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REZUMAT: In aceastd lucrare am efectuat analiza structural-cinematica si modelarea unui mecanism
de stantare. Pentru inceput am realizat analiza structurala a mecanismului, schema de conexiuni
corespunzdatoare mecanismului am calculat parametrii dependenti de pozitii,, viteze si acceleratii. In
final am modelat elementele cinematice si am obtinut ansamblul.
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1. Introducere

Stantarea este operatia mecanica de fasonare la cald sau la rece, fara aschiere, a unor obiecte de
aceeasi forma, din material cu una sau doud dimensiuni mici fata de celelalte (tabla, banda, discuri, sarma)
efectuata prin tdiere cu ajutorul unor stante, sau prin deformare plastic [5].

Obiectivul acestei lucrari este analiza structural-cinematicd a unui mecanism de stantare, dar si
modelarea acestuia.

2. Analiza structural-cinematica a mecanismului de stantare
2.1. Analiza structurald a mecanismului de stantare

In figura 1 este prezentatd schema cinematica a unui mecanism de stantare [6].

Fig. 1. Schema cinematica a mecanismului de stantare

Mecanismul din figura 1 [6] se compune din urmatoarele elemente cinematice: elementul fix (0),
maivela AB (1), bielele 2,4, balansierele 3,6,7 si end-efectorul 5. Sistemul mecanic este format din sapte

elemente cinematice mobile (m = 7), un element cinematic fix, numit batiu si zece cuple cinematice
inferioare (i = 10).

In cazul mecanismelor plane relatia de calcul a gradului de mobilitate este [1,3,4]:

M=3m-2i-s (D)
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In acest caz gradul de mobilitate este unitar.

Modelul structural este o reprezentare simbolicd, independentd de pozitia mecanismului si de
dimensiunile elementelor cinematice [1,3,4]. Modelul structural asociat schemei cinematice din figura 1
este prezentat in figura 2.

Fig. 2. Modelul structural corespunzator schemei cinematice

Modelul structural are In componenta sa o grupd modulara activa initiald formatd din cupla
cinematica A si elementul 1, o grupa modulara pasiva de tip diada RRR si o triadd RR-RR-RR. Relatia
structurala este:

GMAI(A,1) -Diada RRR(2,3) - Triada RR-RR-RR(4,5,6,7)

In figura 3 este prezentatd schema de conexiuni, care pune 1n evidenta etapele calcului cinematic.

TRIADA(4.5,6,7)
QE

RRR(2.3) Oc

B O

GMAI(A.1)

A+ (|)D (|)H (I)K
0

Fig. 3. Schema de conexiuni corespunzatoare mecanismului

Scopul elaborarii schemei de conexiuni este de a pune in evidenta etapele de calcul cinematic.
Aceste etape sunt: GMAI(A,1) — B— RRR(2,3) - C — E - TRIADA(4,5,6,7).

2.2. Analiza cinematica a mecanismului de stantare

Analiza cinematicd are ca scop calculul parametrilor dependenti de pozitii, viteze si acceleratii.
Parametrii dependenti pot fi liniari, In cazul miscarii de translatie sau unghiulari, in cazul cuplelor de rotatie.
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A). Grupa modulara activa

Grupa modulard activa initiala este alcatuitd dintr-un element cinematic 1 si o cupld activa de
rotatie, notata cu litera A. Relatiile de calcul se scriu conform teoriei de la bipleta de translatie [1,3].

Fig. 4. Grupa modulara activa (GMAI)

Parametrii punctului B:

XBk = XA+ AB- cos(d)lk)

YBy = YA+ AB-sin(¢1y) o
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Fig. 5. Traiectoria punctului B
Parametrii dependenti de viteze: Parametrii dependenti de acceleratii:
. 2
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Fig. 6. Variatia parametrilor dependenti de viteze si acceleratii
B). Diada RRR (2,3)

In figura aldturata este prezentata diada formata din elementele cinematice 2 si 3. Pentru aceasta se
vor calcula parametrii dependenti de pozitii, viteze si acceleratii.
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Relatiile de calcul se vor scrie conform teoriei diadei RRR [1,3].

Fig. 7. Diada RRR (2.3)

Parametrii dependenti de pozitii se calculeaza cu formulele:

XBy — XD + BC - cos(¢2) — DC - cos(¢3) = 0

YBy — YD + BC - sin(¢2) — DC - sin(3) = 0 )
60 200
48 170 ~
$20 >0 / $30k 149 / \
k 24 / \ e 110 / \
\ / g0 |/ \
12 4 N\
0 0078 16 24 32 40

0 8 16 24 32 40
k

Fig. 8. Variatia parametrilor dependenti de pozitii

k

Parametrii dependenti de viteze se calculeaza cu ajutorul sistemului format din cele doua matrici:

N —BC -sin(¢2;) DC -sin(¢3y)
1 BCcos(62) —DC - cos(63y)

cu{::[ —(X1Bg — X1D) J

—(Y1Bg — Y1ID) (6)
5 10
3 /\ 6/
1 \ ®3 z l/ \
o2k _ y. \ _k -2
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k
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Fig. 9. Variatia parametrilor dependenti de viteze

Parametrii dependenti de acceleratii se calculeaza cu ajutorul sistemului format din matricile Aly
$i Dl

. {Xsz _X2D-BC- (mzk]2 cos(¢2y) + DC- (m3k)2 : cos(¢3k)]
k=

{Ysz —¥2D - BC -(02)” - sin(62) + DC - (w3)* - 3iﬂ(¢3k]] Rl
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Variatia acestor parametrii este prezentata in graficele alaturate.
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Fig. 10. Variatia parametrilor dependenti de acceleratii
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Parametrii punctului C se calculeaza utilizand teoria bipletei de translatie [1,4].

XCy = XBg + BC - cos(¢2k)

YCx == YBg + BC - sin(¢2x) ®)
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Fig. 11. Traiectoria punctului C

Parametrii dependenti de viteze: Parametrii dependenti de acceleratii:

2 .
X1Gg = X1Bg - 02k - BC - sin(62) X2Cy = X2By ~ (024" - BC - cos(92¢) — e2i - BC - sin( 924

Y1Cg = Y1Bg + 02 - BC - cos(62x) Y20k = 2By - (02)” - BC -sin($2y) + £2¢ - BC - cos(024) (10)
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Fig. 12. Hodografurile de viteze si acceleratii

Relatiile de calcul ale parametrilor punctului E sunt [1,4]:

XEx = XD + DE - cos($3k)
YEx = YD + DE - sin(3k) (11)
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Reprezentarea grafica a traiectoriei descrise de punctul E se poate vedea in figura 13.
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Fig. 13. Traiectoria punctului E

Parametrii dependenti de viteze: Parametrii dependenti de acceleratii:
2 .
X1E = X1D — o3 - DE - sin($3) X2y := X2D - (03;)” - DE - cos($3y) — &3y - DE - sin($3, )
2
Y1Ex == Y1D + o3k - DE - cos($3x) 12) Y2Ey = Y2D - (03x)" - DE - sin(¢3x) + 3k - DE - cos(434) 13)
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Fig. 14. Hodografurile de viteze si acceleratii
C). Grupa modulara tip triada RR-RR-RR
In figura alaturata este prezentatd grupa modulari pasiva tip triada.

P4

Fig. 15. Triada (4,5,6,7)
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Pentru aceasta se cunosc lungimile elementelor cinematice 4, 5, 6, 7 si parametrii de pozitii, viteze
si acceleratii ai cuplelor de legatura E, H, K. Se calculeaza:

- parametrii dependenti de pozitii — @4, @5, ©6, @7,

- parametrii dependenti de viteze — w4, w5, w6, w7;

- parametrii dependenti de acceleratii — €4, €5, €6, £7.

Sistemul de ecuatii pentru calculul parametrilor dependenti de pozitii (PDP) [1,4] este:

XEx — XH + EF - cos(¢4) + FG - cos(¢5) — HG - cos((])6) =0
YEk — YH + EF - sin(¢4) + FG - sin(¢5) — HG - sin(¢6) = 0
XEx — XK + EF - cos(¢4) + FJ - cos(¢5 + B) — KJ - cos(¢7) = 0

YEk — YK + EF - sin(¢4) + FJ - sin(¢5 + B) — KJ - sin(¢7) = 0 (14)

Variatia parametrilor dependenti de pozitii este prezentata in figura 16.
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Fig. 16. Variatia parametrilor dependenti de pozitii

Parametrii dependenti de viteze (PDV) se obtin in urma rezolvarii sistemului de matrici Ay, Bx

[1.4]:
—EF -sin(04) —FG-sin(¢5)  HG - sin(¢6y) 0
A EF - cos(¢4k) FG- cos(¢5k) -HG - cos(¢6k) 0
T e sin(p4y) —F7-sin(65y + ) 0 KJ - sin(¢7y)
EF - cos(¢4x) FJ-cos(¢5y + B) 0 —KJ - cos($7y) (15)
—(X1Ex — X1H)
| ~(Y1Ex- Y1H)
BT (x1E - XIK)
—(Y1Ek — Y1K) (16)
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In figura 17 se pot observa graficele parametrilor w4, w5, w6 si W7.
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Fig. 17. Variatia parametrilor dependenti de viteze

Parametrii dependenti de acceleratii (PDA) se obtin In urma rezolvarii sistemului de matrici Ay,

Ci[1,4].
[ —(X2E - X2H - EF - 04 - cos(94y) — FG - 5y, - cos(951) + HG - w6y, - cos(96y,))
~(Y2Ey - Y2H - EF - o4 - sin(¢4y) - FG - 05 - sin(¢5y) + HG - 06 - sin(¢6y))
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Fig. 18. Variatia parametrilor dependenti de acceleratii
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Parametrii punctului J sunt calculti utilizand relatiile (18) [1,4].

X = XK + KT - cos(¢7)

Y = YK +KJ - sin(¢7) (18)
2028520+ N
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Fig. 19. Traiectoria punctului J

3. Modelarea mecanismului de stantare

S-a efectuat modelarea fiecarui element cinematic si apoi s-a efectuat asamblarea finala [2].
Elementele cinematice modelate sunt prezentate mai jos.

a) Elementul 1 (AB) b) Elementul 2 (BC) ¢) Elementul 3 (DCE)

\

=

d) Elementul 4 (EF) e) Elementul 5 (GFJ) ) Elementul 6 (GH)

—c= 6 &&

g) Elementul 7 (KJ) h) Bolturi i) Bucse

i)

Fig. 20. a) — 1) Elemente cinematice modelate, j) Ansamblu final
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4. Realizarea mecanismului de stantare

In figurile de mai jos sunt prezentate unele etape ale realizirii practice a mecanismului de stantat.

Fig. 21. Instantanee din procesul de realizare a mecanismului

Fig. 22. Mecanismul de a;are

5. Concluzii

Mecanismul de stantat usureaza munca intr-o intreprindere, iar ceea ce am modelat noi este o mica
machetd, Insa daca este automatizat lucrurile o sa mearga mai repede si mai eficient.
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7. Notatii
X, Y = parametrii dependenti de pozitii;

X1, Y1 = parametrii dependenti de viteze;
X2, Y2= parametrii dependenti de acceleratii.
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