisme spatiale manivela-piston
Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.9 este urmatoarea:

a) mecanism de actionare a unui foarfece (magina de cusut butoniere);
b) mecanismul unei cositori (masina agricola).

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 12
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Fig. 1.10 Actionari cu mecanisme in aplicatii industriale

Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.10 este urmatoarea:

a) mecanismul unei masini de rabotat;
b) mecanismul unei masini de rabotat cu culisa rotitoare;
c) mecanism de vatala (masina de tesut);
d) mecanism de dozare cu mecanism cu cama (industria alimentara);
e) mecanism de incarcare/descarcare cu cilindru oscilant;
f) mecanism de presa mecanica.
Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 13
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Fig. 1.11 Actionari cu mecanisme complexe

Descrierea aplicatiilor cu mecanismele din figura 1.11 este urmatoarea:

mecanism apucator (industria textila si confectii);

mecanismul acului la magina de cusut butoniere (industria textila si confectii);
mecanism apucator la masina de cusut butoniere;

mecanism apucator la masina de cusut surfilat;

mecanism de evacuare cu cama (masina de ambalat in industria alimentara si
nu numai).

O 0O T o
N Nt N e e

L)

in concluzie, pe baza unor avantaje certe cum ar fi: durabilitate ridicats,
siguranta in exploatare, realizarea unor legi de migscare complexe; mecanismele
articulate impreuna cu mecanismele cu cama au cea mai larga utilizare practica si
sunt implementate in diverse domenii de activitate cum ar fi: constructia de masini
destinata domeniului mecanic, textil, metalurgic, energetic, chimic, aparatura electro-
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casnica, constructii civile si industriale, mecanica fina cu aplicatii in constructia
aparatelor de masura si control, in tehnica de calcul, roboti si nanoroboti.

1.1 Analiza cinetostatica asupra mecanismelor cu bare

Analiza cinematica se poate realiza prin diverse metode, unele mai simple cu
0 precizie scazuta insa suficientd pentru scopul propus sau mai complicate, cu o
precizie ridicata, foarte buna, atunci cand este absolut necesara.

Analiza cinetostatica se ocupa cu studiul fortelor care actioneaza asupra
mecanismelor, cu elemente in miscare fara a fi considerata miscarea, utilizandu-se
relati folosite in echilibrul static. Acest lucru este posibil intrucat fortele care
actioneaza asupra mecanismelor pot fi. exterioare sau forte aplicate cunoscute; de
inertie; de frecare; de legatura sau reactiuni in cuplele cinematice si care sunt supuse
principiului lui d’Alembert:

JFortele aplicate, fortele de inertie si fortele de legaturéd care actioneazéa
asupra unui sistem sunt in echilibru’.

Cunoasterea fortelor care actioneaza asupra mecanismelor este utila pentru:
studiul migcarii sub actiunea fortelor aplicate; determinarea energiei necesare
functionarii mecanismelor; predimensionarea sectiunilor critice ale elementelor,;
determinarea randamentului mecanic.

Rezolvarea problemelor de cinetostatica, care in esenta inseamna
determinarea reactiunilor din cuplele cinematice, considera cunoscute toate celelalte
forte care actioneaza in timpul unui ciclu cinematic sau energetic.

1.1.1 Fortele exterioare

Fortele exterioare pot fi constante, cum ar fi fortele de greutate si unele forte
rezistente in anumite conditii si variabile, dependente de pozitia elementelor, de
vitezd sau de timp. In unele mecanisme si masini mai complexe, fortele exterioare
pot fi dependente, chiar de doud sau mai multe variabile. in general, se accepté
urmatoarea clasificare a fortelor exterioare: motoare; rezistente pasive sau forte de
frecare; rezistente utile sau tehnologice; de greutate; elastice [A2], [A4], [D5], [D8],
[P4], [P11]

Fortele motoare produc un lucru mecanic considerat pozitiv pe toata perioada
de lucru a mecanismului. Fortele motoare se aplica pe elementul motor. Se
mentioneaza si existenta unor momente motoare care produc acelasi efect asupra
elementului conducator, producand miscarea lui datorita lucrului mecanic pozitiv.

Fortele motoare sau momentele (cuplurile) motoare se pot determina numai
daca sunt cunoscute caracteristicle mecanice ale motorului de actionare.
Caracteristica mecanica este o diagrama de variatie a fortei motoare in functie de
anumiti parametri cinematici (timp, deplasare, viteza, acceleratie). Aceste
caracteristici, in unele situatii, se pot exprima matematic printr-o anumita functie sau
se determina experimental.

Fortele de greutate, actioneaza in centrele de greutate ale elementelor si au
un rol important in cazul unor masini si instalatii cu miscari lente: masini cu abur;
masini unelte: laminoare; macarale. in cazul unor masini cu viteze mari de lucru:
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avioane, masini textile, automobile, fortele de greutate au o importanta mai mica si
pot fi neglijate, in unele cazuri, avand efecte mult mai mici decét alte forte, cum ar fi:
fortele de inertie, fortele de frecare.

in timpul unui ciclu cinematic, lucrul mecanic total al fortelor de greutate este
nul, deoarece traiectoria centrului de greutate este o curba inchisa. Se mai
precizeaza ca, in anumite pozitii, fortele de greutate pot avea si rol de forta motoare.

Fortele elastice, sunt introduse cu anumite scopuri: de amortizare, de
mentinere a unor contacte, de compensare, de scoatere a mecanismelor din anumite
pozitii critice cand poate aparea autoblocarea.

in functie de caracteristicile materialelor utilizate si de forma constructiva a
elementului, forta elastica poate fi liniara sau neliniara cu marimi variabile.

Fortele rezistente utile, consuma o parte din lucrul mecanic produs de fortele
sau momentele motoare, fiind considerate ca forte sau momente rezistente care
produc un lucru mecanic negativ. Aceste forte sunt cunoscute ca forte tehnologice si
actioneaza asupra elementului de lucru. De mentionat ca, mecanismul se
proiecteaza sa invinga aceste forte. Ele pot fi de aschiere, presare, franare,
transport, ridicat etc. (tabelul 1.1 prezinta unele caracteristici mecanice ale masinilor
de lucru) [P11].

Forte rezistente pasive, consuma lucrul mecanic motor pentru a invinge
frecarile din cuplele cinematice si frecarile dintre elementele mecanismului si mediul
inconjurator la mecanismele cu viteze mari de lucru. Aceste forte au efecte negative
importante provocand: uzuri excesive, zgomote, vibratii, incalziri locale.

Tabelul 1.1
Fr )
a) caracteristica masinilor de ridicat, laminoarelor,
magini de bobinat si a unor strunguri;
-
S
a)
E
b) caracteristica pompelor, compresoarelor,
S
b)
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M;
C) caracteristica unui seping in functie de pozitia
unghiulara a manivelei mecanismului respectiv;
J——
4
c)
M;
d) caracteristica unei pompe centrifuge in functie de
viteza unghiulara a rotorului pompei;
)
d
M: )
| e) caracteristica unei prese mecanice sau a altor
masini care lucreaza prin lovire.
-
‘2
¢

1.1.2 Fortele de frecare in mecanismele cu bare

Fortele de frecare pot fi considerate utile cand sunt intrebuintate pentru
franare sau antrenare si forte pasive cand efectele lor sunt daunatoare, influentand
negativ buna functionare. De regula, fortele de frecare pasive actioneaza la nivelul
cuplelor cinematice in timp ce fortele de frecare utile actioneaza pe anumite organe
speciale [A2], [A4], [B1], [B2], [C2], [D3], [D8], [K5], [P4], [P11].

Aceste forte produc un lucru mecanic negativ pe tot ciclul energetic al
mecanismului. Lucrul mecanic consumat de fortele de frecare se transforma in
energie calorica.

1.1.3 Fortele de inertie

Dupa cum se poate observa din figura 1.12, determinarea fortelor de inertie si
a momentului fortelor de inertie este posibila numai daca se cunoaste masa,
momentul de inertie, pozitia centrului de masa (greutate) si legea de miscare a
elementului. In studiul mecanismelor se intalnesc unele cazuri particulare ale
torsorului fortelor de inertie.

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 17
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Fig. 1.12 Reprezentarea fortelor de inertie si a momentelor de inertie

Conform cu tabelul 1.2, cazurile a, b, e, sunt caracterizate de un singur
element al torsorului de inertie, in timp ce, in cazurile d, f, torsorul este complet.

Acest lucru face rezolvarea mai grea si din acest motiv se cauta determinarea
unui torsor minimal format numai dintr-o forta de inertie care sa suplineasca si efectul
momentului fortelor de inertie [P11].

Tabelul 1.2

Figura reprezentativa Explicatii i formule

elementul cu migcare de translatie caracterizat de
& = 0 care reduce torsorul numai la o forta de inertie
rezultanta:

Fz‘G =—m-a;.

elementul cinematic cu migcare de rotatie uniforma in
jurul unei axe care nu trece prin centrul de greutate,
caracterizat de ¢ = 0 gi prin urmare de un torsor care se

reduce la o forta de inertie: F, =-m-a,.

B
elementul cu migcare de rotatie uniforma in jurul unei
\ axe care trece prin centrul de greutate, caracterizat de
G un torsor nul.
A/ w=ct

element cu miscare de rotatie neuniforma in jurul unei
axe care nu trece prin centrul de greutate caracterizat

de:

F.=-m-a

o =T @,| = AGVe? + o
MiG:_JG'§

g
o =arclg —
[
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M

elementul cu migcare de rotatie neuniforma in jurul unei
axe care trece prin centrul de greutate, caracterizat de
un torsor format numai din momentul de inertie:

J, &

F,=-m-a,

L]G

F

iG

AB

element cinematic cu migcare de rotatie si translatie,
caracterizat de:

I

m::_JG'g

G, —
—k,(p,g")
g

1.1.4 Fortele de legatura din cuplele cinematice

Fortele de legatura sau reactiunile reprezintd interactiunea dintre elementele

cinematice. In general pentru rezolvarea lor se vor neglija frecarile, si reactiunile vor fi

normale pe suprafetele de contact. in cuplele cinematice actioneaza forte si momente

de frecare.

Reactiunile sunt forte de interactiune reciproca dintre elementele cuplei cinematice.
Daca se neglijeaza frecarile in zonele de contact ale cuplelor cinematice, rezulta presiuni

orientate normal la suprafetele de contact.in cazul mecanismelor plane cu bare articulate
se intélnesc numai cuple de clasa a patra si a cincia. Rezolvarea reactiunilor se poate

efectua daca se cunosc cati parametri necunoscuti intervin. Se mentioneaza ca frecarea nu
introduce necunoscute suplimentare (v. tabelul 1.3 ) [A2], [A4], [D6], [D8], [P4], [P11].

Tabelul 1.3

Figura reprezentativa

Explicatii i formule

Observatii

Rmn

directia reactiunii
cu frecare

Cupla de clasa cinci de
rotatie transmite fortele
de la elementul n la
elementul m prin
presiuni radiale care pot
fi inlocuite cu o rezultanta

R = —R.m care trece
prin centrul articulatiei
cu punct de aplicatie
cunoscut.

—= —n —t
Rmn = Rmn +Rmn

Necunoscutele scalare
sunt: marimea
reactiunii, directia si
sensul.

Doua sunt importante in
rezolvarea cinetostatica:
marimea si directia
reactiunii.
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directia reactiunii
cu frecare \

~

Cupla de clasa cinci de
translatie transmite
fortele de la elementul n
la m prin presiuni
normale pe suprafata de
contact dupa diferite legi
de distributie in functie de
starea suprafetelor si de

Rezultanta este
perpendiculara pe ghidaj
(directia deplasarii) si are
doua necunoscute:
marimea si pozitia
punctului de aplicatie
data de distanta h. Daca
se considera frecarea,
reactiunea va fi inclinata

R,

—
directia reactiunii
cu frecare

n
N

NN la cele doua
suprafete de contact si
punctul de aplicatie chiar
in punctul de contact.
Pentru rezolvarea
problemei se rezolva
grupa structurald cu
ecuatia de forma:

3n—2c5—-c4 =0

y mn directia fortelor. cu unghiul de frecare in
- ~ sens opus deplasarii
h & relative.
N Cupla de clasa patru
A Ry T introduce o reactiune
> care are directia normalei

Cupla superioara de
clasa patru introduce o
singura necunoscuta :
marimea reactiunii.
Trebuie precizat ca
frecarea se neglijeaza.

1.1.5 Autoblocarea mecanismelor

Fenomenul de autoblocare se caracterizeaza prin oprirea mecanismului sau
prin imposibilitatea pornirii lui in anumite poziti, chiar daca forta motoare sau
momentul motor are o valoare suficient de mare. Autoblocarea apare datorita faptului
ca in una din cuplele cinematice ale mecanismului, forta destinata realizarii miscarilor
relative nu reugeste sa invinga fortele de frecare [A2], [D6], [P11].

Un parametru care caracterizeaza autoblocare, este unghiul de presiune «,
format ca unghi ascutit intre directia fortei motoare si directia vitezei punctului de
aplicatie al acestei forte. Complementul acestui unghi se numeste unghi de
transmitere y. Cu cat unghiul de transmitere este mai mare, cu atat transmiterea

miscarii se face mai usor.

1.1.6 Randamentul mecanic

Randamentul mecanic indica eficienta utilizarii energiei mecanice in procesul
de functionare a mecanismelor. Randamentul poate avea caracter instantaneu sau
global (pentru o perioada de timp). Randamentul instantaneu, rse defineste ca

raportul dintre puterea utila, P, si puterea motoare, P, - considerate in valoare
absoluta:
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n=n (1.1)
Pm

Puterea utila este folosita pentru efectuarea unei operatii tehnologice la nivelul
unui element condus, de executie. Puterea motoare este primita de la motorul de
actionare si se dezvolt& in cupla conducétoare. intre puterea util3 si puterea motoare
exista relatia [D6]:
Py =P, +Py (1.2)

in care P, este puterea disipata prin frecare in cuplele cinematice. Avand in
vedere formula (1.2), randamentul se poate exprima si in felul urmator:

Pu
n=——— (1.3)
Pu-i-Pf
P _
po_Pr (1.4)
Pm

Randamentul global se exprima prin formule analoge, dar in functie de lucrul
mecanic util Z,, lucrul mecanic motor 7, si lucrul mecanic de frecare L, intr-un

ciclu cinematic:

Lu
Ny =1 (1.5)
£ Lm
Lu
__tu 1.6
Ng Iy L (1.6)
L, -1
ng:’”L_mf (1.7)
Ly=L,+L; (1.8)

Valoarea randamentului se inscrie in domeniul 0 <7 <1. Limita superioara nu
poate fi atinsa, asa cum rezulta din formulele (1.3) si (1.4), deoarece Pr#0.

Randamentul poate capata valoarea n=0atunci cand P, =0, adica

mecanismul functioneaza fara sarcina utild, in gol. Poate rezulta din calcul si
randament negativ, ceea ce conduce la faptul ca mecanismul se gaseste intr-o zona
de autoblocare [D6].

Explicatia este simpla avand in vedere formulele (1.4)...(1.7), de unde va

rezulta ca Py > P, si Ly > L, . Functionarea este cu atat mai eficienta, din punct de

vedere energetic, cu cat randamentul se apropie mai mult de unitate.

Majorarea randamentului de poate face numai prin reducerea energiei disipate
prin frecare, deci prin micgorarea fortelor de frecare.

Acestea depind direct proportional de coeficientii de frecare si de reactiunile
normale. Reducerea coeficientilor de frecare se realizeaza prin proiectarea
corespunzatoare a cuplelor cinematice in relatie cu lubrifierea si utilizarea frecarii de
rostogolire (rulmenti cu bile, ghidaje cu role, suruburi cu bile, etc.).
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Diminuarea reactiunilor normale este legatd de proiectarea rationala a
mecanismului pentru a functiona cat mai departe de pozitiile critice, cu respectarea
conditiei ca [D6]:

»~unghiul de presiune < unghiul de presiune admisibil < unghiul de
blocare”.

1.2 Analiza cinetostatica asupra mecanismelor cu cama

Mecanismele cu cama trebuie sa indeplineasca din punct de vedere
cinetostatic si de rezistenta urmatoarele cerinte [A2], [D4], [D5], [D6], [H1], [L4], [M2],
[K1], [K2], [M3], [P4], [P9], [S2], [V1]:

a) sa asigure permanent o fortd de contact dintre cama si tachet, astfel
incat sa nu existe in nici un moment din timpul functionarii riscul de desprindere al
tachetului de cama;

b) sa se dimensioneze latimea camei, astfel incat latimea de contact
dintre cama si tachet sa reziste la solicitarea de contact;

C) sa se aleaga o actionare care sa asigure in conditii economice o putere
necesara invingerii momentelor rezistente reduse la arborele camei.

1.2.1 Asigurarea permanenta a contactului dintre tachet si cama

Pentru ca mecanismul sa realizeze miscarea tachetului dupa legea de miscare
impusé, trebuie s& fie mentinut permanent contactul dintre tachet si cama. in acest
sens este necesara determinarea reactiunilor din cupla cinematica superioara. (vezi
tabelul 1.4) [L4]

Tabelul 1.4
Fortele si momentele - forta sau momentul tehnologic (util) Fi1 respectiv
care actioneaza in| Mgy,
cazul mecanismelor - greutatea tachetului Gg,
cu cama - forta sau momentul elastic Fe31 respectiv Mes1 (apare

(neglijand fortele de| numai in cazul mecanismelor la care contactul este asigurat
frecare din cuplele | prin fortd),

cinematice vezi - forta de inertie Fiz, momentul fortelor de inertie M;s,
figura 1.13). - reactiunea din cupla superioara Ra».

Determinarea fortei| Tachet in miscare de| Tachet in miscare oscilanta:
sau a momentului de | translatie:
mert_le_ a tachetului F,=-m,-§=-m, 03 -s" My = —Jgg - = —Jgo - 02, -y
(vezifigura 1.13)

Determinarea  fortei | Acestea sunt date prin caracteristica mecanica (rezistenta) a
tehnologice (utild), | consumatorului:
respective momentul | F, =F3,(s)

tehnologic. sau
Mz = Mz (@)
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Determinarea fortei | Relatia:
elastice a arcului| F 3, =F,, +k-s

e

(vezi figura 1.13) unde: F., - forta de pretensionare;
k - constanta elastica a arcului.

arcuri de tractiune sau de | arcuri spirale:

compresiune:

Mez1 =Fezt - he Mezr =My +ky, -y
unde:

M., - momentul de

pretensionare;
k, - constanta elastica a arcului.

Observatie:

Greutatea tachetului se va considera doar in cazul mecanismelor cu
cama, la care tachetul lucreaza in plan vertical. La determinarea greutatii tachetului
in miscare de translatie se va considera si unghiul B pe care il face tachetul cu

verticala, astfel: G, =m-g-cosp

Daca tachetul este in miscare oscilanta, momentul generat de greutatea
tachetului se va determina conform fig. 1.13 cu relatia:

Mg = G, -hs. (1.9)

Greutatea tachetului actioneaza in centrul de greutate al tachetului Ss.

Pentru asigurarea contactului permanent este necesar ca forta rezultanta sau
momentul rezultant ce actioneaza asupra tachetului sa fie orientate spre profilul
camei. Suma fortelor respectiv. momentelor mai sus amintite este egala cu
componenta reactiunii Rost din cupla superioara respectiv.cu momentul generat de
reactiunea Ryz $i trebuie sa fie pozitiva [L4]:

Fig. 1.13 Fortele si momentele intr-un mecanism cu cama
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F=Rgs =F +F3 +F31 +G; >0, (1.10)
respectiv
M=Rg - 1=Miz; +Mz + M5 +Mg; > 0. (1.11)

1.2.2 Determinarea momentului de actionare la mecanismele cu
cama

Conform echilibrului energetic, in cazul mecanismelor desmodrome exista
urmatoarea relatie [L4]:

SP=P, +P +P, =0, (1.12)
unde:

Pm — puterea motoare (utild) dezvoltata de elementul conducator,
P: — puterea rezistenta (consumata) dezvoltata de elementul condus,
P4 — puterea disipata prin frecare.
Prin utilizarea unor lagare cu rulmenti puterea disipata este neglijabila, astfel
relatia (1.12) devine:
P,+P =0. (1.13)

Relatia (1.13) poate fi utilizata pentru determinarea fortei sau a momentului
motor necesar mecanismului cu cama [L4].

a) Mecanism cu cama si tachet in migcare de translatie
In cazul mecanismelor cu cama in migcare de rotatie si tachet in migcare de

translatie relatia (1.13) devine:
Mp -0y =-F -8, (1.14)

din care, cu forta rezistenta F, = -R,,,, momentul motor devine:
s :
@34

b) Mecanism cu cama si tachet oscilant
In cazul mecanismelor cu cama in migcare de rotatie si tachet oscilant relatia
(1.13) devine:

My -0y =M, -, (1.16)
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din care, cu momentul rezistent M, = -R,,, -1, momentul motor devine:
M, =-Y M =y Ryl (1.17)
@34

O metoda grafo-analitica de determinare a momentului motor consta in
determinarea variatiei momentului rezistent redus la arborele camei. Momentul
rezistent redus la arborele camei este produs de reactiunea Ra; in raport cu cupla de
rotatie a camei. Reactiunea Rz, se determina cu relatia:

R
R32=Fn(cp)=ﬁ. (1.18)

unde: u este unghiul de transmitere

Momentul rezistent redus Mg se va determina cu relatia:

Mg =R, -h (1.19)

unde: A este perpendiculara la normala in punctul de contact dintre rola si profilul
camei.

Momentul rezistent redus va avea semnul (+), daca actioneaza in sens contrar
sensului de rotatie al camei respectiv semnul (—) daca actioneaza in sensul de rotatie
al camei. Momentului motor va trebui sa invinga momentul rezistent redus la arborele

camei
(se Mg
Mg(®) l\_/lL
(Mg /
1 —
\_J ?
2
Fig. 1.14 Momentul rezistent redus la arborele camei
neglijeaza momentul de inertie al camei). Astfel, exista relatia [L4]:
M, =-Mg. (1.20)

1.2.3 Determinarea puterii necesare a motorului de actionare

Pentru determinarea puterii de actionare se va determina momentul rezistent
redus mediu My . Valoarea medie a momentului rezistent redus se determina cu
relatia:
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- 1 2n
Ve = 5 (Ma(@)do (1.21)
To

Puterea motorului de actionare va fi aleasa respectand relatia [L4]:
P,>S8-Pr=8 Mg 0y (1.22)

unde S este coeficientul de siguranta.

Daca momentul rezistent redus prezinta valori extreme pozitive care se abat
foarte mult de valoarea medie a momentului rezistent redus mediu, se va verifica
daca momentul maxim dezvoltat de motor Mmmax respectiv, puterea maxima Pmmax
poate acoperi momentul rezistent redus maxim Mgrmax, adica [L4], [VA4]:

P =M ‘@01 > S -Mgrmax 021 - (1.23)

M max M max

1.2.4 Determinarea latimii de contact

Determinarea latimii de contact dintre tachet si cama se realizeaza din conditia
de rezistenta a acestuia la solicitarea hertziana de contact [L4], [V4].

Tensiunea la solicitarea hertziana de contact in cupla cinematica superioara
va fi:

oy = Jan Eew [ 1, 1) (1.24)
2.b © (rg pc
unde modulul de elasticitate echivalent se determina cu relatia:
2

(1-v&), (1-v¢)
N

(1.25)

echiv —

in care:
- Ec. modulul de elasticitate al materialului camei;

- v coeficientul lui Poisson al materialului camei;
- Ex modulul de elasticitate al materialului rolei;

- vg coeficientul lui Poisson al materialului rolei;

- F,, forta normala la profilul camei;

- rg razarolei,

- b latimea de contact dintre rola tachetului si cama.
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Raza de curbura p. a camei este definita ca fiind cu semnul (+), daca profilul

camei este convex (centrul de curbura este situat pe partea materializatad a camei)
respectiv cu semnul (-), daca profilul camei este concav (centrul de curbura este
situat pe partea nematerializata a camei) (vezi fig. 1.15).

Prin considerarea coeficientilor lui Poisson v; =v. ~0.3 si a conditiei de
rezistenta la solicitarea hertziana de contact:

oy <064, (1.26)
unde: o, - tensiunea admisibila la contactul hertzian;

din relatia (1.24) rezulta relatia de calcul a latimii de contact dintre rola tachetului si
cama:

bjzo.175-w[i+i} (1.27)
cSaH rR pC
unde:
(Eechiv )m = # . (1 28)
1Eg +1/EC

Latimea camei se va dimensiona astfel incat sa fie mai mare decéat valorile
determinate in pozitiile considerate critice in cadrul unui ciclu cinematic.

b > max(b;). (1.29)

Daca latimea camei este foarte mica, aceasta se va determina din conditii
constructive si tehnologice.

Fig. 1.15 Semnul razei de curbura
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1.2.5 Stabilirea durabilitatii

Pentru aprecierea durabilitatii camei L, , se va determina in prealabil numarul
de cicluri de solicitare (numar de treceri) N, din relatia [L4]:

Ig(N,)=B-A- Iog{max{%“ (i + iﬂ} =B-A-log(K), (1.30)

kR Pc

unde A si B sunt coeficienti ai diferitelor materiale.

Durabilitatea L,, (in [ore]) se va aprecia cu relatia [L4] :

N
Ly = 1.31
" 80-n.i’ (1.31)

unde: n - turatia camei (rot/min),

N - numarul de cicluri de solicitare,

c

[ - numarul de role.

Pentru aprecierea durabilitatii lagarului rolei tachetului L,;, care admite o
capacitate de incarcare dinamica C, se va utiliza expresia [L4]:
(C/(F,)m ) 10° - m g

Lig = 1.32
" Ug -n-30 (1.92)

unde: - u. este perimetrul profilului camei,
- (F,),, este forta normala medie.

Forta normala medie se va determina cu relatia [L4]:

G =~;/$(Fﬁ Ue) Uy (1.33)

1.2.6 Determinarea analitica a unghiului de transmitere

Pentru verificarea eficientei de transmitere a fortelor de la cama la tachet este
necesara determinarea analitica a unghiului de transmitere. Unghiul de transmitere
se va determina considerand un sistem de referinta al camei uAogv, unde sunt
cunoscute profilul camei de coordonate u(g), v(p) $i functia de transmitere (o).

(vezifigura 1.16)
Unghiul de transmitere se va determina cu relatia [L4]:

(i-B'B-B,)

T
= —— +arccos , 1.34
HTT2 i-BT-B-B,| (1:54)
unde:
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(i-B',B—By)=u'(pv(p) -V (pu(p), (1.33)
i B =Ju'(0)2 +v'(0)*, (1.36)

0 X

Fig. 1.16 Determinarea analitica a unghiului de transmitere

B~ By|=u(@)* + (o)’ (1.37)
Prin determinarea variatiei unghiului de transmitere pe un ciclu se poate
verifica corectitudinea cu care a fost determinat gabaritul minim al camei.

1.2.7 Determinarea analitica a razei de curbura a camei

Raza de curbura p. a camei da indicatii referitoare la ascutirea si interferenta

profilului camei proiectate. Astfel, raza de curbura curenta a camei se determina cu
relatia [L4]:

12 12413

oo = (Xg +Yg)
c = " " y
Xg'Ys ~Xg Y8

(1.38)

xp, yp sunt coordonatele carteziene ale profilului teoretic al camei.

Pentru ca profilul camei sa fie corect determinat, trebuie sa fie satisfacuta
urmatoarea conditie:

r.R
Pemin = == - 1.39
Cmin 07 ( )
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ascutirea profilului pierdere de cursa

profilul teoretic al camei

P

Cmin 'R2 /

a) b) c)

Fig. 1.17 Ascutirea si interferenta profilului camei

Daca raza de curbura p este egala cu raza rolei ry, profilul real al camei se

ascute (vezi fig. 1.17b). Daca raza de curbura p. este mai mica decat raza rolei ry,

apar pierderi de cursa datorita interferentei dintre profilul camei si rola tachetului (vezi
fig. 1.17¢c) [L4].
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1.3 Obiectivele tezei

Avand in vedere cele ce preced, autorul prezentei lucrari isi propune
urmatoarele obiective:

1. Analiza critica a stadiului actual al studierii si utilizarii mecanismelor cu
came si bare in vederea gasirii unor solutii de imbunatatire a performantelor lor
functionale.

2. Sistematizarea structurala a mecanismelor cu cama si bare inseriate cu
un numar minim de elemente (5).
3. Elaborarea unei metode de determinare, in ansamblul sau, a gabaritului

mecanismelor cu cama si tachet in miscare de translatie; analiza factorilor de
influenta asupra acestuia.

4. Elaborarea unei metode de determinare a razei de baza (minime) la
mecanismele cu cama si tachet tangential oscilant.

5. Elaborarea unei metode unitare pentru sinteza mecanismelor inseriate
cu cama si bare.

6. Evaluarea preciziei de realizare a legii de miscare de catre un
mecanism, in particular a unuia cu cama si bare, avand in vedere abaterile
dimensionale ale componentelor sale. Analiza erorilor constructive va avea in vedere
atat productia de serie a mecanismului, cat si una de unicat, pe un studiu de caz.

7. Studiul teoretic si experimental al unui mecanism (cu cama si bare)
real, prin prisma preciziei de realizare a functiei de transmitere impuse.
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Cap. 2 Sinteza structurala a mecanismelor plane cu bare si
cama

Mecanismele plane clasice conform definitiei date de Franz von Reuleaux
contin numai elemente rigide si cuple cinematice de clasa a V-a si a IV-a. Alaturi de
aceste cuple mecanismele pot contine si elemente flexibile si inextensibile, care
respecta conditia de rigiditate dupa o directie [L4], [L5].

2.1 Structura mecanismelor plane

Elementul este o piesa sau un grup de piese (corpuri) care formeaza un
ansamblu teoretic nedeformabil in raport cu alte entitati similare. in 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 in functie de tipul elementului (roata
dintata, cama, culisd) respectiv a miscarii realizate (manivela, balansier).

Tabelul 2.1
Tipuri de elemente

Denumire Manivela Balansier Culisa
Simbol T 1 -1 -

/ \ 4

( K \ w4 e ~

‘\\ // W
Denumire Piston, Piatra de culisa Roata dintata cilindrica si cremaliera

L7 ==
Simbol Z g 7

7 "
\ . / \
== wu \\8 /%C Ty

Denumire | Cama plana rotativa si de translatie  Melc-roata melcata | Roata dintata conica

-

\
%ﬁ

Simbol

Din punct de vedere functional elementele pot fi clasificate dupa cum
urmeaza: element fix, element de intrare (conducator), element intermediar, element
de iesire (element condus).
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2.2 Cuple cinematice ale mecanismelor plane

Cupla cinematica este legatura directa si mobila a doua elemente. Cuplele
cinematice pot fi clasificate in clase. Clasa ,,i” a unei cuple cinematice este data de
numarul gradelor de libertate suprimate in miscarea relativa a celor doua elemente
care formeaza cupla cinematica [A2], [A3], [C1], [D4], [D5], [D6], [D7], [H3], [H4],
[K3], [K4], [K5], [L4], [L5], [M4], [M5], [M6], [M7], [P4], [P5], [S2]. In tabelul 2.2 sunt

prezentate cuplele cinematice ale mecanismelor plane.

Tabelul 2.2
Cuple cinematice

Denurmire Cupla plana Cupla de Cupla de

superi cara rostogolire infasurare
Claza I W W
simbol

yavi

Denurmure Cupla de Cupla de Cupla Conexiune

rotatie translatie elicoidala elastica
Claza W WV W W
simbol —

-‘5
| %ﬂ

Cuplele cinematice sunt denumite cuple inferioare, daca contactul teoretic al
celor doua zone de contact se realizeazd dupa o suprafatd sau cuple superioare
daca contactul este linear sau punctiform.

Dupa numarul cuplelor cinematice in compunere carora participa un element
distingem: elemente binare (participa 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 ) reprezinta din punct de
vedere cinematic numarul miscarilor simple (elementare) permise in miscarea
relativa dintre cele doua elemente care formeaza cupla cinematica"

Analitic, gradul de libertate f al unei cuple cinematice din componenta unui
mecanism plan este data de relatia:

f=3-i, (2.1)

unde i reprezintda numarul gradelor de libertate suprimate in miscarea relativa a
elementelor componente ale cuplei cinematice.
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Cuplele cinematice de clasa a V-a ale mecanismelor plane, genereaza in
migcarea relativa dintre elementele componente o zona de contact dupa o suprafata
sau dupa o linie. Aceste cuple cinematice de clasa a V-a sunt: cupla de rotatie, cupla
de translatie, cupla de rostogolire gi cupla de infasurare.

Cuplele de rotatie respectiv de translatie genereaza o miscare de rotatie
respectiv de translatie cu alunecare intre elementele care concura la formarea cuplei
(vezi tabelul 2.2). Zonele de contact sunt suprafete de forma cilindru respectiv plan.
Deoarece traiectoriile relative descrise de doua puncte de pe zonele de contact sunt
identice, aceste cuple se vor denumi cuple cinematice de clasa a V-a "inferioare".

In cadrul mecanismelor plane pot fi utilizate si cuple de tip centroidal, care se
bazeaza pe corelatia dintre centroida mobila (rostogolitoare) si centroida fixa (baza).
Mecanismele care utilizeaza acest tip de cuple cinematice nu vor fi tratate in aceasta
lucrare.

Cuplele de rostogolire genereaza o migcare relativa de rostogolire fara
alunecare intre elementele profilate (cilindri oarecare) care concura la formarea
cuplei (vezi tabelul 2.2). Zona de contact dintre elementele profilate este lineara.
Miscarea de rostogolire fara alunecare a celor doua elemente profilate este asigurata
prin forta, folosind doua fire sau benzi flexibile si inextensibile (metalice), respectiv
prin forma, danturadnd profilele si realizdnd o fortd de apasare pentru mentinerea
contactului prin utilizarea unor arcuri.

Cuplele de infagsurare genereaza o miscare relativa fara alunecare prin
infasurarea unui element flexibil si inextensibil pe un element profilat (vezi tabelul
2.2). Zona de contact dintre elementul profilat si elementul flexibil si inextensibil este
lineara. Fiindca traiectoriile relative descrise de doua 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 genereaza in
miscarea relativa dintre elementele componente o zona de contact lineara.

Cupla plana superioara este o cupla cinematica de clasa a IV-a. Aceasta
genereaza o miscare relativa de rostogolire cu alunecare intre elementele profilate
care concura la formarea cuplei [A2], [A3], [C1], [D4], [D5], [D6], [D7], [H3], [H4], [K3],
[K4], [KS], [L4], [L5], [M4], [M5], [M6], [M7], [P4], [P3], [S2]

Nr. Cuple cinematice
crt. | ,n” c c Grad de mobilitate Observatii
5 4
1 3 2 1 1
2 4 4 0 1 Ky = Ky
3 5 5 1 1
4 6 7 0 1 Ky = Kagy

Gradul de mobilitate al unui mecanism de familie ,f’ se calculeaza cu relatia:

5
M=@6-f)-(n-)— > (i—-"f)-c (2.2)
i=f+1
unde:
¢;- numarul cuplelor cinematice de clasa ,i“ ,astfel ca pentru mecanismele
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plane (de familie f=3):
M=3-(n-1)-2-c5—-c¢, (2.3)

unde: n - numarul de elemente;
Cs- numarul cuplelor cinematice de clasa a V-a;

c,- numarul cuplelor cinematice de clasa a IV-a.

Un mecanism este desmodrom din punct de vedere geometric sau cinematic,
daca gradul de mobilitate M este egal cu numarul elementelor motoare n,,, adica:

M=n_. (2.4)

Numarul elementelor motoare in cazul mecanismelor plane cu un numar minim
de elemente este:

Ny =M =1. (2.5)

2.3 Sistematizarea mecanismelor plane

in cazul mecanismelor plane care contin doar cuple cinematice de clasa a V-a
(cupla de translatie, cupla de rotatie, cupla de rostogolire si cupla de infagurare) si
pentru care firesc numarul cuplelor cinematice de clasa a IV-a este zero (¢, =0),

conditia de desmodromie se poate scrie in forma:
2.c5-3:n+3+M=0 (2.6)

Daca se va inlocui in (2.6) relatia (2.5) se va regasi conditia de desmodromie
a lui Cebasev si Gribler:

2-c;-3-n+4=0. (2.7)

Relatia (2.7) va fi satisfacutd doar in cazul in care numarul de elemente al
mecanismului plan care contine doar cuple cinematice de clasa a V-a este par.

Conform celor anterior mentionate (n.,, = 3), numarul minim de elemente al
unui mecanism plan desmodrom care satisface relatia (2.6) este n=4.

In cadrul sistematizarii acestor mecanisme se vor utiliza urmatoarele simboluri
pentru notarea cuplelor cinematice de clasa a V-a (care provin din denumirea
acestora) [L4]:

R - cupla de rotatie,

T - cupla de translatie,

Denumirea mecanismelor incepe cu simbolul aferent cuplei cinematice
conducatoare (motoare), care reprezinta cupla de legatura dintre elementul
conducator si elementul fix.

Din considerente practice pot fi cuple conducatoare doar cuplele cinematice
de clasa a V-a inferioare: cupla de rotatie si cupla de translatie. Pentru a fi univoc
determinat tipul mecanismului, denumirea acestuia va contine in continuare
simbolurile aferente cuplelor de legatura dintre elementul conducator si elementul
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intermediar (biela mecanismului), elementul intermediar si elementul condus
respectiv elementul condus si elementul fix, in sensul inchiderii lantului cinematic.
[A2], [A3], [C1], [D4], [D3], [D6], [D7], [H3], [H4], [K3], [K4], [KS], [L4], [L5], [M4], [M5],
[M6], [M7], [P4], [P5], [S2].

Suplimentar se va indica in paranteza denumirea elementului considerat fix
din lantul cinematic care sta la baza transformarii cinematice. In cadrul sistematizarii
se pot intalni mecanisme care pot fi actionate teoretic de la oricare dintre cuplele
cinematice legate de elementul fix. Acestea mecanisme vor contine ambele denumiri.

2.3.1 Sistematizarea mecanismelor plane patrulatere cu bare

In cele ce urmeaz& se prezintd mecanisme cu bare tipice, care apar ca si
componente partiale ale sistemelor automate de montaj si prelucrare. Se pune
accent pe constructia acestora, proprietatile esentiale si, in special, modalitatile de
migcare, respectiv functile de transmitere. Cerintele tehnice prevad utilizarea de
mecanisme simple in constructia maginilor de prelucrare. in acest sens se trateaza
mecanismele cu numar minim de elemente si cuple cinematice.

Mecanismul patrulater cu bare este un mecanism care contine doar cuple
cinematice de clasa a V-a inferioare de translatie si de rotatie. Elementele acestuia
sunt elemente rigide. Sistematizarea acestora aseaza la origine cele patru lanturi
cinematice de baza: RRRR, RRRT, TRRT si RTRT [L4].

Conditia de existentd a unei manivele rotitoare, ceea ce inseamna rotatia
completa unui element in raport cu cel invecinat, presupune satisfacerea teoremei
lui Grashof [L2]:

lin + 1oy ST+ (2.8)

Conform acestei teoreme mecanismele patrulatere se impart in: mecanism cu
balansier, mecanism dubla manivela, sau mecanism dublu balansier (vezi tabelul
2.3).

in cazul mecanismului cu balansier, se transformé& miscarea de rotatie a
manivelei intr-o miscare de oscilatie a balansierului (elementul condus). Aceasta
migcare este o migcare periodica cu doua pozitii extreme, care rezulta atunci cand
manivela si biela sunt coliniare.

Mecanismul dublu manivela, permite rotirea completa fatd de elementul fix a
celor doua manivele. Elementul maniveld conducatoare executa o migcare de rotatie
defazata Tnainte respectiv in urma manivelei conduse, ceea ce inseamna ca viteza
unghiulara a manivelei conduse se abate pozitiv respectiv negativ intr-o perioada de
rotatie fatd de viteza manivelei conducatoare. Acest mecanism se utilizeaza cu
preponderenta Tn structura mecanismelor inseriate pentru generarea unor migcari
neliniare.

Mecanismul dublu balansier are doud elemente articulate cu elementul fix,
fiecare avand doua pozitii extreme. Aceste pozitii sunt atinse atunci cand doua
elemente sunt colineare (unghiul dintre elemente este de 0, respectiv 180 grade,
ceea ce Inseamna ca elementele sunt in prelungire sau suprapuse).

In cazul mecanismului dublu balansier, care nu satisface teorema lui Grashof,
toate elementele executa migcari de oscilatie intre ele [L4], [L5], [V3].
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in tabelul 2.3 sunt prezentate configuratiile caracteristice ale mecanismelor
patrulatere plan articulate.

Tabelul 2.3

Lant cinematic

Mecanism cu

Schema cinematica

Functia de

mecanismului dublu

paralelogram

bare de tip: transmitere
cu
balansier .
| v
a=
1 \yo
b=1,
c=l, of @, 2n ¢
min d — |4
c=I o
max d — | DUb|U
o manivela
Imm—i_lmaxél—i_I b=l \Vﬂ
o 2n
c=l,
d=1, 0 2n ¢
a=lI,
Dublu
balansier
v A
c=I, v,
a=l|,
b= |3 0 % o
c=l,
Caz special al Mecanism

manivela: _ =] v
a=cCc 1 3 2
a:C:ImaX b=d |2:|4
b=d=I,, T b 2n $
c Dublu
balansier
b d \j A
\VO
o &
a
b= |2 0 s
a= Imax b=1I % ¢
c=l,
C= I" d = Imin
d=|I
! " 4
L + 1 > 141
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Pe baza transformarii cinematice dupa Reuleaux, care presupune schimbarea
elementului considerat fix si a elementului conducétor in lantul cinematic de baza, se
vor obtine bine cunoscutele mecanisme patrulatere cu bare (vezi figura 2.1). Aceste
mecanisme pot fi utilizate ca mecanisme generatoare de functii si de conducere [L4],
[L5], [V3].

RRRR RRRT TRRT TRTR
% c b c
= A c d
o
b

_ d b
(e a a
5 a
@] RRRR RRRT TRRT RTRT
o« TRRR
i c b
g / b c . c d
b5 b d d
L a a a b a

RRTR TTRR TRTR
o RTRR RRTT
X d
4 c d
£ c| \°
b _
L b a

b

o RRTR RTTR

RTRR
x
“— a a
£ b d d

c

L c b

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 obtine ca mecanism manivela-balansier, dublu manivela si dublu balansier;

b) Mecanismul manivela-piston sau piston balansier - RRRT, TRRR, care de
asemenea se pot diferentia pe baza teoremei lui Grashof;

c) Mecanismul cu culisa oscilanta sau rotativa - RRTR si RTRR, care sunt
diferentiate pe baza teoremei lui Grashof;

d) Mecanismul cu piston oscilant sau rotitor - RRTR si RTRR (izocinetic cu
mecanismul cu culisa oscilanta sau rotativa)

e) Mecanismul dublu piston - TRRT (cu axele de translatie perpendiculare sau
oarecare);

g) Mecanismul manivela-culisa de translatie - TTRR si RRTT,;

h) Mecanismul dublu culisa oscilanta - RTTR;

i) Mecanismul piston-piston oscilant - RTRT si TRTR (care poate fi simplu sau
dublu excentric).

Daca se tine cont de criteriul evitarii autoblocarii respectiv de cel al transmiterii in
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bune conditi a migcarii si a fortelor, variantele RTRR, TTRR si RTRT sunt
necorespunzatoare.

2.3.2 Sistematizarea mecanismelor plane ternare cu cuple
superioare

In cazul mecanismelor plane, care pe langa cuplele cinematice de clasa a V-a
contin i cuple cinematice de clasa a |IV-a, conditia de desmodromie (2.6) devine:

z.(c5+c74)_3.n+4:o. (2.9)

In cazul mecanismelor avand o cupla cinematica de clasa a IV-a (¢, =1) si un

numar minim de elemente, relatia (2.9) este satisfacuta cand expresia 3-n-5 este
un numar par si pozitiv. Aceasta inseamna ca mecanismul cu numar minim de
elemente care contine cuple cinematice de clasa a IV-a si a V-a trebuie sa aiba trei
elemente (n=3).

In cadrul sistematizarii mecanismelor mai sus amintite cuplele cinematice de
clasa a V-a ale mecanismelor plane se vor nota identic ca pana acum, iar pentru
cuplele cinematice de clasa a IV-a se vor utiliza urmatoarele simboluri:

C - cupla plana superioara,
Rd - cupla plana superioara in cazul profilelor rotilor dintate.

Pentru cazul mecanismelor plane cu numar minim de elemente care contin
cuple cinematice de clasa a IV-a si a V-a se disting urmatoarele tipuri de
mecanisme: mecanisme cu cama $i mecanisme cu roti dintate (care reprezinta un
caz particular al mecanismelor cu cama).[L4], [L5]

2.3.3 Sistematizarea mecanismelor cu cama

Mecanismele plane cu cama sunt mecanisme care contin cuple cinematice de
clasa a IV-a gi a V-a. Acestea contin unul sau doua elemente rigide profilate.

Pornind de la lantul cinematic plan generalizat se pot obtine prin transformari
constructive lanturile cinematice de baza ale mecanismelor plane cu cama. Acelasi
rezultat structural se obtine pornind si pe calea inversa, adica de la cele patru lanturi
cinematice de baza ale mecanismelor patrulatere cu bare.[L4], [L5]
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Fig. 2.2 Sistematizarea mecanismelor plane cu cama

Pe baza transformarii cinematice, care presupune schimbarea elementului
considerat fix si a elementului conducator in lantul cinematic de baza, se vor obtine
bine cunoscutele mecanisme plane cu cama (vezi fig. 2.2). Aceste mecanisme pot fi
folosite ca mecanisme generatoare de functii si de conducere.

Mecanismele plane cu cama din figura 2.2 sunt [L4], [L5]:
a) Mecanism cu cama si tachet oscilant RCR si RRC (avand cama element fix);
b) Mecanism cu cama Tn migcare de translatie si tachet oscilant TCR;

c) Mecanism cu cama rotativa si tachet in migcare de translatie RCT si RTC
(avand cama element fix);

d) Mecanism cu cama in migcare de translatie si tachet in migcare de translatie
TCT si TTC (avand cama element fix);

e) Mecanism cu cama in miscare de translatie si tachet oscilant plan TCR.

Mecanismul dedus din lantul cinematic patrulater TRTR este un caz particular
al celorlalte tipuri de mecanisme din coloanele anterioare. Unghiul de presiune minim
admisibil la mecanismele plane cu cama va fi utilizat in cadrul sintezei dimensionale
la determinarea gabaritului minim al camei.
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2.3.4 Sistematizarea mecanismelor inseriate

Miscarile de lucru la automatele de montaj sunt deseori miscari de oscilatie si
translatie care urmeaza un program (miscare) prescris si care este intrerupt prin
stationari. Prin introducerea elementelor ternare plane in mecanismele cu came, nu
se pot realiza intotdeauna, cu adevarat, miscarile dorite, pe cand utilizarea
mecanismelor inseriate cu came si bare este eficienta si aceste mecanisme sunt
usor de realizat.

Legea de miscare este asigurata de profilul camei si se transmite prin
mecanismul cu bare catre organul de lucru.

Dupa [H3] si [V4] din lanturile cinematice Watt si Stephenson rezulta diferite
structuri si mecanisme plane cu cama si bare, daca sunt introduse cupla cu cama,
cupla rotativa si cupla dubla. Cupla rotativa poate fi inlocuita de o cupla de translatie.

In continuare se vor analiza numai structurile simple de mecanisme inseriate
cu came si bare si vor fi folosite si analizate ca mecanisme de transmitere (vezi
tabelul 2.4).

Tabelul 2.4

Lantul
cinematic
Watt

& 4

%

Lantul
cinematic
Stephenson

X

08 e K&
X

AR
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Mecanismul definit conform lui Franz von Releaux, este un lant cinematic care
contine un element fix, unul sau mai multe elemente conducatoare (motoare) fata de
care celelalte elemente au miscari bine determinate, astfel rezulta 11 structuri de
mecanisme plane inseriate cu came si bare cu element de antrenare rotativ.

Din toate structurile de mecanisme ale lantului cinematic Stephenson rezulta
mecanismele conducatoare cu came si bare.

Toate aceste mecanisme indeplinesc urmatoarele criterii de relevanta:

- elementul motor trebuie sa fie cama rotativa;

- cupla motor sa fie formata cu elementul fix;

- toate elementele mecanismului sa fie angajate in transmiterea misgcarii catre
elementul condus;

Cele 11 structuri de mecanisme plane cu cama si bare inseriate cu 5 elemente
avand elementul conducator de tip motor rotativ sunt prezentate tabelul 2.5 si pot fi
analizate in continuare.

Tabelul 2.5

Mecanismele patrulatere cu bare inseriate cu mecanismul cu cama pot fi de
tip patrulater articulat, manivela piston, culisa oscilanta, culisa de translatie sau dublu
piston. Contactul dintre cama si tachet poate sa fie exterior — cama exterioara,
interior-exterior — cama cu canal sau cama cu nervura si exterior-exterior — cama
dubla (vezi tabelul 2.6).

Din cadrul acestor mecanisme inseriate, in capitolul 4, s-au studiat acele
mecanisme care prezintd un real interes din punct de vedere al aplicalliilor
industriale.
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Tabelul 2.6

Carna plana exterioara

Carma cu canal

Carma dubla

Cama cu nervura

Carna plana tachet
cu rola oscilant

Carra plana cu tachet cu
rola in translatie
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Cap. 3 Contributii la sinteza mecanismelor cu cama

Dezvoltarea industriei constructoare de masini si echipamente este orientata
in sensul cresterii calitatii produselor si a optimizarii gabaritului acestora. in acest
context se impune minimizarea elementelor componente, modularizarea
subansamblurilor mecanice, asigurarea unei reglari si ajustari eficiente intre
elementele si/sau subansamblurile componente si  tratarea globala a
subansamblurilor mecanice din componenta masinilor si echipamentelor.

Mecanismele utilizate pentru transmiterea miscarii si a fortelor, ca
subansambluri ale unei masini sau a unui echipament implica aceeasi abordare
globala.

3.1 Determinarea gabaritului mecanismelor cu cama

in cadrul determindrii gabaritului camelor se urmareste determinarea
dimensiunilor caracteristice ale camei. Dimensiunea caracteristica a unei came o
reprezinta raza de baza sau lungimea de baza, in contextul in care cursa tachetului si
legea de miscare este impusa in functie de cerintele tehnologice respectiv lungimea
tachetului, excentricitatea, distanta intre axe si raza rolei (vezi fig. 3.1... fig. 3.2) sunt
impuse [L4].

3.1.1 Dimensiunile caracteristice ale mecanismelor cu came plane

Dimensiunile caracteristice in cazul mecanismului cu cama plana rotativa si
tachet oscilant conform figurii 3.1 sunt [L4]:

a=A,B, - distanta intre axe,
| =BB, - lungimea tachetului,
r, (c,) - raza de baza (cerc de baza),
W, - unghiul de baza (unghiul initial format de tachet cu linia
centrelor).

Raza de baza r, ca raza de referinta este definita ca fiind egala cu raza

minima ry,;, a profilului camei in cazul camelor centrifugale respectiv raza maxima
rmax @ profilului camei in cazul camelor centripetale.
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a) cama centrifugala b) cama centripetala
Fig.3.1 Dimensiunile geometrice ale camelor rotative cu tachet oscilant

Pentru cazul mecanismelor cu cama plana rotativa si tachet in miscare de
translatie dimensiunile caracteristice sunt conform figurii 3.2 [L4]:

e - excentricitatea,
r, (c,) - raza de baza (cerc de baza),
S, - pozitia initiala a tachetului.
B~ 1
0 ,
23
2 2

| > i b \ Pa3

(=
——/
P
pd
o

/g rb
Pg32 ¢ 5 s
P 3 s,

L
a) cama centrifugala b) cama cent/ripetalé

Fig. 3.2 Dimensiunile geometrice ale camelor rotative cu tachet in miscare
de translatie
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Dimensiunile caracteristice in cazul mecanismului cu cama plana in miscare
de translatie si tachet in miscare de translatie sunt conform figurii 3.3a [L4] :

lungimea de baza a camei,
h, - pozitia initiala a camei,
pozitia initiala a tachetului.

w
o
1

Dimensiunile caracteristice in cazul mecanismului cu cama plana in miscare
de translatie si tachet oscilant sunt conform figurii 3.3b [L4]:

e - excentricitatea axei de oscilatie fata de
axa de translatie
lungimea de baza a camei,

h, - pozitia initiala a camei,
unghiul de baza.

F

a) cama cu tachet in miscare b) cama cu tachet in migcare
de translatie de rotatie

Fig. 3.3 Dimensiunile geometrice ale camelor in migcare de translatie

3.1.2 Determinarea razei de baza a camei

Determinarea razei de baza sau a lungimii de baza se face din conditii de
gabarit gi conditii cinetostatice. Gabaritul este cu atat mai mic cu céat raza de baza r,

sau lungimea de baza /, este mai mica, ceea ce conduce la o serie de avantaje

economice.
Din punct de vedere cinetostatic, componenta /7 a fortei care se transmite

catre tachet din forta normala Fj, la profilul camei in punctul de contact, este cu atat
mai mare cu cat unghiul de transmitere u (vezi fig. 3.4) (complementar unghiului de
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presiune « ) este mai mare (cel mai avantajos este unghiul de transmitere x =90°)
[L4], [M4], [K3], [K4], [K5], [P4].

Fig. 3.4 Unghiul de transmitere la mecanismele cu cama

Din aceste considerente se poate reduce raza de baza a camei proiectate
pana la valoarea la care mai este indeplinita conditia:

K2 fimin (3.1)
unde 1,;, este unghiul de transmitere minim admisibil.

Unghiul de transmitere minim pentru cursa activa este recomandat sa fie [L1],
[M1], [K3], [K4], [K5], [P4]:
Umin > 45° pentru came cu tachet oscilant care functioneaza la turatii reduse
(n<30rot/min ) , respectiv

Umin > 00° pentru came cu tachet in migcare de translatie (n <30 rof/min ) sau
came cu tachet oscilant care functioneaza la turatii mari.
Prin masuri constructive aceste valori pot fi mai reduse si pot fi impuse diferit
la cursa de urcare respectiv coborére.
Din punct de vedere cinematic unghiul de transmitere poate fi considerat ca
reprezinta unghiul format intre viteza rotita a tachetului vg,, si viteza relativa rotita

dintre tachet gi cama vg;,. Pe baza acestei observatii i punand conditia ca varful

vitezei rotite a punctului B apartindnd camei in reprezentare grafica (vg,,) Sa
coincida cu articulatia camei rezulta scara reprezentarii grafice:

ky = kg 021 (3.2)

in urma careia urmeaza sa fie determinata raza de baza sau lungimea de baza, Ks

fiind scara lungimilor.

Sunt cunoscute 2 metode de determinare a razei de baza: metoda
hodografului vitezelor si metoda Flocke aproximativa [D4], [D5], [D€], [D7], [H3], [L4],
[K1], [K2], [M3], [P4], [P5].
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3.1.3 Etapele de lucru in determinarea gabaritului minim al camelor

Etapele de lucru in determinarea gabaritului minim al camelor sunt [L4] :

1. Din tema de proiectare sunt prescrise legile de migcare de ordinul 0, 1, 2 si
eventual 3, care sunt in cazul elementului condus aflat in migcare de rotatie (v, ',

y", y") respectiv in migcare de translatie (s, s’, s”, s”) si legile de variatie a
parametrilor cinematici ai elementului condus, care sunt in cazul miscarii de oscilatie
a tachetului (v, y, v, ) respectiv in cazul miscarii de translatie (s, s, s, §).
2. Se impun valorile minime ale unghiului de transmitere p,,, la cursa de urcare,
respectiv cursa de coboréare si viteza unghiulara »,, sau lineara v,, a camei, functie
de tipul miscarii acestuia (o,, - cama in miscare de rotatie, v,, - cama in miscare de
translatie).
3. in cazuri particulare se mai impun o serie de parametri geometrici:

a. la came cu tachet oscilant: / — lungimea tachetului gi a — distanta dintre axe;

b. la camele cu tachet in miscare de translatie: e — excentricitatea tachetului;

c. la came spatiale tronconice: 2y — unghiul la varf.

4. Se determina prin metoda hodografului sau prin metoda aproximativa Flocke
corespunzatoare tipului de mecanism cu cama raza de baza a acesteia.
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3.2 Unele aspecte cu privire la gabaritul mecanismelor cu came

Problema gabaritului mecanismelor cu cama este abordata in literatura
tehnica de specialitate [A2], [D4], [D5], [D86], [D8], [L4], [L5], [P3], [P4], [P8] exclusiv
din punctul de vedere al minimizarii gabaritului camei, fara a tine cont de lungimea
ghidajului tachetului. Aceasta din urma, in cazul camelor plane cu tachet in miscare
de translatie, fiind dependenta de raza rolei, raza de baza a camei, cursa tachetului
si de lungimea ghidajului. Lungimea redusa a ghidajului implica o scadere a
gabaritului mecanismului cu cama.

Determinarea lungimii optime a ghidajului rezultd din urma analizei
cinetostatice a mecanismului.

in continuare se propune o metodd de calcul a gabaritului optim al
ansamblului mecanism cu cama si tachet in miscare de translatie.

3.2.1 Determinarea gabaritului camei

Gabaritul camei implica determinarea razei de baza din conditii de gabarit si
conditii cinetostatice. Gabaritul camei este cu atat mai mic cu cét raza de baza r,

este mai mica.
Din punct de vedere cinetostatic, componenta 7, a fortei care se transmite

catre tachet din forta normala F la profilul camei in punctul de contact, este cu atat
mai mare cu cat unghiul de presiune a (complementar unghiului transmitere ) este
mai mic (vezi figura 3.5).

Din aceste considerente se poate reduce raza de baza a camei proiectate
pana la valoarea la care mai este indeplinita conditia:

unde a,, este unghiul de presiune maxim admisibil.

Unghiul de presiune pentru cursa activa este recomandat [V5] sa fie:

U max < 45°

pentru came cu tachet oscilant care functioneaza la turatii reduse, respectiv
Umax < 30°

pentru came cu tachet in miscare de translatie sau came cu tachet oscilant

care functioneaza la turatii mari. Prin masuri constructive aceste valori pot fi mai
reduse si pot fi impuse diferit la cursa de urcare respectiv coboréare.

a

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 49

BUPT



Capitolul 3 Contributii la sinteza mecanismelor cu cama

Fig. 3.5 Unghiul de presiune la mecanismele
cu cama

Conform metodei aproximative Flocke, in fig. 3.6 este prezentata o schema
simplificata utilizata pentru determinarea analitica a razei de baza a camei rotative cu
tachet in miscare de translatie excentric. Astfel, raza de baza se va calcula cu relatia:

14
S +eée
= “max v ¢
Smax

tan o

2
, j +e? . (3.4)

unde: sy, - Viteza redusa maxima a tachetului,

e — excentricitatea tachetului

in cazul camei rotative cu tachet in miscare de translatie centric (e =0) relatia
de calcul a razei de baza devine:

14
_ Smax
tan

7 -5 (3.9)

!
Smax

Pentru a putea compara razele de baza ale camelor pentru diverse legi de
miscare, se va determina raza de baza in expresie adimensionala raportata la cursa
tachetului /. Astfel, raza de baza adimensionala conform relatiei (3.5) devine:

S

’l: S;nax/h _ Stax _ (3.6)
h tan h

Cu spatiul si unghiul de pozitie al camei sub forma adimensionala:

(3.7)

H

_s
a
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P (3.8)

(4.52)

Fig. 3.6 Determinarea razei de baza
se poate calcula si viteza redusa in expresie adimensionala:
s 1ds 1 hady 1,

2_2.% . — y', (3.9)
h hdp h . dc @,

cu aceste valori raza de baza adimensionala data de relatia (3.6) devine:

™ _ Vmax _ ‘

. 3.10
h @, tana Ymax ( )

in care ¢, . reprezinta unghiul caracteristic de rotatie a camei pentru cursa activa,
respectiv pentru cursa de revenire (urcare/coborare).

3.2.2 Determinarea lungimii ghidajului

Determinarea lungimii totale a tachetului in migcare de translatie implica
determinarea prealabila, din conditii cinetosatice, a lungimii ghidajului. Asupra
tachetului, prezentat in fig. 3.7, pe directia lui de deplasare, actioneaza componenta
Fp a fortei care se transmite catre tachet din forta normala F' la profilul camei in
punctul de contact (aceasta actioneaza sub unghiul de presiune « ) si forta rezistenta
Q, care reprezinta o suma dintre forta utila (tehnologica) F,, forta de inertie a

tachetului F; gi forta elastica a arculuiF, care asigura contactul permanent dintre
tachet [Ji cama:

O=F,+F, +F,. (3.11)
Conditia de migcare a tachetului va fi:

Focosa2Q+u-(+Ry), (3.12)
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unde reactiunile normale rezultdnd din conditia de echilibru a tachetului, cu
neglijarea dimensiunilor transversale, sunt:

RI:F-sina-[lJr%j, (3.13)
) X
R2:F-s1na-z (3.14)
Q=F +F; +F,
RZ
MRZ b
R1
uR, 3
Npaz, X
||B
T oA F, )
/ F \\\\
// FT o \;
i\‘/‘ r AO \\rlssz
P @24
N )

Fig. 3.7 Determinarea lungimii
ghidajului tachetului

Prin inlocuirea relatiilor (3.13) si (3.14) in (3.12) rezulta:

F-cosa2Q+,L1-F-sina-(l+2-%), (3.15)

din care se poate determina coeficientul de incarcare @ <[0,1] definit ca
raportul dintre forta rezistenta O si forta de actionare (de contact) I, astfel:

@ZQSCOSQ—ﬂ'Sina'[1+2'£j, (3.16)
2 b

Daca se considera legile de miscare ca fiind simetrice, unghiul de presiune
maxim (critic) corespunde valorii extreme a vitezei reduse. Aceasta valoare se obtine
pentru:
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xcr:ngr. (3.17)

unde: r reprezinta raza rolei.

Cu aceasta valoare din relatia (3.16) rezulta lungimea ghidajului in expresie
adimensionala:

by Hsma -[l+2-%j. (3.18)

h cosa—pu-sina—®

3.2.3 Gabaritul mecanismului cu cama si tachet in miscare de
translatie

Conform cu figura 3.8, lungimea totala a mecanismului cu cama si tachet in
migcare de translatie, pe directia de translatie, este:

H =2h+R, +r} —e* +b+c. (3.19)

Unde raza maxima a camei R, este:

R =Vry +h” =2ryhcos B) . (3.20)
cu f=rx—arcsine/r, $i ¢ este spatiul dintre pozitia superioara a tachetului cu rola si
muchia inferioara a ghidajului.

Pentru cazul particular cand mecanismul cu cama si tachet cu rola in miscare
de translatie este centric (e = 0) lungimea totala a ghidajului este:

H=3h+2r, +b+c (3.21)

in expresie adimensionala, tinand cont de directia de deplasare, relatia (3.21) devine:

b ¢
—+— 3.22
p (3.22)
Conform celor prezentate anterior, gabaritul total al mecanismului cu cama si
tachet in migcare de translatie depinde nu numai de raza de baza, ci si de lungimea

ghidajului Ui cursa tachetului.

£:3+2-ri+
h h

H_ 5., .0 (3.23)
h h o h
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Pentru determinarea valorii minime a gabaritului in expresie adimensionala se
va determina valoarea unghiului de presiune « pentru care se obtine un extrem a
expresiei (3.22). Astfel, se va calcula derivata in raport cu unghiul de presiune « :

i[ﬁjzz-i[ri}i[éj. (3.24)
oo\ h oa\ h o\ h

Prin anularea expresiei (3.24), se obtine:
[l+2ﬁj,u(l—d>-cosa) ,
h _ 2ymax _ O

coSa—fi-sin 0— @, sin’ o
( q)) ulc

H

din care rezultd valoarea optima a unghiului de presiune Qopr, PeNtru care
gabaritul total in expresie adimensionala are valoarea minima:

\l A [
h
‘ /
A
| \ % b
| ,
1 c
- \
/;// - T ; h H
/// — N '
/ / R \\\

AN > R.—
// r

N )
~ |

I '

Fig. 3.8 Gabaritul mecanismului cu cama si
tachet in migcare de translatie

H(x
ql o) (3.26)
h min h
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3.2.4 Factorii de influenta asupra gabaritului total al mecanismului
cu cama

Gabaritului mecanismului cu cama cu tachet in miscare de translatie este
dependent de legea de miscare a tachetului, unghiul de rotire al camei
corespunzatoare fazei de urcare sau coboréare ¢,,., coeficientul de frecare dintre

tachet si ghidaj u, coeficientul de incarcare @® si raza rolei in expresie
adimensionala r/h.

in cele ce urmeazd se va analiza prin exemple numerice influenta acestor
factori asupra gabaritului camei.

3.2.4.1 Influenta legii de migcare

Legea de migcare a tachetului are influenta asupra razei de baza in expresie
adimensionala. Se vor adopta in acest studiu valorile: ¢, ;. =90°, £=0.1, ®=0.5 i

r/h=025.

in tabelul 3.1 sunt prezentate pentru o serie de legi de miscare, valoarea
maxima adimensionala a vitezei reduse y;,., cursa corespunzatoare acesteia

Y

N si expresia razei de baza adimensionale pentru ¢, ;. =90°.
max

Tabelul 3.1
Tp
Legea de migcare ' h
g $ Ymax Yyt h Pe | 4 =90°
1.Parabolica 1 8 —rtana
yo 52 2 2 2rtana
2.Polinomiala 3-4-5 15 1 60—-9rtanc
y=10x> —15x* + 6x° 2 187 tana
3.Polinomiala 4-5-6-7 35 1 140-16xrtancx
y:35x4—84x5—70x6—20x7 16 2 2rtana
4.Sinusoidala 1 8§—rtana
1 . 2 2 2rtana
Yy =x——sin2m
2
5.Cosinusoidala T 1 2—tano
1 5 E 2-t
y:—(l—cos7zx) e
2
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Pentru aceste legi de migcare s-au reprezentat in figura 3.9 functiile razei de
baza (r,/h) in expresie adimensionald, lungimea ghidajului (5/h) in expresie
adimensionala si gabaritul total (H /h) expresie adimensionala in raport cu unghiul
de presiune « in conformitate cu relatia (3.6).

Se poate observa ca valoarea minima a gabaritului total in expresie
adimensionala este datda de legea de miscare la care valoarea maxima
adimensionala a vitezei reduse este minima (in exemplele considerate acestea sunt
legile de miscare polinomiala 3-4-5 si legea de miscare cosinusoidala).

0 6 12 18 24 30 36 42 48 54 60

0 o 60

Fig. 3.9 Influenta legii de migcare asupra gabaritului total al mecanismului cu cama

Pentru unghiului de presiune o =« =55° se observa ca lungimea ghidajului

tinde asimptotic catre infinit, ceea ce determina cresterea corespunzatoare a
gabaritului total al mecanismului cu cama si tachet in migcare de translatie.

3.2.4.2 Influenta unghiului de rotire al camei corespunzator fazei de
urcare / coborare

Unghiul de rotire al camei corespunzator fazei de urcare sau coborare ¢, .

va influenta raza de baza in expresie adimensionalda. Pentru a studia aceasta
influenta se vor adopta: legea de miscare sinusoidala a tachetului, ¢#=0.1, ®=0.5 i

r/h=025.
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Se vor considera succesiv unghiurile corespunzatoare fazei de urcare /
coborare ca find ¢, .=x/3rad, @,;.=7/2rad, @,,.=27/3rad respectiv

Pyjc =7rad .

in figura 3.10 sunt reprezentate functiile razei de bazi (r, /h) in expresie
adimensionala, lungimea ghidajului (5/4) in expresie adimensionala si gabaritul total
(H /h) in expresie adimensionala in raport cu unghiul de presiune « .

Din figura 3.10 rezultd ca valoarea minima a gabaritului total in expresie
adimensionala, scade odata cu cresterea unghiului corespunzator fazei de urcare /
coborare ¢, .. Pentru valoarea minima a gabaritului total corespunde gi un unghi de

presiune maxim mai redus.

10
10 9.5
9
H/h
8.5
8 f
7.5 i
7 ) (pu/c:ﬂ:/3 f
6.5
6 =
55 (pulc_ﬂ:/2
5 (pu/c:2n/3
4.5 (Pu/c:n .
4
3.5
. : ¢ \em ro/h
2 (pu/c ﬂ:/ /2
P
1.5 ue (pu/c /3
1
0 0.5 b/h

0
0 6 12 18 24 30 36 42 48 54 60

0 o 60

Fig. 3.10 Influenta unghiului de rotire al camei corespunzatoare fazei de urcare / coborare
asupra gabaritului total al mecanismului cu cama

3.2.4.3 Influenta coeficientului de frecare

Coeficientul de frecare dintre tachet si ghidaj este dependent de materialele
din care sunt acestea executate, conditile de lubrifiere, temperatura, rugozitatea
suprafetelor aflate in contact, s.a. Coeficientul de frecare influenteaza lungimea
ghidajului in expresie adimensionald. Pentru a studia aceasta influenta se vor

adopta: legea de migcare sinusoidala a tachetului, ¢, ;. =90°, ®=0.5 i 7'/71=025
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Se vor considera succesiv coeficientii de frecare: ¢ =0.1, 1 =0.15 respectiv
1#=02.

Functia raza de baza (r,/h) in expresie adimensionald, functiile lungimii

ghidajului (b/h) in expresie adimensionala si gabaritului total (H/h) in expresie
adimensionala in raport cu unghiul de presiune « sunt prezentate in figura 3.11.

Fig. 3.11 Influenta coeficientului de frecare asupra
gabaritului total al mecanismului cu cama

Cresterea coeficientului de frecare conduce la cresterea gabaritului total al
mecanismului cu cama in expresie adimensionala, la cresterea lungimii ghidajului si
la scaderea unghiului de presiune maxim corespunzator. Din figura 3.11 se mai
constata o reducere a valorii critice a unghiului de presiune « =« odata cu

cresterea coeficientului de frecare (caz in care mecanismul se blocheaza).

3.2.4.4 Influenta coeficientului de incarcare

Coeficientul de incarcare a mecanismului cu cama este dependent de raportul
dintre forta rezistenta si forta activa si influenteaza lungimea ghidajului in expresie
adimensionala in concordanta cu relatia (3.18). Pentru a studia influenta
coeficientului de incarcare se vor adopta: legea de miscare sinusoidala a tachetului,
@uie =90°, u=01s8ir/h=025.

in reprezentdrile grafice se vor considera coeficienti de incércare:
® = 0 (mecanismul cu cama nu este incarcat), ® =025 si ®=0.5.
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in figura 3.12 sunt reprezentate functia razd de bazad (r,/h) in expresie
adimensionalad, functiile lungimii ghidajului (b/h) in expresie adimensionala si
gabaritului total (H /) in expresie adimensionala in raport cu unghiul de presiune.

Odata cu cresterea coeficientului de incarcare creste gabaritul total al
mecanismului cu cama in expresie adimensionala si scade valoarea unghiului de
presiune maxim corespunzatoare, concomitent cu valoarea critica a unghiului de
presiune o =a,, .

Fig. 3.12 Influenta coeficientului de incarcare asupra
gabaritului total al mecanismului cu cama

3.2.4.5 Influenta razei rolei

Raza rolei in expresie adimensionald influenteaza de asemenea lungimea
ghidajului in expresie adimensionala. Pentru acest studiu se vor adopta: legea de
migcare sinusoidala a tachetului, ¢, ;. =90°, ®=0.5 gi x=0.1.

Se vor considera urmatoarele valori pentru raza rolei in expresie
adimensionala: r/h=0.12, r/h=0.25 respectiv r/h=0.37.

Functia raza de baza, functiile lungimii ghidajului si gabaritului total in expresii
adimensionale in raport cu unghiul de presiune sunt prezentate in figura 3.13.

Tot din figura 3.13, rezulta ca, prin cresterea razei rolei obtinem o crestere
nesemnificativa a gabaritului total al mecanismului cu cama in expresie
adimensionalda, respectiv 0 scadere a valorii unghiului de presiune maxim
corespunzator.

Valoarea maxima a razei rolei este limitata de conditia de evitare a aparitiei
subtaierii profilului real al camei.
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in literatura tehnica de specialitate este recomandat ca raza rolei s3 fie mai
mica decat raza de curbura minima a profilului real:

r<0.7- PCmin (327)

unde: o min reprezinta raza de curbura minima a profilului teoretic al camei.

10
9.5

9
! h=0.375
52 : Hih ] ]\
s 1 J
75 | r/h=0.&f({’
7 ! r/h=0.125\/}
6.5 \ //
. :
\ N 7
55 3 T
\ [ g
5 <
\
4.5 s
\
4 .
s rv/h

35
3
25 N

2 >
1.5
1
0.5 b/h

0
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Fig. 3.13 Influenta razei rolei in expresie adimensionala asupra
gabaritului total al mecanismului cu cama

3.2.4.6 Concluzii

Metoda de determinare a gabaritului minim al mecanismului cu cama
prezentata, permite determinarea gabaritului total al mecanismului cu cama si tachet
in migcare de ftranslatie, prin considerarea atat a gabaritului camei, cat si a
gabaritului tachetului.

Au fost evidentiate influentele legii de migcare a tachetului, unghiul de rotire al
camei corespunzatoare fazei de urcare sau coborare, coeficientul de frecare dintre
tachet si ghidaj, coeficientul de incarcare si a razei rolei in expresii adimensionale
asupra gabaritului total al mecanismului cu cama in expresie adimensionala.

Toti parametrii analizati au fost prezentati in expresii / forme adimensionale,
astfel ca, concluzille enumerate sunt general valabile pentru toate tipurile de
mecanisme cu came cu tachet in translatie.
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3.3 Consideratii asupra sintezei mecanismelor cu cama si tachet
tangential oscilant

Pentru fiecare mecanism cu cama se regasesc in literatura tehnica de
specialitate cateva metode grafice sau analitice pentru determinarea razei de baza a
camei, exceptie facand mecanismele cu cama cu tachet tangential oscilant. Raza de
baza este importanta atat din punct de vedere al fabricarii camei, cat si al
dimensionarii acesteia.

Este remarcabil faptul ca se asigura un unghi de transmitere favorabil in

punctele de contact dintre cama si tachet. Unghiul de transmitere este de 90° in
cazul mecanismului cu cama plana si tachet tangential centric (vezi figura 3.14) si

7=90° + ¢ in cazul mecanismul excentric.

Fig. 3.14 Pozitia de start si cea curenta pentru un mecanism cu cama
si tachet tangential excentric

Cu:

o =arcsin(e//) (3.28)

unde / este distanta (variabild) intre punctul de contact dintre cama si tachet [i
articulatia tachetului (C).

3.3.1 Ecuatiile de sinteza

Ecuatile de sinteza, in speta cele pentru profilul camei se gasesc ca
infasuratoarea pozitiilor relative ale tachetului in raport cu cama pentru un ciclu al
miscarii.

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 61

BUPT



Capitolul 3 Contributii la sinteza mecanismelor cu cama

Acest proces presupune ca, functia de transmitere y =y (@), excentricitatea
e, distanta dintre axe A4, raza de baza R, sunt cunoscute. Excentricitatea este
considerata pozitiva daca este orientata catre profilul camei.

Unghiul minim al tachetului cu linia centrelor OC este:

. Rb +e
W = arcsin

(3.29)

in concordanta cu sistemul de coordonate al camei, ca in figura 3.14,
coordonatele punctului C sunt:

xo = A-sin(yg + )

(3.30)
Yo = —A-cos(l//o +¢))
Coordonatele punctului E de pe tachet sunt:
xg = A-sin(yy +p)—e-coslp—w), (3.31)

yi =—A-cos(yy +@)—e-sin(p—y).
Ecuatia dreptei ¢ (directia momentana a tachetului in raport cu cama) este:
1%, 3,9 (x = xg)+(y - y) tanlp - ) = 0 (3.32)

Ecuatiile parametrice ale profilului camei se vor determina din sistemul:

1((x, y,¢)=0
o>, y,9) _ (3.33)
op
din care rezulta:
. A .
x = A-sin(yy +¢)—e-cos(p—y)— _— cos(iwo +w)-sin(p—v),
‘2 (3.34)
y= —A-COS({//O +¢))—e-sin(¢)—l//)+ - cos(t//o +1//)- COS({D—(//).
Parametrul ¢ este unghiul curent al camei si:
w
l//:d_‘//:M:_f (3.35)
dp del/dt o
in care:
o, este viteza unghiulara a tachetului;
o este viteza unghiulara a camei.
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3.3.2 Determinarea razei de baza

Pentru mecanismele cu cama cu tachet tangential oscilant, nu exista relatii
(expresii) analitice de calcul pentru determinarea razei de baza. Acest parametru
poate fi totusi determinat pe baza unor metode de calcul iterative. Una dintre metode
consta in verificarea conditiei evidente:

7 < Finax (3.36)
unde:
= yx? +y2 = r(q)) (3.37)

este raza polara curenta a camei din ecuatiile parametrice (3.34) si
Fnax = A-sin (W0 + W max) —€ (3.38)

Raza maxima a camei depinde de raza de baza R, , prin unghiul de start v,

in conformitate cu relatia (3.29).

Pornind de la o valoare minima a razei de baza arbitrar aleasa, relatia (3.36)
este verificata pentru ambele faze ale miscarii (cursa activa, respectiv cea de
revenire). Daca nu e satisfacuta relatia (3.36), se va mari valoarea razei de baza Ry,

si procesul de verificare a relatiei (3.36) se va repeta pana cand aceasta va fi pe
deplin satisfacuta pentru ambele faze ale miscarii.
In mod evident r,,,. trebuie sa respecte conditia impusa de distanta dintre axe

si excentricitate 7,,,, < 4—e. In cazul in care in urma sintezei aceasté conditie nu va

fi satisfacuta, mecanismul cu cama si tachet tangential oscilant nu poate fi folosit.

O a doua metoda este bazatd pe identificarea posibilelor puncte de
singularitate.

Profilul camei determinat pe baza relatiilor parametrice (3.34) nu prezinta
puncte de singularitate, daca una din cele doua derivate indeplinesc conditiile:

ﬂ:tO sau ﬂ;z:O sau ﬁ:tO S ﬂ;z:O (3.39)

do do do do

Derivatele sunt:

;ﬂ =4- cos(t//o +¢))+e : (l - w')sin(q)— w)—Aiwcos(l//O +1//)sin(¢)— 1//)+
p (1—1//')2

(3.40)
Awy . .
+ ) -sin (i +w)-sin(@ —w)— A-cos(yy +v)cos(p —y),
-y
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ﬂ = A-Sin(l//o +¢))—e-(l—w')cos((o—l//)+A4WCOS(l//o +l//)COS(¢7—l//)—
dp (-'f (3.41)

Ay . .
_l l//,-sm(l//o +)-cos(p—y)— A-cos(yy +y)sin(p —y).
—y

Cu aceste expresii conditia (3.39) poate fi scrisa:

Aj-cosyy+B;-sinyy+C; #0 j=12 (3.42)

unde:

A‘Wll A‘Wl

A :A-cosq)—( -sin((o—l//)-cos1//+—,-sin(¢)—t//)-sin 1//—A-cos(¢)—l//)-cos1//
1] 1_

By =—A-sinp+ Ay -sin(q)—l//)-sinl//Jr
(1—'%/)2 (3.43)
+ A'l//, -Sin((ﬂ—l//)-COSl//+A-COS({0—{//)-Sinl//
-y
C; :e-(l—l//')-sin(q)—l//)
si
Ay = A-sin {D-i—A—W-COS({D—(//)-COSl//—A‘—l//,-COS((D—l//)-Sin l//—A-SiIl((D—l//)-COSl//
b} v
A-l//” )
By =A-cosp— -COS({D—(//)-SIIN//—
(1—'%/)2 (3.44)
- A'l//, -cos((o—t//)-cos1//+A-sin(q)—l//)- sin
-y
C, :—e-(l—l//')-cos(q)—l//)
Pentru fiecare din cele 2 inegalitati va rezulta:
. B,+.A42+B;2-C?
g J /) j=12 (3.45)
Si
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sin g = > (3.46)
A Yo,
l+lg2 /

Cele doua valori ale razei de baza (minime) vor fi:

R,>-e+d —2_ =12 (3.47)

W,
1+1g? 1
€ 2

Pentru raza de baza, se va accepta valoarea cea mai mare (maxima), cu
precizarea ca, trebuie respectata conditia (3.39).

Ry, >max{Rp;, Ry, } (3.48)
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3.3.3 Exemplu propus pentru verificarea metodei

Pentru a verifica cele enuntate anterior, a fost propus spre rezolvare un caz
concret cu urmatoarele ipoteze:

Fazele de miscare:
- stationare infericara 1: ¢ =100°;

- cursa activa: @y =90°;

- stationare superioara: o3 =40°;

- cursa de revenire: @4 =90°;

- stationare infericard 2. 5 =40°.

- distanta dintre axe: A=100mm;
- cursa tachetului: Winax = 15°;
- excentricitatea: e=0.

pentru legea de miscare polinomiala 3-4-5 in cazul ambelor faze ale miscarii.

100
100
80
60
40
Rp1) I N
20 — ~ \
Rpp®) o > \I
= =20 T —
Ry
-40
-60
-30
0 40 80 120 160 200 240 280 320 360
0 360
100
100
80
60
40
() ¥
0
y1{$)
=20
-40
-60
-80
—10G6-10p
0 40 80 120 160 200 240 280 320 360

0

o

360

Fig. 3.15 Functia razei de baza si identificarea punctelor de singularitate
pentru derivata de ordinul 1 a ecuatiilor parametrice ale profilului camei R, = 20mm
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100

Ry(4)

R o

—10G6-10p
0 40 80 120 160 200 240 280 320 360

0 40 80 120 160 200 240 280 320 360

0 ¢ 360

Fig. 3.16 Functia razei de baza si identificarea punctelor de singularitate
pentru derivata de ordinul 1 a ecuatiilor parametrice ale profilului camei R, = 40mm

100

100
80
60

40

Ry

Rp(d) o

40 80 120 1p0 200 240 280 320 360

¢ 360

—106-10p
0 40 80 120 160 200 240 280 320 360

0 o 360

Fig. 3.17 Functia razei de baza si identificarea punctelor de singularitate
pentru derivata de ordinul 1 a ecuatiilor parametrice ale profilului camei R, = 65mm
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Variatiile celor 2 raze de baza determinate prin relatia (3.47), si derivatele
conforme cu relatiile (3.40) si (3.41), indicate prin x;, respective y;, sunt prezentate

in figurile 3.15, 3.16 si 3.17
Se poate observa ca, punctele de intersectie ale functiei razei de baza cu linia
razei de baza aleasa arbitrar R, =const. , corespund cu punctele in care cele doua

derivate (x',y’) se anuleaza. Profilul camei corespunzator valorilor razei de baza
Ry aleasa gi anume R, = 20, 40 si 65 mm este prezentat in figura 3.18.

100
100
R, =65 R,=40 R, =20
75 /
50
v (8) 25
YQ((I)) 0
y 3(9)
3 =25
=50
=75
=108 100

100 —75 =50 =25 0 25 50 75 100
~100 X 1(0),X 2(0),% 5(4) 100

Fig. 3.18 Profilul teoretic al camei pentru raza de baza:
R, =20mm (1), R, =40mm (2), R, = 65mm (3)

Dupa cum se observa, raza de baza a camei Rj;, respectiv R,, se gaseste la
valoarea maxima a functiei (3.47) si aplicand conditia (3.48).

3.3.4 Concluzii

Mecanismele cu cama si tachet tangential oscilant au unele avantaje, mai ales
din punct de vedere al unghiului de transmitere. in acelasi timp, profilul teoretic al
camei poate avea puncte de singularitate pentru valori mici ale razei de baza si
pentru curse unghiulare mici.

Astfel s-a propus 0 metoda care sa stabileasca raza de baza evitand aparitia
punctelor de singularitate (examenul 3 din stagiul de pregatire individuala in cadrul
tezei de doctorat).

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare. 68

BUPT



Capitolul 4 Sinteza mecanismelor cu cama si bare (mecanisme inseriate)

Cap 4. Sinteza mecanismelor cu cama si bare (mecanisme
inseriate)

Aplicatiile industriale ale mecanismelor necesita realizarea unor migcari
precise, prescrise dupa legile de miscare impuse de procesul tehnologic.

Astfel, mecanismele cu came cu 3 elemente nu asigura amplitudinea
migcarilor si fortele necesare in procesul tehnologic. In acest sens, firmele
producatoare de masini care utilizeaza transmiterea miscarilor de la 0 axa motoare la
mai multe organe de lucru (masini de impachetat, automate de montaj s.a) inseriaza
mecanismele cu came cu mecanisme cu bare, prin intermediul acestor mecanisme
care sunt simple din punct de vedere constructiv, asigura amplificarea migcarilor sau
a fortelor.

Din punct de vedere al aplicatiilor industriale si care prezinta interes,
mecanismele plane cu cama de tipul celor cu cama rotativa si tachet oscilant (fig.
4.1) si celor de tipul cama rotativa si tachet in translatie (fig. 4.2) pot fi inseriate, cu:

a) Mecanism manivela — piston;

b) Mecanism patrulater articulat;

¢) Mecanism cu culisa de translatie;
d) Mecanism dublu piston.

Fig. 4.1 Mecanism plan cu cama rotativa si tachet oscilant
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YA

Fig. 4.2 Mecanism plan cu cama rotativa si tachet in translatie

4.1 Sinteza mecanismelor plane cu cama rotativa si tachet
oscilant inseriate cu mecanism manivela-piston

La acest tip de mecanism, elementul motor este cama care transmite o
migcare de oscilatie tachetului. Acesta este rigidizat cu manivela mecanismului
manivela-piston si transmite miscarea prin intermediul bielei (l,) catre elementul
condus — pistonul.

Sistemul de coordonate XoY se va alege cu originea in B, cupla comuna a

celor doua mecanisme. Pozitia cuplei de translatie si a butonului pistonului D poate fi

in oricare cadran al sistemului de axe XoY in functie de necesitatile tehnologice.
Pentru sinteza mecanismului prezentat in figura 4.3, se vor considera

cunoscute: coordonatele cuplei de rotatie a camei, (X,,,Y,, ), raza de baza r,, aleasa

convenabil, lungimea tachetului I,si lungimile elementelor mecanismului manivela
piston I,, I, si y, (excentricitatea pistonului). De asemea este impusa si legea de
miscare a organului de lucru (pistonul) prin s(go), sensul de miscare al pistonului i
pozitia initiala x, = s, a butonului pistonului D.

in urma sintezei se doreste determinarea profilului camei (2). Ecuatia de
contur a mecanismului manivela-piston in numere complexe va fi:

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare 70

BUPT



Capitolul 4 Sinteza mecanismelor cu cama si bare (mecanisme inseriate)

|5 . el @ty (@)h) | l, e = Xy +i- Vg 1)
de unde: I, e =X, +i-yp —13-e@ @) (4.2)
|, e =X, —i-yp —3-e @ ern (4.3)

inmultind ecuatia (4.2) cu compex conjugata ei (4.3) se obtine ecuatia:

|f _ Xé + yé + |éz _|'3[(XD +i- yD)‘efi(aWuw(w)Jrﬁ) + (XD —j- yD).ei(awww((pHﬂ)] (4_4)
sau:

2 : S i
X|23 + yé +15 - |f —I3-% - (& i(atyy+y (9)f) | el(a+u/h+u/(¢7)+ﬂ))

. . . (4.5)
+i-ls- Yo (_e*l'(aw/bw(w)%) + el'(a+l//h+u/(¢7)+ﬂ)) =0
r — T T T~
B - ~
Yi {
3 X
o) \ 2
/ g WA @ \
I3 o ] }
\ Z /
N /
—
o~ ~ - X
5

N

Fig. 4.3 Mecanism cu cama si tachet oscilant cu rola inseriat cu mecanism manivela-piston

Se urmareste obtinerea ecuatiei (4.7) din care sa rezulte legea de migcare
pentru mecanismul cu cama conform transformarilor:

ei-(a+l//h+|//(¢7)+ﬂ) — COS(a + l//b + (//(Q) + ﬂ) + | Sln(Ol + l//b + l//((o) + ﬁ)

, (4.6)
e D = cos(a+y, +y () + B) —isin(a +y, +y () + )
Acos(a +y, +w(p)+ p)+Bsin(a+y, +y(p)+ B)+C =0 (4.7)
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= 2I'y %, cos(a +y, +w(p) + B) =2l yy sin(a +y, +w (@) + B)

4.8
+x2+y2 +172-12 =0 (4.8)
Coeficientii relatiei 4.7 sunt urmatorii :
A==2:13-Xp ==2-13-X5(3(9)) = =2:1'3(s, +5(9)) (4.9)
B=-2-13-yp (4.10)

C=x2+y2+13—12=x3(5(p)) + Y2 +13 —12 = (5, +5(9))* + y2 +15 —12(4.11)

Conform transformarilor trigonometrice:

1-t?
cos(a+y, +y(p)+f)=—7% (4.12)
1+t
. 2-t
Sln(a+y/b+y/(gp)+ﬁ):l+t2 (4.13)
va rezulta ecuatia de forma:
— 2 .
A e 2 Jre-o @14)
1+t 1+t
de unde: A(1—t2)+2-B-t+C(1+t2):0 (4.15)
sau sub forma:(C—A)-t2+2-B-t+C+A:0 (4.16)

Rezolvand ecuatia (4.16) obtinem radacinile acesteia de urmatoarea forma:

_ B+yB?-C?+A’ 4.17)

t
v A-C

Tnlocuindu-l pe t cu expresia asociata acestuia rezulta:

[R2 (2 2
a+1//b+t//((p)+,8:Bi B°-C°+A (4.18)

2 A-C

tg

Legea de migcare pentru mecanismul cu cama va fi data de relatia:

B+vB?-C?*+A’
v (p) = 2arcty A C —a-p-y, (4.20)
unde valorile coeficientilor A, B si C sunt deja determinate in relatiile (4.9, 4.10, 4.11)
ca functii de pozitia camei (¢ ).
in functie de cadranul in care se afla cupla de rotatie A, a camei se va alege

semnul corespunzator din fata radicalului in relatia (4.20).
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4.2 Sinteza mecanismelor cu cama plana rotativa si tachet
oscilant cu rola inseriate cu mecanism patrulater articulat

Ui TIn acest caz elementul motor este cama (2), care transmite o miscare de
oscilatie tachetului cu rola. Tachetul este rigidizat cu manivela mecanismului
patrulater articulat in punctul B, si transmite migcarea prin intermediul balansierului

organului de lucru aflat in punctul D. [Ji in acest caz, sistemul de coordonate XoY
este pozitionat tot in cupla de rotatie B, comuna celor doua mecanisme inseriate.

Pentru sinteza mecanismului in cauza prezentat in figura 4.4, se considera
cunoscute urmatoarele: coordonatele cuplei de rotatie ale camei (Xx,,,Y,, ), raza de

baza r,, lungimea tachetului 1,, raza rolei r cat si lungimile elementelor
mecanismului patrulater articulat (1,", 1, si I.). De asemenea este impusa legea de
migcare a organului de lucru y(¢), sensul de migcare si pozitia initiala a butonului

balansierului D.
Ecuatia de contur a mecanismului patrulater articulat in numere complexe va

fi:
I; ity (O1f) | l, e = (Xpo +1+Ypo) +1s e (4.21)
de unde:
1, e = Xpo +1° Yoo +15 e — I;, gl (@)h) (4.22)
l, e = Xpo —1° Yoo +1s e — Ié .g @t (9)+) (4.23)
r - T T
B x ~
Yi N
\
\
\ 2
l
/
y 5 /
Do 5 /
/
7 D > % / |
0 37 %/ X
5 Z
| "0
5 1
I, 1
D 9
/ Iy
4 C
Fig. 4.4 Mecanism cu cama si tachet oscilant inseriat cu mecanism patrulater articulat
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Analog metodologiei de calcul prezentata in subcapitolul anterior §4.1 vor
rezulta urmatoarele:
2 2 2 2 2 i —i H i —i
l2 = Xpo + Yoo +la +157 +15 +Xp,ls (€7 +77) =iy ls (67 —e™) -
XDOIé(ei(a+V/b+W(¢)+ﬂ) +e_i(a+'//b+‘//(¢7)+ﬂ))+in0|;’(ei(a+Wb+V/(‘p)+ﬁ) _e—i(a+l//b+v/(w)+ﬂ)) (4_24)
_|'| (ei(;”(a+u/b+|//(¢)+ﬂ)) +e’i(77(a+'//b+'//((/7)+ﬁ)))
3'5

Conform transformarilor trigonometrice (4.6) rezulta urmatoarea expresie:

12=x2, +y2, +12 +17 +1, +2x,ls cosy + 2y, s siny —
2Xpol5 COS(a + 7, + ¥ (9) + B) = 2Y b sin(a +y,, + () + B) (4.25)
—2l,l, cosycos(a +y, +w (@) + B) -2l sinysin(a + vy, +w(p) + B)

cos(a +yy, +y () + B)(=2Xpol3 215 'ls cos y) +sin(a +y, +w (@) + B)(=2Y 5l 215 ls siny)
+ X5+ Yo, HIZ 1 =17 + 2%, | cosy + 2y, | siny =0
(4.26)

Se urmaregte obtinerea ecuatiei (4.27) din care sa rezulte legea de migcare
pentru mecanismul cu cama :

Dcos(a +y, +w(p)+ p)+Esin(a+y, +w(p)+ L)+ F =0 (4.27)

Coeficientii D, E gi F ai ecuatiei vor avea valorile urmatoare:

D=-2-1;-Xp, =2y -1, -cosy (@) =21, - (Xg, + s -COS ¥ () (4.28)
E=-2:13-Yp, —2-I5-15-siny(p) ==2-15 - (yp, +15 -siny(9)) (4.29)
F = X3y + Yoo +ls =13 + 15 +2-15 (g, - €S 7(9) + Y, - SiN y(9)) (4.30)

Conform transformarilor trigonometrice (4.12, 4.13) ecuatia (4.27) va capata
urmatoarea forma:

f— 2 .
p[ 1= +E(2tzj+F=0 (4.31)
1+t 1+t
Rezolvand ecuatia (4.31) se obtin radacinlile de forma:

_E+VD?+E’-F?’

t 4.32
- (4.32)
Tnlocuindu-I pe t cu expresia asociaté acestuia rezulta:
+ 2 2 2
tga+l//b+w((o)+,8:E_\/D +E°-F (4.33)
2 D-F
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Legea de migcare pentru mecanismul cu cama va fi data de relatia:

E+VD?+E*-F?
y () = 2arctg D F —a-pB-y, (4.34)
unde valorile coeficientilor D, E si F sunt deja determinate in relatiile (4.28, 4.29,
4.30) ca functii de pozitia camei (¢ ). [Ji in cazul acesta, in functie de cadranul in care
se afla cupla de rotatie A, a camei se va alege semnul corespunzator din fata

radicalului in relatia (4.33).

4.3 Sinteza mecanismelor cu cama plana rotativa si tachet
oscilant cu rola inseriate cu mecanisme cu culisa de translatie

Ca si in cazul mecanismelor prezentate anterior, si pentru acest mecanism
elementul motor este cama, care transmite o migcare de oscilatie tachetului cu rola.
in acest caz, sistemul de coordonate XoY a fost pozitionat cu originea in cupla de
rotatie B, a elementului 3.

Pentru sinteza mecanismului prezentat in figura 4.5, se vor considera
cunoscute: coordonatele cuplei de rotatie a camei, (X,,,Y,, ), raza de baza r,aleasa

convenabil, cat si geometria manivelei 3 prin lungimile I, 1, si unghiul 3. Sensul de
migcare si pozitia initiala x, =s, este de asemenea impusa ca si legea de migcare

s=5s(p).
Ecuatia de contur a mecanismului cu culisa de translatie in numere complexe
va fi:

Fig. 4.5 Mecanism cu cama si tachet oscilant inseriat cu mecanism cu culisa de translatie
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(5 +1,e) @) —y Ly (4.35)
(I, +1,'e77) e l@mvor o) —y iy (4.36)

Adunand ecuatia (4.35) cu complex conjugata ei (4.36) obtinem:
|3(ei(a+wb+l//(<ﬂ)) +e—i(a+V/b+I//(¢))) + |3-(eiﬁ .ei(a+'//b+w(¢)) +e—iﬂ _e—i(a+wb+w(¢))) _ZXD =0 (4_37)
Conform transformarilor (4.39) se urmaregte obtinera ecuatiei:

Geos(ar -+, +(g)) + Hsin(a+y, +(g)) +1 =0 (4.38)
ety (0) _ cos(a + W, + w(p))+isin(a + W, + v (p)
e e @) — cos(a +y, +y (@) —isin(a+y, + ()
' e vioD) — cos(B+ (a +w, + v (@) +isin(B+(a +y, +w(p)))
e e v O  cos( B+ (ar +yr, + 1 (@) —isin(B+ (a + v, + 1 (0)))

(4.39)

Astfel ecuatia (3.48) capata urmatoarea forma pentru care coeficientii G, H, |

vor fi urmatorii:

(I; +1;'cos B)cos(a + iy, +w (9)) —L,'sin gsin(a +y, +w (@) — X, =0 (4.40)
G=I;+l;cos g =1, +1; cos B(p) (4.41)
H =-L,"sin g =-l,'sin S(p) (4.42)
| ==X = (s, +5(¢)) (4.43)

Aplicand transformarile trigonometrice:
1-t?

cos(a —y, — = 4.44
(@=y, —y(P) =1 (4.44)
Sin(a v, —y(g)) =21 (4.45)
Ve~V W) =17 -
cu t=tg a-y, —y(p)
2
va rezulta ecuatia de forma urmatoare:
— 2 .
G(l t2]+H( 2 t2)+|=o (4.46)
1+t 1+t
sau: (1-G)t?+2-H-t+1+G=0 (4.47)

in urma rezolvarii ecuatiei de gradul 2 obtinem radacinile:
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H+G*>+H?*-1?%)
sz
G-I
rezulta:

inlocuindu-l pe t cu expresia asociata acestuia

a—l//b—t//(go): H++/G?>+H?>-12

t 4.48
g 2 G-1 ( )
Legea de miscare pentru mecanismul cu cama va fi data de expresia:
+ [~2 22
(@) = -y, —2arctg I ENC FH 7] (4.49)

G-I
unde valorile coeficientilor G, H si | sunt deja determinate in relatiile (4.41, 4.42, 4.43)
ca functii de pozitia camei (¢ ).
[Ji in cazul acesta, Tn functie de cadranul in care se afla cupla de rotatie A, a
camei se va alege semnul corespunzator din fata radicalului in relatia (4.49).

4.4 Cazul mecanismului cu cama si tachet cu rola in translatie
inseriat cu un mecanism dublu-piston

Pentru sinteza mecanismului prezentat in figura 4.6, se vor considera
cunoscute: coordonatele cuplei de rotatie a camei, (x,,,Y,, ), raza de baza r,aleasa

convenabil, lungimea elementului conducator 1,, a elementului |,si pozitia initiala a
elementului condus x, =s,. [li pentru acest caz, elementul motor este cama. Pozitia

initialda a cuplei de translatie si a butonului D al pistonului de alege in functie de
necesitasile tehnologice impuse.

Sistemul de coordonate se gaseste pozitionat cu originea in cupla de
translatie B,.Pozitia x, (@) este cunoscuta, si se doreste a se determina y.(¢), chiar

cursa tachetului.
Ecuatia de contur a mecanismului dublu-piston in numere complexe este:

i-ye +1,-e¥ =x, +i-y, (4.50)
din care:
l,-e" =xg +i-yp—i-Ye (4.51)
l,-e™ =%, —i-y, +i-y. (4.52)

prin inmultirea relatiei (4.51) cu complex conjugata ei (4.52) obtinem ecuatia de
gradul 2:

I =X5 +Yp +Ye —2YpYe (4.53)
Sau.
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5

Fig. 4.6 Mecanism cu cama si tachet cu rola in translatie inseriat cu mecanism dublu-piston

Ye —2YpYe + X5 +Yp — 17 =0 (4.54)

Rezolvand ecuatia de gradul 2 obtinuta, rezulta radacinile:

Yei2 = Yo T4/ If - Xg (®) (4.55)

Cum am precizat anterior, y. este chiar functia din care rezultd cursa tachetului.

4.5 Sinteza mecanismului cu cama plana rotativa si tachet in
translatie inseriat cu mecanism manivela-piston

La mecanismul plan cu cama rotativa si tachet in migcare de translatie cu rola
inseriat cu un mecanism manivela-piston, elementul motor este cama, care transmite
o miscare de translatie tachetului. Manivela mecanismului conducator - manivela-
piston - transmite migcarea prin intermediul bielei (1,) catre elementul condus I..

Sistemul de coordonate XoY se va alege cu originea in cupla B,. Pentru

sinteza mecanismului prezentat in figura 4.7, se vor considera cunoscute:
coordonatele cuplei de rotatie a camei, (X,,,Y, ) raza de baza v, aleasa
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convenabil, lungimea tachetului I,si lungimile elementelor mecanismului manivela
piston 1,, |.. De asemea este impusa si legea de migcare a organului de lucru prin

¥(o).

Fig. 4.7 Mecanism cu cama gi tachet in translatie inseriat cu mecanism manivela-piston

Ecuatia de contur a mecanismului manivela-piston in numere complexe este:

iy +1, e =xg, +i-yp, +1 -7 (4.56)
de unde:

l,-€" =Xp, +i-Yp, +1s-€7 —i-y, (4.57)
1, -6 =Xo, —i- Yoo +1s €77 +i-yg (4.58)

inmultind ecuatia (4.57) cu compex conjugata ei (4.58) obtinem ecuatia:

2 2 2 2 2 iy —iy
Xpo T Yoo + Y +ls =15 + Xpols (7 +€77)

: b . o (4.59)
_l'YDols(ey_e 7)_2ycyDo+|'yc|5(ey_e y):O

Se urmareste obtinerea ecuatiei din care sa rezulte legea de migcare pentru
mecanismul cu cama conform transformarilor:
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e” =cosy +isiny

. (4.60)
e =cosy—isiny
adica:
M-ye+N-y. +P=0 (4.61)
sau:

Ve +2Ye (Yoo —ls SiN ) + 2%l COS y + 2y le siny + X3, + y3, + Y2 +12 =12 =0 (4.62)

Coeficientii ecuatiei urmarite (4.61) si care reies din ecuatia (4.62) sunt:

M =1; (4.63)
N = 2(yp, —ls -siny(9)); (4.64)
P= XI:Z)o + y[z)o + I52 + _If +2- IS(XDO Cos 7((/)) + yDo Sin 7(¢)) (465)

In urma rezolvarii ecuatiei (4.62) se obtin radacinile:

~N+JN2—4MP
Yei2 = oM (4-66)

unde coeficientii M, N, P au valorile date in relatiile (4.63, 4.64, 4.65) ca functii de
pozitia camei (¢ ). Legea de miscare a tachetului este data de expresia (4.66).
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Cap.5 Precizia realizata de mecanismele cu came si bare.
Studiu de caz

5.1 Date privitoare la legea de migcare a tachetului

in urma analizei operatiei tehnologice executate de tachet si in urma corelérii
migcarii acestuia cu alte elemente ale masinii de lucru, se obtin urmatoarele date
referitoare legii de migcare [D3], [D4], [D5], [L4], [M2] :

- cursa;

- unghiul de fazg;

- expresia legii de miscare;

- precizia legii de migcare.

Cursa si unghiul de faza sunt precizate, intotdeauna, pe baza analizei
operatiei tehnologice executate de tachet, iar valorile lor trebuie cunoscute in mod
obligatoriu. in cazul legii de miscare, aceasta este dat& rareori si revine proiectantului
sarcina de a o stabili (impune). Precizia legii de miscare se refera la abaterile
admisibile ale deplasarii reale fatda de cea teoretica impusa. Aceste abateri sunt
foarte strict impuse la mecanismele de precizie si vizeaza anumite secvente ale
miscarii.

Viteza unghiulara a camei. Este un parametru determinat de viteza de
functionare a masinii din care face parte mecanismul. In majoritatea cazurilor este
constanta sau are o variatie nesemnificativa.

Forta tehnologica. Valoarea si, eventual, functia de variatie se deduc din
analiza operatiei tehnologice. In cazul mecanismului cu came, unde asigurarea
contactului dintre tachet si cama se face prin forta cu ajutorul unui arc, solicitarea
tachetului se majoreaza cu forta elastica a arcului care se determina dupa
proiectarea acestuia.

Elemente constructive impuse. Aceste date intervin uneori si sunt
determinate de dispunerea in spatiu a diverselor mecanisme si piese ale masinii.
Astfel, poate fi limitat gabaritul functional al mecanismului, adica, dimensiunile
maxime ale spatiului in care se migca elementele. Un alt parametru, cu valori limitate
sau impuse, poate fi distanta dintre axele de rotatie ale camei si tachetului.

5.2 Stabilirea legii de migcare a tachetului

5.2.1 Aspecte generale

Adoptarea legii de migcare a tachetului constituie o etapa foarte importanta in
procesul de proiectare a mecanismului. Spre deosebire de alte mecanisme, cele cu
came permit obtinerea unei game largi si foarte variate de legi de miscare pentru
elementul condus. Aceasta caracteristica reprezinta poate, principalul avantaj al
utilizarii lor. Pentru adoptarea adecvata a legii de miscare se utilizeaza urmatoarele
criterii [D5]:

- criteriul de asigurare a rolului functional,
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- criteriul dinamic;

- criteriul tehnologic.

Conform primului criteriu, cel de asigurare a rolului functional, legea de
miscare trebuie sa indeplineasca conditiile cinematice specifice operatiei tehnologice
executate fie direct de tachet, fie prin intermediul unui lant cinematic de transmitere a
miscarii la elementul de executie. Spre exemplu, mecanismele cu came utilizate ca
mecanisme de infagurare (formarea bobinelor) in industria textila. Tachetul este
elementul care executa depunerea firului pe o suprafata de o forma anumita (cilindru,
con) si cu un pas prestabilit. Formularea analitica a legii de miscare este determinata
de aceste elemente tehnologice.

De multe ori rolul functional nu impune o lege de miscare precis definita ci
reclama doar anumite caracteristici ale acesteia. Astfel, la mecanismele de distributie
ale motoarelor cu ardere interna se cere obtinerea unei valori recomandate pentru
coeficientul de umplere. In majoritatea cazurilor, parametrii determinati dupa acest
criteriu sunt cursa si unghiurile de faza.

Criteriul dinamic se refera la adoptarea unor legi de miscare de natura sa
asigure o functionare linistita”; fara socuri, intr-un regim de vibratii acceptabil si cu
solicitari cat mai reduse. Comportarea dinamica este determinata, desigur, de legea
de variatie a acceleratiei tachetului.

Cel mai nefavorabil fenomen dinamic este socul dur care se inregistreaza
cand viteza este discontinua, iar acceleratia tinde la infinit. Acest fenomen este
similar cu o ciocnire si este insotit de o suprasolicitare foarte mare a mecanismului.

Atunci cand acceleratia are discontinuitati finite, supraacceleratia tinde la
infinit, se produc socuri moi. Acestea constituie o sursa de vibratii importanta iar
efectul lor defavorabil se poate evalua cu ajutorul factorului de incarcare dinamica.
Acest factor reprezinta raportul dintre modulul maxim al acceleratiei elementului de
iegire, cu considerarea elasticitatii elementelor mecanismului si modulul maxim al
acceleratiei aceluiasi element fara considerarea elasticitatii.[D5]

Valoarea maxima a acceleratiei absolute constituie, de asemenea, un element
de apreciere a dinamicii mecanismului. Mai trebuie remarcat faptul ca, fortele de
inertie, ca si suprasolicitarile cauzate de socuri gi vibratii sunt proportionale cu
patratul vitezei unghiulare a camei (viteza de functionare a mecanismului). De aceea
cand se discuta oportunitatea alegerii unei legi de miscare, trebuie avuta in vedere si
viteza de functionare. Spre exemplu, legile de miscare cu discontinuitati la viteze
(socuri dure), cum ar fi migcarea uniforma, nu se recomanda a fi utilizate.[D5] Totusi,
la viteze de functionare foarte lente (sub 1 rad/sec) pot fi acceptate fara consecinte
dinamice majore. in mod similar, legile de miscare cu discontinuitsti la acceleratii
(socuri moi) pot fi utilizate la viteze de functionare mici si medii (sub 100 rad/sec).

Criteriul tehnologic caracterizeaza legi de miscare din punct de vedere al
posibilitatilor de prelucrare a profilului Tn conditii economice. Un element important
care intervine in aceasta problema este precizia de prelucrare. Relatia precizie de
prelucrare — precizie cinematica este diferita pentru diverse legi de miscare astfel
incat unele legi ,sunt mai tehnologice iar altele mai putin”.[D5]
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5.2.2 Etapele de lucru in alegerea si trasarea legii de migcare

[P4]:

1.

2.

Etapele de lucru in alegerea si trasarea legii de miscare sunt [D5], [L4], [K1],

Conform cu tema de proiectare se indica ciclograma migcarii tachetului si
cursa de realizat y,,.

Se stabileste felul miscarii camei ca element conducator (in general) si al
tachetului ca element condus: rotatie sau translatie.

in functie de pozitia impusa axelor de rotatie si de translatie, de modul de
asigurare a contactului dintre tachet si cama, respectiv forma constructiva a
elementului de rostogolire se alege forma constructiva a camei si a
tachetului.

in functie de cerintele de proiectare se aleg sau sunt impuse legile de
migcare normate convenabile functie de valorile cinematice caracteristice
pentru fiecare faza a miscarii si pentru tipul de racordare.

Conform relatiilor aferente gi in functie de felul migcarii camei si a tachetului
se vor determina legile de miscare de ordinul 0, 1, 2 si 3, care sunt in cazul
elementului condus aflat in migcare de rotatie (v, y', y", y") si in cazul
miscarii de translatie (s, s’, s”, s").

Pe baza parametrilor cinematici ai elementului conducator in cazul migcarii
de rotatie a camei (¢, ¢, ¢, ¢) respectiv in cazul migcarii de translatie (h,

h, h, h) se vor determina si parametrii cinematici ai elementului condus n
cazul migcarii de oscilatie a tachetului (y, y, ¥, ) respectiv in cazul

migcarii de translatie (s, s, s, §).
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5.3 Precizia si calitatea suprafetelor

Precizia dimensionalda, a tuturor elementelor componente, si calitatea
suprafetelor, in general si a profilului camei in particular, influenteaza calitatea si
durabilitatea mecanismului. Calitatea mecanismului este apreciata prin compararea
miscarii reale a tachetului cu miscarea teoretica, data de legea de miscare impusa.

5.3.1 Precizia de realizare a camelor

Precizia mecanismelor este abordata in diverse lucrari. Din analizele teoretice
rezultd ca deplasarea tachetului este influentata de:

precizia de executie a tuturor elementelor componente;

variatia dimensionala datoritd deformatiilor termice;

deformatiile elastice, mai ales, ale camei si tachetului;

jocurile din cuplele cinematice.

Pana in prezent nu s-a cazut de acord asupra unor elemente de precizie,
unanim recunoscute, prin care sa se puna in evidenta precizia mecanismelor cu
came.

Considerandu-se ca cele mai multe probleme ale preciziei mecanismelor cu
came se pot trata separat ca pentru orice organ de masina, in continuare se vor
analiza numai elementele cele mai importante, doar cu utilizari practice, din precizia
profilului camei.

Tabelul 5.1

Rmax D|d|H Th
15-25 8 | 4 |7 10,01
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

Fig. 5.1 Tipizarea unor dimensiuni de bazare

Trebuie scos in evidenta faptul ca toleranta aleasa trebuie sa fie in
concordantd cu variatia minima a razei vectoare a profilului camei, de pe
subintervalele stabilite in faza de lucru.
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Aceste variatii sunt dependente de legea de migcare impusa si care, spre
exemplu [D5], pentru un mecanism cu tachet de translatie cu varf sunt chiar variatiile
spatiului parcurs de tachet.

Aceste analize conduc la relatii complicate, greu de utilizat in practica, totusi
se pot desprinde cauzele principale care conduc la aparitia erorilor de executie [D5]
sub forma unor sume de erori ale razei vectoare:

ZER:ZRb+ZRa+ZRm (51)
unde:

>Ry, - eroarea razei vectoare, data de bazare gi care este influentata de
marimea jocului de montaj A, si a excentricitatii arborelui pe care se monteaza cama
A.. Pentru limitarea acestor influente, fabricile constructoare au stabilit bataile

radiale la valori de 0,01-0,05 [mm], fara a depasi 0,2-0,3 din toleranta razei vectoare
Tr. Influentele jocurilor sunt limitate prin stabilirea unor ajustaje speciale, H6/h5,
H8/h7 STAS 8140-68, echivalente cu cele din GOST. Tot pentru micsorarea acestor
erori de bazare s-a trecut la tipizarea unor dimensiuni de bazare si orientare,
prezentate in figura 5.1 si tabelul 5.1.

De mentionat ca influentele A, si A, scad cu cregterea unghiului de panta al
profilului, definit de relatia:
O, =0 +0g (5.2)
unde:

a - unghiul de presiune,
e . .
o, = arct , unghiul de excentricitate,
S N B

so- pozitia inferioara a tachetului,

s, - spatiul parcurs de tachet cand cama se roteste cu unghiul ¢.

Pentru cresterea preciziei de bazare, unele firme au limitat abaterea de la
perpendicularitate a camei fata de axa alezajului de bazare, la 0,02-0,05 [mm].

>R, - eroarea cauzatd de aparatul de masurd, influentatd de asezarea
palpatorului pentru masurarea deplasarii liniare a tachetului A,si a pozitiei A,.
Eroarea A, este dependenta de marimea razei vectoare a camei si de unghiul de
panta al profilului.

>R, - eroarea de masurare, dependentd de temperatura la care se face

masurarea, rugozitatea suprafetei, calificarea operatorului, conditile de citire. Ele
sunt considerate intdmplatoare si reprezinta cca. 10% din valoarea erorii insumate a
razei vectoare.

Pentru cele mai reprezentative tipuri de came, pe baza rezultatelor
experimentale, se recomanda calculul tolerantei cu relatia:

Tr =430(yeg) (5.3)
unde:
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S(YER)" abaterea medie patratica a erorii insumate a razei vectoare.

Astfel, pe baza acestei relatii se prezinta valorile tolerantelor pentru came,
impartite in 12 clase de precizie pentru diverse tipuri de came [D5]. Clasele de
precizie depind de marimea razei vectoare, de unghiul de pantad gi de destinatie,
avand urmatoarele caracteristici generale:

- clasele 1 — 2, cu tolerante de £ (0,005 — 0,007) [mm], destinate camelor de
precizie Tnalta;
- clasele 3 -7, cu tolerante de £ (0,01 — 0,04) [mm], destinate camelor precise;
- clasele 8 — 9, cu tolerante de + (0,05 — 0,07) [mm], destinate camelor de
precizie medie;
- clasele 10 — 12, cu tolerante de + (0,1 — 0,2) [mm], destinate camelor de
precizie mica.
in functie de domeniile de utilizare se recomanda: clasele 1 — 9 pentru
aparate; clasele 3 — 6 pentru constructia de masgini cu tolerante de * (0,1 — 0,12)
[mm] la strungurile revolver, £ (0,007 — 0,15) [mm] la masinile textile si + (0,1 — 0,2)
[mm] la masinile tipografice.

Observatie:

Diametrele gaurii de orientare d<10 [mm] la toate camele din clasele de
precizie 3, 4, 5 si 6 cu prelucrarea in campul H6 dupa STAS.

Tolerantele la camele inchise (cu canal) se recomanda in clasele de precizie
4...5 dupa GOST sau 10...11 dupa ISO in functie de marimea unghiului de panta si
configuratia profilului.

Camele cu unghiul de pantd o, <30°si raza vectoare R<60 [mm] pot fi

prelucrate prin frezare precisa dupa copiere, pe masini de frezat universale sau
speciale, in clasele de precizie 3...12.

5.3.2 Calitatea suprafetelor

Calitatea suprafetelor de lucru, de regula, este data de marimea parametrilor
microneregularitatilor suprafetei, cunoscuta ca rugozitate. Ea favorizeaza
functionarea silentioasa, asigura realizarea peliculei de lubrifiant si mareste
durabilitatea suprafetelor

Alegerea calitatii suprafetelor reprezintd un compromis fintre cerintele
functionale si cele economice. Cresterea exagerata a calitatii suprafetei conduce la
costuri mari, care in unele cazuri nu sunt justificate.

In cazul mecanismelor cu came,pentru profilul camei trebuie sa se tina cont de
recomandarile specifice organelor componente cu destinatie generala. cu precizarile:

- gaurile de centrare se executa cu R,=6,3...12,5 [um];

- alezajele de bazare si gaurile de orientare se executa cu R,=0,2...0,8 [um];
- suprafata activa a camei se executa cu R,=0,1...3,2 [um];

- suprafetele laterale se executa cu R,=6,3...12,5 [um].

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare 86

BUPT



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

Observatie:
1 — conform STAS 5730/1-85;
2 — Rs=0,97 RMS;

3 - RZ=4!5 Ra,
5-J =10R.,.

Alaturi de rugozitate, calitatea suprafetei este data si de anumite proprietati
fizice, chimice si mecanice pe care aceasta le poseda. Aceste proprietati sunt
dependente de tensiunile anterioare prelucrarii, de tensiunile din timpul prelucrarii, de
tratamentele termice si termochimice, tratamente mecanice si de prezenta
lubrifiantului. De regula, starea si calitatea suprafetelor se reprezinta pe desen
conform STAS 612-83.

5.4 Notiuni constructive si tehnologice

5.4.1 Imbinarea arbore-cama

Din punct de vedere constructiv imbinarile cama-arbore se pot clasifica dupa
urmatoarele criterii:

- forma alezajului camei: cilindric sau conic;

- directia de montaj: radialad (cama sectionata) sau axiald (cama nesectionata);

- raportul dintre lungimea si diametrul ajustajului: cama cu butuc sau cama
fara butuc.

Solutiile constructive cele mai frecvent utilizate pentru imbinarile cama-arbore
sunt prezentate in tabelul 5.2 [L4], [V2].

Tabelul 5.2
Forme constructive Imbinarea arbore- | Observatii
cama
fara butuc, nesectionat Alezaj cilindric: - pentru schimbarea

- fixare pe o flansa
- Tmbinari prin
strangere elastica

Alezaj conic:

- bucsa conica elastica
de fixare cu piulita

- elemente de
strangere tensionate
una fata de cealalta

camei este necesara
demontarea arborelui

- imbinare dependenta
de frecare

- posibilitate de ajustare

- nu este afectat arborele

- pentru schimbarea
camei nu este necesara
demontarea arborelui
- permite  ajustarea
curselor de stationare
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3 |cu butuc, nesectionat Alezaj cilindric: - fnlocuire
‘ Imbinari prin: dezavantajoasa, datorita

- stifturi conice orificiului radial din
- stifturi cilindrice arbore
- stifturi cu strangere |- precizie mare de
elastica ajustare

4 | cu butuc, sectionat Imbinari prin: - demontare usoara
- pene - avantajos in cazul

|
- stifturi conice schimbarii frecvente a
- stifturi cilindrice setului de came
- —- - stifturi cu strangere
- suruburi (doar pentru

usura demontarea)

5 |Cama dubla nesectionat:
- fmbinari prin
strangere elastica

sectionat: - demontare usoara
- imbinari cu cleme

5.4.2 Ajustarea camelor la montajul pe arbore

Mecanismele cu cama sunt utilizate Tn constructia de masini trebuie sa fie
ajustate la montaj pentru a realiza corelarea miscarilor conform diagramei de migcare
impuse.

Ajustarea se poate realiza principial in doua moduri:

1. Cama va fi pozitionata pe arbore, astfel incat aceasta sa fie corelata in
raport cu organul de lucru actionat de mecanismul cu cama. Cama astfel pozitionata
se va fixa pe arbore.

2. Cama va avea un marcaj de reglare poansonat si/sau un canal de
pana, la care directia radiala a marcajului de reglare respectiv a axei de simetrie a
canalului de pana indica axa verticala (de referinta verticald), cat si un alezaj pentru
boltul de pozitionare, care indica pe directie diametral opusa pozitia bazei de
mé&surare a unghiului de rotatie a camei ¢. In cazul imbin&rilor cu pene pozitionarea
camei se face prin intermediul penei, nefiind posibila o ajustare ulterioara. La
imbinarile prin stifturi sau cu cleme, ajustarea se face cu ajutorul marcajului de
reglare de pe cama (vezi fig. 5.2).

Pozitia marcajului de reglare de pe cama este definitd prin unghiul & dintre
dreapta radiala care trece prin alezajul pentru boltul de pozitionare ¢, si dreapta

radiala care trece prin marcajul de reglare (conform fig. 5.2).
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Unghiul & se determina cu relatia:

6=90°-0¢, —¢gg (5.4)
unde in cazul mecanismului cu cama rotativa si tachet oscilant:
2 2 2
a“+rg -1
@, = arccos ———— Do = arctanh, (5.5)
2:r5-a Xgo

respectiv in cazul mecanismului ca cama rotativa si tachet in migcare de translatie:

0y = arccosri, ¢go =0. (5.6)
G

Fig.5.2 Ajustarea camelor la montajul pe arbore

5.4.3 Solutii constructive pentru tachet

5.4.3.1Rola tachetului

Rola tachetului asigura contactul de rostogolire intre tachet si cama, mai
avantajos decat cel de alunecare, care apare in cazul utilizarii unui tachetul plan sau
profilat. in figura 5.3 sunt prezentate o serie de solutii constructive de role utilizate la
mecanismele cu cama.

Diametrul rolei d; se stabileste in raport cu raza de curbura minima a profilului
teoretic al camei p.,,, Si In raport cu raza de baza a camei r, , astfel:

dR £1.4'pcmin, (57)
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dg <0.8-1, . (5.8)

Datorita uzurii care apare la rostogolirea dintre rola si cama si a uzurii de
alunecare, intre rola si cama realizdndu-se o miscare de rostogolire cu alunecare,
este indicat, ca materialul rolei sa fie calit si profilul real al camei sa fie calit

superficial.

cama\‘ | rola
rola
rola tachet tachet
o/ R
\1. VR

o e < = s Al 4 - — —  — —
- %%‘ =D S AlS ok

cama cama
tachet
a) b) c)
I rola [P
rola
rola tachet tachet
& %
el |l f\$‘7 Tl Iif:
5' o4 i < | |oy U
v 3
Zne
cama cama
d) e) f)
Fig. 5.3 Solutii constructive pentru rola tachetului
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5.4.3.2 Tachetul

Tachetul oscilant trebuie sa fie dimensionat la solicitarile de incovoiere. Acesta
poate fi realizat prin turnare, forjare in matrita, din componente sudate intre ele sau
din tabla. La cama dubla tachetul poate fi realizat dintr-o componenta sau doua
componente rigidizate intre ele printr-o imbinare filetata (vezi fig. 5.4 si fig. 5.5 b, d
conform [L4], [V2]).

Tachetul poate oscila pe un ax, antrenand un alt mecanism sau poate fi fixat
pe un arbore, antrenandu-l in miscare oscilatorie. Fixarea tachetului pe arbore in cel
din urma caz, poate fi realizatd prin imbinare cu stift, cu filet sau cu imbinari cu
clema.

Boltul rolei tachetului se va fixa rigid in alezajul corespunzator al tachetului cu
filet, cu stift, cu clema sau prin presare. La solicitari mai mari, rola se va lagarui intr-
un tachet cu furca (vezi fig. 5.3 c, fig. 5.5 a).[L4], [V1].

Tachetul in migcare de translatie trebuie sa fie dimensionat la solicitarile de
incovoiere si compresiune. Forma constructiva a tachetului trebuie sa fie corelata cu
forma ghidajului sau (cupla de translatie).

Cupla de translatie este recomandat sa fie realizata din doua ghidaje dispuse
la distanta suficient de mare intre ele, pentru a evita autoblocarea, adica pentru a
creste unghiul de transmitere admis (scaderea unghiul de presiune admis). in scopul
reducerii frecarilor din ghidaje este recomandata o ungere corespunzatoare respectiv
utilizarea de ghidaje cu bile.

I D

$__

————————————

=
)

~
o

v

-
[ guipeinsinnien

| S R—

-

Fig. 5.4 Tachet pentru mecanism cu cama dubla
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Fia. 5.5 Solutii constructive de realizare a tachetului

5.4.4 Proiectarea elementelor auxiliare

Desi parametrii geometrici de baza nu sunt cunoscuti, pentru a face analiza
cinetostatica a mecanismului, proiectarea elementelor auxiliare se poate face pe
baza datelor existente.

Cu exceptia camei, toate celelalte elemente ale mecanismului cu came se
proiecteaza pe baza principiilor cunoscute de la organele de masini cu destinatii
generale. Aceste cunostinte se aplica la cateva elemente auxiliare, cum ar fi, fusul
rolei si arcul care asigura inchiderea contactului.

5.4.4.1Calculul fusului rolei

Fusul formeaza cu rola un lagar de alunecare cu ungere semifluida, formand
ajustajele H6/e7 sau H7/e8. In aceste conditii se predimensioneaza fusul cu relatia:

d= |-R2 1 rmm (5.9)
02-0,4 d
unde:
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o4 [N/mm?] — rezistenta admisibila la incovoiere pentru materialul fusului;

I A~ . . <
— - raportul lungimii fusului la diametrul sau.

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

do=0,6d sau do=d-(2...4) [mm];

10=0,8l;

Do=(1,2...2)d;

b=14a;

a=0,07d+3 [mm];

a=0,1d+5 [mm];

D4=d+2a;

D=(1,5...3)d — diametrul rolei stabilit din conditia rostogolirii ugoare;

|

o
d
d
D

Fig. 5.6 Dimensiunile fusului rolei

Se recomanda, dupa definitivarea fusului si a rolei, sa se verifice daca
diametrul rolei indeplineste, pe langa conditia de rezistentd la contact calculata la
profilul camei i conditia de ascutire, care trebuie sa garanteze un coeficient de
siguranta la ascutire Csa, $i un coeficient de incarcare utilizat in calculul arcului
(conform tabelului 5.3). Acest coeficient de incarcare se poate calcula in functie de
datele mecanismului cu relatia:

Ch, _ M9+ Fmax 42 (5.10)

mh
unde:

m [mg] — masa tachetului si a elementului legat de el;

g [m/s] — acceleratia gravitationala;

h [m] — cursa tachetului;

t [s] — timpul cat dureaza faza de lucru;

Ftmax [N] — forta tehnologica maxima.

Dupa aceasta verificare, se definitiveaza forma constructiva a rolei, conform
figurii 5.7:
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1,6

Do
d _

16 |

D:

0,5x45°

lo |

|—><—
—

A

Fig. 5.7 Forma constructiva a rolei

Tabelul 5.3

Caracteristici de functionare Cin Csa
Mecanisme cinematice lucrate ingrijit 0-2
Mecanisme cu forte de inertie mari 2-8
Mecanisme cu forte statice mici 8-12
Mecanisme cu forte statice predominante pe toata >12
faza

2
4
6

[ U N
—_—
(oo ]Né) NOV]

N |

in figura 5.8, se prezintd cateva variante de montare a fusului pe bratul
tachetului. In multe constructii, unde solicitarile sunt mari, se utilizeaza fusul rolei ca
parte a unui rulment cu ace cu un exemplu concret in figura 5.9.,

De remarcat ca pe fus pot fi montati si ruimenti comerciali cu bile sau role, in
diverse montaje. In aceasta situatie, fusul trebuie corelat cu dimensiunile rulmentului
utilizat ca rola.

Dupa definitivarea formei constructive a fusului, rolei si a modulului de montaj,
sunt obligatorii unele verificari, cum ar fi: la oboseala de incovoiere, la presiunea de
contact, la incalzire, la deformatii, la forfecare etc.

o o f
- v b iz
(] i
e 1Y Jof o <t
()
\__/

) Oz

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

in continuare, se prezinta, in ipoteza unei lubrifieri sarace, verificarea la
incalzire, cu relatia:

(Pef * VImax <P V), (5.11)

unde:

Pef = %{N/mmz] - presiunea de contact efectiva;

o-R-d . . o .
V= [m/s] - viteza periferica maxima pe fus;

(p-v),[Nm/mm?s]
o[rad/s] - viteza unghiulara a camei;
R [m] - raza vectoare a camei in punctul unde viteza este maxima;

D [mm] - diametrul rolei;
d [mm] - diametrul fusului.

Observatie:
Aceasta verificare se poate realiza numai dupa proiectarea si efectuarea

analizelor cinematice si cinetostatice din care sa rezulte produsul (pv), -

5.4.4.2 Calculul arcului

Forta din arc trebuie sa invinga fortele de inertie si sa realizeze o apasare
sigura in vederea mentinerii contactului cama — tachet. Fortele de inertie sunt
maxime cand acceleratiile sun maxime si negative. Din aceste conditii, se determina
coeficientul de rigiditate al arcului, sub forma:

k=C,— CamaM (5.12)

(Ch +hg /h)-t2

unde:
Ca =1,3...1,5 - coeficientul de siguranta a arcului;
Ca max - coeficientul acceleratiei maxime, dependent de legea de migcare;
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Ch = s/h- coeficientul adimensional al deplasarii;
hst =(0,1...0,4)h - sageata arcului la montaj;
h - cursa tachetului, egala cu sageata maxima a arcului.

Astfel proiectarea arcului se realizeaza in urmatoarea succesiune:

- calculul fortei de dimensionare, F =kh;
- alegerea indicelui arcului i, tindnd cont de recomandarile 4 <i<10, pentru
arcurile infasurate la cald si 4 <i<16, pentru arcurile infasurate la rece;

- calculul diametrului sarmei arcului: d = 1/K8Flrat , unde, K=k+1.6-i, si K
Y

reprezinta coeficientul de forma, iar , reprezinta tensiunea admisibila la

torsiune a materialului din care este executat arcul;
- se alege diametrul standardizat al sdrmei, conform cu STAS 1800-87;
- se calculeaza diametrul mediu al arcului: D =id;
- se calculeaza diametrul spirei: D=D, +d, respectiv D; =D, —d;

- se verifica tensiunea maxima din arc: t,,,, = 8KDF/nd® < 1 ;

- se calculeaza numaérul spirelor active: n = Ghd* /8D3F;

- se calculeaza numarul total de spire: n; =n+n,, unde n, este 1,5 daca n<7
si n ia valori intre 1,5...3,5, daca n>7;

- calculul inaltimii de blocare: H, =n.d;

- calculul pasului spirelor active in stare libera: 02+D,, /h<p<2D,,/3;

- calculul  inaltimii arcului cu capete finchise 1in stare libera:
Ho =pn+(n, —05)d;

- calculul unghiului de inclinare al spirei: o, =arctg P ;
T m
- calculul lungimii semifabricatului: I = zD,n, /cosa;
. . L 1 d [G .
- calculul frecventei proprie de oscilatie: v=——- |—, unde. p* este
2n nD2 | 2p

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

Camele plane rotative se prelucreaza asemenea modului de generare a
profilului real al acestora. Pentru realizarea profilului camei conform coordonatelor
profilului real calculat cu o precizie ridicata se utilizeaza masini de prelucrat cu
comanda numerica NC sau cu comanda numerica asistata de calculator CNC.

Procedeele tehnologice de prelucrare a camelor pot fi:

- prin aschiere (frezare - rectificare) punct cu punct pe masini unelte cu
comanda numerica,

- prin aschiere (frezare - rectificare) prin generare pe masini unelte cu comanda
numerica asistata de calculator,

- prin frezare respectiv rectificare prin copiere,

- prin turnare, turnare sub presiune, injectare,

- prin gtantare de precizie

5.5.1 Prelucrarea camelor prin aschiere (frezare si rectificare)

Coordonatele profilului camei sunt in general determinate cu un program CAD
si convertite ca date numerice de intrare pentru masina unealta. Datele numerice de
intrare in forma digitalda contin atat informatii referitoare la coordonatele profilului
camei, cat si informatii tehnologice (turatia sculei, diametrul sculei, viteza de avans)
respectiv informatii despre tipul coordonatelor (coordonate carteziene, polare).

5.5.1.1 Prelucrarea camelor prin agschiere punct cu punct

in cazul prelucrarii profilului camei prin frezare si rectificare punct cu punct
freza respectiv piatra de rectificare genereaza (rectifica) un numar mare de gauri
circulare invecinate tangente la profilul real (fig. 5.10).

Materialul din care se va realiza cama se va fixa pe masa masinii, se va centra
utilizdnd alezajul camei si alezajul pentru boltul de pozitionare, pentru a defini pozitia
de referinta de la care urmeaza a fi determinat unghiul curent de rotatie ale camei. In
timpul prelucrarii prin agchiere, axa de rotatie a sculei se va pozitiona pe profilul
teoretic (daca diametrul sculei este egal cu diametrul rolei tachetului) sau pe un profil
echidistant al acestuia (daca diametrul sculei este diferit de diametrul rolei).
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Conform celor de mai sus, datele numerice de intrare la masinile de prelucrat
cu comanda numerica vor trebui sa contind pe langa informatiile referitoare la
coordonatele profilului teoretic gi informatii referitoare la diametrul sculei si 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 determina
inaltimea resturilor de prelucrare, care trebuie sa fie mai mici decat inaltimea maxima
a rugozitatii realizabila prin procedeu de prelucrare considerat. Datorita numarului
foarte mare de puncte de prelucrare trebuie sa se transmita masinii de prelucrare NC
un numar foarte mare de coordonate.

Prin alegerea unui unghi de divizare A¢ foarte mic se poate aproxima foarte
bine profilul real al camei. Precizia de prelucrare este dependenta de rigiditatea
masginii de prelucrat si de precizia de pozitionare a axelor de translatie si respectiv a
masei de pozitionare.

profilul real calculat
al camei

profilul teoretic al
axei de rotatie a sculei

inaltimea restului
de prelucrare

Fig.5.10 Prelucrarea prin aschiere punct cu punct a profilului camei

5.5.1.2 Prelucrarea camelor prin generarea profilului

Masinile cu comanda numerica asistate de calculator CNC contin un calculator
intern, care permite prelucrarea profilului camei cu un numar redus de coordonate ale
profilului teoretic al camei. Calculatorul masinii de prelucrat CNC va interpola
traiectoria sculei intre doua coordonate ale profilului teoretic al camei. Obignuit,
interpolarea intre coordonate se realizeaza cu drepte, cercuri sau curbe spline.

Profilul camei prelucrat rezultat prin interpolare trebuie sa nu modifice
semnificativ variatia vitezelor gi a acceleratiilor impuse tachetului prin profilul camei.

Acest procedeu necesitd un numar relativ redus de informatii ca date de
intrare. Pofilele echidistante profilului real sau teoretic sunt calculate automat de
calculatorul masinii de prelucrare in functie de diametrul sculei si abaterile acesteia.
Abaterile de la traiectoria impusa sunt in general mai mici decat 10pm si rugozitatea
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dupa rectificare este in jurul valorii R, ~1um. Precizia de prelucrare ridicata implica
insa costuri foarte ridicate.

5.5.1.3 Frezarea si rectificarea camelor prin copiere

La masinile de frezat si rectificat prin copiere sablonul si materialul camei sunt
fixate pe un arbore al unei sanii si vor fi rotite sincron. Un palpator palpeaza profilul
sablonului pentru fiecare unghi de rotatie si aduce printr-un servosistem sania cu
materialul camei in dreptul frezei.

Este necesar ca diametrul palpatorului (d, ) si cel al frezei (dg) sa fie identice,
adica d, =dg. Precizia de reproducere la masinile de frezat prin copiere sunt mai
mici decat +0.02 mm respectiv la maginile de rectificat prin copiere mai mici decéat
+0.01mm. Prin utilizarea de sabloane de mare precizie pot fi atinse rugozitati de
R, ~ 7 um (frezare de precizie) respectiv R, ~1um (rectificare).

5.5.2 Prelucrarea camelor prin turnare

in cazul unor cerinte reduse referitoare la suprafata si precizia de executie a
camei, acestea pot fi realizate din metal turnat in forme si mai apoi rectificate.

Turnarea de precizie in coji cu modele usor fuzibile permite realizarea de
came cu geometrie complicata din materiale rezistente la temperaturi ridicate, greu
aschiabile si rezistente la uzura. Precizia corespunde claselor de precizie IT8 pana la
IT1. Rugozitatea suprafetei este R, ~10...30 um.

Turnarea sub presiune este recomandata pentru came realizate din aluminiu,
zinc si aliaje cu magneziu.

Camele care se utilizeaza in produsele de larg consum se realizeaza din
materiale plastice prin procedee de injectare sub presiune. Precizia suprafetei este
dependenta de proprietatile materialului plastic utilizat.

5.5.3 Prelucrarea camelor prin stantare de precizie

in domeniul mecanicii fine se utilizeaza procedeul de stantare de precizie a
camelor. Acest procedeu se preteaza in cazul produselor de serie mare, avand
costuri unitare reduse. Precizia de realizare a conturului este mai mica de
+30...50 ym .
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5.6 Analiza preciziei si calculul factorilor de influenta ai
parametrilor geometrici ai unui mecanism

Dupa cum este cunoscut in literatura de specialitate indicii de performanta ai
unui sistem mecanic automat sunt influentati in mare masura de parametrii dinamici
si de precizie ai mecanismelor ce il compun. S-a ales pentru exemplificare cat si
pentru a reliefa aspectul aplicativ al problemei cazul unui sistem automat de montaj
utilizat pentru inserarea unor pini conectori in mufe conectoare, mufe care fac
legatura intre computerul de bord al unui autoturism cu un periferic. (vezi capitolul 6).

Aceastd influenta se manifestd Tn mod direct prin afectarea deplasarii
elementelor de lucru din mecanismele executoare dar si indirect prin introducerea
sau amplificarea erorilor de reglaj.

Tot in literatura de specialitate sunt definiti o serie de parametri de precizie ai
mecanismelor. In cazul de fata, ne-am oprit la cativa dintre acestia, pe care i-am
considerat a fi cei mai potriviti Tn studiul intreprins:

+ eroarea de pozitie (deplasare) a mecanismului, definitd ca, diferenta intre
pozitia (deplasarea) elementelor conduse din mecanismul real (afectat de abateri de
prelucrare) (i cel ideal la aceeasi pozitie (deplasare) a elementelor conducéatoare, in
ambele mecanisme;

Este evident ca eroarea de pozitie sau deplasare este provocata (cauzata) in
principal de o serie de abateri dimensionale, de forma sau de pozitie relativa, care
caracterizeaza constructia cuplelor cinematice din structura mecanismului. Aceste
abateri sunt numite in literatura de specialitate erori initiale (elementare, primare, de
intrare etc.) fiind definite ca abateri de dispunere pe elementul cinematic, a
suprafetelor cuplelor cinematice de la pozitia ideala si abateri de la forma geometrica
prescrisa a acestor suprafete [D6].

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

Precizia de functionare a mecanismului ideal este absoluta, pe cand
parametrii migcarii la mecanismul real (deplasari, viteze, acceleratii) sunt afectati de
abateri functionale.

Scopul analizei preciziei este de a determina abaterile functionale in functie de
abaterile elementare considerate cunoscute. Trebuie mentionat ca analiza preciziei
este justificatd numai in situatiile in care abaterile functionale influenteaza decisiv
calitatea proceselor deservite de mecanism [DG6].

Pot fi mentionate, in acest sens, mecanismele echipamentelor de mecanica
fina si mecatronica, mecanismele din industria militara, mecanismele de dozare din
industria farmaceutica si alimentara, sistemele automate de montaj, etc.

Abaterile de deplasare sunt cele mai importante pentru aprecierea preciziei de
functionare a unui element de executie. (cazul in speta — gripper-ul sistemului
automat de montaj, vezi capitolul 6).

Abaterile elementare sunt erorile de pozitie ale suprafetelor active care apartin
unui element, dar fac parte din cuple cinematice diferite.

Astfel, un element k, avand doua cuple de rotatie, are doua suprafete active
de forma cilindrica, exterioare sau interioare (vezi figura 5.11a)
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Fig. 5.11 Abaterile elementare ale unui element

Distanta dintre axele geometrice ale acestor suprafete |, este afectatd de
abaterea elementara Aly . in acest caz pot interveni si alte abateri, cum ar fi abaterea

unghiulara de la paralelismul axelor sau eroarea de la paralelismul suprafetelor plane
frontale. Acestea se neglijeaza daca nu influenteaza consistent abaterile functionale.

Daca elementul are o cupla de rotatie si una de translatie (vezi figura 5.11.b),
parametrul care pune in evidenta pozitia relativa dintre suprafetele active este
lungimea | dintre axele suprafetei cilindrice, care intervine in cupla de rotatie, si a
suprafetei prismatice, care tine de cupla de translatie. Cele doua axe trebuie sa fie,

teoretic perpendiculare, dar eroarea de la perpendicularitate, de obicei, se
neglijeaza.

Fig. 5.12 Abaterile elementare in cupla cinematica de rotatie

in mecanismul ideal cuplele cinematice au suprafetele active congruente,
astfel incat contactul se realizeaza dupa o zona din aceste suprafete.

De exemplu, Tn cazul cuplei de rotatie (vezi figura 5.12.a), raza fusului este
egala cu raza lagarului, iar centrele lor coincid. in mecanismul real, diametrele celor
doua suprafete sunt afectate de abateri, iar intre ele se creeaza un spatiu care
permite deplasari relative in raport cu pozitia ideala - numite jocuri. Aceasta situatie
este ilustrata in figura 5.12.b, pentru cupla de rotatie.
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Jocul jj, este o marime vectoriald, caracterizatd prin modul, directie si sens.
in timp ce modulul jj, :%(AZ—Al) (A,,A; abaterile celor doud diametre) este

constant, directia si sensul jocului sunt variabile in timpul functionarii.

O situatie similara se poate constata in cazul cuplei de translatie (vezi figura
5.13), unde poate sa intervind o deplasare de translatie (figura 5.13b) sau una de
rototranslatie (figura 5.13c) care da nastere unui joc unghiular. Existenta jocurilor
influenteaza, desigur, precizia de functionare. Ele pot fi interpretate ca nigte abateri
elementare [D6].

Dificultatea problemei consta in determinarea orientarii jocului in fiecare cupla.
Exista, in acest sens, doua teorii care se sprijina pe anumite ipoteze legate de
functionarea mecanismului. Daca regimul de lucru permite o apreciere buna a
distributiei de forte si aceasta are un caracter pronuntat periodic, atunci orientarea
jocurilor este dependenta de orientarea reactiunilor din cuplele cinematice.

Se intelege ca, in acest caz, analiza preciziei trebuie asociata cu analiza
cinetostatica. Daca regimul de functionare este aleator, orientarea jocurilor are
acelasi caracter si se impune o tratare probabilistica.

@ a+A2 a+A1 @

=
@ @%
a) )

Fig. 5.13 Abaterile elementare in cupla cinematica de translatie

5.6.1 Metode pentru analiza preciziei

Analiza preciziei cunoaste doua metode: metoda determinista si metoda
probabilistica sau stohastica.
Metoda determinista se aplica unui mecanism singular, cu abateri

elementare cunoscute, iar rezultatul operatiei il constituie valorile abaterilor
functionale. Abaterea de pozitie Ap a parametrului¢, este data de relatia:
Ap = p(a, +Aq,)-o(q,) (5.13)

in care Aq, este abaterea elementara a parametrului constructiv qy .
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Printr-o dezvoltare in serie Taylor a functiei ¢(¢p, +Agy )din care se retin
termenii de ordinul I, se ajunge la o relatie mai comoda:

8
Ap =32 Aq, (5.14)

ok
Deoarece expresia obtinuta este liniara in raport cu abaterile elementare,
aplicarea ei in calculul preciziei poarta numele de metoda liniara. Derivatele partiale

0 . . . .
a—(pse numesc functii de transmitere / de propagare ale abaterilor. Functiile de
Ak
transmitere se pot calcula analitic sau prin derivare numerica.
Avantajul metodei liniare consta in faptul ca, dupa ce se calculeaza functiile de

transmitere ale abaterilor, abaterea functionald A¢ se determina cu usurintd pentru
orice set de abateri elementare Aqy .

Trebuie de mentionat ca problema preciziei, ca si problemele de analiza
cinematica si de analiza cinetostatica, prezintd singularitati in pozitille critice ale
mecanismului.

In cadrul metodei stohastice datele de intrare, pentru fiecare abatere
elementara, sunt cdmpul de toleranta si legea de distributie in functie de procesul
tehnologic de fabricatie. Rezultatul aplicarii acestei metode se concretizeaza printr-o
lege de distributie a abaterii functionale.

Metoda stohastica simuleaza un proces real de fabricatie in serie si ofera date
foarte importante pentru proiectarea acestuia in raport cu precizia functionala dorita.
Pentru abaterile elementare ale parametrilor cu dimensiune de lungime se

recomanda folosirea unei legi de distributii normale (Gauss), exprimata prin ecuatia:

NG

1 =
f(x)=——=e 2 (5.15)
e
iar pentru jocuri, se recomanda o lege de distributie exponentiala:
—AX
f(x)={% & x>0 (5.16)
0,x<0

in care 1 este un parametru determinat experimental.

in cadrul metodei stohastice se aplicd, in mod repetat, metoda liniara. Prin
urmare, inainte de analiza preciziei, trebuie efectuata analiza cinematica.

Parametrii de intrare pentru o problema de analiza preciziei sunt:

1. Parametrii constructivi gi parametrii de pozitie;
2. Abaterile elementare.

Pe de alta parte, dezvoltarea generala a tehnicii de calcul electronic din ultimii
ani furnizeaza elaborarea de metodologii si algoritmi ce permit modelarea si
rezolvarea stohastica a problemelor de precizie. Aceste metodologii sunt aplicabile si
pertinente in toate situatiile cerute de practica.

in privinta metodelor de calcul a erorilor de pozitie ale elementelor conduse
din mecanisme, literatura de specialitate recomanda mai multe posibile abordari.

Astfel, calculul se poate face pentru un mecanism singular sau pentru o grupa
de mecanisme identice, caz in care este necesara o abordare statistico-matematica
a problemei.

De asemenea, s-a mai amintit ca studiul preciziei mecanismelor se face in
corelatie cu natura fortelor cu care acesta este incarcat, aparand in aceasta situatie
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doua cazuri distincte; fortele au un caracter stabil, perfect determinat sau fortele ce
incarca mecanismul au un caracter aleator imposibil de anticipat, atat in privinta
marimii lor cat si a directiei suport.

in cazul sistemelor automate de montaj ne afldm intotdeauna in prima situatie,
acestea facand parte din categoria masginilor cu grad ridicat de specializare.

Calculul erorii de pozitie in mecanism se poate face aplicand relatiile specifice
pentru mecanismul complex privit in ansamblu sau lucrand separat pentru fiecare din
mecanismele elementare si apoi asambland rezultatele, metoda pe care am adoptat-
o in cadrul acestei lucrari.

5.6.2 Factorii de influenta ai parametrilor geometrici

Calculul factorilor de influenta ai parametrilor geometrici asupra functiei de
transmitere are o importanta practica deosebita [D5]. Cu ajutorul acestora se pot
determina jocurile din articulatii, frecarile, modificarile de temperatura, precizia de
realizare (toleranta) si deformarile / alungirile elastice asupra parametrilor de lucru.
Aceste cercetari contribuie la determinarea optima a tolerantelor dimensionale pentru
diametrele bolturilor gi lagarelor la cuplele de rotatie, a alungirii maxime admisibila a
elementelor si a erorilor dimensionale admisibile pentru realizarea camelor.in cele ce
urmeaza se prezinta factorii de influentd ai parametrilor geometrici ai mecanismelor
cu bare patrulatere (vezi figura 5.14).

in general functia de transmitere pentru un mecanism patrulater articulat este
[P4]:

v =y(plyl213.14). (5.17)

Daca fiecare dintre acesti parametri geometrici se abat de la valorile nominale,
functia de transmitere se va putea scrie sub urmatoarea forma:

v +Ay =y(pl +AlLL + AL L+ ALLL +AL), (5.18)

respectiv dupa dezvoltarea in serie Taylor si separare dupa termenii de ordinul
intai va fi:

Fig. 5.14 Calculul factorilor de influentd pentru mecanismul patrulater
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WD) ), 4y WD ), D) D) (519
ol al, ol, ol,

in m&sura in care functia de transfer este matematic formulata, se pot
determina direct derivate partiale ale in raport cu fiecare parametru geometric si se
vor stabili asa numitii ,coeficienti de pondere” sau factorii de influenta ai
mecanismului. Acesti coeficienti indicd masura in care abaterile individuale
influenteaza abaterea functiei de transmitere sau de pozitie de la functia de generat
impusa.

Pentru a determina functia de transmitere pentru elementul 1, se elimina
unghiul @ si se obtine (conform [P4]):

y+Ay =y(pl,l,051,) +

0= A(p) -cosy (@) + B(p) -siny (p) + C(p) (5.20)

Coeficientii functiei (5.20), care sunt dependenti de parametrul pozitional al
elementului motor, sunt:

A(p) =2l4(Iy — 15 cos ),
B(¢)=—2|2|4 Sin(D,
Clp) =12 +15 —12 +1 —2ly]; cos .

.2
Inlocuind in ecuatia (5.20) : cosy = 5 si siny = 5 cu tztgK Si
1+t 1+t 2
rezolvand-o, se obtine functia de pozitie pentru elementul 14:
~B(p) £B2(g) + A%(p) ~C2(p)
v (@) = 2arctg (5.21)

Clo) - Alo)
Factorii de influentd cinematica a parametrului geometric q; ai mecanismului

patrulater sunt :

5A(<010Ii)-COSV/(%qi)+5B(€01Qi)'sim//(%qi)JrﬁC(%Qi)

Oy (p.Qi) __ i o4 a4 (5.22)

a0 A@,q;) -siny (¢, 0i) — B(e, q;) - cosy (¢, q;)

CuU:

A, Gi) _ i[2|4(|1 1, cos )], Bl.Gi) _ i[_ 21,1, sin @],

e o o i (5.23)
M=i[|12 1212 117 -2, cow], gi € {05, 15.14.)

o o

Derivatele partiale ale factorilor de influenta ai parametrilor geometrici sunt:
1. pentru elementul fix q; — I

Mzz.u, M=0, M:2[I1—I2c03¢] . (5.24)
2 2l 2l
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2. pentru element motor (conducator) g; — I

NP _ 51,c050, PO o,sing, TO o, i, cosg] . (5.25)
oly ol ol
3. pentru elementul intermediar (biela) q; — I3
A9 _o Bl _o L@ _ 5, (5.26)
ol ol Ol
4. pentru element condus g; — Iy
NP _ o1, —1ycos0), BO - 5.1 sing, @ o, (5.27)
oly Iy Oly
Expresia influentei tolerantelor asupra functiei de transmitere este:
4
0
Ap(p) =25, (0) (5.28)
=1 9

in figurile 5.15a pana la 5.15d sunt prezentati factorii de influenta in domeniul
¢ €[0,27] al parametrului pozitional al elementului motor. Indicatiile numerice pentru

lungimile elementelor sunt prezentate in tabelul 5.4.

Tabelul 5.4
Nr. Parametru geometric Tolerante de
constructie (v. relatia 5.19)
1 Lungime 100 mm Al;=0.3 mm
element fix |,
2 Lungime 30 mm Al,=0.2 mm
element motor
(conducator) 1,
3 Lungime 120 mm Al;=0.5 mm
element intermediar
(biela) I,
4 Lungime 70 mm Al,=0.3 mm
element condus |,

Din studiul acestor coeficienti de pondere ai abaterilor asupra functiei de
transmitere se observa ca ponderea cea mai mare o are parametrul pozitional al
elementului motor 1, .

Astfel jocurile din cupla motoare trebuie sa fie cat mai reduse si trebuie
respectata cu strictete pozitia initiala a elementului motor.

Coeficienti de pondere ai abaterilor asupra elementului de cuplare (bielei) I3
(vezi figura 5.15c) par relativ constanti in comparatie cu precizia functiei de transfer
in domeniul p e[7/2,3712].
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Lungimea elementului fix trebuie realizatd cu un cédmp de tolerante mai
restrans, pentru ca, coeficientul de pondere al acestuia are o mai mare influenta
asupra erorii totale a functiei de transmitere (vezi figura 5.15a).

in subcapitolul 5.7.2 vor fi studiate efectele erorilor elementare, de pozitionare
si factorii de influenta ai parametrilor geometrici retinuti pentru studiul asupra pozitiei
si deplasarii elementelor de lucru ale mecanismelor executoare din structura
sistemului automat de montaj. Metodologia de calcul va fi aplicatda mecanismului
particular din componenta acestui sistem, un sistem format din mecanisme cu cama
i bare.

In figura 5.15 sau facut urmétoarele notaJii:

_ oy oy _ oy oy
Vi al, ) Vi al, ) Vis al, , Via al,
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2 5 2
1.6 1.6
1.2 1.2
08 ‘\/ 08
v 11(0) 0'2 v 2(9) 0'2
° -04 ° -o04
-0.8 0.8
-1.2 -12
-16 -16
-2 - -2 -7
0 36 72 108 144 180 216 252 288 324 360 0 36 72 108 144 180 216 252 288 324 360
0, i 360 0, i 360
0 o]
a) b)
2 2
1.6 2 1.6
1.2 1.2
0.8 0.8
0.4 0.4
v 3(9) 0 v 4(9) 0
° -04 ° -04
-0.8 -0.8
-12 //_\ =12
-1.6 -16
-2 - -2 -
0 36 72 108 144 180 216 252 288 324 360 0 36 72 108 144 180 216 252 288 324 360
0, o 360 0, ¢ 360
o o
c) d)

Fig. 5.15 Influenta parametrilor cinematici oy /alj, j =1..4

a) pt. elementului fix [*/mm]

b) pt. lung

imea elementului motor [°/mm]

c) pt. elementul intermediar (biela) [°/mm] d) pt. elementul condus [°/mm]

05

0.4

0.3

0.2

0.1

Ay () 0
o]

— -o01

-0.2

-03

-04

-0.5-
05 0 36 72 108

O,

144 180 2
¢

0

16 252 288 324 360
360

Fig. 5.16 Influenta tolerantelor asupra functiei de transmitere [°/ mm]
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5.7 Studiu de caz

5.7.1 Analiza cinetostatica a mecanismului investigat

R
‘X
I i
3 5@/ B 3 R
L3 /" S3 we p V@[ 13
Rt > I3 R /~
43 R M. — Bo
R la 43 i G <y i
45 ) So Ry A SUREY
b Rys ' Ao 1
Xs5 2 w
Ss Is : XD -3((p) B Ya0 _
GS R,
A
/ —+
R, 3
R,
B
F

Fig. 5.17 Schema cinematica a mecanismului de inserare a pinilor

In cazul mecanismului investigat, toate valorile cu care se lucreaza au fost
determinate exerimental, prin masurare directd a componentelor sistemului automat

de montaj.
Lungimea tachetului: L, =0.260m;
Masa tachetului: m, = 0.910kg ;
Cursa tachetului: s, =0.042m;
Unghiul de start: oy =4.65";
Lungimea parghiei: I, =0.065m;
, . X, =—0.034
Coordonatele centrului camei: ;
Yo =0.065
Lungimea bielei: I, =0.122m;
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Masa bielei: m, = 0.090kg ;
Raza rolei: r, =0.008m;
Pozillia iniJiala: s, =—0.101;
Excentricitatea: ey =0.259m;

Lungimea elementului pe care e montat gripper-ul:l, = 0.193m;
Masa elementului pe care e montat gripper-ul m, = 0.780kg ;

Este cunoscuta (i pozillia centrelor de greutate a elementelor mecanismului
inseriat. Pozillia centrelor de greutate e generata automat de mediul de proiectare in
care au fost modelate elementele mecanismului.

Ecuallia de contur a mecanismului inseriat investigat in numere complexe
este:

Ly 11, 6" = (s, —s(p)) +i-e (5.29)

Analog metodologiei de calcul prezentata in capitolul 4, se oblline ecuallia de
transmitere pentru elementul conducator:

= 2L4(s, — S(p)) cosy (p) — 2L ey siny (p) + (5, = s(9))* +e5 + L5 1, =0 (5.30)

i va rezulta funclJia de transmitere y(¢) a mecanismului inseriat:

B(9) + A(p)? +B(9)? - C(p)’
A(p) —C(p)

w(p) =2-arctg (5.31)

pentru care coeficienllii A, B [Ji C au urmatoarele valori care reies din ecuallia
(5.30):

A(p) =-2-L3(so —s(¢))
B(p) =-2-L3-eg
C(p) = (s —s(p))* +e5 +15 - 13

Ecuallia de transmitere 9(¢) pentru elementu condus este:
21, (s, — s(p))cos I(p) — 21, &, Sin 9(p) + (5, ~s(@)* +e2 ~ L3 +12=0  (5.32)

analog, va rezulta (i funclJia de transmitere:
E(¢) -/D(9)* + E(¢)* ~ F(9)?
D(p) - F(9)

H(p) =2-arctg

(5.33)

in care coeficienllii D, E, [Ji F au urmatoarele valori care reies din ecuallia (5.32):

D(p) =-2-1,(s, —s())
E(¢) =-2- |4 "€y
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F(p)=(s, —slp)) +ef - L3+ 1
5.7.1.1 Calculul fortelor si reactiunilor din cuple. Grupa cinematica
TRR

Forlla F, necesara gripper-ului pentru ca pinul conector sa strapunga

carcasa, a fost determinata experimental prin masurare directa. Valoarea ei este de
40 N, insad ca funcllie de pozillia camei ¢, F.(¢) are urmatoarea expresie

corespunzatoare fazelor de miClcare :

40, daca ¢, <@<o,
F.(p) = (5.34)

0, pe restul fazelor de miscare
unde:
@, este faza de milicare corespunzatoare stallionarii inferioare;
@, este faza de millcare corespunzatoare cursei active (urcarii);
p, este faza de milicare corespunzatoare capatului de cursa active

(stalJionare superioara);
¢, este faza de milicare corespunzatoare cursei de revenire (pasiva);

@, este faza de millcare corespunzatoare stal lionarii inferioare (pregatirii unei
noi aclliuni).

In urma analizei cinetostatice, au rezultat expresiile pentru reactiunea normala

Rg4, respectiv reactiunea tangentiala R§4 (vezi figura 5.18) :
n _Is4 H 1 |54
RY, :I—(G4 + Fi4x)3|n9+|—- M., - F.,, COS I (5.35)
4 4 4
t 1 ( N ) (5.36)
R34 ZE' R345|n.9+G4 +G5 - FC + Fi5 + Fi4X

Astfel reactiunea totala in cupla B va fi:

Ry = (R, f +(RL,) (5.37)
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F
€5

c

Fig. 5.18 Calculul reactiunilor in cupla de legatura la tachet B

Variatiile componentelor reactiunii din cupla de legatura sunt prezentate in
figura 5.19 si 5.20, iar variatia reactiunii totale in figura 5.21. Diagramele au fost
obtinute cu softul MathCad 12.

Observatie:
- Unitatea de masura a reactiunilor reprezentate in grafice este [N];
- Unitatea de masura a momentelor reprezentate in grafice este [Nm];
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Fig. 5.19 Variatia componentei reactiunii R£‘4 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [°]
urmare a analizei cinetostatice
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Fig. 5.20 Variatia componentei reactiunii R§4 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [°]
urmare a analizei cinetostatice
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Fig. 5.21 Variatia reactiunii totale R34 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [’]
urmare a analizei cinetostatice

Expresia reactiunii in cupla de translatie are urmatoarea forma:
Ris = Ry, sin 9+ Ry, cos I+ F,, (5.38)

Variatia reactiunii Tn aceastéa cupla este prezentata in figura 5.22.

1
0.8

0.6

0.4

0.2

R15(¢) 0
02
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-0.6

-0.8

1
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360

9

(o]
Fig. 5.22 Variatia Ry5[N] functie de unghiul de rotatie al camei [] urmare a analizei

cinetostatice
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5.7.1.2 Calculul reactiunii in cupla de rotatie D

Fig. 5.23 Calculul reactiunilor cuplei de rotatie D

Conform cu figura 5.23 si in urma calcului cinetostatic, expresiile reactiunilor
normala R£‘4, respectiv tangentiala Ré4 sunt urmatoarele:
Ry, =Ry, sin3—R;, cos$+F,, +G,

o (5.39)
Rg; = Ry, C0s 9+ Ry sin$+F,

Variatiile reactiunilor sunt prezentate in figurile 5.24, respectiv 5.25.

05

0.35

0.2

0.05

-0.1

Rn54 ($70.25
04
-0.55

-0.7

-0.85
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0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360

¢
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Fig. 5.24 Variatia componentei reactiunii Rg4 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [']
urmare a analizei cinetostatice
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Fig. 5.25 Variatia componentei reactiunii Ré4 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [°]
urmare a analizei cinetostatice

Reactiunea totala Rs, in urma calculului cinetostatic are expresia:

Re =(RL S +(RL) (5.40)

Variatia reactiunii Rg4functie de unghiul de rotatie al camei ca urmare a
analizei cinetostatice este reprezentata in figura 5.26.
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Fig. 5.26 Variatia reactiunii totale R54 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [’]
urmare a analizei cinetostatice
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5.7.1.3 Calculul reactiunilor in cuplele tachetului

3 n
8(¢) B S w(@) v(o) Ris
t 3 3 //r \ |3 R13 B
\ D 0
Ru3 R" i3 SR i
43
3 Rys A ~ Xa0
Ay 1 ‘
2 V7
- Yao _

Fig. 5.27 Calculul reactiunilor in cuplele tachetului

Expresia reactiunii R,3 conform calculului cinetostatic este urmatoarea (vezi
figura 5.27) :

__1 [G,siny -1, R, sin(9—w ), - RE, cos(9— )+ M,
I, -sinu

23

(5.41)

Pentru cupla cinematica de rotatie By, in urma analizei cinetostatice, pentru

determinarea componentei reactiunilor normala gi cea tangentiala s-a pornit de la
urmatoarele expresii:

t . t .
Ry3 COSy + Riysiny = —Rp3 cos(y — 1)+ Gg + Ry5 €0s 9 — Ry, sin &

. . _ . . (5.42)
Ry3siny — Rj; cosy = —Rpgsin(y — ) — Rygsin & — Ry; cos 9

Astfel Tin urma calculelor efectuate, au rezultat urmatoarele expresii pentru
reactiunea R{s, respectiv reactiunea R1”3:
t : : t o n
Ry =siny - (~Rpgsin(y — )+ Rz sin §+ Ry, c0s 9)

(5.43)
— (~Rp3 cos(y — 1)+ Ry cos 9 — Ry, sin 9 + Gz) - cosy
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R{s = (—Rpg cOS(y — 1)+ R4 cos 9~ R sin 9+ Gg) -siny 5.4

— (~Ro3sin(y — u)+ Ris sin 9+ R}; cos 9) - cosy
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Fig. 5.28 Variatia R»3[N] functie de unghiul de rotatie al camei ["] urmare a analizei
cinetostatice

Conform calculului teoretic, se observa ca la capatul cursei active apare
un salt, defapt, se observa cum contactul rolei tachetului cu cama, migreaza de
pe profilul interior pe profilul exterior al camei cu canal, se schimba practic
sensul reactiunii dupa cum se observa in grafic.

Acest lucru se datoreaza in primul rand fortei de inertie care coroborata
cu variatia tolerantelor din sistem provoaca acest salt de la un profil la celalalt.

Variatiile reactiunilor normale Rln3 ,respectiv, tangentiale R{3 sunt prezentate

in figurile 5.29, respectiv 5.30.
Reactiunea totala R;3 este:

Ris =R f +(Ry (5.45)
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Fig. 5.29 Variatia componentei reactiunii Rln3 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [’]
urmare a analizei cinetostatice
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Fig. 5.30 Variatia componentei reactiunii R{3 [N] functie de unghiul de rotatie al camei [']
urmare a analizei cinetostatice

Variatia reactiunii totale Rj3 este prezentata in figura 5.31 cu observatia ca si

aici se manifestd aparitia unui salt, insa la Tnceputul perioadei de stationare
superioara.

Acest salt impreuna cu jocurile din cuple neconsumate in acelasi sens,
provoaca aparitia vibratiei (saltului) in repaus a gripper-ului, adicd la inceputul
perioadei de stationare superioara. (vezi figura 5.31).
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Fig. 5.31 Variatia reactiunii totale R;3[N] functie de unghiul de rotatie al camei [’]

urmare a analizei cinetostatice
5.7.1.4 Calculul inaltimii minime a ghidajului

Conform figurii 5.32 si in urma analizei cinetostatice va rezulta expresia pentru
calculul indltimii minime a ghidajului din conditiile de echilibru a elementului final.

(XMm2)s =0

Re, (Xp —5(¢))+ (Gs + Fis )Xg5 + Fc -e5 + Ry -b =0
(XMm1)s =0

Rey (xp —s(@)+b)+(Gs + Fis )xs5 + Fc €5 + Ry -b =0
Ry + Ry — Rys =0

Ry = %[R&(XD —5(¢)+b)+(Gs + Fis )xs5 + Fc ~e5]

Ry Z%[Rn4(XD —5(p))+(Gs + Fis )Xs5 + Fc 'es)]

Rl + R2 = R15
2'R5n4(XD _5((0))+2(Gs + FiS)XSS +2-F. -5 +Rg, -b=Ry-b
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b= 2[R24(XD _S(¢))+(G5 + FiS)XSS +F 'es]
R15 - R5n4

1 n n
Fe 2/“6[2' Re: (o = () +2(Gs + Fis Jxs +2- F 'es]"'/”' Rg, +Rey + Fis +Gg

Z'ﬂ[RS4(XD —~(p))+(Gs + Fis Jxss + Fc '95J
Fc — RS, —Fis —Gs — - R,

(5.46)

bmin =

Din figura 5.33 se observa ca latimea ghidajului by, [mm] trebuie s& fie mai
mare decéat valoarea minima de 50 mm.

54

D o4

Ss Xp -S()

&

- F
€5

Fig. 5.32 Incarcarea elementului final. Schemé pentru calculul inaltimii ghidajului
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Fig. 5.33 Variatia Tnaltimii minime bp,j, [mm] a ghidajului functie de unghiul de rotatie al
camei [] urmare a analizei cinetostatice

5.7.1.5 Calculul de dimensionare a arcului tachetului

Cu scopul asigurarii contactului dintre tachet si cama si pentru a se evita
migrarea rolei tachetului de pe un profil al camei pe celalalt profil, pe tachet a fost
montat un arc de intindere.

Constanta elastica a arcului k in urma calculului cinetostatic (vezi figura 5.34)
are expresia urmatoare (valorile corespund cazului real [Ji rezulta in urma masurarii
directe):

Ss —S0 =¥Wmax ' IF

| £=0.100m ;

sg =0.042m; sg=0

MES =2510, Meo =2-10

Fes _ Mes : Feo _ Meo
I Ie

unde: Feg - forta elastica de siguranta;
Feq - forta elastica de pretensionare;
Sg - cursa liniard maxima a punctului de prindere a arcului de pe tachet;
So - pozitia la stationare;
Meg - momentul elastic de siguranta;
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Meg- momentul elastic de pretensionare.

Feq - Fe
A (5.47)
Ss~So

in urma analizei cinetostatice si a calculelor de rezistenta [L2], [P4] rezulta ca:
k =1.19 N/mm

si se va cauta sa se aleaga din cataloage un arc cu o constanta elastica care
sa aproximeze aceasta valoare.

7
R
‘ X
I

3 n
@/ B () w(o) Ri3

83 3 /// |3 R;3

Rt n : L B 0

43 R43 ! y A

Fig. 5.34 Dimensionarea arcului tachetului

Momentul rezultant care actioneaza asupra tachetului trebuie sa fie orientat
spre profilul camei pentru asigurarea contactului permanent. Acesta are urmatoarea
expresie:

M23 = R23Sin/1~l3 (548)

Variatia momentului rezultant M3 functie de unghiul de rotatie al camei este
prezentata in figura 5.35.
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Fig. 5.35 Variatia momentului rezultant M o3[Nm] functie de unghiul de rotatie al camei [’]

Forta F, si momentul elastic M, apar intotdeauna in cazul mecanismelor la
care contactul este asigurat prin forta.

Fe = Feo + ||: Y (549)
Me =Fe-Ig (5.50)

Variatia momentului elastic functie de unghiul de rotatie al camei este
prezentata in figura 5.36. Pentru asigurarea contactului permanent este necesar ca
forta rezultantd sau momentul rezultant ce actioneaza asupra tachetului sa fie

orientate spre profilul util si profilul de siguranta.
Variatia sumei momentelor functie de unghiul de rotatie al camei este

prezentata in figura 5.37.
M2=M23+Me (551)

in figura 5.37 se observa ca prin utilizarea unui arc de tractiune pe tachet,
migrarea contactului de pe profilul util (interior) pe profilul de siguranta (exterior) al
camei cu canal nu mai este posibila.

Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare 124

BUPT



Capitolul 5 Precizia realizatd de mecanismele cu came si bare. Studiu de caz
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Fig. 5.36 Variatia momentului elastic M, [Nm] functie de unghiul de rotatie

al camei [']
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Fig. 5.37 Variatia sumei momentelor M 3 [Nm] functie de unghiul de
rotatie al camei [']
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5.7.2 Abaterile partiale, influenta jocurilor si calculul tolerantelor

Cuplele cinematice au suprafetele active, teoretic congruente, de forma si
dimensiuni identice, astfel incat, contactul se realizeazd dupa o zona din aceste
suprafete. De exemplu, in cazul cuplelor de rotatie, raza fusului este egala cu raza
lagarului, iar centrele lor coincid. in mecanismul real dimensiunile care definesc cele
doua suprafete sunt afectate de abateri, iar intre ele se creeazd un spatiu care
permite deplasari relative in raport cu pozitia ideala, aceste deplasari sunt denumite
jocuri.

Existenta jocurilor influenteaza, desigur, precizia in functionare. Jocurile pot fi
interpretate ca niste abateri elementare si pot fi introduse in procesul de analiza
liniara a preciziei. Dificultatea problemei consta in determinarea orientarii jocului din
fiecare cupla. Daca regimul de lucru permite o apreciere buna a distributiei de forte gi
aceasta are un caracter pronuntat periodic, atunci orientarea jocurilor se poate
considera aceeasi cu orientarea reactiunilor din cuplele cinematice. Astfel, in acest
caz, analiza preciziei trebuie asociata cu analiza cinetostatica [D5], [D6].

Conform cu metodologia de calcul prezentata in capitolul 5, subcapitolele 5.6,
5.6.1, 5.6.2, jocurile din cuplele cinematice, frecarea, modificarile de temperatura,
precizia de fabricatie (tolerantele) si deformarile / alungirile elastice conduc la aparitia
erorilor constructive si implicit afecteaza exactitatea generarii functiei de transmitere
impuse [L4], [M9].

Astfel se vor tolera mai stréans acele dimensiuni caracteristice care, prin factorii
de influenta ai functiei realizate, au ponderea cea mai mare in generarea erorii
constructive totale a mecanismului [P4], [M9].

I Dy
Sap
—
%A
€ sk
X=

Fig. 5.38 Influenta parametrilor geometrici
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Conform cu figura 5.17 si cu figura 5.38 functia de transmitere generala a
mecanismului inseriat are urmatoarea forma:

$=5(0, Xpy Yy +13.7(®). 50, L3, 14, €5k ) (5.52)

Daca fiecare dintre acesti parametri geometrici se abat de la valorile nominale,
atunci functia de transmitere se va putea scrie:

S+ As =s((p,xA0 +AXpg YAy +AY A, A3+ Alg, r(p) + Ar (),

(5.53)
So +ASO, L3 +AL3,|4 +AI4,esk +Aesk) ,

sau dupa dezvoltarea in serie Taylor, retinand doar termenii de ordinul | va fi:

S+As=5(p,Xpy YAy 13.7(®).50, L3, 14, 85¢) +

os AXAO+ os AyA0 6 Alg+ os

8XAO ayAO 6I3 ar(go)
+§ Aso+ﬁ AL3+§ Alg+—— o Aegy .
0s S0 8I3 6|4 aesk

Ar (o) + (5.54)

Astfel, dupad ce functia de transmitere este analitic determinata, se pot
determina derivatele partiale dupa fiecare parametru geometric al mecanismului
inseriat. Acestea reprezinta nigte ,coeficienti de pondere” sau factori de influenta,
care indica masura in care abaterile individuale influenteazad abaterea functiei de
transmitere de la functia de generat impusa [L4], [M9].

Pornind de la ecuatia de transmitere din care rezultd parametrul pozitional
w(p), In spella ecuallia (5.30), se scrie ecuallia sub forma ei implicita i se

dorellte obllinerea ecualliei de forma:

$(0)°+ D(0, Xag Y g 13 T(#)) S(0) + E(@, Xa » Vg +13.T(9)) =0 (5.55)
Coeficientii noii ecuatii vor fi:

D(@, Xp, 1 Yo 13,1 (9)) = 2L COS(W (@, X, Y, 13, T () = 28,
E(0,Xp Y ss T () = Sg + €5+ Li— 17— 2L e Sin(w (9, X, Y o1, T(9))) —

— 20158, CoS(W (@, X, » Y, 13, T () -

Analog metodei de calcul prezentata in subcapitolul 5.6.2, factorii de influenta
notati cu g; ai parametrilor geometrici ai mecanismului cu cama si tachet oscilant cu

rola din structura mecanismului inseriat vor fi determinati cu ajutorul expresiei:

_[aD«o,q )gip)+ CE@.0, ))
oslp.q)_ | oq o4 ) _L[(s(p) - s,)-sin(y (¢)) + e, - cos(y ()] Ay 0. ,)
aq; 2s(p)+D (s(p) —s9) + Ly - cos(y () aq;
(5.56)
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unde:
_awz(a(g-’qi) :aiq[?x% 1,005y () +2-y,, L sinw(g) +rlg) ~x, - v, ~12] (6.57)

cu: g; = Xy, Ya by T(0)].

Astfel, derivatele partiale ale coordonatelor cuplei de rotatie a elementului
motor reprezinta coeficientii de pondere ai abaterii de la coordonatele centrului camei
(vezi figura 5.40 si figura 5.41) [1i au urmatoarele expresii:

oy (9. Xp0)
v xao () = —— 205 =2 (13- cosy () - Xao)
aXAO
Ls[(s(9) —s,) - sin(y (¢)) + &y - cos(w ()))
Sxa0 () = 3[ ° X ] Vo () (5.98)
(s(9) —8o) + Ls - cos(y (9))
oy (®, Y po) -
v yao(p) = ———20==2.(13-siny (p) - y o)
A0
L [(S() — So) - sin(y () + €y - cos(y (¢)))
Syao (p) = 3[ . X ]"//on(§0) (5.99)
(s() —So) + Ls - cos(y ()
0.021
0.0203
0.0196
0.0189
0.0182
Sy A0(9)0.0175
0.0168
0.0161
0.0154
0.0147
0.014
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360
9
(o]
Fig. 5.40 Coeficientul de pondere al abaterii partiale ale coordonatelor
centrului camei dupa axa X
Contributii la analiza si sinteza mecanismelor cu came si bare 128

BUPT



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

—1.2x10°
—2.4x10°
—3.6x10
—4.8x10°
SyA0 (9) - 6x10°
- —7.2x10°
—8.4x10"
—9.6x10

—1.08x10
-1.2x10

0
5
5
5
5
5
5
5
5
4
4

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

(0]
Fig. 5.41 Coeficientul de pondere al abaterii partiale ale coordonatelor

centrului camei dupa axa Y

Coeficientii de pondere (vezi figura 5.42) pentru elementul intermediar (biela)
I3 calculati, au urmatoarea expresie:

% =2-(Xa0 - Cos(w () + Y a0 - sin(y (¢)) - 13)

Ly[(s(p) = So) -Sin(y () + & - cos(y ()]
(5(¢) — o) + Ly - cos(y ()

v13(p) =

Si(@) = ¥13(9) (5.60)

3
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Fig. 5.42 Coeficientul de pondere al abaterii partiale
pentru elementul intermediar 13 (biela)

Coeficientii de pondere de la coordonatele polare ale profilului camei sunt
reprezentate in figura 5.43:
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oy (o, r(p)

v (p)= =2:1(p)
[ or (o) |
L)~ 5,)-sin(y () + e, -cos(y ()]
)= o) =s0) + L, - costy (@) vi(e) (5:61)

Pentru mecanismul cu bare, factorii de influentd notati cu w; ai parametrilor
geometrici vor fi determinati cu ajutorul expresiei:

os(p.wi) _ ID(@,w;) S(0)+ OE(p, W;)
0’)Wi 5Wi ¢ ﬁWi

w; ={sO,L3,I4-esk}.

(5.62)

Abaterile partiale de la excentricitate pe directia de translatie a bielei (vezi fig.
5.17) sunt prezentate in figura 5.44:

oD(e,s
Ds,(g) = 2 058) -
0

B, () = 0% = 2(s, L - costy (o)

Sso (9) = Dsg(9) - s(@) + Esg (¢) (5.63)

Abaterile partiale pentru elementul L3, adica pe tachetul pe care e montat rola
(vezi figura 5.45):

DLs(p) = 2058~ 2c0s(y ()
3
OE (e, L
ELo(o) ="
SL4 (@) = DL3(@) -s(¢) + EL3(¢)

=2(L3 —eg -sin(y (p)) — sg - cos(y (¢)))

(5.64)

Abaterile partiale pentru elementul 1,de care se prinde gripper-ul (vezi figura
5.46):

Dly(p) = o) o

Els() == =

S1, (¢) = Dly(9) - s(@) + Els (9)

2,

(5.65)
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Fig.5.43 Coeficientul de pondere al abaterii partiale
de la coordonatele profilului camei

0
-0.05

-01

-0.15

-02
Ss0(®)-0.25

-03
-0.35
-04
—-0.45
-05

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

0

Fig. 5.44 Coeficientul de pondere al abaterii partiale
de la excentricitate pe directia bielei
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Fig. 5.45 Coeficientul de pondere al abaterii partiale
pentru elementul L3
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Fig. 5.46 Coeficientul de pondere al abaterii partiale
pentru elementul 14

Abaterile partiale de la excentricitatea directiei de translatie a barei I5 pe care
e montat gripper-ul (vezi figura 5.47) .

De, ()= P2 =0
Ee, () == 2% = a6, — L, sin(y ()
sk
Ses, () = Dey (@) - s(9) + Eey () (5.62)
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Fig. 5.47 Coeficientul de pondere al abaterii partiale
de la excentricitatea directiei de translatie

Au fost determinati coeficientii de pondere sau factorii de influenta, care indica
masura in care abaterile individuale influenteaza abaterea functiei de transmitere.

Trebuie mentionat faptul ca toate dimensiunile luate in calculul tolerantelor
sunt in metri.

Din cataloage s-au scos pentru fiecare element tolerantele si domeniile in care
acestea trebuiesc sa se regaseasca. Calculul tolerantelor s-a facut cu scopul de a
vedea cu cat se abate mecanismul inseriat real fata de mecanismul inseriat teoretic
proiectat si conceput.

Tolerantele corespunzatoare lungimii fiecarui element al mecanismului inseriat [m]

Axpq = 0.000021 Ay pg = 0.000021 Alg := 0.000054 Ar := 0.00005

Asq = 0.000068386 ALg = 0.000094 Aly = 0.000076 Aeg = 0.000093718

Pentru mecanismul cu cama de pe sistemul investigat, expresia abaterii sub
influenta tolerantelor arborelui pe care e montat cama si alezajului, se regaseste sub
urmatoarea forma:

As_mec_cama (@) = S0 (@) - AX o + Syao (@) AY 5o +815(@) - Al +5 (@) - Ar (5.63)

Pentru mecanismul cu bare de pe sistemul investigat, expresia abaterii sub
influenta tolerantelor lungimii elementelor mecanismului se regaseste sub
urmatoarea forma:

Asimecfbare ((P) = SsO ((/’) ' AS0 + SL3 ((/’) ' ALS + sI4 ((P) : A|4 + sesk ((ﬂ) ' Aesk (564)

Expresia abaterii legii de miscare pentru intreg mecanismul inseriat cu came
si bare este urmatoarea:

Seft ((ﬂ) = 3((/’) + Asfmecicama ((ﬂ) + Asfmecfbare ((ﬂ) (565)
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Diferenta dintre cele doua legi de miscare (figura 5.49) este data de
urmatoarea expresie:

As(9) =S¢ (@) —S(9) (5.66)

Legea de migcare si abaterea de la aceasta sub influenta tolerantelor este
prezentata in figura 5.48 si se observa ca acesta se incadreaza in domeniul admis.

Fig. 5.48 Reprezentarea legii de miscare si abaterea [m] acesteia sub influenta tolerantelor

-0.023
- 0.024
~0.025
- 0.026
- 0.027

As (¢)-1000- 0.028

- ~0.029

-0.03
- 0.031
- 0.032
~0.033

0

36 72 108 144 180 216 252 288 324 360
¢

(0]

Fig. 5.49 Reprezentarea diferentei dintre cele doua legi de migcare [m]
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Cap. 6 incercari experimentale. Concluzii pentru studiul de
caz

Pentru efectuarea multitudinilor de migcari in cadrul masinilor unelte automate
este necesara transmiterea migcarii de la un arbore cu cama la organele de lucru ale
acestora (elemente conduse).

Incercarile experimentale au fost efectuate pe un sistem automat de montaj si
instalare al firmei ,XENON Automatisierungstechnik GmbH Dresden”, Germania, cu
scopul verificarii performantelor acestuia.

In acest sens a fost investigat un sistem automat de montaj si instalare, care
insereaza pini intr-un conector (mufa) utilizat la transferul de informatii digitale de la
un calculator la un periferic al acestuia (vezi figura 6.1a), prin aceasta sau descoperit
imperfectiunile mentionate in subcapitolul 6.1.

Acest sistem automat de montaj este capabil sa insereze intre 100 — 300 pini
pe minut.

Fig. 6.1a Sistem automat de montaj
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6.1 Problema analizata

Sistemul automat de montaj investigat prezinta o eroare in functionare, eroare
ce consta in faptul ca, la inserarea pinilor conectori in mufa conectoare, la inceputul
si sfarsitul fazei de inserare, ramanea cate un pin in afara sau inauntrul carcasei
mufei, necorespunzand astfel cerintelor tehnice si calitative impuse (vezi fig. 6.1b).

in urma unei investigdri minutioase efectuate impreund cu cei de la firma
XENON Automatisierungstechnik GmbH, s-a constatat cu ajutorul unei camere video
de Tnalta rezolutie, faptul ca in momentul inserarii primilor pini, respectivi ultimii, intr-
un mod aleatoriu, se produce un salt al gripper-ului, fapt care conduce la eroarea
respectiva.

Astfel s-a stabilit ca pe traseul elementului / glisorului care insereaza pinii, de
fapt mecanismul ce are ca efector final gripper-ul, se manifesta aceasta anomalie si
acest mecanism inseriat va fi supus investigatiilor.

Fig. 6.1b Sistem automat de montaj

Componenta:
1. Gripper;
2. Mufa conectoare;
3. Pin;
4. Banda transportoare mufe.
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6.2 Solutia propusa spre rezolvarea problemei

Pentru corectarea acestei erori sa pornit de la premisa ca, mai intai se vor
calcula reactiunile si fortele din cuplele cinematice, adica se va face o analiza
cinetostatica a mecanismului, ulterior se vor calcula jocurile si tolerantele pentru a
vedea daca se regasesc in domeniul admis.

: I, S—

diL BTl

o ) \B

Fig. 6.2a Montajul senzorilor pe masina de lucru

Componenta:

1. Traductor de forta;
2. Traductor de deplasare.

Cu ajutorul unui traductor de fortd montat pe elementul care sustine gripper-ul
se va determina cu ce forta va introduce gripper-ul pinii conectori in carcasa mufei gi
daca aceasta forta se regaseste pe intreg procesul de lucru, si cu un traductor de
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deplasare montat in asa fel incadt sa se poata determina daca gripper-ul se
deplaseaza cu o cursa constanta in timpul procesului de lucru (vezi figura 6.2a).
Detalii despre aceste masuratori se vor regasi in subcapitolul 6.5 aferent
acestui scop.
Cu ajutorul programului MathCad 12 s-au efectuat majoritatea calculelor si s-
au ridicat diagramele aferente marimilor investigate.

6.3 Constructia sistemului automat de montaj

Din motive de securitate a informatiilor si a prevenirii spionajului industrial, se
va prezenta doar partea de mecanism inseriat a sistemului automat de montaj,
acesta fiind un prototip ce urma sa fie livrat catre o anumita firma.

Sistemul automat de montaj si instalare include in structura sa un mecanism
cu came si bare (mecanism inseriat) capabil sa genereze misgcari neliniare, acest tip
de mecanism fiind chiar obiectul de studiu al tezei de doctorat.

Miscarea principala a acestui automat este generata de catre un motor si
transmisa prin intermediul unui arbore.

Pe acest arbore sunt montate came care transmit miscarea catre elementul
condus prin intermediul unui tachet cu rola inseriat cu un mecanism cu bare (vezi
figura 6.2b).

Automatul trebuie sa execute cinci migcari pentru realizarea operatiei de
introducere a pinilor in conector:

e Prehensiune sarma;
Debitare pin;
Translatie pe orizontala a pinului;
Translatie si insertie pe verticala a pinului;
Migcarea de revenire in pozitia initiala de lucru pentru reluarea
procesului.

In figura 6.3 este prezentat modul de transmitere a miscarii de la motor la

elementul condus.

Element
Moj» Mecanism Inserlere Mecanism ConduS
> >
@ ? W } s cu came w cu bare S,h

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

Montajul camelor pe arborii centrali este prezentat in figura 6.4.
Componenta:

Cama alimentare sarma;

Cama inserare pini conectori;

Cama debitare pin conector;

Cama alimentare cu mufe (carcase);

Cama eliberare spatiu de lucru (schimare mufe).

R W=
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Tfﬁ’j-l‘i’nf

Fig. 6.4 Montajul camelor pe arbori
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6.4 Mecanismul inseriat - investigare

Schema cinematica a mecanismului investigat, adica a mecanismului inseriat
care corespunde gripper-ului este prezentata in figura 6.6, iar o vedere a montajului
mecanismului este prezentata in figura 6.5.

Fig. 6.5 Montaj mecanism de inserare a pinilor in mufa conectoare
Componenta:

Cama plana cu canal,

Tachet oscilant cu rol3;

Biel3;

Glisorul port-gripper (elementul final);
Arc de intindere.

aRrwON =
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Fig. 6.6 Schema cinematica a mecanismului de inserare a pinilor

6.5 Metoda propusa pentru corectarea erorii sistemului automat
de montaj

in subcapitolul 6.2 s-a propus o solullie pentru masurarea fortei cu care
introduce gripper-ul pinii conectori in carcasa mufei, solullie care utilizeaza un
senzor pentru masurarea fortei, senzor montat pe elementul corespunzator gripper-
ului. S-a folosit si un senzor de deplasare pentru a determina cu cat se deplaseaza
gripper-ul la inserarea fiecarui pin conector.

Senzorul de forta se monteaza undeva pe biela 14, intr-o pozitie convenabila,
pentru ridicarea experimentala a dependentei fortei din biela fatd de unghiul de
rotatie al camei céat si a dependentei forta — deplasare.

in figura 6.7 se observa exact montajul senzorului de fortd pe elementul
respectiv.
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Fig. 6.7 Montaj senzor de forta
Senzorul de forta folosit, Burster - model 8411, este un senzor tensometric

rezistiv de dimensiuni reduse dar care suporta 1000 N. Datele tehnice si dimensiunile
acestuia sunt prezentate in figura 6.8.

.00

2550 1050 9.70 2.50

l | f

19.10

Fig. 6.8 Senzor de forta tensometric— Burster model 8411
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Date tehnice:

Domeniul de masurare

0..

...1000 N la 350 Q

Tensiune de alimentare de referinta

5V DC

Rezistenta la izolatie

> 5000M Q la 50V DC

Rezistenta la calibrare

59kQ+0,1%

Regimul temperaturii de lucru

-55°C...+120°C

Temperatura regim utilizare

+15°C ...+70°C

Influenta temperaturii <+ 0.02%
Abatere caracteristica relativa <+05%
Tensiunea relativa de revenire <+05%
Tensiunea relativa la calibrare <+0,1%

Pentru senzorul de deplasare inductiv diferential, Burster model 8740, a trebuit
sa se construiasca un suport pentru prinderea sa, deoarece a fost dificil de montat pe

sistemul automat de montaj din conditii constructive ale acestuia.

Corpul senzorului de deplasare se fixeaza pe un elementul fix, undeva pe un
suport pe ghidajul fix al berbecului, cu ajutorul suportului de prindere construit, tija
traductorului se rigidizeaza cu berbecul (pe gripper)

piulite (vezi figura 6.9).

Senzorul se foloseste pentru ridicarea experimentala a deplasarii berbecului
functie de unghiul de rotire al camei, cu scopul evidentierii erorilor legii de migcare a

prin clema confectionata si

berbecului produse de saltul aparut in timpul functionarii sau de jocuri.
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Fig. 6.9 Montaj senzor de deplasare inductiv — Burster model 8740

Date tehnice:

Domeniul de masurare 0...100 mm, 100Hz
Tensiunea de alimentare 9..25VDC
Curent de alimentare <26 mA
Tensiunea la iesire 5V
Frecventa purtatoare interna 12 kHz
Rezistenta de iegire 1kQ
Rezistenta de sarcina >1 MQ
Regimul temperaturii de lucru -20°C...+80°C
Temperatura regim utilizare -20°C...+80°C
Influenta temperaturii 0,03 %
Abatere caracteristica relativa 0,25 %
Anvergura neschimbata din constructie 0,01%

Achizitia i prelucrarea datelor s-a facut cu ajutorul unui sistem de achizitii de
date BURSTER - DIGIFORCE 9310 (vezi figura 6.10).

Acest sistem e prevazut cu softul propriu DigiControl 9310 PC Sofware, soft
care permite configurarea tuturor parametrilor de pe panoul de comanda propriu $i cu
ajutorul caruia se pot vizualiza direct curbele ridicate (vezi figura 6.11 interfata
softului ) .Acest sistem a fost conectat la un laptop printr-un port serial (vezi figura
6.12).
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L DIGIFORGE 9310

el e

B0, e

Fig. 6.10 Sistem achizitii date DIGIFORCE 9310

Date tehnice:

Preluare valori

max. 100000 perechi / s

Adancime stocare valori

4000 perechi valori / curba

Timp evaluare

<90 ms

Curent alimentare

100 Vs ... 240 Vs 50-60 Hz / 10 VA

Temperatura de lucru

+5°C...+23 °'C ... +40°C

Canal senzor =Y

Indice — DMS

+0,5..+40mV/V

Rezistenta puntii

350 Q ... 5 kOhm

Tensiunea de alimentare 25Vsi5V

Curent de alimentare maxim 20 mA

Tip de alimentare 4 trepte

Frecventa limita 5... 5000 Hz in trepte

Precizie (acuratete) 0,5 %

Semnal procesat

Semnal de intrare 5V

Precizie (acuratete) 0,4 %

Canal senzor — X

Potentiometru, DC/DC si  semnal

procesat

Tensiunea la intrare +5Vsiz10V

Tensiunea de alimentare 5V
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Curent de alimentare max. 8 mA
Frecventa limita 5... 5000 Hz in trepte
Precizie (acuratete) 0,4 %

Porturi de comunicare 1/O
Port paralel, porturi seriale, port retea

Faza de pregatire in vederea realizarii masuratorilor, consta in stabilirea
canalelor de intrare si de iesire din unitatea sistemului de masurare, respectiv canalul
pentru senzorul de fortd cat si pentru senzorul de deplasare, calibrarea canalelor,
stabilirea unei strategii in vederea efectuarii masuratorilor si a conditiilor impuse pe
perioada masuratorilor.

Cu ajutorul sistemului de masurare prezentat si al senzorilor utilizati, se vor
realiza o serie de determinari experimentale. Studiul experimental are ca scop
verificarea rezultatelor teoretice, confirmarea acestora, pentru a putea identifica
eroarea in functionare la regimul de lucru a sistemului automat de monta.

Softul permite descarcarea valorilor obtinute in urma masuratorilor in format
Excel, si ulterior acestea se pot prelucra si fara ajutorul acestuia.

Seturile de masuratori au fost facute in varianta pin cu pin, pentru fiecare pin
conector introdus Tn carcasa s-a obtinut cate o curba cu scopul de a fi analizate
individual si a observa unde si cum se manifesta acea eroare ce apare in timpul
functionarii sistemului automat de montaj.

Din diagramele obtinute practic, fortd functie deplasare (vezi figurile din
anexe), se observa ca existd o variatie a fortei cu care gripper-ul insereaza pinii
conectori in carcasa mufei. Aceasta variatie a fortei reiese din faptul ca, s-a montat
pe tachet un arc de tractiune supradimensionat, cu scopul de a nu mai permite
migrarea contactului dintre rola tachetului si cama de pe profilul interior pe profilul
exterior al camei cu canal. Constanta elastica a arcului montat pe tachet este de 1,89
N/mm, foarte mare in comparatie cu constanta arcului rezultat din calculele teoretice
(1,19 N/mm).
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Fig. 6.11 Interfata softului DigiControl 9310 PC Sofware

Fig. 6.12 Vedere generala a standului
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6.6 Concluzii

Conform calculului teoretic, se observa ca la capatul cursei active apare un
salt, defapt, se observa cum contactul rolei tachetului cu cama, migreaza de pe
profilul interior pe profilul exterior al camei cu canal, se schimba practic sensul
reactiunii dupa cum se observa in grafic (vezi figurile din anexa 1, respectiv anexa 2).

Acest lucru se datoreaza fortei de inertie care coroboratd cu variatia
tolerantelor din sistem provoaca acest salt de pe un profil la celalalt, insa acest lucru
se poate compensa cu un arc montat pe tachet.
in analiza cinetostatica se regaseste calculul unui arc necesar, care s compenseze
acel salt de la valori negative la valori pozitive ale reactiunii.

Foarte interesant este faptul ca pe toata perioada efectuarii masuratorilor
automatul a functionat perfect, fiind testat in toate fazele de lucru de la viteza minima
la cea maxima de lucru, efectudnd masuratori pin cu pin, carcasa cu carcasa (cca.
2600 pini, aproximativ 200 carcase).

Explicatia ar fi urmatoarea: senzorul de fortda montat pe bara de lungime 14,
netensionat, nu a putut fi montat exact la o pozitie initiala de 0 a fortei, din conditii
evidente. Practic aceasta tensionare a senzorului cu -25 N a compensat forta
dezvoltata de arc, asigurand o reactiune R23 care nu schimba sensul de actiune al
fortei, acest lucru putdnd fi observat pe pinii din carcase care toti au fost
corespunzator introdusi. Nu am obtinut nici un singur pin care sa nu fie in pozitia
prescrisa.

Conform cu calculele teoretice ar trebui sa se foloseasca un arc cu constanta
elastica de 1,19 N/mm, in urma verificarilor facute, am constatat ca in schitele
sistemului automat de montaj, figura un arc cu constanta elastica de 1,09 N/mm,
acesta fiind mai slab d.p.d.v. al rezistentei opuse, insa contrazicea faptul ca biela pe
care era montat senzorul de forta era solicitata la intindere gi nu la compresiune,
ceea ce a dus la concluzia ca, pe tachetul masinii de lucru e montat un arc mai tare,
cu o constanta elastica mult mai mare. Verificand arcul montat pe masina am constat
ca nu e cel trecut in schitele masinii, si, in urma masuratorilor facute pe arcul utilizat,
am ajuns la concluzia ca e un arc cu constanta elastica de 1,680 N/mm, foarte
rezistent in comparatie cu cel calculat in teorie gi cel care era trecut in cartea tehnica
a masinii.

Comparand curbele obtinute practic cu cele pe cale teoretica s-a observat ca,
oscilatiile apar cand arcul permite la cursa de revenire, ca rola tachetului s& schimbe
profilul cu care vine in contact.

Un joc de 0.05 mm de la cama, este amplificat de circa 4 ori de catre biela,
acest factor de amplificare fiind raportul dintre lungimea tachetului si lungimea bielei.

Acest joc Tmpreuna cu jocurile din cuple neconsumate in acelasi sens,
provoaca aparitia vibratiei Tn repaus a capului gripper-ului (vezi figurile din anexe),
adica in perioada de stationare superioara.

Se observa ca si la faza de pornire intotdeauna exista un salt, tocmai din
cauza fortei de rezistentd produsa de arc, si datorita faptului ca viteza unghiulara a
camei nu este constantd. Nu am reusit sa determin aceasta viteza experimental
neavand echipamentul necesar.

Pe grafice se mai observa acele oscilatii intre cursa activa, respectiv de
revenire a tachetului pe cama, cauzate de faptul ca arcul folosit in constructia maginii
este supradimensionat, senzorul de forta sesizand acest lucru, dar preludnd o mare
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parte din forta elastica a arcului, rezultatul, adica pinii find montati corespunzéator in
carcasa mufei.

Prin montarea unor bolturi pe masina, s-a dorit controlarea exacta a cursei
gripper-ului netindndu-se cont de efectele fortei elastice produsa de arcul
supradimensionat, aparitia acelui salt la finalul cursei (salt observat cu o camera
video de inaltéd rezolutie) fiind evidentd tocmai din aceasta cauza de a controla
introducerea pinilor conectori la 0 adancime constanta in carcasa mufei.

Sau efectuat seturi de minim 50 de masuratori pentru a avea un rezultat cat
mai concludent, fapt care s-a si concluzionat in urma realizarii unor calcule de
statistica, facute automat de softul placii de achizitie DigiControl DIGIFORCE 9310.
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Masuratori forta - deplasare Anexa 1

Kraft (N)
16.00
14.00 +

Weg (mm)

6C°2€

Kraft (N)

16.00
14.00 +
12.00 +

Weg (mm)
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Capitolul 6

Kraft (N)

Weg (mm)

16.00

14.00 +

-30.00

Kraft (N)

16.00

14.00 +
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Incercéri experimentale. Concluzii pentru studiul de caz

Masuratori forta — timp si forta — cursa unghiulara

Anexa 2
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fi (grade)

Incercari experimentale. Concluzii pentru studiul de caz
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Anexa 3
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Variatia legii de migcare pentru elementul condus
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Legenda:

A —Inceput cursa ;

B — Pinul strapunge carcasa;

D — Revenire cursa gripper.

Intarzierea e de 0,1 secunde aproximativ 80-90 grade
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Cap. 7 Concluzii finale i contributii personale

Parcurgand literatura tehnica de specialitate s-a putut face o analiza a
mecanismelor complexe (inseriate) din punct de vedere al eficacitatii economice cat
si a calitatii produsului finit.

Mecanismele de transmitere a migcarii cele mai des intalnite folosesc actionari
cu bare articulate care maresc unghiul de transmitere, coreleaza forta i migcarea de
transmitere intre elementul condus si elementul conducator.

Mecanismele inseriate s-au impus in primul rand datoritd exigentelor severe
impuse de industrie pentru a produce atat calitativ cat si din privinta costurilor de
productie, dar si din privinta retehnologizarii echipamentelor industriale, deoarece
produsele tind catre un grad de complexitate si tehnologicitate cat mai ridicat. Din
aceasta cauza s-au impus mecanismele patrulatere inseriate cu mecanisme cu cama
si tachet insa, nedepasind pe cat posibil 6 elemente in structura lor.

Metodele moderne de calcul ofera posibilitati noi i rationale de efectuare a
analizei si a sintezei mecanismelor si respectiv de optimizare a acestora. Reluarea
sistematica a analizei mecanismului cu modificarea dimensiunilor initiale conduce la
determinarea marimilor geometrice caracteristice ale acestuia, de asemenea maniera
incat sa satisfaca cerintele beneficiarului (comportare dinamica, materiale utilizate,
jocuri in cuplele cinematice, s.a.).

Cercetarile actuale, privind proiectarea si realizarea masinilor si utilajelor sunt
orientate in directia cresterii productivitatii, reducerea pretului de cost, largirea
domeniului de utilizare, diminuarea fenomenelor dinamice daunatoare si asigurarea
esteticii tehnice. Acestea presupun ca in procesul de proiectare sa se realizeze o
optimizare a parametrilor structurali, cinematici, dinamici si de exploatare.

S-a realizat un studiu original din punct de vedere al sistematizarii informatiilor
exsistente la momentul actual cu privire la mecanismele articulate, care impreuna cu
cele cu cama au cea mai larga utilizare practica, si care sunt implementate in diverse
domenii de la constructia de masgini destinate domeniului mecanic, medical chiar,
pana la roboti i nanoroboti.

Parcurgand literatura tehnica de specialitate fost facuta o analiza critica a
modalitatilor de realizare a mecanismelor inseriate din punct de vedere al aplicatiilor
industriale care prezinta interes. Au fost sintetizate aspectele teoretice si practice
legate de modul in care mecanismele cu cama poti fi inseriate cu mecanismele cu
bare, insa in cazul de fata respectand o cerinta tot mai des impusa de mediul
industrial si anume ca, mecanismul inseriat sa nu depaseasca pe cat posibil 6
elemente in componenta lui.

Dezvoltarea industriei constructoare de masini si echipamente este orientata
in sensul cresterii calitatii produselor si a optimizarii gabaritului acestora. in acest
context se impune minimizarea elementelor componente, modularizarea
subansamblurilor mecanice, asigurarea unei reglari si ajustari eficiente intre
elementele si/sau subansamblurile componente si tratarea globala a
subansamblurilor mecanice din componenta masinilor si echipamentelor.

Mecanismele utilizate pentru transmiterea miscarii si a fortelor, ca
subansambluri ale unei masini sau a unui echipament implica aceeasi abordare
globala.
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A fost realizat un studiu original cu privire la stadiul actual al studiului si
analizei mecanismelor cu came si bare.

Problema gabaritului mecanismelor cu cama este abordata in literatura
tehnica de specialitate exclusiv din punctul de vedere al minimizarii gabaritului camei,
fara a tine cont de lungimea ghidajului tachetului. Aceasta din urma, in cazul camelor
plane cu tachet in migcare de translatie, fiind dependenta de raza rolei, raza de baza
a camei, cursa tachetului si de legea de miscare. Lungimea optima a ghidajului
implica o scadere a gabaritului mecanismului.

Determinarea lungimii optime a ghidajului rezultda din urma analizei
cinetostatice a tachetului in ghidajul sau.

S-a elaborat o metoda de calcul a gabaritului optim pentru un mecanism cu
cama si tachet in migcare de translatie tindnd cont de lungimea ghidajului tachetului
care implica o scadere a gabaritului.

S-a realizat o analiza concreta prin exemple numerice a factorilor de influenta
ce actioneaza asupra gabaritului camei.

A fost propusa o metoda pentru determinarea gabaritului minim al
mecanismului cu cama si tachet in migcare de translatie, prin considerarea atat a
gabaritului camei cat si al gabaritului ghidajului tachetului.

Au fost evidentiate influentele legii de migcare a tachetului, unghiul de rotire al
camei corespunzatoare fazei de urcare sau coborare, coeficientul de frecare dintre
tachet si ghidaj, coeficientul de incarcare si a razei rolei in expresii adimensionale
asupra gabaritului total al mecanismului cu cama in expresie adimensionala.Toti
parametrii analizati au fost prezentati in expresii / forme adimensionale, astfel ca,
concluziile enumerate sunt general valabile pentru toate tipurile de mecanisme cu
came cu tachet in translatie.

Pentru fiecare mecanism cu cama se regasesc in literatura tehnica de
specialitate cateva metode grafice sau analitice pentru determinarea razei de baza a
camei, exceptie facdnd mecanismele cu cama cu tachet tangential oscilant. Raza de
baza este importanta atat din punct de vedere al fabricarii camei, cat si al
dimensionarii acesteia.

Este remarcabil faptul ca se asigura un unghi de transmitere favorabil in
punctele de contact dintre cama si tachet.

A fost conceputa o metoda de calcul iterativ pentru determinarea razei de
baza a mecanismelor cu cama si tachet tangential oscilant, cu verificarea conditiei
evidente (r<ry,) ca, oricare dintre razele vectoare ale profilului camei sa nu

depaseasca raza maxima a camei dedusa din cursa unghiulara a tachetului.
S-a elaborat o metoda pentru determinarea razei de baza a camei prin
identificarea posibilelor puncte de singularitate i evitarea aparitiei acestora.

Aplicatiile industriale ale mecanismelor necesita realizarea unor migcari
precise, prescrise dupa legile de migcare impuse de procesul tehnologic.

Astfel, mecanismele cu came cu 3 elemente nu asigura amplitudinea
miscarilor si fortele necesare in procesul tehnologic. in acest sens, firmele
producatoare de masini care utilizeaza transmiterea miscarilor de la o axa motoare la
mai multe organe de lucru (masini de impachetat, automate de montaj s.a) inseriaza
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mecanismele cu came cu mecanisme cu bare, prin intermediul acestor mecanisme
care sunt simple din punct de vedere constructiv, asigura amplificarea migcarilor sau
a fortelor.

Din punct de vedere al aplicatiilor industriale gi care prezinta interes, pentru
mecanismele plane cu cama de tipul celor cu cama rotativa si tachet oscilant (fig. 4.1,
capitolul 4) si celor de tipul cama rotativa si tachet in translatie (fig. 4.2, capitolul 4)
ce pot fi inseriate, cu: mecanism manivela — piston; mecanism patrulater articulat;
mecanism cu culisd de translatie; mecanism dublu piston, a fost facutd sinteza
acestora.

Precizia dimensionalda, a tuturor elementelor componente, si calitatea
suprafetelor, in general gi a profilului camei in particular, influenteaza calitatea si
durabilitatea mecanismului. Calitatea mecanismului este apreciata prin compararea
misgcarii reale a tachetului cu miscarea teoretica, data de legea de migcare impusa.

Pe baza analizelor teoretice, a fost elaborata si o metodologie originala cu
privire la precizia realizata de mecanismele cu cama si bare.

Pentru derularea oricarui calcul in scopul studierii preciziei mecanismelor
inseriate care corespund unui tip de sistem de montaj automat, este necesara
cunoasterea prealabilda amanuntita a locului pe care fiecare mecanism il ocupa in
cadrul sistemului i a rolului functional pe care il are.

Studiul parametrilor de precizie trebuie facut in corelatie cu o serie de
parametri tehnico-functionali ai sistemului: productivitate, viteze de lucru, precizie
impusa, grad de complexitate al sistemului etc., in functie de care sunt stabilite
pretentiile calculului.

Parametrii constructivi si functionali ai mecanismului investigat pentru care s-a
elaborat studiul sunt reali; ei caracterizeaza un sistem automat de montaj produs de
catre firma XENON Automatisierungstechnik GmbH Dresden, Germania, pentru o
anumita firma.

Au fost stabilite relatii (unele originale) pentru calculul numarului total si real de
erori elementare din structura mecanismului selectat (vezi capitolul 5 ); din numarul
mare de erori elementare au fost retinute pentru studiu numai cele ce prezinta
importanta practica reala.

Pentru calculul parametrilor de precizie este absolut necesara cunoasterea
tuturor parametrilor cinematici importanti ce caracterizeaza migcarile tuturor
elementelor si cuplelor cinematice.

Ipotezele de studiul preciziei au fost formulate de asemenea in conformitate
cu particularitatile functionale si tehnologice ale mecanismului, in acest sens s-a
presupus absenta desfacerii aleatorii a contactului dintre suprafetele active din
cuplele cinematice, caz in care ar fi fost necesara o abordare probabilistica a
problemei; s-a considerat ca jocul se consuma in cuplele cinematice dupa directia
reactiunilor.

Relatiile analitice de calcul al numarului total de erori elementare pentru
mecanisme came-bare prezinta un inalt grad de generalitate precum si elemente de
originalitate; acestea au fost deduse ludnd in considerare formele constructive ale
tuturor elementelor active din mecanism (vezi capitolul 5).

Studiul de caz se impune prin prezentarea minutioasd a rezultatelor
intermediare si finale prin formule matematice si un set de figuri reprezentative,
generate exclusiv prin calcul automat, pe baza unor aplicatii MathCad.
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Studiul experimental a avut la baza un sistem automat de montaj si instalare al
firmei ,XENON Automatisierungstechnik GmbH Dresden”, Germania, cu scopul
verificarii performantelor acestuia.

in acest sens a fost investigat acest sistem automat de montaj si instalare,
care insereaza pini intr-un conector (mufa) utilizat la transferul de informatii digitale
de la un calculator la un periferic al acestuia (vezi figura 6.1a), prin aceasta sau
descoperit imperfectiunile mentionate in subcapitolul 6.1.

Astfel, a fost conceputa si realizatd o metoda originala pentru solutionarea
problemei aparute (vezi subcapitolul 6.5), metoda care s-a bucurat de un real succes,
la baza acestei afirmatii se alfa seturile de masuratori efectuate, diagramele obtinute,
o parte a acestora fiind prezentate ca anexe in lucrarea de fata.

Sau efectuat seturi de minim 50 de masuratori pentru a avea un rezultat cat
mai concludent, fapt care s-a si concluzionat in urma realizarii unor calcule de
statistica, facute automat de softul placii de achizitie DigiControl DIGIFORCE 9310.

O buna parte din rezultatele tezei se datoreaza cercetarii experimentale cat si
documetarii ample efectuate la Universitatea Tehnica din Dresda, Germania, pe
durata stagiului desfasurat in perioada 15 martie—30 iunie 2006, prin cadrul
Programului de Burse Socrates.- Erasmus.

Tin s& adresez cele mai calde multumiri domnului Prof. Dr. rer. nat habil Karl-
Heinz Modler pentru tot spijinul acordat in aceasta perioada a bursei si nu numai, cat
si domnului Dr. ing. Hartmut Freitag, managerul firmei XENON
Automatisierungstechnik GmbH Dresden, Germany, care m-a spijinit si mi-a facilitat
efectuarea cercetarilor experimentale, studiului de caz prezentat in teza, fara de care
lucrarea de fata nu ar fi putut fi finalizata pana in momentul actual.

Doresc sa adresez calduroase multumiri colegilor Departamentului de
Mecatronica, Catedrei de Organe de Masini si Mecanisme si Catedrei de
Mecatronica, colegilor Catedrei de Geometrie Descriptiva, Desen si Grafica
Computerizata, care, cu o sugestie sau un gand bun au fost alaturi de mine in
elaborarea acestei lucrari. Aceleasi deosebite multumiri sunt adresate colegului Conf.
dr. ing. Erwin—Chr. Lovasz pentru sprijinul continuu acordat in toata aceasta perioada
a elaborarii lucrarii de doctorat, colegului (1.1 dr. ing. Dan Margineanu si colegei ing.
Eugenia Margineanu cei care m-au indrumat sa apuc pe acest frumos drum inca din
timpul studentiei.

De asemenea multumesc parintilor, familiei, si tuturor prietenilor care m-au
sprijin moral si material in toata aceasta perioada.

Nu in ultimul rand doresc sa multumesc domnului Prof. dr. ing. Dan Perju atat
pentru seriozitatea gi exigenta cu care m-a indrumat permanent, in calitate de
conducator stiintific cat si pentru sugestiile si sprijinul acordat in rezolvarea
problemelor complexe ce au aparut pe parcursul studiilor si cercetarilor necesare
elaborarii tezei de doctorat.

Mai 2009, Timisoara Eugen Sever ZABAVA
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