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1.
Introducere

Sistemele de transmisii mecanice au fost utilizate de la inceputul timpului. Omul, in incercarea de a-si
usura viata, a avut intotdeauna tendinta de a inventa masini. Sistemele de transmisii primitive au
ajutat la construirea cladirilor civilizatiilor antice si ca mijloace de transport. Puterea omului nu a fost
suficienta pentru a ridica obiecte grele nici pentru perioade scurte de timp si nici pe distante lungi,
astfel ca sistemele de transmisii mecanice au apdrut ca o modalitate de depadsire a limitelor naturale
ale omului.

Sistemele de transmisie cu lant sunt sisteme mecanice care pot transforma miscarea de rotatie in
miscare de translatie. Ele au multe avantaje, cum ar fi pretul relativ scazut in comparatie cu alte
sisteme de transmisie. Ele sunt usor de intretinut, au o durata lunga de viata si pot fi utilizate pentru
aplicatii diverse, cum ar fi: transportoare industriale, aplicatii militare, industria farmaceutica si
industria de automobile.

Din perioada revolutiei industriale, sistemele de transmisii mecanice, asemeni altor sisteme
mecanice, au fost alimentate cu diverse surse de energie, cum ar fi carbunele, petrolul sau gazele
naturale. Dar, arderea petrolului sau a gazelor naturale duce la poluare, un alt dezavantaj al acestor
surse fiind si faptul c3 ele sunt resurse neregenerabile. in zilele noaste, pentru alimentarea sistemelor
de transmisii mecanice se utilizeaza, in principal, energia electrica.

Sistemele de transmisie cu lant au si ele unele neajunsuri, din cauza vibratiilor si zgomotelor
provocate de contactele zalelor lantului cu pinionul, pe de o parte, si de contactul zalelor lantului cu
dispozitivele de intindere care ghideazd miscarea lantului, pe de alta parte.

Vibratiile si zgomotele apdrute in aceste sisteme indicd faptul ca o forma de energie este
transformatd intr-o altd energie, nedoritd pentru o anume aplicatie. in cazul de fatd, energia cineticd
este transformata in energie acustica sau in energie termica conform teoriei conservarii energiei.
Vibratiile si zgomotele reprezintd cauza pentru care un sistem mecanic in miscare nu functioneaza la
capacitate maximd. Prin urmare, pentru asigurarea unei miscari constante a unui sistem dinamic, este
important ca semnalul produs de sursa de energie utilizata in transmisie sa fie fara zgomote.
Transformarea energiei poate schimba starea unui material utilizat in constructia unui sistem de
transmisie, producand vibratii daundtoare si zgomote. Acestea pot, de asemenea, indica faptul ca
este nevoie de mai multa energie pentru a genera miscarea pentru aplicatia in cauza. Deoarece
combustibilul, in general, este o resursa limitata, exista o tendintd globald de a-I pastra pentru a nu
risipi energie. De asemenea, este incurajata utilizarea surselor regenerabile de energie pentru a evita
disconfortul si problemele de sdnatate din viata noastra de zi cu zi.

Sistemele de transmisie cu lant dintat (Inverted Tooth Chain - .T.C.) sunt fiabile si sunt caracterizate
ca avand vibratii mai scazute comparativ cu alte sisteme de transmisie cu lant. Unul dintre elementele
principale ale sistemelor L.T.C. este cd au potential mare fatd de celelalte sisteme de transmisie cu
lant, deoarece sunt mult mai silentioase. Ele pierd mai putind energie in timpul miscarii in comparatie
cu alte tipuri de lanturi, imbunatdtind astfel calitatea generald a miscdrii mecanice transmise. Prin
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urmare, acestea sunt utilizate la transportoarele industriale de mare viteza si in aplicatii care necesita
stabilitate ridicata.

Multi cercetatori au studiat sistemele de transmisie cu lant dintat, fie in miscare rapida, fie intr-o
forma staticd, incercand sa gaseasca fortele induse in timpul miscarii. Ei au incercat, de asemenea, sa
minimizeze neregularitatile aparute in timpul miscarii. Din preocupdrile de reducere a vibratiilor si a
zgomotelor a aparut ideea de a descoperi cum sd se minimizeze neregularitdtile cauzate in timpul
miscdrii zalelor lantului dintat in jurul pinionului, intr-un sistem de transmisie cu lant dintat. Prin
urmare, lucrarea de fatd isi propune sa studieze sistemul de transmisie cu lant dintat printr-o metoda
neconventionald, respectiv utilizarea pendulului analogic al lui Huygens (Analogous Huygens
Pendulum - A.H.P.). Pendulul analogic al Ilui Huygens se caracterizeaza prin miscdrile lente, care
contribuie la studiul cinematicii si dinamicii lantului dintat in diferite pozitii unghiulare, in timpul
cuplarii si decupldrii dintre zale si pinion.

In cele ce urmeaza este descris, pe scurt, continutul lucrdrii.

In capitolul al doilea se prezintd o scurta istorie a sistemelor de transmisie cu lant si a dezvoltdrii
acestora, urmata de o analiza critica a stadiului actual al cercetarilor din domeniu. La finalul capitolului
sunt formulate scopul si obiectivele tezei de doctorat.

Capitolul al treilea trateaza analiza cinematica a sistemului de transmisie cu lant dintat din pendulul
analogic al lui Huygens, pe baza abordadrii teoriei sistemelor multicorp. Modelul este elaborat cu
ajutorul instrumentelor CAD. Totodatd, se propune un model matematic de tip diagrama bloc, care sa
permitd descrierea, intr-o maniera simpld, a comportdrii lantului dintat din punct de vedere cinematic.
Modelul CAD este apoi exportat intr-un program software specific analizei prin metoda sistemelor
multicorp. Abordarea multicorp este utilizata pentru a identifica deplasarea zalelor marcate; astfel se
poate determina oscilatia lantului dintat fata de pinionul din pendulul analogic al lui Huygens. Alaturi
de abordarea numericd, analiza cinematica se realizeaza si prin metoda experimentald. Modelul
numeric este validat pe baza coreldrii rezultatelor numerice cu datele experimentale. Datele
experimentale sunt, de asemenea, folosite pentru imbunatatirea modelului numeric.

in capitolul al patrulea se realizeaza un studiu al fortelor de contact in lantul dintat al pendulului
analogic al lui Huygens, considerand corpurile in contact ca fiind rigide. Fortele de contact sunt
impartite in forte de contact normale si forte de contact tangentiale si sunt calculate pe baza teoriei
cunoscute: fortele de contact normale - utilizand legea hertziana modificata pentru fortele de contact,
iar fortele de contact tangentiale - pe baza legii lui Coulomb pentru fortele de frecare.

Capitolul al cincilea trateaza analiza dinamica a lantului dintat al pendulului analogic al lui Huygens,
considerand corpurile in contact ca fiind flexibile. Se face uz de teoria sistemelor multicorp flexibile,
zalele lantului dintat fiind impartite in noduri si elemente. Corpurile flexibile (deformabile) utilizeaza
deplasdrile modale ale nodurilor ca indicator al efectul mediului extern asupra zalelor lantului. Analiza
dinamica a lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens utilizand metoda sistemelor multicorp
flexibile contribuie la evaluarea deplasarilor nodurilor unei zale din componenta lantului, deplasari
datorate fortelor de contact dintre zale si pinion.

In capitolul al saselea se realizeaza analiza modald a lantului dintat din pendulul analogic al lui
Huygens. Dupa identificarea "punctelor critice" ale zalei datorate fortelor de contact aplicate,
respectiv dupa determinarea frecventelor ei proprii cu ajutorul unui program software de elemente
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finite, se stabileste o corelatie intre tensiunile principale maxime si rdspunsul in frecventd. in
continuare se determind caracteristicile de amortizare ale zalelor lantului dintat, cunoscand
deplasdrile unghiulare si derivatele acestora (viteze, acceleratii) din analiza cinematicd, dar si
rigiditatea lor. Rezultatul acestui studiu permite analiza amortizdrii sistemului in functie de viteza de
deplasare a zalelor in lantul dintat.

In capitolul al saptelea sunt formulate concluziile generale ale tezei aldturi de posibile cercetari
viitoare si contributiile personale ale autorului.
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2.
Analiza critica a stadiului actual al
sistemelor de transmisii cu lant

2.1 Consideratii generale

Un lant de transmisie este un mecanism ce permite transferul puterii mecanice intre doud puncte,
reprezentand, de exemplu, un mijloc de deplasare la biciclete, motociclete si autovehicule. Este, de
asemenea, sursa declansatoare a functiondrii pentru diferite tipuri de echipamente.

in mod obisnuit, o transmisie cu lant functioneazd pe baza unei surse de alimentare, de obicei un
sistem cu motor sau pedala. Sursa de alimentare roteste o roata dintata cunoscuta sub numele de
pinion in jurul cdruia este introdus un lant special proiectat in acest sens. Pe mdsura ce pinionul se
roteste, dintii se fixeaza in lant, determinand rotirea lui in jurul pinionului. La celdlalt capat este o a
doua roata dintata care transforma energia mecanica furnizata de lantul de transmisie in forta dorita
(Green, 1996).

Principalele avantaje ale utilizarii sistemelor de transmisie cu lant sunt: 1 - sunt mult mai ieftine decat
sistemele de transmisie cu trepte de viteze (desi relativ mai scumpe decat sistemele de transmisie cu
curele); 2 - permit functionarea la sarcini mai mari decat alte tipuri de transmisii.

in acest capitol este prezentatd o scurtd istorie a sistemelor de transmisie cu lant, ardtand evolutia lor
si de ce este important s& le imbuntatim. In continuare se realizeaza o analiza criticd a stadiului
actual al domeniului, in scopul identificdrii problemei principale de cercetare tratatd in prezenta teza
de doctorat.

2.2 Scurta istorie a transmisiilor cu lant

Lanturile au fost folosite de secole pentru a face masinile sa functioneze si pentru a deplasa materiale
pe benzi transportoare si in elevatoare. incé din 225 T.Hr., Philo a descris un elevator pentru apd avand
transmisia cu lant (American Chain Association, 2006). Prima transmisie cu lant care asigura un flux
continuu de putere a fost descrisd in tratatul orologic al dinastiei Song (960-1279) de cdtre inginerul
chinez Su Song (1020-1101 d.Hr.). El a folosit-o pentru a face sa functioneze sfera armilara a turnului
sdu cu ceas astronomic, precum si figurinele ceasului care prezentau ora zilei, lovind mecanic gonguri
si tobe (Eedham, 1986). Transmisia cu lant a fost alimentata prin intermediul lucrdrilor hidraulice ale
rezervorului de apa cu ceas si a rotii de apa ale lui Su, aceasta din urmad actionand ca un angrenaj de
mare dimensiune(Eedham, 1986).
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2.2.1 Transmisii cu lant cu angrenare direct pe roata

Lantul cu angrenare direct pe roatd (American Chain Association, 2006) a fost dezvoltat la inceputul
anilor 1800 pentru a transmite puterea sau miscarea axurilor rotilor de transmisie catre lifturile de
apd, razboaiele de tesut si masinile de recoltat.

2.2.2 Transmisii cu lant demontabil turnat

Lantul demontabil turnat (American Chain Association, 2006) a fost introdus in 1873 si a rezolvat
multe dintre problemele lantului dintat.

2.2.3 Transmisii cu lant turnat cu bolt de otel

Lantul turnat cu bolt de otel este stramosul direct atat al lantului standard cu role cat si al celui din
otel de mare rezistenta. A fost descris ca avand un design de "butoi inchis", sectiuni de zala mai grele
si stifturi de otel.

2.2.4 Transmisii cu lant de precizie cu role

La cativa ani dupa introducerea lantului demontabil, a fost lansat un lant cu toate piesele din otel,
pentru biciclete. Un brevet pentru lantul cu role a fost emis in 1880, marcand inceputul industriei
lanturilor cu role.

2.2.5 Transmisii cu lant de otel de mare rezistenta

Lanturile din otel de mare rezistentd au fost introduse pentru prima datd in anii 1880 (American Chain
Association, 2006). Acestea au fost create pentru a obtine o putere mai mare, viteza si rezistenta la
socuri, dar si pentru un control dimensional mai bun decat cel care ar putea fi obtinut de la lanturile
turnate cu bolt de otel.

2.2.6 Transmisii cu lanturi silentioase

Proiecte timpurii ale lanturilor silentioase pot fi gasite inca din anii 1500, in schitele lui Leonardo da
Vinci. Cu toate acestea, prima aplicatie comerciala a lanturilor silentioase s-a inregistrat in 1843
odatd cu lansarea SS Great Britain. Sir Isambard Brunel a supravegheat construirea corabiei "The
Great Britain" (Marea Britanie), ce a reprezentat un proiect revolutionar in multe privinte in
construirea unei corabii.

Pe parcursul secolului XX s-au realizat progrese cu privire la calitatea materialului, tehnologia de
obtinere si design-ul lantului, ceea ce a contribuit la cresterea performantelor privind sarcina
transmisa si viteza lantului silentios. Acest lucru a dus la utilizarea lui in numeroase aplicatii
industriale, in special in cele care necesita o transmisie compactd, de mare vitezd, silentioasa (de
exemplu, in industria automobilelor).
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2.3 Analiza critica a stadiului actual

Sistemele de transmisie cu lant silentios, de asemenea cunoscute in literatura de specialitate ca
sisteme de transmisie cu lant dintat (Inverted Tooth Chain), constau din doud zale interioare, o zald
intermediara si doud zale exterioare. Zalele interioare si intermediare sunt cunoscute pentru ca au un
profil dintat inversat. Zalele exterioare sunt asemdndtoare celor din lanturile cu role sau lanturile cu
bucse. Spre deosebire de acestea din urma, sistemele de transmisie cu lant dintat nu depind de
contactele bucselor sau rolelor cu pinionul. Datorita profilului logaritmic al zalelor si al dintelui
pinionului, este dificil de determinat pozitia de impact, contactul realizandu-se pe o suprafata.

Sistemele de transmisie cu lant dintat se confrunta inca cu multe probleme din cauza contactului
zalelor cu pinionul, ceea ce determind vibratii si zgomote. O alta problema nerezolvatd ce preocupa
comunitatea stiintifica se refera la discontinuitatea miscarii transmise datorita efectului hexagonal
observat in timpul transmisiei. Acest lucru este constatat atat in aplicatii din industria automobilelor,
cat siin sistemele de benzi transportoare.

De-a lungul timpului s-au realizat diverse cercetdri pentru a intelege comportarea sistemului de
transmisie cu lant dintat in general, in scopul elimindrii dezavantajelor mentionate mai sus.

Sistemul de transmisie cu lant dintat prezinta o serie de disfunctionalitdti determinate de pierderi de
turatie in prezenta ambreiajului si a pierderilor din pompa hidraulicd, dupa cum a clarificat Norman K.
Bucknar (Bucknar, 2004). Norman K. Bucknar a vorbit despre posibila performanta a transmisiei
lantului de transfer (T.C.T.). Un model dinamic al acestui lant a fost elaborat utilizand metoda
sistemelor multicorp. Acest model a fost apoi validat prin date experimentale obtinute prin teste
dinamometrice.

Ishihama Masao si Watanabe Hiroyuki au obtinut rezultate remarcabile cu privire la reducerea
zgomotelor si vibratiilor din transmisiile cu lant dintat, simularea dinamicd prin metoda sistemelor
multicorp (Ishihama & Watanabe, 2010). Studiul a aratat diferenta dintre mecanismul specific lantului
dintat si cel al lantului cu role. Zgomotul lantului cu role este generat de o miscare poligonald a zalelor
pe pinion. S-a observat cd vibratiile sistemului de transmisie cu lant dintat sunt generate de intrarea,
respectiv iesirea din angrenare a zalei cu dintele pinionului si apoi sunt transmise, sub forma de unde,
inintreg sistemul. Aceasta abordare oferd o mai buna intelegere a fenomenului vibratiilor generate de
mecanismul lantului dintat. in continuare, a fost realizat prototipul unui intinzitor pentru lant, menit
sa diminueze vibratiile induse in sistem.
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Fig. 2.21 Prototip pentru intinzatorul de lant realizat in scopul diminudarii zgomotelor din sistern
(Ishihama & Watanabe, 2010)

Din lucrarea lui Ishihama si Watanabe se poate deduce cd noul intinzdtor de lant dintat contribuie la
reducerea zgomotelor din sistem, odatd cu reducerea tensiunii din lant. S-a obtinut astfel o
amortizare semnificativa a vibratiilor.

Veikos (Veikos & Preudenstein, 1992) a propus o abordare mai realistd a analizei dinamice a
transmisiilor cu lanturi cu role. In acest sens, s-au realizat numeroase teste, cu diferite tipuri de
lanturi functionand la diferite viteze si sarcini.

Wang (Wang, 1992) a dezvoltat un model pentru studiul vibratiilor globale ale sistemului si al
comportdrii dinamice al unei transmisii cu lant. Wang a folosit ca model doua siruri in miscare axiala,
cu capetele fixate de doud pinioane rigide. in continuare, Liu (Liu et al., 1999) a analizat natura discretd
a sistemului dinamic lant- pinion. El a modelat zalele prin mase concentrate, conectate intre ele prin
elemente elastice si de amortizare.

Troedsson (Troedsson & Vedmar, 1999; Troedsson & Vedmar, 2001) a fost primul care a folosit
geometria completd in model dinamic pentru determinarea distributiei de sarcind in pinioane si
lanturi. Troedsson a impartit sistemul de transmisie a lantului in patru parti, fiecare dintre ele fiind
analizata separat: a — partea intinsd; b — partea de revenire; c — pinionul conducdtor; d - pinionul
condus.

Mihai T.L. si Radu P. (Mihai & Radu, 2016) au identificat problema ungerii contactului dintre zalele
lantului si intinzatorul pentru lant. Prin urmare, ei au incercat sa studieze comportarea dinamica,
uzura si durata de viatd a sistemului, prin prisma fortelor de contact prin frecare. Autorii au facut
analiza utilizand metoda elementelor finite: au calculat zona de contact pentru diferite lanturi si
fortele rezultante ale intinzatorului de lant aplicate la deschiderea lantului. Observatiile lor coincid cu
rezultatele lui Gavrila C.C. (Gavrild, 2014a, Gavrild, 2014b), Hyakuta T. (Hyakuta T. et al., 2001) si
Velicu R. (Velicu, 2012) care au concluzionat cd aproape 25% din frecare este determinata de contactul
dintre lant si intinzatorul de lant. Mihai T. L. si Radu P. (Mihai & Radu, 2016) au ajuns la concluzia ca
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fenomenul de frecare in contactele intinzatorului de lant este influentat atat de tipul ungerii cat si de
distanta dintre intinzdtorul de lant si deschiderea lantului. De asemenea, trebuie mentinut un flux
constant de lubrifiant in timpul miscarii lantului spre intinzatorul de lant.

2.4 Concluziile analizei stadiului actual

Intr-un sistem de transmisie cu lant, miscarea mecanicd genereaza vibratii si zgomote, aspect
nerezolvat pand la acest moment.

Din literatura de specialitate se poate observa cd s-au desfasurat numeroare cercetdri pentru studiul
sistemelor de transmisie cu lant cu role si bucse. Aceste tipuri de sisteme prezinta fenomene de
contact care sunt mai usor de urmarit, de descris si de analizat.

in ceea ce priveste sistemele de transmisie cu lant dintat, cu toate ci existd o serie de cercetdri
efectuate, problema reducerii nivelului de zgomot si vibratii este inca in atentia specialistilor din
domeniu. Lanturile dintate au zale cu profil logaritmic, conectate cu bolturi. De asemenea, pinioanele
au dinti cu profil logaritmic care genereaza dificultdti in stabilirea exacta a locului de impact cu zalele
si, prin urmare, o trasabilitate mai redusa a traiectoriilor zalelor. Existd inca multe dezavantaje atunci
cand vorbim despre sistemele de transmisie cu lant dintat, in general; este, in continuare, necesar sa
se realizeze cercetdri experimentale care sa contribuie la determinarea, de exemplu, a raspunsului
sistemului la diferite socuri sau la intindere excesiva.

Ca urmare a analizei literaturii de specialitate si a problemelor identificate ca reprezentand, in
continuare, provocadri pentru industrie, s-a formulat scopul prezentei teze de doctorat si principalele
obiective ale cercetadrii, prezentate in cele ce urmeaza.

2.5 Scopul si obiectivele tezei de doctorat

Aceasta teza de doctorat isi propune sa abordeze o problemd de cercetare actuala cu privire la
sistemele de transmisie cu lant dintat, respectiv reducerea nivelului de vibratii cauzate de acest tip de
transmisie. in acest sens, studiul transmisiei cu lant dintat sub aspect cinematic si dinamic urmareste
sa contribuie la 0 mai buna intelegere a fenomenelor aparute la contactul dintre zale si pinion, in
scopul diminuarii efectelor nedorite din sistem.

Sistemele de transmisie cu lant dintat au potential mare de utilizare, fiind mult mai silentioase
comparativ cu alte transmisii. Ele pierd mai putind energie in timpul miscarii fata de alte tipuri de
lanturi, avand, prin urmare, performante imbundtatite. Pe de alta parte, insd, transmisiile cu lant
dintat prezinta forme geometrice complexe, ceea ce face dificilda intelegerea si prezicerea
fenomenelor de contact.

Ideea originald care std la baza acestei lucrdri este de a folosi pendulul analogic al lui Huygens,
realizat de Prof. dr. ing. Serban Bobancu de la Universitatea Transilvania din Brasov, ca model de
studiu pentru analiza cinematica si dinamica a transmisiilor cu lant dintat. Pendulul analogic al lui
Huygens constituie un instrument neconventional ce poate fi folosit pentru a diferentia performanta
diferitelor tipuri de lanturi considerate in miscare lentd; zalele pot fi puse in evidentd prin markeri iar
miscarea lor poate fi surprinsd cu ajutorul unei camere. In acelasi timp, teoriile specifice analizei
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sistemelor multicorp si analizei cu elemente finite vin in sprijinul elaborarii de modele numerice si
realizarii de simuldri ce permit identificarea comportarii lantului dintat in diferite conditii.

In acest sens, au fost stabilite urmatoarele obiective de cercetare ale tezei:

1. Analiza cinematica a lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens pe baza abordarii
sistemelor multicorp:

v’ Elaborarea modelului pendulului analogic al lui Huygens;

v" Analiza cinematica a pendulului analogic al lui Huygens folosind abordarea numericg;

v Analiza cinematica a pendulului analogic al lui Huygens pe baza datelor experimentale;
v" Corelarea rezultatelor numerice cu datele experimentale si validarea modelului numeric.

2. Studiul fortelor de contact din lantul dintat al pendulului analogic al lui Huygens, considerand
corpurile in contact ca fiind rigide:

v' Determinarea fortelor de contact prin abordarea numericd specificd metodei sistemelor
multicorp.

3. Analiza dinamicd a lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens pe baza abordarii
sistemelor multicorp:

v" Modelarea numericd a pendulului analogic al lui Huygens cu corpuri flexibile;
v" Analiza dinamica si determinarea fortelor de contact.
4, Analiza modala si determinarea caracteristicilor de amortizare ale zalelor lantului dintat:

v’ Efectuarea analizei modale in scopul determindrii frecventelor de rezonanta ale zalelor
lantului dintat;

v" Identificarea caracteristicilor de amortizare a unei zale a lantului dintat.
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3.
Analiza cinematica a sistemului de
transmisie cu lant dintat din pendulul
analogic al lui Huygens

3.1 Consideratii generale privind lanturile dintate

La proiectarea sistemelor mecanice este extrem de important sa intelegem modul in care transmisiile
cu lant influenteaza performantele sistemului. Deoarece exista diferite tipuri de transmisii cu lant,
este important sa ne intrebam ce tip se comportd mai bine intr-un sistem mecanic dat si de ce.

Acest capitol abordeaza cinematica lantului dintat, considerand ca acesta este inclus intr-un sistem
de tipul pendulului analogic al lui Huygens.

Cercetadrile efectuate in aceastd tezd, cu scopul de a intelege mai bine comportarea, din punct de
vedere cinematic, la contactul dintre zalele lantului dintat si pinion, utilizeaza teoria sistemelor
multicorp, presupunand ca toate corpurile (elementele lantului si pinionul) sunt rigide. Scopul general
este acela de a intelege comportarea in diferite conditii a unui lant dintat. Studiul se bazeaza pe
efectul pendulului analogic al lui Huygens, Figura 3.4, considerat un centroid fix in jurul caruia lantul
oscileaza in raport cu pinionul.

A

Fig. 3.4 a) — Pendulul lui Huygens (Emmerson, 2006); b) — modelul studiat al pendulului analogic al lui
Huygens

In acest fel se creeaza o miscare mono-involutd, in care fiecare zald in timpul angrenadrii cu dintii
pinionului devine un centru de rotatie, dependent de pozitia zalei.
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3.2 Abordarea teoretica

Sunt considerate /Vzale intr-un lant care sunt conectate cu cuple de rotatie. O cupla de rotatie are un
grad de libertate, restul posibilitatilor de miscare fiind blocate. Prin urmare, se poate presupune ca
miscarea are loc doar in planul XZ si nu existd vibratii generate in planul YZ. Restul zalelor din lant,
care nu intrda in contact cu pinionul, pot fi considerate ca un corp semi-rigid, datoritda unei forte
aplicate care intinde lantul.

3.3 Dezvoltarea modelului pendulului analogic al lui Huygens

3.3.1 Dezvoltarea modelului pendulului analogic al lui Huygens in MapleSim

Pentru a intelege comportarea din punct de vedere cinematic a unui lant dintat din pendulul analogic
al lui Huygens, este necesara elaborarea unui model matematic. in acest sens se utilizeazd abordarea
prin diagrame bloc, parcurgandu-se urmatoarele etape: a) crearea modelului zalelor si a pendulului, b)
conectarea zalelor cu cuple adecvate si ) definirea contactelor dintre zale si pendul.

¢ Crearea zalelor si a pendulului

Pentru a descrie o zald a lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens in MapleSim, se considera
cd fiecare zala are o masd, concentratd in centrul de masa si un diametru.

Fig. 3.8 Reprezentarea unei zale intr-un sub-bloc in MapleSim
e Cuple cinematice

Principalele cuple utilizate pentru a exprima cinematica zalelor sunt cuple de rotatie.
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Fig. 3.10 Modelul de contact prin diagrame bloc a lui Hunt si Crossley, in MapleSim

3.3.2 Diagrama bloc pentru modelul matematic al pendulului analogic al lui Huygens

Intr-un lant dintat, mai multe zale intra in angrenaj cu pinionul (sau pendulul, in cazul de fatd). Prima
zala poate fi consideratd ca o zala fixa. Restul zalelor sunt configurate pentru a fi pozitionate in
functie de pozitiile lor initiale. Sub-bloc-urile care modeleaza zalele sunt conectate prin intermediul
cuplelor de rotatie. Fiecarei cuple i se asociaza cate un element elastic si de amortizare, pentru
generarea fortelor de contact tangentiale intre zale si cuple. Fiecare zald, cu exceptia primeia care
este fixd, este apoi conectata cu sub-blocul ce modelelaza fortele de contact normale. Figura 3.11
reprezinta diagrama bloc creatd in MapleSim.

a1

link 7 link 5 link 3 Dead weight,
Fe F3

contacts,

contacts,

Fig. 3.11 Diagrama bloc a pendulului analogic a lui Huygens in MapleSim

O ecuatie simplificatd a acceleratiei este reprezentata mai jos. Prin integrarea simpld/ dubla, viteza/
deplasarea unei zale este determinata pentru pozitia sa initiald, in functie de intervalul de timp
considerat. In cazul de mai jos, timpul initial este zero.
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M [(%y(t))sma@ sin B(8) siny(6) -

- Z(t)> sina(t) sin B(t) cos y(t) + 9.81(sina(t) sin B(©) siny (1)) ~
(dzlti:k y (t)> cosa(t)cosy(t) — (dzlzlk z (t)> cos a(t) siny(t) +

(dz;ti:k x(t)) sina(t) cos B(t) —9.81 - (cos a(t) cos y(t))l =0, (3.22)
unde:

x(8), ¥(9 si z(t) definesc pozitia zalei in raport cu axele sistemului de coordonate cartezian;
a(t), f(t) siy(t) reprezintd unghiurile fatd de axele de rotatie in jurul oX;, oYsi respectiv oZ,
g=9.81 SEZ este acceleratia gravitationala.

Acest model este util pentru cd reprezintd o varianta putin costisitoare si consumatoare de timp
pentru estimarea comportarii lantului dintat in pendulul analogic al lui Huygens.

3.4 Analiza cinematica a pendulului analogic al lui Huygens
folosind abordarea numerica

Analiza cinematicd a unui sistem poate fi realizatd utilizand abordarea analiticd (matematica),
numerica si experimentald. Avand in vedere avantajele recunoscute ale simularilor, pentru a studia

cinematica pendulului analogic al lui Huygens s-a realizat un model numeric, utilizand programul MSC
Adams ca mediu software de modelare si analiza.

3.4.1 Dezvoltarea modelului in MSC Adams
e Realizarea modelului CAD

Figura 3.12 prezinta modelul CAD al unui ansamblu lant dintat - pinion din pendulul analogic al lui
Huygens.

e Importarea modelului CAD in MSC Adams
Modelul CAD a fost exportat ca (*.x-t), cu scopul de a obtine un model de dimensiuni rezonabile
pentru efectuarea analizei cinematice (pe baza teoriei sistemelor multicorp).

e Stabilirea tipurilor de materiale
Pentru a descrie proprietdtile inertiale ale componentelor ansamblului (zale si pinion) este nevoie de

informatii privind tipul de material; acestea se introduc fie utilizand baza de date specifica MSC
Adams, fie prin addugarea densitdtii materialelor din care se realizeaza componentele. Totodatd, se
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calculeaza centrul de masa al fiecdrei componente, acesta fiind folosit in continuare ca marker, in
analiza cinematica.

Fig. 3. 12 Modelui CAD al unui lant dintat din pendulul analogic al lui Huygens.
3.4.2 Descrierea analizei cinematice

Analiza cinematica este efectuata pentru a calcula deplasarile, vitezele si acceleratiile zalelor din
lantul dintat in timpul oscilatiei pe pinionul din pendulul analogic al lui Huygens, aceste marimi oferind
informatiile necesare pentru determinarea comportdrii lantului dintat. Rezultatele obtinute din
simuldrile numerice sunt comparate cu datele experimentele.

In modelul numeric supus analizei, atat zalele exterioare cat si bolturile de legatura au fost eliminate.
Cuplele de rotatie se considera ca functioneaza fara frecare de alunecare.

3.4.3 Rezultate si discutii

¢ Deplasari unghiulare

100.0
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Fig. 3.16 Deplasarea unghiulard intre elementul_ 20 si pinion (Shalaby & Lache, 2015)

Figura 3.16 reprezinta deplasarea unghiulara a zalei x imediat dupa contactul cu ultimul element.
Primul element are o oscilatie completa in jurul pinionului. Oscilatia zalelor se considera fata de
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sistemul de coordonate global, cu originea in centrul de masa al pinionului. Se poate observa, de
asemenea, efectul de pendul dublu al unei zale din lant, suplimentar fata de zalele aflate in contact cu
pinionul.

e \Viteze unghiulare

Figura 3.20 prezinta derivata deplasarii unghiulare in raport cu timpul.
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Fig. 3.20 Viteza unghiulard a zalei_ 20 (Shalaby & Lache, 2015)
Pe mdsurd ce zalele se indepdrteaza de punctul fix de angrenare cu pinionul viteza acestora creste.

Acest lucru poate fi efectul vibratiilor determinate de deplasdrile din ce in ce mai mari ale zalelor in
contact cu pinionul.

e Acceleratii unghiulare

Figura 3.28 ilustreaza a doua derivata a deplasarii in raport cu timpul, punand totodatd in evidenta
zgomotele determinate de contactul zalelor cu pinionul.
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Fig. 3.28 Acceleratia unghiulara a zalei_ 20 (Shalaby & Lache, 2015)

Analizand curbele reprezentand vitezele si acceleratiile, se pot formula urmatoarele observatii:

e Zalelor in contact cu pinionul prezintd deplasari mai mari decat restul lantului, ceea ce
genereaza vibratii. Celelalte elemente ale lantului, aflate mai departe de zona de impact, tind
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sd pastreze viteza si acceleratia sistemului (ansamblului) in sine, chiar dacd si acestea
inregistreaza o mica crestere a vitezei.

e Fiecare zala a lantului are comportarea sa specifica. Acest lucru se datoreaza faptului ca
pendulul analogic al lui Huygens nu genereaza o oscilatie armonica uniformd, din cauza
fortelor generate in timpul impactului dintre zale si pinion, care tind sa incline pendulul si sa-i
imprime o miscare neliniara.

3.5 Analiza cinematica a pendulului analogic al lui Huygens pe baza
datelor experimentale

Lantul dintat din pendulul analogic al lui Huygens arata in mod explicit modul in care se comportd un
lant dintat din punct de vedere cinematic. Scopul acestui studiu este de a intelege modul in care o zala
dintr-un lant dintat intra in angrenare cu pinionul, in acest caz in cadrul pendulului analogic al lui
Huygens.

3.5.1 Dezvoltarea instalatiei experimentale

Instalatia experimentald reproduce pendulul analogic al lui Huygens, asa cum se observa in Fig. 3.33.
Pinionul este fixat exact in pozitia consideratd, astfel incat sa permita cuplarea corecta a lantului
instalat pe el. Centrul pinionului reprezinta originea sistemului global de coordonate al pendulului
analogic al lui Huygens. Prima zala a lantului este apoi fixatd, astfel incat se impiedica aparitia
alunecdrilor sau a deplasarilor transversale. Aceasta prima zala a lantului poate fi, asadar, considerata
al doilea punct fix (de sprijin) in pendul. Restul lantului este instalat tinand cont de pozitia initiald.

Fig. 3.33 Pendulul analogic al lui Huygens — instalare partiald

Figura 3.33 reprezintd o parte din instalatia experimentald. Se poate observa ca pinionul si lantul au
fost vopsite intr-o culoare mata, pentru a se evita reflexia luminii si inducerea de erori in procesul de
achizitie a imaginii prin camera de mare vitezd. Totodatd, vopseaua alba contribuie la recunoasterea
imaginilor captate de camera. Punctele albe de pe lant asigura alinierea corectd a lantului in pozitia
initiald. De asemenea, ele ajutd la generarea unei drepte cu ajutorul cdreia se poate identifica pozitia
lantului in timpul oscilatiei in raport cu pinionul.
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3.5.2 Rezultate experimentale si discutii

Miscarea de oscilatie a lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens este captatd iar datele
experimentale care o reprezintd sunt prezentate in Figura 3.35. Dupd cum se observa in aceasta
figura, experimentele efectuate demonstreaza o bund repetabilitate, ceea ce asigurda precizia
rezultatelor.

Camera errors in image capturing
due to light reflections

104

Maximum and Minimum Peaks during oscillations
From Various experiments

Amplitude

=
&

e e

Fig. 3.35 Date experimentale filtrate reprezentand oscilatia lantului dintat din pendulul analogic al lui
Huygens.

3.6 Corelarea rezultatelor numerice cu datele experimentale

Rezultatele obtinute din analiza experimentala a pendulului analogic al lui Huygens sunt comparate
cu cele obtinute prin simulari. S-au considerat doua tipuri de lanturi dintate, tip A si tip B, diferite sub
aspectul geometriei si a modului de asamblare a zalelor, asa cum se observa in Figurile 3.36-3.38;
scopul a fost acela de a identifica ce tip de asamblare si geometrie a lanturilor va conduce la o
pierdere mai mica de energie datorita frecarilor.

3.6.1 Rezultate experimentale si discutii

Experimentele arata diferente intre comportarea celor doua tipuri de lant din punct de vedere
cinematic, asa cum se prezintd in Figura 3.39. Pe de o parte, se observa o usoara diferentd intre cele
doua tipuri de lant in timpul contactului dintre zale si pinion; aceastd diferenta creste in timpul
revenirii la pozitia initiald, ceea ce demonstreaza pierderea de energie a fiecdrui tip de lant dupa
momentul angrenadrii zalei cu pinionul.

Partea superioara din Figura 3.39 prezintd oscilatia lantului la iesirea din angrenare (cand se
indepdrteaza de pinion), in timp ce partea inferioard ilustreaza oscilatia lantului la intrarea in
angrenare (cand se deplaseaza spre pinion). Graficul prezinta comportarea ambelor tipuri de lanturi
considerate (A si B).

Se poate observa diferenta dintre cele doua lanturi: diferenta este de 2,709% in timpul oscilatiei
lantului la iesirea din angrenare, ceea ce inseamnad ca lantul tip B este supus unei pierderi mai mari de
energie. Pe de alta parte, la intrarea in angrenare se observd ca exista o diferentd de numai 0,945%

intre ele.
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Fig. 3.36 Tip de imbinare (A) [prin Fig. 3.37 Tip de imbinare (B) [prin bundvointa
bunavointa Schaeffler Romdania SRL] Schaeffler Romdania SRL]

Fig. 3.38 Contururi geometrice diferite ale zalelor de lant tip A si respectiv tip B [prin bundvointa
Schaeffler Romania SRL]
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Fig. 3.39 Diferenta de oscilatii intre cele doua tipuri de lanturi (A) si (B) (Shalaby et al,, 2016a)

3.6.2 Rezultate ale simularilor si discutii

S-au realizat doua modele numerice, pentru fiecare tip de lant (A si B). In cadrul primului model,
Figura 3.42, pentru simplificare, fiecare doud zale coincidente sunt reduse la o singura zala, de
grosime dubld. Aceasta aproximare contribuie la reducerea dimensiunii modelului numeric (prin
numadrul de componente si a legdturilor dintre ele). in cel de-al doilea model, Figura 3.43, zalele nu
coincid, prin urmare nu se poate reduce numarul de imbindri. in ambele cazuri, zalele exterioare au

fost eliminate deoarece nu sunt supuse contactului direct cu pinionul. De asemenea, se neglijeaza
frecarea din cuple.
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Fig. 3.42 Tip de imbinare (4) (Shalaby et al, 2016a) Fig. 3.43 Tip de imbinare (B)( Shalaby et al,
2016a)

Simularile au fost efectuate timp de treizeci de secunde. Asa cum se observa in Figura 3.44, primele
doua oscilatii pot fi neglijate deoarece in continuare simularea se stabilizeazad si eroarea scade.

Simulation results
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e simulation Type B_-ve®
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= 5
=
2 3 8 13 18
-10
-20
-30

Number of oscillations

Fig. 3.44. Diferenta dintre cele doud tipuri de lanturi, flustrata prin simuldri numerice(Shalaby et al,
2076a)

3.6.3 Corelarea simularilor numerice cu rezultatele experimentele

Exista o micd diferentd intre datele experimentale si cele rezultate din analiza numericd, asa cum se
arata in Figura 3.47. in procesul de prelucrare a datelor, pentru a se asigura coerenta celor doua
categorii (numerice si experimentale), s-a aplicat o normalizare. in timpul oscilatiilor lantului la iesirea
din angrenare (cand se indepdrteaza de pinion) se constata o pierdere de energie la ambele tipuri de
lant.

29



Simulation Normalized Type B +ve
—Simulation Normalized Type A +ve

Type B Experimental Approach Normalized at +ve®
1.050

— Type A Experimental Approach Normalized at +ve

1.000

0.950

0.900

Normalization difference

0.850
0.800

0 5 10 15 20

Number of Oscillations

Fig. 3.47 Corelarea rezultatelor numerice cu datele experimentale, pentru ambele tipuri de lanturi
(Shalaby et al., 2016a)

Diferentele inregistrate se pot explica prin faptul ca: a) factorii de amortizare ai contactelor nu s-au
estimat cu precizie si b) fortele tangentiale au fost estimate la valori mai mari decat in realitate,
pentru lanturile aflate in angrenare (in miscare catre pinion).

3.6.4 Determinarea factorului de amortizare a contactului

Valorile factorului de amortizare a contactului (C.D.F. - Contact Damping Factor) sunt importante
pentru estimarea corectd a cinematicii lantului dintat si a fortelor de contact. Au fost efectuate mai
multe simuldri numerice pentru a gasi valorile corecte ale C.D.F. Acesti factori au fost calculati in
functie de energia pierdutd prin oscilatiile lantului fata de pinion. Valorile lor inregistreazd o mare
diferentd, in functie de viteza cu care se misca sistemul, grupandu-se in valori: a) la iesirea din
angrenare (indepdrtarea lantului de pinion) si b) la intrarea in angrenare (deplasarea lantului spre
pinion).

In Figura 3.50 se prezinta valorile C.D.F. obtinute atat din analiza numerica cat si din datele
experimentale. Se poate observa ca existd o schimbare in cinematica lantului, datorita modificdrii
vitezei, in timpul oscilatiei acestuia in jurul pinionului.

Simuldrile permit, totodatd, reconstituirea oscilatiilor in raport cu datele experimentale, utilizand
valorile pozitive ale C.D.F. In acest caz, s-au considerat valoarea pozitivd 4,95 si valoarea negativd
2.05aCD.F.
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Fig. 3.50. Valorile C.D.F. - prezentare comparativa a datelor numerice si experimentale

3.7 Concluzii

Acest capitol prezinta cercetarile privind analiza cinematica a unui lant dintat din pendulul analogic al
lui Huygens. Studiile realizate au pus in evidenta cauzele ne-uniformitatii deplasarilor unghiulare si
ale derivatelor lor (viteze si acceleratii) ale zalelor de lant, in timpul oscilatiilor pendulului (oscilatiilor
lantului in jurul pinionului). Efectul pendulului dublu este clar observat. Comportarea sistemului
depinde, in mod evident, de rigiditatea lantului. Atunci cand rigiditatea creste, efectul de pendul dublu
tinde sa dispara. Vibratiile zalelor ce urmeaza ultimei zale in contact cu pinionul se disipeaza lent, de-
a lungul lantului.

Rezultatele obtinute in timpul simularilor se coreleaza cu datele experimentale. Aceastd corelatie
demonsteazd ca modelul numeric utilizat este corect.

Un alt subiect de cercetare se refera la influenta geometriei zalelor si a modului de cuplare a acestora
asupra comportarii cinematice a lantului dintat. Astfel, se poate concluziona cd, in conditiile unor
geometrii asemdnatoare, modul de imbinare influenteaza semnificativ pierderea de energie din
sistem (datorata contactului dintre zale si pinion).

O alta concluzie ce poate fi formulatd in urma cercetdrilor efectuate este ca lantul dintat se comporta
diferit la intrarea in angrenare cu pinionul, respectiv la iesirea din angrenare (pastrand conditia ca
zalele superioare sa fie in permanenta in contact cu pinionul). Astfel, se poate spune cad lantul dintat
are o comportare neliniard, a cdrei determinare necesita impadrtirea in patru intervale diferite de
realizare a analizei cinematice.
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4,
Studiul fortelor de contact in lantul dintat
din pendulul analogic al lui Huygens prin
abordarea sistemelor multicorp

in acest capitol, rezultatele cercetdrilor prezentate in Capitolul 3 sunt folosite pentru determinarea
fortelor de contact generate la contactul dintre zalele lantului dintat si pinion. Studiul acestor forte
este justificat prin faptul cd se presupune cd ele reprezinta principalul motiv al zgomotelor si
vibratiilor apdrute in sistemele de transmisie cu lant dintat.

4.1 Studiul fortelor de contact in transmisiile cu lant dintat.
Fundamente teoretice

Studierea fortelor de contact in sistemele mecanice a reprezentat intotdeauna un subiect de interes,
deoarece acestea oferd informatii utile privind dispersia energiei in sistem. Fortele de contact apar ca
o consecinta a fenomenelor dinamice, deci sunt variabile in timp. Expresia lor difera in functie de tipul
impactului, care poate fi elastic, plastic sau elasto-plastic.

in evaluarea fortelor de contact se au in vedere doud componente principale: componenta normald si
componenta tangentiala. Forta normala de contact depinde de: fortele externe - ce maresc viteza
unui corp in miscare spre un alt corp (in cazul de fatd miscarea lantului dintat fata de pinion), factorul
de amortizare a contactului (C.D.F.), rigiditatea si adancimea impactului. Forta tangentiala de contact
depinde de coeficientul de frecare si viteza in timpul contactului.

4.2 Determinarea fortelor de contact prin abordarea numerica

Exista doud metode utilizate la ora actuald pentru determinarea fortelor de contact:
a) Analiza cu elemente finite (F.E.A. - Finite Element Analysis),

b) Analiza pe baza teoriei sistemelor multicorp (M.B.D. - Multi-Body dynamics)
4.2.1 Stabilirea modelului in MSC Adams

Pentru crearea contactelor dintre zalele lantului dintat si pinionul din pendulul analogic al lui Huygens
se au in vedere elementele prezentate deja in paragraful 3.4.1.
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Existda numeroase tipuri de contacte utilizate in MSC Adams, cum ar fi: solid - solid, curba - curbg,
punctul - curba, etc). In acest caz s-a folosit tipul de contact solid - solid pentru modelarea
contactului dintre zale si pinion.

Calculul fortei normale de contact in MSC Adams se face pe baza a doua metode: metoda fortei de
impact si metoda fortei de restituire.

Calculul fortei de contact tangentiale se face prin determinarea fortei de frecare, pentru care se
utilizeaza modelul bazat pe legile frecdrii ale lui Coulomb.

4.2.2 Calculul numeric in MSC Adams

Forta de contact este consideratd ca o constrangere unilaterald, cu alte cuvinte, ea este data de
adancimea impactului dintre zala lantului dintat si pinion. Prin urmare, forta va fi nula in situatia in
care nu exista impact intre cele doua elemente si va avea valori pozitive in cazul in care elementele
suntin contact.

4.2.3 Rezultate si discutii

Rezultatele simuldrilor conduc la determinarea fortelelor de contact apdrute la impactul dintre lantul
dintat si pinionul din pendulul analogic al lui Huygens. Totodatd, ele pun in evidenta influenta
deplasarilor unghiulare si a derivatelor acestora (viteze si acceleratii - conform celor prezentate in
capitolul 3) asupra fortelor de contact.

Figura 4.4 prezinta fortele de contact pentru cel de-al doilea set de perechi de zale, considerand ca
prima pereche este fixata de pinion si, prin urmare, nu exista posibilitatea generarii acestor forte.

200.0

100.0

Force (newton)

50.0

0.0 0.5 1.0 1.5 20
Time (sec)

Fig. 4.4 Fortele de contact pentru cel de-al doilea set de perechi de zale (Shalaby et al,, 2016b)

Distanta dintre zale si pinion este micd, fortand astfel zalele si pinionul sa ramana permanent in
contact. Acest fapt determind aparitia fortelor de frecare, care au valori relativ mari in timpul oscilatiei
lantului in jurul pinionului. Atunci cand distanta dintre zale si pinion creste, fortele de contact ale
zalelor fata de pinion cresc, in timp ce fortele de frecare scad.

Pentru a intelege distribuirea fortelor in timpul contactului, aceasta se poate imparti in patru zone
principale, dupd cum se aratd in Figura 4.5:
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a) zonade intrare (angajare) in angrenare - unde zala are primul contact cu pinionul;
b) zona de frecare a zalei cu pinionul;
c) zonade iesire (dezangajare) din angrenare - unde zala se deconecteaza spontan de pinion;

d) zona fdara contact - care marcheaza sfarsitul unui ciclu oscilant al zalei in raport cu pinionul
(Emmerson, 2006), (Shabana, 2013).

Ne-am fi asteptat ca, in timpul contactului, forta de angajare sa fie intotdeauna mai mare decat forta
de dezangajare. Cu toate acestea, odatd cu scaderea perioadei de angajare si a cresterii perioadei de
dezangajare, in timp ce durata de contact total scade, forta de dezangajare tinde sa fie mai mare
decat forta de intrare in angrenare.
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Friction of a
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Fig. 4.5 llustrarea celor patru zone principale de contact (Shalaby et al., 2016b)

In cazul perioadelor lungi de contact intre zale si pionion, fortele de contact la intrarea in angrenare
sunt mai mari decat fortele de dezangajare, asa cum se prezinta in Figura 4.6.

in paragraful 3.6 sunt prezentate rezultatele simularilor utilizate pentru determinarea factorului de
amortizare C.D.F. A fost astfel posibila 'reconstituirea’ oscilatiei celei de-a treia pereche de zale in
jurul pinionului, pe baza calculelor numerice realizate in MSC Adams. Fortele de contact astfel
determinate sunt prezentate in Figura 4.6.
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Fig. 4.6 Fortele de contact ale celui de-al treilea set de perechi de zale(Shalaby et al,, 2016b)
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Fig.4.12 Fortele de contact ale celui de-al treilea set de perechi de zale

Existd o mica diferentd intre simuldri si fortele de contact reconstituite, deoarece lungimea de contact

la fortele de contact reconstituite este usor mai mare decat cea considerata in cazul simuldrilor,
Figura 4.13. Totodatd, se poate observa cd componentele tangentiale ale fortelor de contact
reconstituite sunt mai mari decat cele obtinute din simulari.
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Fig.4.13 O vedere marita a fortelor de contact al celui de-al treilea set de perechi de zale
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4.3 Concluzii

Acest capitol explica efectul fortelor de contact in timpul oscilatiei unui lant dintat in jurul pinionului
din pendulul analogic al lui Huygens, respectiv reducerea in amplitudine a deplasdrii unghiulare a
pendulului.

A fost pusa in evidenta importanta rigiditatii lantului dintat - care depinde de tipul de material utilizat
si de forma geometrica a zalelor - in determinarea fortei de contact si a coeficientului de amortizare a
contactului dintre zala si pinion.

Studiul comportarii lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens, atat din punct de vedere
cinematic cat si din perspectiva fortelor de contact contribuie la 0 mai buna intelegere a comportdrii
transmisiilor cu lant dintat, in general.
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Analiza dinamica a sistemului de
transmisie cu lant dintat din pendulul
analogic al lui Huygens pe baza abordarii
sistemelor multicorp

5.1 Consideratii generale

in capitolele anterioare, analiza cinematica si determinarea fortelor de contact pentru zalele lantului
dintat in miscare de oscilatie in jurul pinionului din pendulul analogic al lui Huygens s-a realizat prin
considerarea unui model multicorp cu corpuri rigide. In continuare ne propunem s analizim contactul
dintre zale si pinion mai in profunzime, prin considerarea acestor elemente ca fiind corpuri flexibile.

In general, fortele de contact influenteaza performanta unui sistem mecanic mai ales intr-un mod
negativ, provocand pierderi de energie si generand vibratii si zgomote. Scopul acestui studiu este de a
intelege comportarea unui lant dintat in diferite conditii de miscare a zalelor fata de pinion (evaluate
prin deplasari sau vitezele unghiulare).

5.2 Fundamente teoretice

Pentru a intelege metoda multicorp cu corpuri flexibile utilizata in analiza dinamica a lantului dintat
din pendulul analogic al lui Huygens, este important sa se cunoasca modul in care se definesc
corpurile flexibile (Shabana, 1997).

5.2.1 Definirea sistemului de corpuri flexibile

Corpurile flexibile au fost definite de Shabana (Shabana, 1997), folosind abordarea cadrului in miscare
in contextul existentei coordonatelor unui punct de referinta. Pentru exprimarea deplasarilor si
deformatiilor elastice ale corpurilor se utilizeaza coordonatele naturale (Shabana, 1997).
Constrangerile in corpurile flexibile sunt diferite de cele din corpurile rigide deoarece trebuie sa
includa si deformadrile elastice.

5.2.2 Abordarea teoretica a fortelor de contact

Existda mai multe teorii cu privire la modul de determinare a fortelor pentru corpurile aflate in contact.
Sistemele mecanice complexe au un numdr foarte mare de grade de libertate, datorita numarului
foarte mare de corpuri ce intrd in contact unele cu altele, in timpul functionarii. In functie de tipul
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corpurilor aflate in contact, rigide sau flexibile, literatura de specialitate pune in evidenta trei categorii
de contacte: ambele corpuri rigide, ambele corpuri flexibile, un corp rigid si unul flexibil. Un motiv
esential pentru studiul fortelor de contact este acela de a observa modul in care partile in contact
sunt afectate de solicitdrile aparute in timpul contactului.

5.3 Modelarea numerica a pendulului analogic al lui Huygens.

5.3.1 Sisteme de corpuri flexibile in MSC Adams

MSC Adams Flex-Bodies considera corpurile ca avand deformatii liniare mici (Flores & Machado,
2001), ce pot fi aproximate ca suprapunere a unui numar de vectori de forma (forme modale). Vectorii
de formd se determind aplicand metoda superpozitiei modurilor, in cadrul analizei modale. Analiza
modald, realizata fie cu ajutorul unui software precum MSC Adams/FLEX (ce utilizeaza teoria
sistemelor multicorp), fie cu software de analiza cu elemente finite (MSC Adams, 2013), permite
identificarea formelor modale si a frecventelor naturale corespunzatoare. Rezultatele acestei analize
sunt stocate ca fisiere binare sau fisiere neutre modale (*.mnf) pe care MSC Adams le poate importa
si le poate utiliza in reprezentarea corpurilor flexibile.

5.3.2 Abordarea teoretica in MSC Adams

Primul pas pentru analiza dinamica a corpurilor flexibile este determinarea frecventelor naturale si a
modurilor proprii de vibratie (vectori de forma, forme modale) ale unui sistem neamortizat. Pentru
asta se scrie ecuatia de miscare pentru vibratii libere.

5.3.3 Metoda superpozitiei modurilor

Metoda permite abordarea analizei cinematice in MSC Adams, in conditiile in care ecuatiile care
descriu miscarea trebuie rezolvate considerand corpurile ca fiind flexibile. Importanta acestor date
este ca ilustreaza modul in care o zala a lantului dintat este influentata in timpul contactului cu
pinionul.

5.3.4 Dezvoltarea modelului numeric al pendulului analogic al lui Huygens. in MSC
Adams

Modelul pendulului analogic al lui Huygens a fost initial instalat asa cum s-a discutat in capitolele
anterioare, astfel incat sa se asigure coordonatele corecte ale fiecarei parti din pendul. Zalele sunt
apoi transformate din corpuri rigide in corpuri flexibile, iar fisierul (*.mnf) este creat in MSC
Adams/FLEX. Pentru crearea acestui fisier (*.mnf) se parcurg mai multe etape, cum ar fi:
discretizarea zalelor, stabilirea amortizarii din sistem si pozitionarea corpurilor flexibile.
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5.3.5 Contacte in MSC Adams

MSC Adams nu isi bazeaza calculele in totalitate pe teoria Hertziand pentru determinarea fortelor de
contact si a rigiditatii. Forma geometrica a zalei, respectiv a pinionului sunt, de asemenea, importante
pentru analizd. Totodata, analiza tine cont de rigiditatea corpurilor intre care se realizeaza contactul.

5.3.6 Rezultate si Discutii

Studiul pendulului analogic al lui Huygens din punctul de vedere al dinamicii sistemelor multicorp
flexibile are scopul de a observa efectul coliziunii zalelor cu pinionul din perspectiva energiei cinetice, a
deformatiei si a raspunsului la frecventda. Asa cum am mentionat anterior, pentru simplificarea
modelului numeric si reducerea dimensiunii simularii, numai zalele sunt considerate corpuri flexibile.
Se poate spune cd miscarea ,masei moarte” (,dead weight”) in timp ilustreaza pierderea de energie
cinetica in timpul miscarii, asa cum se arata in Figura 5.1.

Pierderea de energie cinetica se datoreaza fortelor de contact si fortelor de frecare dintre zale si
pinion, precum si frecdrii dintre zale si bolturi (care sunt reprezentate in model prin cuple de rotatie).
Conform celor mentionate mai sus, se poate afirma cd pierderea de energie din lantul dintat este
exponentiald; totodatd, acesta are o comportare corespunzdtoare in ceea ce priveste amortizarea,
respectiv la socuri multiple.

Forma exponentiala a pierderii de energie a sistemului oferd explicatia pentru denumirea lanturilor
dintate si ,lanturi silentioase".
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Fig. 5.1 Energia cinetica a masel moarte (,dead wejght”) a modelului (Shalaby et al,, 20175)

Prin interpretarea acceleratiilor din sistem, se poate observa cresterea/ descresterea vibratiilor
generate in timpul contactului dintre zale si pinion. Astfel, in Figura 5.3 se prezintda evolutia
acceleratiei unui corp din sistem si raspunsul sau la frecventa. Din aceeasi figurd se poate observa
cresterea amplitudinii vibratiilor in momentul in care primul corp este in acceleratia.
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Fig.5.3 Acceleratia primului corp in contact — analiza in domeniul timpului s/ in domeniul frecventei
(Shalaby et al,, 2015)

Fortele de contact ale perechilor de zale ale lantului pot fiimpartite in intervale principale. In figura 5.5
se observa fortele generate la intrarea in angrenare, frecarea in timpul angrendrii si iesirea din
angrenare.
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Fig. 5.5 Fortele de contact pe parcursul primului interval (Shalaby et al,, 2015)

Al doilea interval ilustreaza pierderea totald de energie cineticd din lant in timpul miscarii, ceea ce
determind lantul sa atingd pozitia de repaus, asa cum se aratd in Figura 5.6.
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Fig. 5.6 Fortele de contact disipate (Shalaby et al. 2015)
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Figura 5.9 indica contactele impulsive cu o latime de banda foarte mica si amplitudinea fortelor de
contact care dispar pur si simplu pana cand nu se mai observa un contact impulsiv, ceea ce inseamna
cd oscilatia nu are suficienta putere pentru a ridica zala pentru a intra in contact cu pinionul.

Se poate observa modul in care miscarea pur si simplu incetineste din perspectiva timpului si a
frecventei, din cauza fortelor de contact, zalelor de lant cu pinionul si frecdrii cuplelor care leagd zalele
lantului una de cealalta.

Se poate indica aproximativ momentul si pozitia primului contact al zalei cu pinionul si micile varfuri
ale fortelor de contact, Figura 5.11 si Figura 5.12.

30.0
25.0 4
= 20.0-
o
§ B
<2 |
£ 15.01 i
[<b]
3 i
£ 10.0-
5.0
0.0 | ! ! | | !
0.0 10.0 20.0 30.0 40.0 50.0 60.0
Time (sec)
Fig. 5.9 Fortele de contact impulsive (Shalaby et al,, 2015)
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Fig. 5.11 Pozitia primului contact a unei zale cu pinionul (Shalaby et al,, 2015)
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Fig. 5.12 Vedere partiald a primului contact, cu campul de deformatii datorate contactului dintre zald

si pinion (Shalaby et al.,, 2015)

Rezultatele ilustreaza deviatiile nodurilor in timpul contactelor care ar putea conduce la mai multe

tensiuni in centrul eclisei si la punctele care vor fi discutate in capitolul urmator.

5.4 Concluzii

In acest capitol sunt prezentate rezultatele analizei comportdrii dinamice al unui lant dintat din

pendulul analogic al lui Huygens folosind abordarea sistemelor multicorp flexibile. Acest tip de analiza

ofera o mai buna imagine asupra comportdrii sistemului in domeniul timpului si in domeniul

frecventei. De asemenea, ofera perspectiva asupra modului in care sistemul decelereaza in forma

exponentiala.

Pe baza tuturor rezultatelor simuldrilor, pot fi formulate urmatoarele concluzii (Shalaby et al., 2015):

1.

Deoarece distanta unghiulara dintre zala si pinion este mai mare, vibratia produsa devine mai
mica, dand impresia ca lungimea este invers proportionald cu frecventa.

Zala din lant care intra singura in contact cu pinionul este afectatd mai mult de fortele de
contact decat perechile de zale, deoarece suprafata de contact este mult mai mare.

Este identificat un prim contact al zalei cu pinionul. Acesta determina o reducere a fortei de
contact care amortizeaza intr-o masurd impactul, chiar daca valorile sunt mici. Primul punct
de contact oferad pur si simplu o decelerare brusca, pentru a nu avea un contact complet dintr-
o data (intr-o singurd etapad).

Simularea permite observarea dacad existd sau nu un prim contact in partea interioara a zalei,
in timpul oscilatiilor in jurul pinionului ; asta deoarece mdrimea fortelor de contact este mult
mai mare si genereaza vibratii mai mari (zgomote) in sistem. Obtinerea primului contact
depinde si de unghiul pe care il fac zalele in contact cu pinionul. Fenomenul de dublu contact
al lantului dintat genereazd o decelerare exponentiald, dupa cum se observa din deplasarile
sistemului si din graficul acceleratiilor.
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Primul contact asigura o pozitionare mai bund si o mai buna angajare (intrare in angrenare),
pentru a reduce deformatia totala a zalelor de lant in timpul contactului cu pinionul.

Sistemul in sine suferd mai mult in timpul frecventelor joase iar, pe mdsurda ce creste
frecventa, sistemul capdta o comportare mai stabila.
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Analiza modala si determinarea
coeficientului de amortizare al unei zale
din lantul dintat

6.1 Consideratii Generale

Acest capitol analizeaza in continuare efectul vibratiilor asupra zalelor unui lant dintat, respectiv
frecventele care afecteaza zala. Scopul este de a determina si de a evita frecventele critice, adicd de a
impiedica zalele sa atingd frecventele naturale in timpul oscilatiilor si prin aceasta, sa se evite
rezonanta.

in acelasi timp, identificarea coeficientului de amortizare al unei zale a lantului dintat, prin rezolvarea
ecuatiei de miscare a zalei in timpul oscilatiei, reprezintd un pas important in intelegerea comportdrii
dinamice a zalei. Totodatd, coeficientul de amortizare contribuie la stabilirea cauzei pierderii de
energie cineticd in timpul miscarii.

Cele mai multe studii efectuate in sistemul de transmisii cu lant au fost legate de contactele dintre
suprafetele superioare ale zalelor lantului si lamelele de intindere. Cu toate acestea, intrebarea ,cum
se poate reduce fenomenul de crestere a tensiunii peste anumite limite, in contacte?" este inca
prezentd. S-au fdcut incercdri pentru o mai buna intelegere a fenomenelor de contact, dar existd inca
probleme nerezolvate legate de comportarea zalelor de lant in oscilatie in jurul pinionului, asa cum s-
a discutatin capitolele anterioare.

Pendulul analogic al lui Huygens este un instrument eficient pentru o astfel de cercetare, deoarece
poate duce la 0 mai buna intelegere a comportdrii lantului dintat.

6.2 Modelarea si analiza numerica

6.2.1 Modelarea si analiza prin metoda sistemelor multicorp

Lantul studiat are o structura de tip 2-2-1, ceea ce inseamna cd exista doud zale exterioare, doud zale
interioare si o zald intermediara. Miscarea elementelor este inversatd, adica pinionul este fix si lantul
este mobil. Realizarea modelului in MSC Adams a fost discutata in capitolele anterioare. Modelarea
lantului se face printr-un singur corp flexibil, a carui pozitie initiala este prezentatd in Figura 6.1.
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Fig 6.7 Modelul ansamblului pinion — lant dintat, cu scoaterea in evidenta a corpului flexibil
(Shalaby et al,, 2017)

Simularea a fost setata pentru a rula timp de zece secunde. Ea a permis calculul tensiunilor principale
maxime si minime ale corpului flexibil, indicand astfel "punctul fierbinte", indicand zonele cele mai
afectate din cauza contactului dintre zalele corpului flexibil din lantul dintat, in miscarea de angrenare
cu pinionul, asa cum este ilustrat in Figura 6.4.

Conform calculelor efectuate, tensiunea principald maxima a fost determinata in valoare de 628,1
MPa la momentul £= 0,674 s, in nodul 4089.

Analiza oferd posibilitatea de a masura fortele de contact dintre zalele de interes si pinion, precum si
fortele din cuple. Marimile fortelor din cuple sunt prezentate mai jos, in Tabelul 6.1.

“Hotspots”
locations

Fig. 6.4 Zonele cele mai afectate din cauza fortelor de contact (Shalaby et al. 2017)
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Table 6.1 Marimea fortelor din cuple (Shalaby et al., 2017)

Cuple Amplitudinea fortei la cula[N]
Zala12 - Zala13 192.79259
Zala13 -Zala 15 241.66594

6.2.2 Modelarea si analiza prin metoda elementelor finite

Analiza cu elemente finite a fost efectuata cu software-ul ABAQUS. Pentru analiza cu elemente finite,
s-a considerat pozitia sistemului la un anumit moment, astfel incat fortele sa poata fi considerate ca
fiind statice. Modelul cu elemente finite dezvoltat pentru zala 13 a fost investigat, cadru cu cadruy,
considerand conditiile la limita. Tn etapa urmitoare de modelare, au fost addugate imbindrile din
alezajele zalelor, prin introducerea unor cuple cinematice complet constranse.

Pentru simplificarea modelului si a calculelor, s-a considerate ca bol urile care conecteaza zalele
lantului intre ele sunt rigide si au o valoare scdzutd a rugozitdtii suprafetei. In consecintd, s-a
presupus cd fortele de frecare dintre cuple sunt suficient de reduse pentru a fi neglijate. Alezajul
superior din zala 12 si alezajul inferior din zala 15 au fost complet constranse, singura miscare
permisa fiind in jurul axei Z

Suprafetele exterioare din stanga si din dreapta ale zalelor 13 si 14, ilustrate in Figura 6.5, sunt
blocate din punctul de vedere al translatiilor pe axa ¥in planul YZ, datoritd efectului dintilor pinionului
pe zalele lantului. Fortele initiale au fost addugate in alezajele zalelor 13 si 14, asa cum au fost ele
calculate anterior in analiza cu MSC Adams. Elemente de forma hexagonala au fost utilizate pentru
discretizarea structurii in elemente finite.

Plate 12

‘/Consfraining the plate leaving freedom only

to rotate about the Z axis

Upper surfaces Constrained
atthe ¥ sxdis displacement ; Setting the preloaded forces

\ o

Plate 14

Constraining the plate leaving freedom only
to rotate about the Z axis

Fig. 6.5 Stabilirea modelului in Abaqus (Shalaby et al., 2017)

Scopul principal al analizei dinamice efectuate este de a calcula frecventele proprii ale sistemului,
astfel incat sa se poatd asigura o comportare dinamica stabila a acestuia.

S



6.2.3 Rezultate si Discutii

Primele sase frecvente proprii si modurile proprii asociate (cu exceptia frecventelor proprii si a
modurilor proprii corespunzatoare miscdrii rigidului - care au valori nule sau apropiate de 0) au
rezultat din analiza dinamica efectuata utilizand metoda elementelor finite.

Pentru interpretarea rezultatelor au fost luate in considerare noduri aleatoare ale zalei 13. Aceste
noduri sunt in cea mai mare parte afectate de solicitarile la care sunt supuse. Nodurile prezentate in
Figura 6.6 sunt distribuite intre cei doi dinti si planul exterior stang al zalei. Acestea au fost selectate
pentru a observa evolutia solicitarilor in timpul oscilatiei zalei pe pinion.
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Fig. 6.6 Marimea solicitarii principale maxime si frecventele corespunzatoare (Shalaby et al,, 2017)

Asa cum se prezintd in figurile 6.7 - 6.12, pe mdsura ce frecventa creste, tensiunile maxime principale
si deplasdrile nodale scad.

S, Max. Principal U, Magnitude [mm]

00000000000¢
00000000000

O000Q0OH MM
OrWNIOOHWNY
ONAHOUNOOWO

.. 1
Fig. 6.7 Distributia tensiunii maxime Fig. 6.8 Distributia campului deviatei pentru
principale pentru modul 2 (f = 27955 Hz) modul 2 (f = 27955 Hz) (Shalaby et al,, 2017)

(Shalaby et al,, 20177)
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S, Max. Principal U, Magnitude [mm]
G - 9:801%
38.2413 -
s 0:9009
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27.4326 0.0007
e 0.0006
20.2268 0.0005
16.6239 0.0005
g 0.0003
5.8152 B oa
2.2123 0.0000
1.3906
4.9935
. L.
Fig. 6.9 Distributia tensiunii maxime Fig. 6.10 Distributia cdmpului deviatei pentru
principale pentru modul 3 (f= 30430 Hz) ~ modul 3 (f = 30430 Hz) (Shalaby et al, 2017)
(Shalaby et al., 2017)

S, Max. Principal

U, Magnitude [mm]
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Fig. 6.11 Distributia tensiunii maxime Fig. 6.12 Distributia campului deviatei pentru
principale pentru modul 5 (f = 59635 Hz) modul 5 (f = 59635 Hz) (Shalaby et al,, 2017)
(Shalaby et al., 2017)

6.3 Determinarea coeficientului de amortizare al unei zale din
lantul dintat

Rezultatele analizei cinematice prezentate in Capitolul trei, paragraful 3.4.3, care au dus la obtinerea
deplasarilor, vitezelor si acceleratiilor unghiulare in cadrul pendulului analogic al lui Huygens, au
permis, de asemenea, determinarea coeficientului de amortizare al unei zale (cu ajutorul modelulul

matematic dat de ecuatia de miscare cu un grad de libertate), respectiv calculul raportului de
amortizare ¢

Figura 6.14 prezinta deplasarile, maxime ale nodurilor intr-o zald a lantului dintat, datorita fortelor

exercitate asupra zalei pe directia axei X; aceste rezultate permit determinarea rigiditdtii liniare a
zalei.

Deplasdrile, vitezele si acceleratiile unghiulare, calculate in paragrafele 3.4.3 si 3.6.4, sunt apoi
inlocuite Tn ecuatia generala de miscare (Francis, 1994), exprimatad prin relatia (6.6). Aceasta conduce
la determinarea coeficientului de amortizare, considerand cd nu se aplica alte forte exterioare.
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Fig. 6.74 Deplasarile nodale ale unei zale a lantului dintat

1-{63+c-{6y+K-{6}=0, (6.6)

unde:

K- este rigiditatea liniara exprimata prin legile lui Hook si calculatd cu ajutorul softului de elemente
finite ABAQUS;

/- este momentul de inertie al zalei de lant dintat.;

6 - este acceleratia unghiulard a zalei de lant dintat.;

6 — este viteza unghiulara a zalei de lant dintat.;

0 — este deplasarea unghiulara a zalei de lant dintat,;

C - este coeficientul de amortizare al zalei de lant dintat.;

Considerand w, pulsatia (viteza unghiulard) corespunzatoare frecventei naturale a zalei flexibile

(Francis, 1994)

1 K
Wn = o T (6.7)

Raportul de amortizare ¢ este apoi calculat (Francis, 1994)

unde w este pulsatia (viteza unghiulard) corespunzatoare frecventei imprimate zalei flexibile.

Figura 6.15 indica scaderea exponentiald a raportului de amortizare fa d de viteza. Deoarece exista
multe oscilatii complete, din rezolvarea ecuatiei (6.6), rezultd mai multe valori ale raportului de
amortizare pentru aceeasi vitezd. Prin urmare, in incercarea de a gasi relatia dintre raportul de
amortizare si viteza zalei, s-a determinat curba de interpolare prezentata in Figura 6.15. Legdtura
dintre raportul de amortizare si viteza unghiulara poate fi exprimata prin relatia 6.9:

{(%) = 62.92 - exp(—0.6591 - 8) + 6.385 - exp(—0.05017 - §) (6.9)
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Fig. 6.15 Relatia dintre raportul de amortizare si viteza.

6.4 Concluzii

S-a efectuat analiza modala a unei zale a lantului dintat in miscare de oscilatie in jurul pinionului din
pendulul analogic al lui Huygens, cu scopul de a-i identifica comportarea dinamica prin determinarea
frecventelor proprii. Acestea trebuie evitate, pentru ca sistemul sa nu ajunga la rezonanta.

Metoda de cercetare prezentatd in acest capitol permite determinarea zonelor de solicitare maxima si
a deplasarilor nodale, la contactul dintre zale si pinion, la diferite frecvente.

Au fost obtinute diferite valori ale raportului de amortizare, la viteze foarte scdzute. Acestea indica
calitatea unui lant la viteze reduse. Pe masura ce viteza creste, raportul de amortizare scade, dupa
cum s-a discutat in paragraful 6.3. Aceasta ar putea indica pierderea de energie atunci cand sistemul
decelereaza din cauza inertiei. Rezultatele obtinute din aceastda cercetare permit intelegerea
comportarii lanturilor dintate, in general.
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7.
Concluzii Generale si Contributii Originale

Aceasta teza de doctorat abordeaza o problema de cercetare actuald cu privire la sistemele de
transmisie cu lant dintat, respectiv reducerea nivelului de vibratii cauzate de acest tip de transmisie.
In acest sens, studiul transmisiei cu lant dintat sub aspect cinematic si dinamic urméareste s&
contribuie la o mai bund intelegere a fenomenelor aparute la contactul dintre zale si pinion, in scopul
diminuarii efectelor nedorite din sistem. Dacd se adopta pentru studiu modelul pendulului analogic al
lui Huygens, comportarea lantului dintat depinde de fortele de contact determinate de oscilatiile
zalelor lantului la angrenarea cu pinionul.

Obiectivele stiintifice formulate initial au fost realizate cu succes prin parcurgerea
etapelor de cercetare propuse. Rezultatele cercetarii au dus la concluziile prezentate mai
jos:

e S-au determinat cauzele care conduc la neuniformitatea deplasarilor unghiulare si a derivatelor lor
(viteze si acceleratii) pentru zalele lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens. in acest
sens, se observa clar efectul de pendul dublu in timpul oscilatiei lantului, fiind evidenta dependenta
comportdrii sistemului de rigiditate a lantului. Cu cit rigiditatea este mai mare, cu atit efectul de
pendul dublu tinde sa dispard. Vibratiile zalelor pozitionate imediat dupa ultima zalda supusa
contactului sau impactului cu dintii pinionului se disipd lent de-a lungul lantului.

e S-arealizat modelarea matematica a pendulului analogic al lui Huygens, punandu-se astfel bazele
pentru analiza cinematica a unui lant dintat; aceasta pune in evidenta caracteristicile oscilatiei
printr-o ecuatie simpld, ce permite determinarea modului in care se pozitioneaza o zala a lantului
intr-un anumit interval de timp, fatd de pozitia sa initiald. De asemenea, s-a stabilit masa zalei,
ceea ce ar putea reduce in mod semnificativ timpul de simulare.

e Rezultatele obtinute in urma simularilor numerice din analiza cinematicd a lantului dintat din
pendulul analogic al lui Huygens sunt in stransa corelatie cu datele experimentale. in plus,
apropierea dintre caracteristicile de amortizare obtinute din determinarile experimentale, pe de o
parte, respectiv din analiza numerica, pe de alta parte, reprezinta si dovedesc precizia analizei prin
metoda sistemelor multicorp. S-a pus in evidenta efectul diferitelor tipuri de lanturi dintate si a
diferitelor geometrii ale conturului zalelor acestora. Diferentele aratd cd un anumit tip de lant
pierde mai multa energie in timpul oscilatiei sale inapoi cdtre pozitia initiala. Pierderea de energie
se provacata

e contactelor dintre zale si pinion. Deoarece geometriile analizate sunt destul de asemdndtoare, se
poate afirma cd, pentru conservarea energiei in timpul oscilatiilor, o importanta deosebita o are
modul in care se realizeazd asamblarea zalelor din componenta lantului.

o in analiza cinematicd a lantului dintat este, de asemenea, importantd estimarea corectd a
factorilor de amortizare a contactelor (C.D.F. - Contact Damping Factors). Se poate, astfel,
concluziona cd lantul dintat prezinta doua moduri diferite de comportare in timpul oscilatiei din
pendulul analogic al lui Huygens: deplasdri unghiulare mari - pe de o parte si deplasari unghiulare
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mici - pe de alta parte. Totodatd, se poate concluziona cd lantul dintat se comporta diferit cand se
deplaseaza inspre pinion, respectiv atunci cand se indepdrteaza de acesta. Acest lucru se intampla
cu conditia ca zalele superioare ale lantului sa fie in contact permanent cu pinionul. Ambele
concluzii prezentate mai sus demonstreaza ca lantul dintat are o comportare neliniara si, ca
urmare, pentru determinarea comportdrii sale, analiza trebuie divizata in patru intervale diferite,
ceea ce conduce la identificarea de valori diferite pentru factorii de amortizare ale elementelor in
contact.

Corelatia stransa dintre rezultatele experimentale si simuldrile numerice valideazda modelul
numeric.

Studiul fortelor de contact dintre zalele lantului dintat si pinionul din pendulul analogic al lui
Huygens s-a realizat tinand cont de caracteristicile materialului utilizat in constructia respectivelor
elemente. Rezultatele analizei cinematice au contribuit, la randul lor, la determinarea fortelor de
contact. Astfel, concluziile sunt urmatoarele:

- Cu cat distanta unghiulara dintre zale si pinion este mai mare, vibratiile produse devin mai mici,
dand impresia ca distanta este invers proportionala cu amplitudinea oscilatiilor.

- Cu cat numarul zalelor care intra in contact este mai mic, cu atat tensiunea in interiorul lor este
mai mare, datorita faptului ca suprafata de contact este mai mica.

- Contactul dintre zala si dintii pinionului reprezinta un fenomen ce trebuie analizat in doua etape.
Exista un prim contact dintre zala si pinion, care pur si simplu reduce forta principala de contact,
actionand in favoarea amortizdrii impactului, chiar daca valorile sunt mici. Primul punct de
contact determind o decelerare bruscd, astfel incat se poate spune cd nu exista un contact
efectiv in prima etapa.

- Se poate observa ca daca nu existd un prim contact in partea interioard a zalelor in angrenare cu
pinionul, mdrimea fortelor de contact este mult mai mare, generand o crestere a vibratiilor din
sistem. Realizarea acestui prim contact depinde si de unghiul sub care zalele intrd in contact cu
pinionul. Fenomenul de contact dublu al lantului dintat produce o decelerare exponentiald, dupa
cum rezultd in mod clar din deplasdrile sistemului si din curbele de acceleratii.

- Primul contact asigura o pozitionare mai buna si o mai buna angrenare a zalelor cu dintii
pinionului, ceea ce reduce deformatia totala a zalelor lantului in timpul contactului.

- Sistemul in sine sufera in timpul oscilatiilor la frecvente joase si, pe masura ce frecventa creste,
creste si stabilitatea sa.

S-a realizat analiza dinamica a lantului dintat al pendulului analogic al lui Huygens folosind metoda
sistemelor multicorp, pentru determinarea momentului in care fortele de contact ating valorile
cele mai ridicate, precum si a pozitiei zalei in momentul aplicarii respectivei forte.

Rezultatele analizei dinamice permit, de asemenea, identificarea frecventelor proprii, ce trebuie
evitate pentru ca sistemul sd nu intre in rezonanta si, in consecintd, sd nu ajunga intr-o stare
critica. Metoda de cercetare aplicata permite, de asemenea, identificarea zonelor in care solicitarea
este maxima si deplasdrilor nodurilor datorate contactului dintre zalele lantului si pinion, la diferite
frecvente.
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e Au fost obtinute diferite valori ale coeficientului de amortizare al sistemului, la viteze foarte mici.
Coeficientul de amortizare reprezinta un bun indiciu cu privire la calitatea comportadrii lantului
dintat la viteze reduse. Pe mdsurd ce viteza creste, coeficientul de amortizare scade, asa cum s-a
aratat in paragraful 6.3. Aceasta indica pierderea de energie atunci cand sistemul decelereaza din
cauza inertiei. Metodologia de cercetare aplicatd in acest caz poate fi extinsd, ea contribuind la
intelegerea caracteristicilor unui lant dintat, in general.

e Valorile obtinute pentru coeficientul de amortizare prin studiul miscarii induse in timpul oscilatiei
lantului dintat in jurul pinionului din pendulul analogic al lui Huygens pot fi ulterior utilizate pentru
identificarea comportdrii dinamice a unei zale de lant dintat intr-un sistem de transmisie oarecare.

Principalele avantaje si activitatile viitoare de utilizare a modelului pendulului analogic al
lui Huygens

e (Cea mai mare parte a cercetdrilor din acest domeniu se bazeaza pe dinamica sistemelor de
transmisii cu lant, ce functioneaza la viteze ridicate. Modelul propus, al pendulului analogic al lui
Huygens, are o miscare la viteze mici, ceea ce permite o mai buna identificare a schimbadrilor in
cinematica unei zale a lantului dintat, in timpul functionarii.

e Realizarea experimentelor nu dureaza mult, aceasta abordare reprezentand o metoda mai ieftind
de validare a modelului numeric prin corelarea datelor experimentale cu cele obtinute din analiza
numerica.

e Din datele obtinute in abordarea experimentald pot fi obtinute caracteristicile de amortizare ale
unei zale de lant, ceea ce permite determinarea comportarii dinamice a lantului dintat in timpul
functionarii.

e Pentru o mai buna intelegere a cauzelor privind pierderile de energie in timpul miscarii, se pot
realiza studii asupra zgomotelor. Acestea pot indica cat de multa energie cinetica este
transformata in energie acustica din cauza frecarii dintre zale si cuple sau din cauza contactului
dintre zale si pinion.

e in continuarea studiilor pe aceastd temd, se pot utiliza diferite teorii privind contactul si determina
corelatiile dintre acestea, prin fenomenele apdrute in timpul oscilatiei dintre lantul dintat si pinion
in pendulul analogic al lui Huygens.

Contributiile personale originale din prezenta teza sunt:

e S-a realizat modelul numeric al unui lant dintat din pendulul analogic al lui Huygens. S-a studiat
cinematica lantului dintat cu ajutorul teoriei sistemelor multicorp - abordarea numerica, cu corpuri
rigide, utilizand programul software MSC Adams. S-a elaborat un model analitic, prin diagrame
bloc, pentru studiul comportarii pendulului analogic al lui Huygens. S-a realizat analiza cinematica
experimentala a lantului dintat in cadrul pendulului analogic al lui Huygens. Rezultatele numerice
au fost corelate cu cele experimentale.

e S-au studiat fortele de contact dintre zalele lantului dintat si pinion, din pendulul analogic al lui
Huygens, cu luarea in considerare a caracteristicilor materialelor din constructia zalelor lantului si
pinionului. Studiul a condus la determinarea respectivelor forte.
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e S-arealizat analiza dinamica a lantului dintat din pendulul analogic al lui Huygens utilizand teoria
sistemelor multicorp - abordarea prin corpuri flexibile; s-a determinat astfel momentul in care
fortele de contact ating valorile cele mai ridicate, precum si pozitia zalei in momentul aplicarii
acelei forte.

e S-a realizat analiza modala pentru zalele lantului dintat in contact cu pinionul, pentru a stabili
corelatia dintre diferitele frecvente si tensiuni din zale datorate fortelor de contact. De asemenea,
s-au obtinut coeficientii de amortizare al zalei lantului dintat, in incercarea de a intelege cauzele
pierderilor de energie din timpul oscilatiilor.

Rezultatele cercetdrii din prezenta tezd de doctorat au fost diseminate in patru lucrari stiintifice, toate
prezentate in cadrul unor conferinte internationale si publicate in volumele conferintelor, precum si
un articol publicat in Buletinul stiintific al Universitatii Transilvania din Brasov:
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