2. Analiza cinematica a mecanismelor

Scopul analizei cinematice este determinarea stdrii de miscare a tuturor elementelor sau a
punctelor care apartin elementelor dintr-un mecanism fara a se tine cont de fortele care actioneaza
asupra mecanismului presupunandu-se cunoscuta starea de miscare a elementului/elementelor
conducatoare.

Prin starea de miscare a unui punct se intelege pozitia, viteza si acceleratia sa pe durata unui
ciclu de miscare. Desfasurarea in timp a pozitiei unui punct produce traiectoria punctului respectiv,
aceasta fiind cunoscuta ca legea de miscare a spatiului.

Traiectoria unui punct dintr-un mecanism este locul geometric al pozitiilor succesive pe care le
ocupa acel punct intr-un ciclu de miscare.

Prin starea de miscare a unui element se intelege cunoasterea starii de miscare (pozitie, viteza,
acceleratie) a atator puncte cate sunt necesare pentru a defini in mod univoc pozitia elementului
considerat (3 puncte in miscarea in spatiu, 2 puncte pentru miscarea in plan).

La inceputul analizei cinematice a unui mecanism se considera urmatoarele ipoteze:
e |egile de miscare (pozitii, viteze si acceleratii) ale elementului/elementelor conducatoare
(motoare) sunt cunoscute
e elementele si zonele de contact dintre elemente (cuplele cinematice) au o rigiditate infinita
(sunt nedeformabile), ele pastrandu-si forma si dimensiunile indiferent de fortele care
actioneaza asupra lor.

Dacd este necesara o analiza a efectelor fortelor/momentelor ce apar intr-un mecanism
(excuzand forte/momente de inertie) se folosesc metode de analiza cineto-statica. Aceste metode sunt
folosite in cazul in care mecanismul are in structura sa elemente de masa redusa sau elementele se
misca la viteze mici (Tn aceste conditii fortele de inertie se pot neglija).

n cazul in care nu se neglijeazd fortele/momentele de inertie se folosesc metode de analizi
cineto-elasto-dinamice ale mecanismelor. Acest capitol de analiza a mecanismelor poarta numele de
analiza dinamica mecanismelor. In aceast3 situatie se iau in considerare si deformarile elastice ale
elementelor, respectiv a zonelor de contact dintre elemente rezultand astfel un model matematic foarte
complicat al mecanismului.

2.1 Analiza cinematica a mecanismelor plane

Un solid (element) in spatiu poate sa treaca dintr-o pozitie n alta printr-o miscare elicoidala.
Acestei miscari elicoidale i se poate asocia un surub. Daca aceasta miscare este intre doua pozitii finite,
rezulta un surub al miscarii finite. Daca pozitiile sunt infinit vecine, miscarea este caracterizata printr-un
surub instantaneu al miscarii elicoidale.

Dacd miscarea din spatiu degenereaza intr-o miscare plan-paraleld, miscarea elicoidalda de

trecere a unui solid dintr-o pozitie in alta degenereaza intr-o miscare de rotatie cu un unghi @, in jurul
unei axe perpendiculare pe planul miscarii, axa care intersecteaza planul miscarii intr-un punct numit
centrul/polul rotatiei finite P, - Fig.1.

Din conditiile de deplasare rezultd ca P, se afld la intersectia mediatoarelor segmentelor ce
unesc pozitille omoloage A A, respectiv B,B, - Fig. 1.

n teoria mecanismelor este uzuald asocierea unui plan fiecirui element care alcituieste un

mecanism. Astfel planul fix este planul legat de elementul fix, un plan mobil poate fi planul legat de biela
unui mecanism patrulater, alt plan mobil poate fi asociat manivelei unui mecanism.
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Fig.1 Construirea polului rotatiilor finite

n cazul in care pozitiile E1 si E2 ale elementului mobil sunt infinit apropiate, trecerea se face
printr-o rotatie infinitezimald instantanee, centrul/polul rotatiei finite P, devine centru instantaneu de
rotatie (CIR) si este notat cu | . Tn acest caz, in loc de mediatoarele segmentelor A A, si BB, se
folosesc normalele la traiectoriile a si b generate de punctele A si B in pozitiile considerate Fig.2.

Se noteaza cu t,,t; tangentele, N, , Ng normalele la curbele a si b in punctele A si B.
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Fig.2 Construirea centrului instantaneu de rotatie

Avand in vedere faptul cd elementul AB executa o miscare de-a lungul curbelor a si b, implicit si
centrul instantaneu de rotatie isi schimba pozitia.

Locul geometric al CIR in planul elementului fix poartda numele de centroida fixa (Cg ), iar locul
geometric al CIR in planul elementului mobil E — centroida mobila (C. ). Miscarea elementului E in raport

cu F este reprodusd identic prin rostogolirea fard alunecare a centroidei C. peste C..
La un mecanism cu n elemente se pot identifica

1
NCIR =Cr? =§n(n—1) (1)



centre instantanee de rotatie, corespunzator oricarei asocieri de cate doua elemente i si j si observand

cad Iy =1y.
Pentru determinarea tuturor CIR ale unui mecanism se foloseste teorema celor trei CIR

(Kennedy) potrivit cdreia, in miscarea plana a 3 elemente cele 3 CIR sunt colineare. Daca se considerd

elementele x,y,z, atunci | |

v bas Iyz sunt colineare.

Fig. 3 Determinarea CIR la diferite mecanisme

n Fig. 3 sunt prezentate citeva mecanisme pentru care se determind CIR. Mecanismele din Fig
33, 3b, 3c au 4 elemente si folosind relatia (1) rezultd numarul CIR:

Neg = Cf = %4(4 —1) =6 CIR (centre instantanee de rotatie)

Cuplele de rotatie sunt, evident, centre instantanee de rotatie, cuplele de translatie reprezinta
rotatii cu raza infinita, deci CIR pentru o cupla de translatie se afla la infinit pe o directie perpendiculara
pe directia de translatie. n acest fel se identificd CIR pentru elementele aflate in legaturd directs.

Se convine ca notarea CIR sa se faca folosind indicii elementelor intre care se considera miscarea
relativd, de exemplu, CIR intre elementele 1 si 2 se noteaza fie 12, fie |,,.

Pentru cazul mecanismelor din Fig. 3a,3b,3c numarul CIR ale elementelor care intra in legatura
directa este 4 (12,23,34,14), celelalte 2 (13 si 24) fiind determinate folosind teorema celor 3 CIR.

Considerand grupul de elemente 1,2 si 3, acestea vor avea CIR 12, 23 si 13 colineare, cu 12 si 23
cunoscute. Analizand grupul de elemente 1,3 si 4 acestea au CIR colineare 14, 34, 13 si primele doua
sunt cunoscute. Se observa ca CIR 13 (necunoscut) apare in ambele combinatii, rezulta ca el se va afla la
intersectia directiilor 12-23 cu 14-34 dupa schema:

12-23
13 (2)
14-34

in relatia (2) se observa ci prin eliminarea pe linie a cifrei comune, apare CIR necunoscut.
Procedand in mod similar se poate obtine si celdlalt CIR necunoscut:

12-14
24
23-34



La mecanismul patrulater din Fig.3a, 13 reprezintd CIR in miscarea relativa a elementelor 1 si 3.
Acest punct are aceeasi viteza absoluta fie ca apartine elementului 1 fie ca apartine elementului 3 (deci
viteza relativa nuld — conditia CIR), adica:

v, = =R (3)
de unde
@, = a)lL (4)
R

deci se poate obtine viteza unghiulara a elementului de iesire 3 in functie de viteza elementului de
intrare 1 cunoscand CIR 13.

La mecanismul maniveld-piston din Fig.3c, CIR 13 va avea viteza absoluta a pistonului 3, care se
poate determina direct din relatia:

=V, =@y (5)

|13

Daca mecanismul contine si cuple superioare, CIR in miscarea relativa a elementelor legate prin
cupla superioara se afla pe normala comuna la curbele de profil in punctul lor de contact.



2.2 Metode analitice de analiza cinematica a mecanismelor

Analiza cinematica se poate face prin:
1. Metode analitice - sunt exacte
- cer insa un volum mare de calcul
2. Metode grafice sau grafo-analitice — necesita reprezentari la scara a sistemelor de vectori

2.2.1 Metoda conturului poligonal.

—

Daca fiecarui element al unui mecanism i se asociazd un vector, ca de exemplu |. pentru

i
elementul j, si stiind ca orice mecanism are la baza un lant cinematic inchis, rezulta ca se formeaza
contururi vectoriale inchise asociate mecanismului.

Numarul contururilor vectoriale este egal cu numarul contururilor poligonale ale mecanismului.

Pentru fiecare contur vectorial se poate scrie o ecuatie de forma:

;=0 (6)

Deoarece mecanismul este desmodrom, se pot determina univoc pozitiile tuturor elementelor
pornind de la pozitile elementelor de intrare scriind ecuatii de forma (6). Pentru a obtine ecuatii
independente trebuie luate in considerare contururi independente ale mecanismului.

Numarul contururilor independente se poate determina folosind relatia:

5
N=>c-n+1 (7)

i
i=1

Daca se considera mecanismul plan din Fig.4a cu 7 cuple de clasa a 5-a si 6 elemente, acesta
poate fi impartit in trei contururi poligonale, cdrora li se asociaza cate un contur vectorial. Numarul de
contururi independente este 2, calculat folosind relatia (7):

5

N=>c-n+1=7-6+1=2 (8)

i
i=1

Pentru acest mecanism se pot scrie urmatoarele ecuatii vectoriale de contur:

2I_|5_6':(TJ (9)

dar ecuatia pentru conturul IlI' rezultd din Thsumarea ecuatiilor | si |l deci nu este
independenta de acestea.



Un alt criteriu de identificare al independentei unui contur este ca in ecuatiile de forma (6)
trebuie sa existe cel putin un vector (asociat unui element al mecanismului) necontinut intr-o alta
ecuatie de contur din sistem.

Fig.4 Identificarea contururilor independente ale unui mecanism.
a —direct pe schema cinematica; b — cu ajutorul schemei structurale
Pentru un contur poligonal avand n elemente de lungime si unghiuri dintre elemente cunoscute,
se poate scrie urmatoarea ecuatie vectoriala:

E+E+ﬂ3+...+ln=m (10)

Se noteaza cu A vectorul instantaneu pentru pozitia cuplei de translatie (instantaneu, pentru ca
pozitia cuplei de translatie este mobild), marimea acestui vector fiind consideratd cunoscuta. In cazul
ecuatiei (10) acesta poarta indicele 3 pentru cd se face referire la elementul 3. De asemenea se

considerd cunoscut unghiul £, din constructia elementului 2.

Fig. 5 Contur poligonal cu n elemente

Relatia (10) poate fi exprimata in coordonate polare in planul complex (axa imaginara fiind considerata
Oy) sub forma:

rye'™ =1e" +1,e'% + 1,e'») 1 +1 e (10')

Relatia vectoriald (10) se poate proiecta pe cele doua directii Ox si Oy rezultdnd astfel urmatoarele
ecuatii:

Ox:l cose, +1,cosp, + A, cos(p, + f5,) +...+1. cosp, =1, cos ¢, (11)
Oy:l sing, +1,sin @, + A, sin(e, + f3,) +...+1,sing, =1, sin g,



Relatia (11) se poate scrie si sub urmatoarea forma:
Ox:l cosg, +1,cosp, + A, cos(p, + S,) +...+1 cosg, -1, cosg,, =0 (12)
Oy:lsing +1,sing, + A;sin(e, + B,) +...+1,sing, -1, singp,, =0
(parametrii |, si ¢, se considerd cunoscuti)

Dacd mecanismul are la bazd un lant cinematic inchis, atunci si parametrii |, si ¢, sunt
cunoscuti iar pozitiile cuplelor cinematice pot fi determinate

De asemenea, daca se considera ca mecanismul este desmodrom cu grad de mobilitate M, iar
elementele motoare sunt notate cu m, pozitiile tuturor celorlalte elemente pot fi determinate in functie

de pozitia elementelor motoare A, si ¢, .
Urmarind traseul mecanismului, pozitiile celorlalte cuple cinematice se pot determina in functie
de parametrii f;, |i (sau A, in cazul cuplelor de translatie) si parametrii elementelor motoare A, si @,

rezultand astfel dependenta functionald pentru determinarea parametrilor pozitionali ai cuplei
cinematice n:

@0 = PP Ay B3 1) (13)

respectiv
Ao = U@s Ay Bis i) (pentru cuple de translatie) (13%)

Functiile (13) si (13’) poarta numele de functii de transmitere de ordinul 0 (functie de pozitie).
Cunoscand parametrii functiilor de transmitere de ordin 0 se poate determina pozitia oricarei cuple
cinematice din structura mecanismului

Avénd in vedere ¢ A, si @, sunt parametri ai elementelor motoare si cd acestia sunt variabili
in timp, se pot scrie urmatoarele relatii:
A, = A, (t) pentru cazul unui motor generator de miscare liniara (14)
@, =@, (t) pentru un motor generator de miscare rotativa (14’)
Daca se inlocuiesc relatiile (14) si (14’) in (13) si (13’) se obtin urmatoarele relatii

@0 = (@ (1), 4, (1), B, 1) (15)
respectiv

Ay = 2@ (1), 4, (1), 1) (15')

Analizand relatiile (15) si (15’) se poate concluziona ca pozitile elementelor si ale cuplelor
cinematice care alcatuiesc mecanismul depind de parametrii geometrici dar si de desfasurarea timpului
pentru cazul unui mecanism in miscare.

Aceste relatii se deriveaza in functie de parametrul timp si se obtin vitezele elementelor si ale
cuplelor cinematice care alcatuiesc mecanismul:

wn=¢nng((omv(bm’im’j‘mvﬁi’li) (16)
respectiv
Vn:in:/i(¢m’¢m7ﬂ“m’ﬂ:m’ﬁi1li) (16')

aceste functii purtand numele de functii de transmitere de ordinul 1 (functii de viteza).



Prin @, se noteazd viteza unghiulara a elementultui n din mecanism dacd acesta executd o
miscare de rotatie, respectiv se noteaza cu V,, viteza liniara a elementului daca acesta executa o miscare
de translatie.

Relatiile (16) si (16’) se deriveaza inca o data in functie de timp pentru a obtine functiile de transmitere
de ordinul 2 (functii de acceleratie), astfel rezulta urmatoarele relatii:

za)n=¢n=¢(¢m7¢m’¢m1ﬂ“m’ﬂ.’m’imlﬂi’Ii) (17)
V

gn
an .n:/{n:i(¢m’¢m’¢m’ﬂ’m7zm’im’ﬂi'Ii) (17')

Se noteazd cu &, acceleratia unghiulara a elementultui n din mecanism daca acesta executad o miscare
de rotatie, respectiv se noteaza cu a, acceleratia liniara a elementului daca acesta executd o miscare de
translatie.

Cunoscand ¢d A, A, A, @,,®,,%, sunt functii dependente de timp, se obtin urmétoarele relatii:

din (15) 9, =0, (1) (18)
din (15') A, =2, (t) (18’)
din (16) o, =@, = ¢,(t) (19)
din (16") v, =4 =4,(t) (19')
din (17) £, =@, =, (1) (20)
din (17) a =4, =.(t) (20')

Tn Fig.5 punctul P, apartinand elementului 2, are vectorul de pozitie T, .

o =las +1gp (21)
r.Pei(pp _ IABei(pl + IBPei(<ﬂ2+ﬂP) (22)

sau
{xp =1, 08¢, =l ,5COS@, + 1, COS(p, + f35) 23)

Yo =1 SiN@, =1,58in @, + 15, 8in(e, + 55)

dar parametrii @, si @, sunt variabili in functie de timp, astfel si X, respectiv Y, vor fi la randul lor
dependenti de timp rezultand sistemul:
{xp =X, (t) oa)
Yo =VYp ®
Ecuatia (24) numita si functie de transmitere de ordin 0, reprezinta ecuatia parametrica a traiectoriei
punctului P in functie de (parametrul) timp. Pentru a obtine forma explicita a functiei care descrie
traiectoria punctului P se va elimina timpul din relatia (24) rezultand:

Yo = Yo (Xp) (25)



Viteza de deplasare a punctului P se poate obtine prin derivarea ecuatiei (24) in raport cu timpul,
obtinandu-se astfel forma parametrica a ecuatiei vitezei, numita si functie de ghidare de ordin 1:

Vo, = Xp = Xp ®) (26)
VPy = yp = yp (t)

Eliminand parametrul timp din relatia (26) obtinem ecuatia explicitd a vitezei punctului P, numita
hodograful polar al vitezelor:

VPy = VPy (VPX) (27)

Derivand ecuatiile (26) in raport cu timpul, rezulta:
Apy, =Vp, =Xp = Xp ®)
a'Py = VPy = yP = YP (t)
functiile care reprezinta variatia in raport cu timpul t a proiectiilor acceleratiei punctului P pe axele Ox si

Oy. Acestea poartd denumirea de functii de ghidare de ordinul 2.
Eliminand parametrul t intre ecuatiile sistemului (28) se obtine

aPy = aPy (an) (29)
ecuatia hodografului polar al acceleratiilor punctului P.

(28)



Mecanismul biela-manivela (manivela-piston) este folosit in transformarea miscarii de rotatie a
elementului 1 intr-o miscare de translatie a elementului 3, sau invers.

y

Fig. Mecanismul bield-manivela

Se doreste determinarea starii de miscare a punctului C scriind ecuatia vectoriald corespunzatoare
conturului poligonal ABC:

g +lge +1,c =0

Proiectand pe axe rezulta:

Ox:l,gco8¢, + 1. COS@, —x=0
Oy:lgsing —l,.sing, +e=0
. ey . .
singp, =—+2Bsing, =k + Asing,
BC BC

unde A =-2B _raportul dintre lungimea manivelei si cea a bielei, uzual are valoriintre 0.2 si 0.33
BC

e .. - . n .
k = — - excentricitatea relativa, uzual are valori intre 0 si 0.15

BC
1

€O, =J1—sin g, =[1— (K + Asin @)% = (1— (K + Asin @,)?)2

dezvoltand in serie binomiala rezulta

cos o, :1—%(k +Asin ))? —%(k +Asing)’ —...

. 1
Cum sing, <1, k<A si A< 5 se retin numai primii doi termeni din seria binomiala rezultand relatia:

1 1 ) )
X=1,,| cosep +———(k+Asin
AB|: (2] 1 2/1( ¢1):|

functia de transmitere de ordinul 0

V=X= —a)ABIAB{sin o, +%—%(k +Asing,)A cos%}



. . A
V=X=-w,gl 5| SIN g, +kcose, +Esm 2¢,

functia de transmitere de ordinul 1

a=v= —gABIAB(sin @, +kcosg, + %sin 2¢lj — w2l 5 (COS, —ksin @, + AC0S2¢,)

functia de transmitere de ordinul 2

Mecanismul cu culisa oscilanta este utilizat pentru transformarea unei miscari de rotatie a elementului
motor intr-o miscare de oscilatie a elementului condus. Pentru acest mecanism se doreste determinarea
unghiului @, pe care il face elementul 3 cu directia Ox, si de asemenea a derivatelor acestuia in raport

cu timpul (viteza unghiulara, acceleratie unghiulara)

y

Fig. Mecanism cu culisa oscilanta

Se scrie ecuatia vectoriala corespunzatoare conturului mecanismului:
Iy +1,+4,=0
relatia se proiecteaza pe axe si rezulta:
Ox:l,cosg, — A, cosep, =0
{Oy:l0 +1;singp, —A4,singp, =0

A, c0s, =1, cosg,
Asing, =1, +1;sing,

Ay +1sing,

tan
& l, cos g,



I, +1;sing,

@, =arctan
|, cose,
functia de transmitere de ordinul 0
. [
I, +1,sing,
L |, cose, 3 l, +1,sin @,
R NE N2 o) sing, + 12
14 I, +1,sin g 1 el sineg; + 1,
|, cose,
functia de transmitere de ordinul 1
. I, +1,sin (IZ—IZ)cos
£, =, =¢ 1SN @ 2| 1 "o 21

1172 : 2 1 . 2
I+ 21l sin g, +1g (If + 21,1, sin g, + IOZ)

functia de transmitere de ordinul 2



2.2.2 Analiza cinematica a mecanismelor pe baza conexiunilor

Aceasta metoda permite analizarea mecanismelor pas cu pas, pornind de la elementul motor,
trecand la urmatoarele elemente seama de conexiunile ce exista intre acestea. Metoda este avantajoasa
in cazul in care se analizeaza mecanisme complexe (contin elemente ternare, cuaternare etc)

O conexiune introdusa intre doua elemente limiteaza gradele de libertate Tn miscarea relativa a
acestora prin intermediul unor constrangeri sub forma de conditii geometrice impuse pozitiei sau
miscarii relative a elementelor.

Relatiile care exprima constrangerile introduse de o anumita conexiune servesc la constituirea
unor ecuatii care permit determinarea atator parametrii scalari pozitionali sau de miscare relativa a
elementelor intre care se introduce conexiunea cate grade de libertate are aceasta, in valoare absoluta.

2.2.2.1 Relatii intre parametrii cinematici a 2 puncte ce apartin aceluiasi element
(Relatiile lui Euler)

Fig. Vectorii de pozitie a 2 puncte din planul mobil (E) in raport cu planul fix (F)

Punctele A si Bg apartin elementului (E) aflat Tn miscare plana, iar B se deplaseaza pe elementul E in
planul miscarii si momentan se suprapune cu Bg. Punctul O este originea sistemului de referinta atasat
elementului fix (F).

Se exprima pozitia punctului B in functie de pozitia punctului A, fata de o origine arbitrara O si de
distanta dintre punctele Asi B:

=T+l (1)

aceasta reprezentand relatia de legatura spatiala intre punctul O apartinand planului fix si punctele A si
B din planul mobil.
Relatia (1) se deriveaza in raport cu timpul pentru a obtine viteza punctului B:

Vg =T =FA+IAB (2)



Relatia (4) reprezintd forma generala a expresiei vitezei punctului B in functie de punctele A si O.
n cazul in care punctul B rimane la aceeasi distants fatd de A (o miscare circulard a punctului B fasé de
A) termenul Vgg  devine zero, rezultand astfel relatia

V, =V, +oxl,, (5)
Pentru a obtine legea de variatie a acceleratiei punctului B, se deriveaza relatia (1) de doua ori in raport
cu timpul.

. - d s d(aol
aB:rB:VA-i_a(a)XIAB)-'-a(ﬁJ (6)
_ _ -
aB:§A+§XI_AB+a_)x(5xrAB+%j+5x%+—aaiéB (7)
A, =a, - Q;ZI_AB +E&X I_AB + Z(EXVBBE )+ g, (8)

La fel ca in cazul relatiei (3), si relatia (8) reprezinta forma generalizata a expresiei acceleratiei punctului
B in functie de punctele A si O.
Pentru cazul unei miscari cand distanta dintre punctele A si B nu se modifica in timp, obtinem relatia:

e tExlyg (9)

Relatiile mai sus prezentate poartd denumirea de relatiile lui Euler intre parametrii cinematici ai
punctelor aceluiasi element.

2.2.2.2 Teorema asemanarii (Teorema Mehmke - Burmester)

Daca trei puncte A,B si C apartin aceluiasi element (Fig. 1 a) si se cunosc starile de miscare a doua dintre
ele, starea de miscare a celui de-al treilea punct se determina cu ajutorul teoremei asemanarii dupa cum
urmeaza:

n miscarea pland a unei configuratii nedeformabile, poligonul vitezelor (a,b,c) Fig.1b si poligonul
acceleratiilor (a,B,y) Fig.1c sunt direct asemenea cu figura in miscare.

AABC ~ Aabc ~ Aafly

Fig.1 Teorema lui Mehmke — triunghiuri asemenea



2.2.2.3 Analiza cinematica a conexiunii de tip Ka(-2)

Cazul cuplei de Rotatie

Se considerd conexiunea Ka(-2), o cupla de rotatie (R) interpusa intre elementele (E) si (F). Prin
intermediul acestei conexiuni se poate impune ca un punct A al elementului (E) sa rdmana tot timpul

suprapus cu un punct Ay al elementului fix (F). Cu alte cuvinte, elementul (E) pivoteaza fata de elementul
fix (F) Tn jurul punctului comun A.

Fig. 2 Conexiunea de tip Kx(-2)materializata printr-o cupla de rotatie (R)

Conditiile de suprapunere a punctului A din elementului mobil (E) peste punctul A, din elementul fix (F)

F=T,
V, =V,
a,=4a,

Relatiile pentru determinarea pozitiei, vitezei si acceleratiei punctului B demonstrate in capitolul “Relatii
intre parametrii cinematici a 2 puncte ce apartin aceluiasi element”:

g =Ty + 148

V=V +oxl,,

A _ A 21 —_ 'H
p=a,—0 g +&xl,,

Cazul cuplei de translatie

n cazul in care punctul de pivotare A=A, este virtual si se afl la infinit, elementul mobil (E) va
executa o miscare de pivotare dupa o raza infinit de mare. Aceasta miscare de pivotare degenereaza
intr-o miscare de translatie de-a lungul unei axe perpendiculare pe raza de pivotare. Acest tip de
conexiune se noteaza cu T, se numeste cupla de translatie si se poate materializa prin asocierea a doua
corpuri solide care permit doar o miscare de translatie relativa intre ele dupa o axa numita axa de
translatie.

Se considera conexiunea Ka(-2), o cupla de translatie interpusa intre elementele (E) si (F) — Fig.3.
Fie punctul B apartinand elementului fix iar punctul B apartinand elementului mobil (E), in miscarea
relativa intre cele doua puncte apar relatiile:

o =T + kt

unde 1 esteversorul directiei de translatie



k este distanta parcursd de un element fatd de cel3lalt de-a lungul versorului t

Vg =Vg_ +Vgg
unde VBBE este viteza relativa de deplasare a punctului B din elementul fix fata de punctul B¢ din

elementul mobil

(E)

Origine Axa de
A \\\ translatie
(0] /
(F) l’.,- _,r_.._ -————- -—#—{.a-{& - -I:_- -
(F) (E)

Fig.3 Conexiunea de tip Ka(-2) materializata printr-o cupla de translatie (T)
Pentru determinarea acceleratiei punctului B se foloseste urmatoarea relatie:

8y =8y + 2@ X Vog, )+ 8gs,

unde 2(55F XVBBE) este acceleratia Coriolis (http://www.youtube.com/watch?v=49)wbrXcPjc)
EBBE este acceleratia relativa de deplasare a punctului B din elementul fix fata de punctul Bg din

elementul mobil
2.2.2.4 Analiza cinematica a conexiunii de tip Kg(-1)

Conexiunea de tip Kg(-1) presupune existenta unui element si a doua cuple cinematice de clasa a
5-a in structura sa. Se considerd punctul O legat de elementul fix, punctul A face legatura intre
elementele 2 - 1 si punctul B intre elementele 2 — 3 asa cum este ilustrat in Fig.4. Se doreste
determinarea parametrilor cinematici pentru punctul B considerand cunoscuta miscarea punctului A.

a. b.
Fig.4 Conexiune de tip Kg(-1)  a —formata din 2 cuple de rotatie
b — formata dintr-o cupla de rotatie si o cupla de translatie


http://www.youtube.com/watch?v=49JwbrXcPjc

n cazul Fig.4a. se prezintd o conexiune de tip Kg(-1) cu doud cuple de rotatie. Pentru acest caz

relatiile de transmitere a miscarii de la punctul A din elementul F la punctul B din elementul E sunt
urmatoarele:

Daca se inlocuieste o cupla de rotatie cu una de translatie se obtine tot o conexiune de tip Kg(-1), in
acest caz, relatiile cinematice fiind urmatoarele:

bl
@

I

bl

Be T 2(0_)2 X Vgg, )+ Agg,

Punctul B din elementul 2 executa o miscare translatie paraleld cu directia de translatie t a
cuplei cinematice A. Elementul E executa o miscare de pivotare in jurul punctului B fata de elementul 2.
Pentru a se mentine legatura dintre elementele 2 si 3, punctele B si Bg trebuie sa fie suprapuse. Avand in
vedere cd ele executa miscari de tip diferit, intre ele existd viteza relativa Vg , acceleratia relativd @gg_

si acceleratia Coriolis 2(52 X Vgg )
E

2.2.2.5 Analiza cinematica a conexiunii de tip K¢(0) cu 2 elemente

Fig 5. Conexiune K¢(0) de tip RRR

Se considera conexiunea K¢(0) de tip RRR din Fig.5 interpusa intre elementele (E) si (F). Se
observa ca aceasta conexiune este alcatuita dintr-o conexiune de tip A, una de tip B si un element:

K. (0) = K;(-1) + K, (-2) +1element

n concluzie, pentru aceastd conexiune se pot scrie urméatoarele relatii:

T, |

A+IAB
rC+ B

UJ-‘I
1

lo



Se cunosc T, Tz, |, Icg si se doreste determinarea lui T

V, =V, + @5 x| g

g = Ve + @cp x|y

<

In cazul vitezelor, se cunosc V,, V., | g, lcp si se doreste determinarea parametrilor Vy, @,5, @cg

In cazul acceleratiilor, se cunosc a,, &, @y, Ocp

si se doreste determinarea parametrilor 8, €,5, &cp

Fig 6. Conexiune K(0) de tip RTR

Si in cazul conexiunii K¢(0) de tip RTR prezentate in Fig.6 se poate aplica acelasi rationament, rezultand:

f=r, +1,,+kt
A :vA+a)AB><IAB+vBBE
p— = 2 - — - J— —
ag —aA—a)ABIAB+8AB><IAB+2(a) XVBBE)"'

Agp,

2.2.2.6 Analiza cinematica a conexiunii de tip K¢(0) cu 4 elemente

4 4

Fig. 7 Conexiune K¢(0) cu 4 elemente notata RR RR RR

Pentru conexiunea din Fig. 7 se cunosc parametrii cinematici a punctelor A, C, G si se doreste
determinarea parametrilor cinematici pentru punctele B,D,H.



Pentru a determina vitezele punctelor B,D,G, se foloseste punctul intermediar S — centru
instantaneu de rotatie al elementului 1 in raport cu elementul 3 (acesta se obtine prin prelungirea

segmentelor care unesc punctele A-B si C-D respectiv)

Vs =Vg + @, xlgg =V, + @ x| 5 + @, xlgg
s =Vp + @, x g =Ve + @, X1 + @, x|
f =T +lg, Vi =Vs + @, xlgy
=T +loy Vi =V + @, xlgy
VBZVA"‘G_)le_AB §B=§A_w22|_AB+§2XI_AB
VD:_C+a_)3><I_CD _D:_C_a)CSZICD+§3XICD
\7H:_6+a_)4x|_GH 8y =8 — Wloy + & xlgy
Vo =V, + @, X I & =8, — 0y +5, x5
Vs =Vp + @, x| a, =8y — @il + &, g
Vy =V, + @, xlg, a, =a, — oy, +&,xlg,

Vitezele V,, V., Vg sunt cunoscute si ca urmare se pot determina cele 8 componente scalare ale

vitezelor punctelor B,D,H,S si cele 4 viteze unghiulare corespunzatoare. De asemenea, a,, ., dg sunt
cunoscute si se pot determina cele 8 componente scalare ale acceleratiei punctelor B,D,H,S si a celor 4
acceleratii unghiulare a elementelor respective.

2.2.2.7 Analiza cinematica a conexiunii de tip Ka(-1)

Se considera conexiunea Ka(-1) din Fig. 8, interpusd intre elementele 1 si 2. Zonea de contact
instantaneu A a conexiunii este constituita din perechea de curbe, reciproc infasurate (C,) si (C,). Se



noteaza cu K; si K, centrele de curbura ale curbelor (C,) si (C;) iar cu p; si p, vectorii avand directia si
modulul razelor de curbura ale acelorasi curbe fiind pe directia normalei comune de contact n-n.

n

Fig. 8 Conexiune K,(-1)

Daca I’K1 Si I’K2 sunt vectorii de pozitie ai punctelor K; si K, in raport cu punctul O legat de elementul fix,

rezulta:

e, = l7|<1 + (/51 _:52) (1)

n general profilele elementelor 1 si 2 nu sunt cercuri, ca urmare, in timpul miscarii, razele de curburd a
celor doua profile se modifica si ele, deci sunt variabile cu timpul. Derivand relatia (1) se obtine:

- = - — — — a 0, — D.
Vi, =T, =Tk, T @ ¥ (Pl _pz)"' (plat ,0_2) (2)
unde @), este viteza unghiulara de schimbare a directiei normalei de contact n-n.
Derivand relatia (2) in raport cu timpul se obtine:
s e T o Vo ) IR VN )
2
g, =Tk, =, — @, (P = Po) + &, x (P — P,) + 20, % 1612 2+ altg 2 (3)

unde &, este acceleratia unghiulara de schimbare a directiei normalei de contact n-n, iar

8(/_)1 B /_72) si a2(:51 - /52)

se referd la schimbarea Tn timp a distantei dintre punctele K; si K,

ot T ot
Dar,
8(151_,52):—_—:0
ﬁt 1 2
2(— f—
5(p1—pz):—l_/-3-2:o



deoarece derivatele de ordinul 1 si 2 a razei de curbura a unei curbe sunt nule.
In concluzie, relatiile (2) si (3) au urmatoarea forma:

Vg, =k, = IéK1 + @y, X(ﬁl _:52) (4)

A, = %Kz = i7.|<1 - a)l22 (51— ) + &, x (P — P,) (5)

Daca se analizeaza relatiile pentru pozitie, viteza si acceleratie Tn cazul conexiunilor Ka(-1) si Kg(-1) se
observa ca ele sunt echivalente. Astfel o conexiune de tip Ka(-1) poate fi inlocuitd cu o conexiune de tip
Kg(-1) printr-o transformare instantaneu izocinetica.



