3. Mecanisme cu roti

Mecanismele cu roti (de frictiune sau dintate) servesc transmiterii si/sau transformarii miscarii
de rotatie. Acest tip de mecanisme este foarte raspandit din cauza faptului ca majoritatea motoarelor
(surselor de energie mecanica) sunt rotative, iar miscarea produsa de acestea, de multe ori, trebuie
adaptata (dupa caz, crescuta turatia sau puterea).
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Fig.1 Transmisie cu roti dintate

rad
De exemplu, un motor produce o miscare rotativd cu viteza unghiulard @, =100——, dar
S

elementul de executie (elementul condus/de iesire) trebuie sd aiba o viteza unghiulara de

rad : . . - .
®, = 200——. In acest caz se poate folosi o transmisie cu roti dintate, multiplicatoare, dezavantajul
S

care apare odatd cu folosirea unei transmisii fiind scaderea cuplului transmis, direct proportional cu
factorul de crestere al vitezei unghiulare/turatiei (in cazul de fata, la elementul de iesire, turatia se
dubleaza dar cuplul se injumatateste). Acest fenomen functioneaza si in sens invers, daca elementul
condus are viteza unghiulard/turatie mai mica decat elementul motor, cuplul transmis de la elementul
motor la elementul condus va fi amplificat. Prin transmisie se intelege un mecanism cu cel putin doua
roti Tn angrenare.

Astfel apare un parametru cinematic adimensional numit raport de transmitere, definit ca
raportul dintre viteza unghiulara a elementului “i” de intrare (conducator sau motor) si viteza unghiulara
a elementului ,e” de iesire (condus). Raportul de transmitere se noteaza cu i (a nu se confunda cu
notarea i pentru elementul de intrare).

Iy =— (1)

ntr-un lant cinematic dat, avand atribuite numere de ordine pentru fiecare element, indexarea
se face Tn concordanta cu numerotarea respectiva.
Din relatia (1) se observa ca daca

|iie| >1 - transmisia este reductoare m, < o,

|iie| <1 - transmisia este amplificatoare/multiplicatoare @, > o,

Raportul de transmitere poate fi constant (Fig.1), dacd se mentine in timp factorul de
amplificare intre viteza elementului de intrare si iesire, sau variabil, dacd acest factor se modifica in
timp.



Raportul de transmitere poate fi variabil

e ciclic, pe perioada unui ciclu de functionare — in cazul transmisiilor cu roti dintate
necirculare — Fig.2a
e comandat, daca se intervine din exterior — in cazul variatoarelor Fig.2b si a cutiilor de
viteza Fig.2c
La cutiile de viteza raportul de transmitere se modifica in trepte, iar la variatoare raportul de
transmitere poate lua orice valoare intr-un interval dat.
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Fig. 2 Transmisii cu raport de transmitere variabil [xxx]



Se numeste treapta de transmisie o pereche de doua roti care intrd in angrenare. Se recomanda
ca raportul de transmitere pentru o treapta sa fie cuprins intre limitele 6.3 — 1/6.3, maxim 10 — 1/10.
Pentru a se obtine valori mai mici sau mai mari pentru raportul de transmitere se pot cupla (inseria) mai
multe trepte de transmitere, obtinand astfel un tren de roti dintate sau de frictiune.
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Fig 3 Tren de roti dintate

Pentru exemplificare, in Fig 3 este reprezentat un tren de roti dintate care face legatura intre
elementul 1 motor si elementul 6 condus. Se pot observa 3 trepte in aceasta transmisie, prima treapta
formata din perechea de roti 2-3, a doua 3’-4 si a treia 4’-5.

Pozitiile relative ale axelor de rotatie ale unei perechi de roti coincid cu posibilitatile de asezare
a doua drepte, adica: paralele, concurente sau oarecare.

Transmiterea miscarii de rotatie intre axe paralele se face prin intermediul transmisiilor
cilindrice, intre axe concurente prin transmisii conice, iar intre axe oarecare prin transmisii
hiperboloidale (incrucisate).

La nivelul unei perechi de roti, transmiterea miscarii de rotatie se poate face prin contact direct
sau prin intermediul unui element flexibil intermediar. Transferul energetic (prin intermediul fortelor)
intre cele doud roti ale unei trepte se poate face prin forma/angrenare (transmisii cu roti dintate, cu
lanturi si curele dintate), respectiv prin fota (transmisii prin frecare).



Transmiterea miscarii de rotatie. Axoizii miscarii relative

Asa cum s-a aratat mai sus, transmiterea miscarii de rotatie se realizeaza cu ajutorul unor
elemente de tipul rotilor. Pentru a determina forma geometrica a acestor roti in contact direct se vor
determina axoizii miscarii relative pentru cele 3 cazuri de pozitionare relativa a celor doua axe intre care
se realizeaza transmiterea miscarii de rotatie. Cazul general este cel al axelor oarecare (incrucisate) —
Fig.4 din care, prin particularizari se pot obtine cazurile axelor paralele, respectiv concurente. Pentru
cazul general, se doreste demonstrarea faptului ca forma obtinuta este un hiperboloid cu o panza.

Fig.5 Axele necoplanare (incrucisate) ale unu angrenaj hiperboloidal

Se considera elementul 1, rotindu-se in jurul axei O,'O," cu viteza unghiulard @,, si elementul
2 care se roteste in jurul axei O,'O," cu viteza unghiulard @,, . Pozitia celor doud axe este incrucisata in

spatiu sub unghiul & cunoscut, dreapta O,0, fiind perpendiculara comund a lor — Fig.5.



Pentru a analiza miscarea celor doud elemente, se da intregului ansamblu o miscare de rotatie

. . 3 —_— ~ . . 1 mn

cu viteza unghiulard — @, in jurul axei O,'O,".
n felul acesta, elementul 1 va sta pe loc (aparent) iar elementul 2 va avea o miscare complex3
compusa din rotatia in jurul axei proprii O,'0," si din rotatia in jurul axei O,'O," (axa elementului 1
fixat acum). Suma celor doua miscari este o miscare elicoidala, avand axa instantanee de rotatie notata

cu I'l", care intersecteaza in punctul | perpendiculara comund O,0, a axelor si formeaza cu acestea
unghiurile @, si @,.
Stim ca:

S=p +¢, (1)

si raportul de transmitere I, este cunoscut.

Miscarea elicoidald dupd axa instantanee |'l" rezultatd Th urma compunerii celor doud miscari
are viteza unghiulara:

— Wy = Oy — Wy (2)
Relatia (2) se inmulteste vectorial cu @;,, si rezulta:
0=0m,, x 0, —W,, x @, (3)
sau

W11, SIN @) — Wy 1, SIN @ =0 (4)

se scrie expresia raportului de transmitere

@, Sin
I, === . % (5)
@, SIn @,
Folosind relatiile (1) si (5) se pot determina unghiurile @, si @,, axa |I'l" fiind si ea

perpendiculard pe normala comund O,0,

Pentru a determina punctul | de intersectie a axei instantanee de Thsurubare |'l" cu normala
comuna se considerd acest punct ca apartinand atat elementului 1 cat si elementului 2, adica punctul lor

de contact. Vitezele punctelor in contact |, si |, au valorile:

V), =@ X F_31 (6)
respectiv
V, =m, xR, (7)

Vi, =V, =V, =@, R, — @, xR, (8)

si este paraleld cu directia |'l" decisicu o,

Tnmultind vectorial la stanga relatia (8) cu @;, si dezvoltand dublele produse vectoriale rezulta:



@y XV, =@y, X (@) x Ry — @y x R,) (9)

dar @, xV, =0

rezulta astfel relatia
0=y, x (@, xR,) — @, x (@, x R,) (10)

a_)m (a_)lzﬁl) - I31 . (071257)10) _520 (CT’lzﬁz) + I52 '(57)12520) =0 (11)

dar @,R, =0 si @,R, =0 (vectori perpendiculari), astfel relatia (11) devine

— Rw,,@,, COS ¢, + R,@,,@,, COS @, =0 (12)
= = . @, Sin
Din (12), cu R, si R, colineari, @, # 0 si ij, = —2 =_—¢2 rezultd sistemul:
Wy SINQ,

R, ®,Cose, sing, cose, tang,

R, ®,C0S¢, sSing, cosp, tang,

(13)
R +R,=I=ct.

din care se determina FTl Si E, adica pozitia lui |
Din relatiile (1), (5) si (13) rezultd ci axa I'l'
Ollolll ‘Si Ozlozll.

in aceste conditii, la aplicarea miscérii ipotetice suplimentare de rotatie cu viteza unghiulard

ocupad o pozitie invariabild in raport cu axele

— @y, in jurul axei O;'0,", axa |'l" va genera o suprafata de ruletd care reprezinta un hiperboloid cu o

panz3 pentru elementul 1. in mod asem&nator, relativ la axa O,'O,", se obtine configuratia elementului
2 tot sub forma unui hiperboloid de rotatie cu o singura panza.

Deci, axoizii miscarii relative in cazul axelor de rotatie incrucisate sunt hiperboloizi de rotatie cu
o singura panza, tangenti dupd axa |'l" - Fig.4.
(Generarea unui hiperboloid prin rotirea unei linii in jurul unei axe, linia generatoare necoplanara fata de
axa, http://www.youtube.com/watch?v=Gsi0j9VUbow)

Cazuri particulare
Cazul 1. Daca axele de rotatie a elementelor 1 si 2 sunt paralele,atunci

6=¢,=p,=0 (14)
Considerand ecuatia (13) obtinem

R, _ @,c080° _ &y
R, @,c0s0° w,

=i, (15)


http://www.youtube.com/watch?v=Gsi0j9VUbow

n acest caz axoizii miscérii relative devin niste cilindri avand in vedere faptul c3 axele de rotatie
ale elementelor 1 si 2 sunt paralele cu axa instantanee de rotatie — Fig.6

Fig.6 Axoizii miscarii relative — cilindrii (cazul axelor paralele)

Cazul 2. Daca axele de rotatie a elementelor 1 si 2 sunt concurente,atunci lungimea normalei comune
devine nula, adica

I=0=R, =R, (16)
iar din relatia (13) rezulta
i = @Dy _ S|_n o, _OP _n 17)
®,, Sing, OP
o’
IIT

Fig.7 Axoizii miscarii relative — conuri (cazul axelor concurente)

Se observa ca axoizii miscarii relative sunt in acest caz conuri circulare drepte — Fig.7. Generatoarea
comund este identica cu axa |'l" care devine axa instantanee de rotatie deoarece conform relatiei (8),
v, =V, = 0. Punctul P este un punct oarecare pe generatoarea comuna I'l"



Mecanisme cu elemente dintate

Asa cum s-a spus mai sus, miscarea de rotatie poate fi transmisa prin forta (roti de frictiune) sau
prin forma/angrenare (roti dintate, roti de lant sau curele cu dinti). In continuare se va discuta despre
cazul transmisiilor cu roti dintate. Pentru acestea, transmiterea miscarii se realizeaza prin intermediul
formei suprafetei pe care o au rotile care intra in contact. Suprafata in contact poate fi exterioara sau
interioara si prezinta o succesiune de proeminente (dinti) si cavitati (goluri) (Fig.8a) prin intermediul
cdrora se asigura transmiterea miscarii (prin forma) de la o roata la alta (Fig. 8b), astfel realizandu-se o
cupla cinematica de clasa a IV-a superioara.

a. b.
Fig.8 Roti dintate a. imagine a unei roti dintate, b. doua roti dintate in angrenare

n miscare, danturile celor doud roti dintate inh angrenare asigurd parcurgerea unor arce egale,
astfel, distanta masurata pe arc intre cele doua profile consecutive de acelasi fel (omoloage) poarta
denumirea de pas. Rezulta astfel conditia necesara pentru realizarea transmiterii prin forma a miscarii
de rotatie, anume, ca danturile celor doua roti in angrenare sa aiba acelasi pas (pe cercurile de
rostogolire).
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Fig.9 Schema cinematica a unui angrenaj a. cilindric exterior b. cilindric interior



Pasul ar reprezenta, in acesteste conditii, parametrul dupa care s-ar standardiza rotile dintate.
Datorita faptului ca acesta rezulta un numar irational, din conditia
2R =1zp
(R-raza rotii, z-numar de dinti, p-lungimea pasului), uzual se standardizeaza marimea

m=2

Vs
care poarta denumirea de modul.

Deci conditia necesara a angrenarii devine egalitatea modulelor celor doua roti dintate.
Daca se porneste de la relatiile (15) si (17), Tn cazul unui angrenaj cilindric exterior, se pot scrie
urmatoarele relatii:

Do _ Ry _ 2R, z,p_ 7,

l,=—"= = = (18)
Wy R, 27R, Z,p Z
Pentru un angrenaj cilindric interior se poate scrie relatia:
. , R, z
IlZ = 10 = = 2 (19)

2 _ "2
@y R 7

Semnul minus apare in relatia (18) in cazul rotilor cilindrice cu contact exterior datorita faptului
ca sensul de rotatie al rotii conduse este opus sensului de rotatie al rotii conducatoare (vezi Fig.9a)

Fig. 10 Angrenaj conic [wikipedia]

Relatia (18) si (19) face legatura intre raportul de transmitere si numarul de dinti pentru cele
doua roti dintate. Aceasta este valabila si Tn cazul angrenajelor cu roti hiperboloidale sau conice Fig.10,
forma generala fiind urmatoarea:

: Z,

l, =>—+= (20)
12 2,



Clasificarea angrenajelor

1.dupa pozitia relativa a arborilor:
- cu arbori paraleli (a,b,c,d)
- cu arbori concurenti (e,f)
- cu arbori neconcurenti (g,h)
2.dupa forma rotilor:
- Cilindrice (a,b,c)
- Conice (e)
- Hiperboloidale (d,f)
- Melcate (h)
- Cremaliera (g)
- necirculare (Fig.2a)

3. Dupa orientarea dintilor
- Drepti (a,c,e,g8)
- Inclinati (b)
- Curbi (f,h)
-Tn v (d)
3.dupa tipul angrenarii:
-exterioara (a,b,d,e,f,g,h)
-interioara (c)
4.dupa specificul miscarii:
-fara transformarea miscarii de rotatie
-cu transformarea miscarii de rotatie in
miscare de translatie si invers (g)




Analiza cinematica a trenurilor/transmisiilor cu roti dintate

Se doreste determinarea starii de miscare (de obicei vitezd) a rotii conduse in functie de starea de
miscare a rotii conducatoare.
Trenurile/transmisiile cu roti dintate se impart in doud categorii:

ordinare — daca toate axele rotilor au pozitii fixe in spatiu: Fig.9, Fig.10, Fig.11

cicloidale — daca cel putin o roata nu are axa fixa (are o axa mobild)

Trenuri de roti dintate ordinare
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Fig.11 Tren de roti dintate ordinare

in Fig.10 se prezintd un tren de roti dintate ordinar format din 3 trepte de angrenare. Se
subliniaza faptul ca rotile 2-2’ apartin elementului 2 si au aceeasi viteza unghiulara (analog si pentru 3-
3’). De asemenea se observa ca intre rotile 1-2 si 2’-3 exista un contact exterior care schimba sensul de
rotatie al elementelor conduse fata de cele conducatoare iar intre rotile 3’-4 exista un contact interior

care are ca efect pastrearea sensului de rotatie dintre elementul condus si conducator.

Se scrie raportul de transmitere:

| A _ G0 | L L2
14 — - -
0, o,0, 0, Z, Z, \ Z,

Generalizand relatia (21) se obtine:

“

@y

K 2,2,2,...2
_1) 253444

Iln
2,2,24..2, 4

se noteaza cu k numarul angrenajelor exterioare din tren/transmisie

(21)

(22)



Tn functie de valoarea pe care o are raportul de transmitere i, trenurile de roti dintate pot fi:
e reductatoare de turatie (sau simplu “reductoare”), dacd i, >1

e amplificatoare de turatie, dacd i, <1

Trenuri de roti dintate cicloidale
Transmisiile diferentiale

se utilizeaza la compunerea, prin suma sau prin diferentd, a doua sau mai multe miscari de rotatie (de
unde si denumirea de diferential). Ele pot fi utilizate la descompunerea unei miscari de rotatie (de
exemplu miscarea produsa de un motor) in doua sau mai multe componente, cum ar fi cazul
diferentialului de la automobil Fig.13.

Video: Functionarea unui mecanism diferential http://www.youtube.com/watch?v=F40ZBDAGS8-0

Un mecanism diferential este compus din urmatoarele elemente:
1. brat port-satelit
2. roata satelit
3. coroana mecanismului cicloidal
4. roata centrala (solara)

*h'#"

Fig.12 Mecanism diferential

Pentru mecanismul din Fig.12 se calculeaza gradul de mobilitate:
e numarul de elemente N =5
e numarul de cuple de clasa a 5-a C; =4

e numdrul de cuple de clasaa4-a C, =2
e gradul de mobilitate

M =3(n-1)-c, —2c,

M=2

Avand in vedere cd M = 2 este nevoie de doud elemente motoare pentru a obtine o miscare univoca,
ceeace demonstreaza ideea de compunere a doua miscari prin suma sau diferenta.


http://www.youtube.com/watch?v=F40ZBDAG8-o

El.Condus
dreapta

El.Condus
stanga

Fig. 13 Mecanism diferential cu roti dintate conice folosit la automobil

Mecanismul diferential prezentat in Fig.13 este antrenat de elementul motor. Acesta transmite
mai de parte miscarea la elementul 1 care este solidar cu elementul 1’ — port satelit, rotile 2 si 2’ fiind
satelitii. Satelitii sunt Tn angrenare cu elementele 3 solidar cu elementul condus stanga si 4 solidar cu
elementull condus dreapta, producand miscarea acestora. Se subliniaza faptul ca elementul 1’ se misca
independent de elementul 4.

Transmisiile planetare cu roti dintate

sunt folosite la obtinerea unor rapoarte de transmitere foarte mari sau foarte mici utilizand un numar
relativ mic de roti dintate Fig.14

s

T

Fig.14 Transmisie planetara cu roti dintate



Un mecanism planetar este compus din urmatoarele elemente:
1. brat port-satelit
2. roata satelit
0. coroana mecanismului cicloidal - fixata
3. roata centrala (solara)
Pentru mecanismul din Fig.14 se calculeaza gradul de mobilitate:
e numarul de elemente N =4
e numarul de cuple de clasaa 5-a C, =3

e numdrul de cuple de clasaa4-a C, =2

e gradul de mobilitate
M =3(n-1)-c,—2c,
M =1

Tn mod uzual se fixeazd roata centrald, dar se pot fixa oricare din elementele care compun
mecanismul planetar.

In general, o transmisie cicloidald este alcatuita din una sau mai multe roti centrale sau solare
avand axele fixe in spatiu, una sau mai multe roti cu axa mobile, numite satelit (sau roti planetare) si un
brat port-satelit care asigura pozitia reciproca a precedentelor si miscarea de revolutie a axei (axelor)
mobile.

Pentru mecanismele prezentate in Fig.12 si Fig.14, in realitate se folosesc mai multe roti satelit
pentru o transmitere mai eficienta a fortelor si scaderea uzurilor. O asemenea constructie este
prezentatd in Fig.15, in stanga - pozitia initial3, in dreapta — roata centrala rotitd aprox 180° produce o
rotire a bratelor port-satelit cu aprox. 30°

Fig.15 Mecanism planetar [wikipedia]

A nu se confunda mecanismul cu roti dintate planetar (Fig.15) cu mecanismul planetara — Fig.16
folosit la transmiterea miscarii de la transmisie la roata sub orice unghi pentru puntea motoare a unui
autoturism.

/ Planetara

Motor Transmisie

a—C— —

Fig. 16 Mecanism planetara (a nu se confunda cu mecanismul planetar cu roti dintate)



Analiza cinematica a trenurilor de roti dintate cicloidale

se poate face prin doua metode care au ca scop determinarea raportului de transmitere si a vitezei
unghiulare pentru elementele care compun mecanismul:

1. Metoda analiticd — Willis, Robert (publicata in 1957)

2. Metoda grafo-analitica — Kutzbach, Karl (publicata in 1913)

1. Metoda analitica — Willis

Calculul raportului de transmitere, respectiv a vitezei unghiulare pentru elementele ce alcatuiesc
mecanismul cicloidal (planetar sau diferential) se poate realiza prin transformarea mecanismului intr-

unul ordinar. Aceasta se realizeaza prin rotirea intregului mecanism cu o viteza unghiulard — @ e »

obtindndu-se astfel stationarea aparenta a bratului port-satelit.
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Fig.17 Transmisie planetara cu roti dintate

Pentru mecanismul planetar din Fig.17 se doreste determinarea raportului de transmitere i13.
Se fixeaza bratul port-satelit 1, prin aplicarea unei viteze unghiulare — @, intregului mecanism, ca
rezultat, elementul 0 nu va mai fi fixat, ci va avea o viteza unghiulard egald cu — @, . Analog, la viteza

unghiulard a elementului 3 va fi addugat —@,. In conditile acestea se determind raportul de
transmitere de la elementul 0 la elementul 3 cand elementul 1 este fixat:

D
() _ WGy — D @5 Iy
isy = = = - (23)
@y =@ G4 -1
s

si

. z Zz z
=2 -3 (24)
L\ I, Zy



Relatia (23) reprezinta legdtura dintre raportul de transmitere real, si cel obtinut prin fixarea
bratului port-satelit numit raport de transmitere aparent, relatia (24) reprezinta raportul de transmitere
al transmisiei ordinare obtinuta prin fixarea bratului port-satelit al transmisiei planetare.

Egaland relatiile (23) si (24) se poate determina raportul de transmitere i13:

i1_3 = L (25)
;-1 Zo
de unde:
. V4
,=——>— (26)
Z,+ 17,

Daca raportul de transmitere este pozitiv, viteza unghiulara de la iesire are acelasi sens cu viteza
unghiulara la intrare.

in Fig.18 se prezintd un mecanism diferential. Se doreste determinarea raportului de
transmitere pentru acest mecanism si a vitezei unghiulare a elementului de iesire 4. Se fixeaza bratul

port-satelit prin rotirea mecanismului — @, . Avand in vedere ca mecanismul diferential are gradul de

mobilitate 2, se presupun cunoscute vitezele unghiulare @, si @,.

3 f— 9
1 //4
@y g 5N
I H=t
0 - 2
a,

Fig.18 Transmisie diferentiala cu roti dintate

Se determina raportul de transmitere aparent (raport de transmitere intrinsec):
i@ _ 0 — W,
14
w, — ®,

. z yA
e (3]

din relatiile (27) si (28) se poate determina @, .

(27)

Se va tine cont de sensul vitezelor unghiulare ale elementelor motoare. Semnul lui @, va indica

daca sensul de rotire este acelasi cu cel al lui @, si @, .

2. Metoda grafo-analitica — Kutzbach

Metoda se bazeaza pe distributia vitezelor dispuse pe raza unui disc rotitor. Viteza punctului A
va creste liniar odata cu departarea acestuia de centrul discului.
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Fig. 19 Distributia vitezelor pe un disc

Pornind de la viteza punctului A, se doreste determinarea vitezei unghiulare a discului:

V=wxr
sau
V=ar
Si
d=mz
unde d-—diametrul discului (rotii dintate)
m — modulul rotii dintate
mz
r=—
2
.,V ar
aa'=—=—
k, kK
unde K, este scara la care se face reprezentarea vectorilor viteza
r
Oa=—
K,
unde K, este scara la care se face reprezentarea vectorilor de pozitie pentru punctul A
aa’  or kK
tgp="="—"—%
Oa r Kk,

Din relatia (35) se poate determina viteza unghiulara:

a)—&tg
K Q

S

(29)
(30)

(31)

(32)

(33)

(34)

(35)

(36)

Starea de miscare a unui element este determinata de vitezele a doua puncte distincte

apartinand elementului.

Pentru a face analiza unui mecanism prin aceasta metoda, se face schema cinematica a
mecanismului la scara si se proiecteaza punctele pe o dreapta de viteza nuld, dupa care se compun

vectorii, si rezulta viteza unghiulara cautata la scara.

in Fig.20 se prezintd un mecanism planetar. Se doreste analizarea acestuia folosind metoda

grafo-analitica Kutzbach.
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Fig.20 Metoda Kutzbach pentru un mecanism planetar

Pentru aceasta se deseneaza schema cinematica a mecanismului la scara. Se traseaza sistemul
de coordonate vOr, astfel incat Ov sa treaca prin axa de rotatie a bratului port-satelit.

Pentru a reprezenta viteza punctului B, se traseaza o paralela la axa Ov prin punctul B al
mecanismului, aceasta intersectand axa Or in punctul b. Se retine acest punct pentru ca viteza punctului
B este 0, punctul B apartinand de elementul fix.

Se reprezinta viteza punctului C, trasand o paralela la axa Ov prin punctul C al mecanismului.

Aceasta intersecteaza axa Or in punctul c. Pe aceast3 directie se traseazd la scara vectorul CC' la scara

k

5 °

I — v, | mz, mz,
Ve = @lloe cc =~ Oc:rz"'ra:T"'T

S

Se unesc punctele ¢’ si O prin dreapta (1), rezultand astfel unghiul ¢, .

=

Construim dreapta (2) prin unirea punctelor b si c’.
Se reprezinta viteza punctului A, trasand o paraleld la Ov prin punctul A al mecanismului.

Aceasta se intersecteaza cu axa Or in punctul a, si cu dreapta (2) in punctul a’, vectorul aa'
reprezentand viteza punctului A la scara K.
aa’ — e
Vo :k—, unde aa se masoara pe figura

S

Se unesc punctele a’ si O prin dreapta (3), rezultand astfel unghiul ¢,.

Se calculeaza raportul de transmitere: i, = — = —* = (37)



Pentru o determinare mai rapida si mai simpld, se poate face urmatoarea constructie: se

considera punctul p arbitrar pe axa Or. Prin acesta se traseaza o paralela la axa Ov. Paralela
intersecteaza dreapta (1) in m si dreapta (3) in n.

pm
Se poate scrie relatia: i, = :gﬂ = % =P (38)
9o,  PHLpn

Op

lungimile segmentelor pm si pn fiind masurate pe grafic.

n Fig.21 se prezintd un mecanism diferential pentru care se doreste efectuarea analizei cinematice prin
metoda Kutzbach.

F
b b
c Ic' o
A *
X @y
), . v
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Fig.21 Metoda Kutzbach aplicata la un mecanism diferential

Pentru ca se cunosc vitezele @, si @,, se scriu relatiile pentru vitezele punctelor A si B,

oV mz
Vo =al, aa'= -~ loa =1 ="
K, 2
si
-y mz, mz
Vg = @)l bb :k_B loy =H + 0l =—2+—7232

] 2 2

Se construieste dreapta (3) prin unirea punctelor a’ si b’. Pentru a obtine punctul c¢’, se uneste dreapta

(3) cu paralela la Ov prin punctul c. Lungimea lui cc’ se va determina prin masurare, lungimea lui Oc este
egala cu ry, deci se poate determina ¢,

tge, = cc'
Y Oc

. . K
iar conform relatiei (36), W, = k—vtgqo4

S

Facand inlocuirile si trecerile la scara, valoarea lui @, poate fi determinata si numeric



Analiza cinematica a trenurilor de roti dintate cicloidale conice
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Fig.22 Tren de roti dintate conice — tip diferential; Poligonul vitezelor

Metoda analitica

Se imprima intregului ansamblu o miscare de rotatie cu —,, bratul port-satelit devenind aparent
stationar, ar mecanismul aparent ordinar.
W) _ Wm0 137
="t 2= (39)
W, — o, z, 7,
semnul minus din relatia (39) semnificand un sens de rotatie invers lui @,, acesta fiind determinat din
aproape,in aproape urmarind angrenajele mecanismului.
Din relatia (39) se poate determina @, de iesire, tinand cont ca @, si @, sunt presupuse

cunoscute.
Metoda grafo-analitica

La fel ca in cazul metodei analitice, se doreste determinarea vitezei unghiulare de iesire @, = @,,.
Pentru aceasta, se porneste de la @, = @, si @, = w,, (viteza unghiulara a lui @, si @, in raport cu
elementul fix 0), se calculeaza @,, si apoi @, .

Pentru determinarea lui @, se rezolvd urmadtorul sistem de ecuatii vectoriale prin metoda grafica:

Wy = Wy + Wy (40)
W3 = Wy + D3,

cu @, || Oy si @, || OA

lar pentru determinarea lui @, :
Wyg = gy + W3 (41)

cu @, || Ox



Transmisii cu roti dintate melcate

Fig.22 Angrenaj melc-roatamelcata

Pentru mecanismul din Fig.22, unghiul dintre axe este de 90°, iar una dintre roti, cea conducatoare in
general, are un numar foarte mic de dinti (1..4), degenerand intr-un surub (numit melc).
Si n acest caz, raportul de transmitere este:

. VA

i, = iz—z
1
n general, la acest tip de mecanism miscarea se transmite de la melc la roata melcatd, transmiterea in
sens invers fiind nefavorabild din cauza unghiului de presiune mare care apare intre roata si melc.
Daca se considera roata avand 30 de dinti, si melcul un dinte (surubul - un inceput), raportul de
transmitere rezultat este 30.

Transmisie roata dintata - cremaliera

Cremaliera

Fig.23 Pinion-Cremaliera

Mecanismlu din Fig.23, serveste la transformarea miscarii de rotatie intr-o miscare de translatie si
viceversa. Raportul de transmitere depinde de pasul danturii.



Analiza cinematica a mecanismelor cu elemente de frecare

Transmiterea miscarii de rotatie de la un element la altul se poate face si prin intermediul fortelor de
frecare rezultand mecanismele cu roti de frictiune.

Se considera mecanismul cu roti de frictiune cilindrice din Fig.24. El va putea functiona doar in cazul in
care forta exterioara Q va apasa rotile de frictiune una peste cealalta. Ca urmare a acestei actiuni apare
forta de frecare periferica:

Fo=1Q (42)

Zona de
destindere

Contact __——E
Hertzian

Zona de
comprimare

Fig. 24 Transmiterea miscarii prin roti de frecare

Puterea care va putea fi transmisa folosind acest tip de angrenaj este limitata, relatia este determinata
dupa cum urmeaza:

D

M, <F, -2 (43)
2
unde M, - momentul rezistent al elementului 2
F; - forta de frecare periferica
D, - diametrul rotii 2
D
M, < yQ?Z e (44)
rezulta:
D,
P, <y 7!@ (45)

Se mentioneaza ca zona de contact dintre cele 2 elemente este de tip Hertzian.



Din relatia (45) se poate concluziona ca puterea transmisa printr-un angrenaj cu roti de frecare poate fi
maritd prin doua metode:
1. cresterea coeficientului de frecare dintre cele doua elemente (de exemplu prin schimbarea
perechii de materiale folosite pentru cele doua roti)
2. cresterea latimii de contact dintre cele doua elemente notata cu l.

Metoda 2 este prezentata in Fig. 25 unde in rotile de frictiune sunt prelucrate niste canale.

b

0 0
2sin g 2sin g

Fig. 25 Roti de frictiune canelate

Pentru cazul acesta, forta de frecare devine:

F, = (46)
sin g

La depasirea valorii maxime a puterii transmisibile, apare fenomenul de patinare a rotilor de
frictiune, caracterizat de alunecarea relativa a zonelor de contact. Din cauza acestui fenomen se
recomanda utilizarea doar in anumite conditii a rotilor de frictiune pentru mecanisme de precizie.

Transmiterea miscarii prin fortele de frecare periferice se realizeaza cu deformarea elasitca a
zonei de contact — Fig.24. Aceasta se numeste alunecare elastica si determina ca vitezele periferice ale
celor 2 roti in zona de contact sa nu fie egale, iar roata condusa va ramane in urma.

Raportul de transmitere se va determina dupa cum urmeaza:

Av=V, —Vg (47)
rezulta

Vg =VA—AV=VA(1—%J=VA(1—§) (48)

A

AV A
unde & =— - coeficient de alunecare elstic3, si se poate determina din graficul prezentat in Fig.26
Vv
A

D D
iar VB=a)2072=VA(1_§)=a)1071(1_§)
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Fig. 26 Diagrama coeficientului de alunecare elastica

Se poate calcula raportul de transmitere:

(49)

Transmiterea miscarii cu element intermediar flexibil

D1 D2

Fig.27 Transmisie prin curea — configuratie directa

Mecanismul din Fig.27 reprezinta o transmisie cu element flexibil de tip curea in configuratie
directd. Tn acest caz, roata condusd pastreazd sensul de rotatie cu roata conducitoare, raportul de
transmitere putand fi calculat folosind urmatoarea relatie:

_aoy, D

h, N (1 2\
Wy Dl(l_ 5)

Se noteazad cu 1 si 2 elementele de tip roata si cu 3 elementul de tip flexibil care asigura
transmiterea miscarii intre cele doua elemente de tip roatd. Elementul 3 — curea este supus la tractiune
in partea de sus a mecanismului dar in partea de jos (intre punctele A si B) este nesolicitat, rezultand
astfel detensionarea elementului flexibil. Acest fenomen conduce la efecte nedorite cum ar fi o patinare
accentuata sau vibratii introduse Tn sistemul mecanic. Problema se poate solutiona intinzand aceasta



zona, fie prin cresterea distantei dintre elementele 1 si 2, punctul O putand sa execute o miscare de
translatie, fie prin introducerea unor role intinzatoare intermediare.

D4 D

Fig.28 Transmisie prin curea — configuratie Tn cruce

O varianta a mecanismului din Fig.27 este transmisia prin curea in configuratie de tip cruce
Fig.28. In acest caz se schimba sensul de rotire pentru elementele 1 si 2, iar raportul de transmitere se
calculeaza prin formula:

Fig.29 Tipuri de curele

Tn Fig. 29 sunt prezentate cateva tipuri uzuale de curele folosite pentru transmiterea miscarii:
a.—curea lata
b. — curea rotunda (funie, cablu)
. — curea trapezoidala
d. — curea lata dintata (curea sincrond) — miscarea se transmite datorita dintilor curelei

Fig. 30 Transmisie cu fir flexibil

n Fig. 30 se prezintd un mecanism cu element elastic pentru transmiterea miscérii de rotatie in
care raportul de transmitere este variabil in functie de profilul unei roti.



