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1.  
Introducere 

Sistemele de transmisii mecanice au fost utilizate de la începutul timpului. Omul, în încercarea de a-și 
ușura viața, a avut întotdeauna tendința de a inventa mașini. Sistemele de transmisii primitive au 
ajutat la construirea clădirilor civilizațiilor antice și ca mijloace de transport. Puterea omului nu a fost 
suficientă pentru a ridica obiecte grele nici pentru perioade scurte de timp și nici pe distanțe lungi, 
astfel că sistemele de transmisii mecanice au apărut ca o modalitate de depășire a limitelor naturale 
ale omului. 

Sistemele de transmisie cu lanț sunt sisteme mecanice care pot transforma mișcarea de rotație în 
mișcare de translație. Ele au multe avantaje, cum ar fi prețul relativ scăzut în comparație cu alte 
sisteme de transmisie. Ele sunt ușor de întreținut, au o durată lungă de viață și pot fi utilizate pentru 
aplicații diverse, cum ar fi: transportoare industriale, aplicații militare, industria farmaceutică și 
industria de automobile. 

Din perioada revoluției industriale, sistemele de transmisii mecanice, asemeni altor sisteme 
mecanice, au fost alimentate cu diverse surse de energie, cum ar fi cărbunele, petrolul sau gazele 
naturale. Dar, arderea petrolului sau a gazelor naturale duce la poluare, un alt dezavantaj al acestor 
surse fiind și faptul că ele sunt resurse neregenerabile. În zilele noaste, pentru alimentarea sistemelor 
de transmisii mecanice se utilizează, în principal, energia electrică. 

Sistemele de transmisie cu lanț au și ele unele neajunsuri, din cauza vibrațiilor și zgomotelor 
provocate de contactele zalelor lanțului cu pinionul, pe de o parte, și de contactul zalelor lanțului cu 
dispozitivele de întindere care ghidează mișcarea lanțului, pe de altă parte. 

Vibrațiile și zgomotele apărute în aceste sisteme indică faptul că o formă de energie este 
transformată într-o altă energie, nedorită pentru o anume aplicație. În cazul de față, energia cinetică 
este transformată în energie acustică sau în energie termică conform teoriei conservării energiei. 
Vibrațiile și zgomotele reprezintă cauza pentru care un sistem mecanic în mișcare nu funcționează la 
capacitate maximă. Prin urmare, pentru asigurarea unei mișcări constante a unui sistem dinamic, este 
important ca semnalul produs de sursa de energie utilizată în transmisie să fie fără zgomote. 
Transformarea energiei poate schimba starea unui material utilizat în construcția unui sistem de 
transmisie, producând vibrații dăunătoare și zgomote. Acestea pot, de asemenea, indica faptul că 
este nevoie de mai multă energie pentru a genera mișcarea pentru aplicația în cauză. Deoarece 
combustibilul, în general, este o resursă limitată, există o tendință globală de a-l păstra pentru a nu 
risipi energie. De asemenea, este încurajată utilizarea surselor regenerabile de energie pentru a evita 
disconfortul și problemele de sănătate din viața noastră de zi cu zi. 

Sistemele de transmisie cu lanț dințat (Inverted Tooth Chain - I.T.C.) sunt fiabile și sunt caracterizate 
ca având vibrații mai scăzute comparativ cu alte sisteme de transmisie cu lanț. Unul dintre elementele 
principale ale sistemelor I.T.C. este că au potențial mare față de celelalte sisteme de transmisie cu 
lanț, deoarece sunt mult mai silențioase. Ele pierd mai puțină energie în timpul mișcării în comparație 
cu alte tipuri de lanțuri, îmbunătățind astfel calitatea generală a mișcării mecanice transmise. Prin 
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urmare, acestea sunt utilizate la transportoarele industriale de mare viteză și în aplicații care necesită 
stabilitate ridicată. 

Mulți cercetători au studiat sistemele de transmisie cu lanț dințat, fie în mișcare rapidă, fie într-o 
formă statică, încercând să găsească forțele induse în timpul mișcării. Ei au încercat, de asemenea, să 
minimizeze neregularitățile apărute în timpul mișcării. Din preocupările de reducere a vibrațiilor și a 
zgomotelor a apărut ideea de a descoperi cum să se minimizeze neregularitățile cauzate în timpul 
mișcării zalelor lanțului dințat în jurul pinionului, într-un sistem de transmisie cu lanț dințat. Prin 
urmare, lucrarea de față își propune să studieze sistemul de transmisie cu lanț dințat printr-o metodă 
neconvențională, respectiv utilizarea pendulului analogic al lui Huygens (Analogous Huygens 
Pendulum - A.H.P.). Pendulul analogic al lui Huygens se caracterizează prin mișcările lente, care 
contribuie la studiul cinematicii și dinamicii lanțului dințat în diferite poziții unghiulare, în timpul 
cuplării și decuplării dintre zale și pinion. 

În cele ce urmează este descris, pe scurt, conținutul lucrării. 

În capitolul al doilea se prezintă o scurtă istorie a sistemelor de transmisie cu lanț și a dezvoltării 
acestora, urmată de o analiză critică a stadiului actual al cercetărilor din domeniu. La finalul capitolului 
sunt formulate scopul și obiectivele tezei de doctorat. 

Capitolul al treilea tratează analiza cinematică a sistemului de transmisie cu lanț dințat din pendulul 
analogic al lui Huygens, pe baza abordării teoriei sistemelor multicorp. Modelul este elaborat cu 
ajutorul instrumentelor CAD. Totodată, se propune un model matematic de tip diagramă bloc, care să 
permită descrierea, într-o manieră simplă, a comportării lanțului dințat din punct de vedere cinematic. 
Modelul CAD este apoi exportat într-un program software specific analizei prin metoda sistemelor 
multicorp. Abordarea multicorp este utilizată pentru a identifica deplasarea zalelor marcate; astfel se 
poate determina oscilația lanțului dințat față de pinionul din pendulul analogic al lui Huygens. Alături 
de abordarea numerică, analiza cinematică se realizează și prin metoda experimentală. Modelul 
numeric este validat pe baza corelării rezultatelor numerice cu datele experimentale. Datele 
experimentale sunt, de asemenea, folosite pentru îmbunătățirea modelului numeric. 

În capitolul al patrulea se realizează un studiu al forțelor de contact în lanțul dințat al pendulului 
analogic al lui Huygens, considerând corpurile în contact ca fiind rigide. Forțele de contact sunt 
împărțite în forțe de contact normale și forțe de contact tangențiale și sunt calculate pe baza teoriei 
cunoscute: forțele de contact normale - utilizând legea hertziană modificată pentru forțele de contact, 
iar forțele de contact tangențiale - pe baza legii lui Coulomb pentru forțele de frecare. 

Capitolul al cincilea tratează analiza dinamică a lanțului dințat al pendulului analogic al lui Huygens, 
considerând corpurile în contact ca fiind flexibile. Se face uz de teoria sistemelor multicorp flexibile, 
zalele lanțului dințat fiind împărțite în noduri și elemente. Corpurile flexibile (deformabile) utilizează 
deplasările modale ale nodurilor ca indicator al efectul mediului extern asupra zalelor lanțului. Analiza 
dinamică a lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens utilizând metoda sistemelor multicorp 
flexibile contribuie la evaluarea deplasărilor nodurilor unei zale din componența lanțului, deplasări 
datorate forțelor de contact dintre zale și pinion. 

În capitolul al șaselea se realizează analiza modală a lanțului dințat din pendulul analogic al lui 
Huygens. După identificarea "punctelor critice" ale zalei datorate forțelor de contact aplicate, 
respectiv  după determinarea frecvențelor ei proprii cu ajutorul unui program software de elemente 
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finite, se stabilește o corelație între tensiunile principale maxime și răspunsul în frecvență. În 
continuare se determină caracteristicile de amortizare ale zalelor lanțului dințat, cunoscând 
deplasările unghiulare și derivatele acestora (viteze, accelerații) din analiza cinematică, dar și 
rigiditatea lor. Rezultatul acestui studiu permite analiza amortizării sistemului în funcție de viteza de 
deplasare a zalelor în lanțul dințat. 

În capitolul al șaptelea sunt formulate concluziile generale ale tezei alături de posibile cercetări 
viitoare și contribuțiile personale ale autorului. 
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2. 
Analiza critică a stadiului actual al 
sistemelor de transmisii cu lanț 

2.1 Considerații generale 

Un lanț de transmisie este un mecanism ce permite transferul puterii mecanice între două puncte, 
reprezentând, de exemplu, un mijloc de deplasare la biciclete, motociclete și autovehicule. Este, de 
asemenea, sursa declanșatoare a funcționării pentru diferite tipuri de echipamente. 

În mod obişnuit, o transmisie cu lanț funcționează pe baza unei surse de alimentare, de obicei un 
sistem cu motor sau pedală. Sursa de alimentare rotește o roată dințată cunoscută sub numele de 
pinion în jurul căruia este introdus un lanț special proiectat în acest sens. Pe măsură ce pinionul se 
rotește, dinții se fixează în lanț, determinând rotirea lui în jurul pinionului. La celălalt capăt este o a 
doua roată dințată care transformă energia mecanică furnizată de lanțul de transmisie în forța dorită 
(Green, 1996). 

Principalele avantaje ale utilizării sistemelor de transmisie cu lanț sunt: 1 - sunt mult mai ieftine decât 
sistemele de transmisie cu trepte de viteze (deși relativ mai scumpe decât sistemele de transmisie cu 
curele); 2 - permit funcționarea la sarcini mai mari decât alte tipuri de transmisii. 

În acest capitol este prezentată o scurtă istorie a sistemelor de transmisie cu lanț, arătând evoluția lor 
și de ce este important să le îmbunătățim. În continuare se realizează o analiză critică a stadiului 
actual al domeniului, în scopul identificării problemei principale de cercetare tratată în prezenta teză 
de doctorat. 

2.2 Scurtă istorie a transmisiilor cu lanț 

Lanțurile au fost folosite de secole pentru a face mașinile să funcționeze și pentru a deplasa materiale 
pe benzi transportoare și în elevatoare. Încă din 225 î.Hr., Philo a descris un elevator pentru apă având 
transmisia cu lanț (American Chain Association, 2006). Prima transmisie cu lanț care asigura un flux 
continuu de putere a fost descrisă în tratatul orologic al dinastiei Song (960-1279) de către inginerul 
chinez Su Song (1020-1101 d.Hr.). El a folosit-o pentru a face să funcționeze sfera armilară a turnului 
său cu ceas astronomic, precum și figurinele ceasului care prezentau ora zilei, lovind mecanic gonguri 
și tobe (Eedham, 1986). Transmisia cu lanț a fost alimentată prin intermediul lucrărilor hidraulice ale 
rezervorului de apă cu ceas și a roții de apă ale lui Su, aceasta din urmă acționând ca un angrenaj de 
mare dimensiune(Eedham, 1986). 
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2.2.1 Transmisii cu lanț cu angrenare direct pe roată 

Lanțul cu angrenare direct pe roată (American Chain Association, 2006) a fost dezvoltat la începutul 
anilor 1800 pentru a transmite puterea sau mișcarea axurilor roților de transmisie către lifturile de 
apă, războaiele de țesut și mașinile de recoltat. 

2.2.2 Transmisii cu lanț demontabil turnat 

Lanțul demontabil turnat (American Chain Association, 2006) a fost introdus în 1873 și a rezolvat 
multe dintre problemele lanțului dințat. 

2.2.3 Transmisii cu lanț turnat cu bolț de oțel 

Lanțul turnat cu bolț de oțel este strămoșul direct atât al lanțului standard cu role cât și al celui din 
oțel de mare rezistență. A fost descris ca având un design de "butoi închis", secțiuni de zală mai grele 
și știfturi de oțel. 

2.2.4 Transmisii cu lanț de precizie cu role 

La câțiva ani după introducerea lanțului demontabil, a fost lansat un lanț cu toate piesele din oțel, 
pentru biciclete. Un brevet pentru lanțul cu role a fost emis în 1880, marcând începutul industriei 
lanțurilor cu role. 

2.2.5 Transmisii cu lanț de oțel de mare rezistență 

Lanțurile din oțel de mare rezistență au fost introduse pentru prima dată în anii 1880 (American Chain 
Association, 2006). Acestea au fost create pentru a obține o putere mai mare, viteză și rezistență la 
șocuri, dar și pentru un control dimensional mai bun decât cel care ar putea fi obținut de la lanțurile 
turnate cu bolț de oțel. 

2.2.6 Transmisii cu lanțuri silențioase 

Proiecte timpurii ale lanțurilor silențioase pot fi găsite încă din anii 1500, în schițele lui Leonardo da 
Vinci. Cu toate acestea, prima aplicație comercială a lanțurilor silențioase s-a înregistrat în 1843 
odată cu lansarea SS Great Britain. Sir Isambard Brunel a supravegheat construirea corabiei "The 
Great Britain  ̋ (Marea Britanie), ce a reprezentat un proiect revoluționar în multe privințe în 
construirea unei corăbii. 

Pe parcursul secolului XX s-au realizat progrese cu privire la calitatea materialului, tehnologia de 
obținere și design-ul lanțului, ceea ce a contribuit la creșterea performanțelor privind sarcina 
transmisa și viteza lanțului silențios. Acest lucru a dus la utilizarea lui în numeroase aplicații 
industriale, în special în cele care necesită o transmisie compactă, de mare viteză, silențioasă (de 
exemplu, în industria automobilelor). 
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2.3 Analiza critică a stadiului actual 

Sistemele de transmisie cu lanț silențios, de asemenea cunoscute în literatura de specialitate ca 
sisteme de transmisie cu lanț dințat (Inverted Tooth Chain), constau din două zale interioare, o zală 
intermediară și două zale exterioare. Zalele interioare și intermediare sunt cunoscute pentru că au un 
profil dințat inversat. Zalele exterioare sunt asemănătoare celor din lanțurile cu role sau lanțurile cu 
bucşe. Spre deosebire de acestea din urmă, sistemele de transmisie cu lanț dințat nu depind de 
contactele bucşelor sau rolelor cu pinionul. Datorită profilului logaritmic al zalelor și al dintelui 
pinionului, este dificil de determinat poziția de impact, contactul realizându-se pe o suprafață. 

Sistemele de transmisie cu lanț dințat se confruntă încă cu multe probleme din cauza contactului 
zalelor cu pinionul, ceea ce determină vibrații și zgomote. O altă problemă nerezolvată ce preocupă 
comunitatea științifică se referă la discontinuitatea mișcării transmise datorită efectului hexagonal 
observat în timpul transmisiei. Acest lucru este constatat atât în aplicații din industria automobilelor, 
cât și în sistemele de benzi transportoare. 

De-a lungul timpului s-au realizat diverse cercetări pentru a înțelege comportarea sistemului de 
transmisie cu lanț dințat în general, în scopul eliminării dezavantajelor menționate mai sus. 

Sistemul de transmisie cu lanț dințat prezintă o serie de disfuncționalități determinate de pierderi de 
turație în prezența ambreiajului și a pierderilor din pompa hidraulică, după cum a clarificat Norman K. 
Bucknar (Bucknar, 2004). Norman K. Bucknar a vorbit despre posibila performanța a transmisiei 
lanțului de transfer (T.C.T.). Un model dinamic al acestui lanț a fost elaborat utilizând metoda 
sistemelor multicorp. Acest model a fost apoi validat prin date experimentale obținute prin teste 
dinamometrice. 

Ishihama Masao și Watanabe Hiroyuki au obținut rezultate remarcabile cu privire la reducerea 
zgomotelor și vibrațiilor din transmisiile cu lanț dințat, simularea dinamică prin metoda sistemelor 
multicorp (Ishihama & Watanabe, 2010). Studiul a arătat diferența dintre mecanismul specific lanțului 
dințat și cel al lanțului cu role. Zgomotul lanțului cu role este generat de o mișcare poligonală a zalelor 
pe pinion. S-a observat că vibrațiile sistemului de transmisie cu lanț dințat sunt generate de intrarea, 
respectiv ieşirea din angrenare a zalei cu dintele pinionului și apoi sunt transmise, sub formă de unde, 
în întreg sistemul. Această abordare oferă o mai bună înțelegere a fenomenului vibrațiilor generate de 
mecanismul lanțului dințat. În continuare, a fost realizat prototipul unui întinzător pentru lanț, menit 
să diminueze vibrațiile induse în sistem. 
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Fig. 2.21 Prototip pentru întinzătorul de lanț realizat în scopul diminuării zgomotelor din sistem 

(Ishihama & Watanabe, 2010) 

Din lucrarea lui Ishihama și Watanabe se poate deduce că noul întinzător de lanț dințat contribuie la 
reducerea zgomotelor din sistem, odată cu reducerea tensiunii din lanț. S-a obținut astfel o 
amortizare semnificativă a vibrațiilor.  

Veikos (Veikos & Preudenstein, 1992) a propus o abordare mai realistă a analizei dinamice a 
transmisiilor cu lanțuri cu role. În acest sens, s-au realizat numeroase teste, cu diferite tipuri de 
lanțuri funcționând la diferite viteze și sarcini. 

Wang (Wang, 1992) a dezvoltat un model pentru studiul vibrațiilor globale ale sistemului și al 
comportării dinamice al unei transmisii cu lanț. Wang a folosit ca model două șiruri în mișcare axială, 
cu capetele fixate de două pinioane rigide. În continuare, Liu (Liu et al., 1999) a analizat natura discretă 
a sistemului dinamic lanț- pinion. El a modelat zalele prin mase concentrate, conectate între ele prin 
elemente elastice și de amortizare. 

Troedsson (Troedsson & Vedmar, 1999; Troedsson & Vedmar, 2001) a fost primul care a folosit 
geometria completă în model dinamic pentru determinarea distribuției de sarcină în pinioane și 
lanțuri. Troedsson a împărțit sistemul de transmisie a lanțului în patru părți, fiecare dintre ele fiind 
analizată separat: a – partea întinsă; b – partea de revenire; c – pinionul conducător; d - pinionul 
condus. 

Mihai T.L. și Radu P. (Mihai & Radu, 2016) au identificat problema ungerii contactului dintre zalele 
lanțului și întinzătorul pentru lanț. Prin urmare, ei au încercat să studieze comportarea dinamică, 
uzura și durata de viață a sistemului, prin prisma forțelor de contact prin frecare. Autorii au făcut 
analiza utilizând metoda elementelor finite: au calculat zona de contact pentru diferite lanțuri și 
forțele rezultante ale întinzătorului de lanț aplicate la deschiderea lanțului. Observațiile lor coincid cu 
rezultatele lui Gavrilă C.C. (Gavrilă, 2014a, Gavrilă, 2014b), Hyakuta T. (Hyakuta T. et al., 2001) și 
Velicu R. (Velicu, 2012) care au concluzionat că aproape 25% din frecare este determinată de contactul 
dintre lanț și întinzătorul de lanț. Mihai T. L. și Radu P. (Mihai & Radu, 2016) au ajuns la concluzia că 
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fenomenul de frecare în contactele întinzătorului de lanț este influențat atât de tipul ungerii cât și de 
distanța dintre întinzătorul de lanț și deschiderea lanțului. De asemenea, trebuie menținut un flux 
constant de lubrifiant în timpul mișcării lanțului spre întinzătorul de lanț. 

2.4 Concluziile analizei stadiului actual  

Într-un sistem de transmisie cu lanț, mișcarea mecanică generează vibrații și zgomote, aspect 
nerezolvat până la acest moment. 

Din literatura de specialitate se poate observa că s-au desfășurat numeroare cercetări pentru studiul 
sistemelor de transmisie cu lanț cu role şi bucşe. Aceste tipuri de sisteme prezintă fenomene de 
contact care sunt mai ușor de urmărit, de descris și de analizat. 

În ceea ce privește sistemele de transmisie cu lanț dințat, cu toate că există o serie de cercetări 
efectuate, problema reducerii nivelului de zgomot și vibrații este încă în atenția specialiștilor din 
domeniu. Lanțurile dințate au zale cu profil logaritmic, conectate cu bolțuri. De asemenea, pinioanele 
au dinți cu profil logaritmic care generează dificultăți în stabilirea exactă a locului de impact cu zalele 
și, prin urmare, o trasabilitate mai redusă a traiectoriilor zalelor. Există încă multe dezavantaje atunci 
când vorbim despre sistemele de transmisie cu lanț dințat, în general; este, în continuare, necesar să 
se realizeze cercetări experimentale care să contribuie la determinarea, de exemplu, a răspunsului 
sistemului la diferite șocuri sau la întindere excesivă.  

Ca urmare a analizei literaturii de specialitate și a problemelor identificate ca reprezentând, în 
continuare, provocări pentru industrie, s-a formulat scopul prezentei teze de doctorat și principalele 
obiective ale cercetării, prezentate în cele ce urmează. 

2.5 Scopul şi obiectivele tezei de doctorat 

Această teză de doctorat își propune să abordeze o problemă de cercetare actuală cu privire la 
sistemele de transmisie cu lanț dințat, respectiv reducerea nivelului de vibrații cauzate de acest tip de 
transmisie. În acest sens, studiul transmisiei cu lanț dințat sub aspect cinematic și dinamic urmărește 
să contribuie la o mai bună înțelegere a fenomenelor apărute la contactul dintre zale și pinion, în 
scopul diminuării efectelor nedorite din sistem. 

Sistemele de transmisie cu lanț dințat au potențial mare de utilizare, fiind mult mai silențioase 
comparativ cu alte transmisii. Ele pierd mai puțină energie în timpul mișcării față de alte tipuri de 
lanțuri, având, prin urmare, performanțe îmbunătățite. Pe de altă parte, însă, transmisiile cu lanț 
dințat prezintă forme geometrice complexe, ceea ce face dificilă înțelegerea și prezicerea 
fenomenelor de contact. 

Ideea originală care stă la baza acestei lucrări este de a folosi pendulul analogic al lui Huygens, 
realizat de Prof. dr. ing. Șerban Bobancu de la Universitatea Transilvania din Brașov, ca model de 
studiu pentru analiza cinematică și dinamică a transmisiilor cu lanț dințat. Pendulul analogic al lui 
Huygens constituie un instrument neconvențional ce poate fi folosit pentru a diferenția performanța 
diferitelor tipuri de lanțuri considerate în mișcare lentă; zalele pot fi puse în evidență prin markeri iar 
mișcarea lor poate fi surprinsă cu ajutorul unei camere. În același timp, teoriile specifice analizei 
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sistemelor multicorp și analizei cu elemente finite vin în sprijinul elaborării de modele numerice și 
realizării de simulări ce permit  identificarea comportării lanțului dințat în diferite condiții. 

În acest sens, au fost stabilite următoarele obiective de cercetare ale tezei: 

1. Analiza cinematică a lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens pe baza abordării 
sistemelor multicorp: 

 Elaborarea modelului pendulului analogic al lui Huygens; 

 Analiza cinematică a pendulului analogic al lui Huygens folosind abordarea numerică; 

 Analiza cinematică a pendulului analogic al lui Huygens pe baza datelor experimentale; 

 Corelarea rezultatelor numerice cu datele experimentale și validarea modelului numeric. 

2. Studiul forțelor de contact din lanțul dințat al pendulului analogic al lui Huygens, considerând 
corpurile în contact ca fiind rigide: 

 Determinarea forțelor de contact prin abordarea numerică specifică metodei sistemelor 
multicorp. 

3. Analiza dinamică a lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens pe baza abordării 
sistemelor multicorp:  

 Modelarea numerică a pendulului analogic al lui Huygens cu corpuri flexibile; 

 Analiza dinamică și determinarea forțelor de contact. 

4. Analiza modală și determinarea caracteristicilor de amortizare ale zalelor lanțului dințat:  

 Efectuarea analizei modale în scopul determinării frecvențelor de rezonanță ale zalelor 
lanțului dințat; 

 Identificarea caracteristicilor de amortizare a unei zale a lanțului dințat. 
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3.  
Analiza cinematica a sistemului de 
transmisie cu lanț dințat din pendulul 
analogic al lui Huygens  

3.1 Considerații generale privind lanțurile dințate  

La proiectarea sistemelor mecanice este extrem de important să înțelegem modul în care transmisiile 
cu lanț influențează performanțele sistemului. Deoarece există diferite tipuri de transmisii cu lanț, 
este important să ne întrebăm ce tip se comportă mai bine într-un sistem mecanic dat și de ce. 

Acest capitol abordează cinematica lanțului dințat, considerând că acesta este inclus într-un sistem 
de tipul pendulului analogic al lui Huygens. 

Cercetările efectuate în această teză, cu scopul de a înțelege mai bine comportarea, din punct de 
vedere cinematic, la contactul dintre zalele lanțului dințat și pinion, utilizează teoria sistemelor 
multicorp, presupunând că toate corpurile (elementele lanțului și pinionul) sunt rigide. Scopul general 
este acela de a înțelege comportarea în diferite condiții a unui lanț dințat. Studiul se bazează pe 
efectul pendulului analogic al lui Huygens, Figura 3.4, considerat un centroid fix în jurul căruia lanțul 
oscilează în raport cu pinionul. 

  
 

 

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

În acest fel se creează o mișcare mono-involută, în care fiecare zală în timpul angrenării cu dinții 
pinionului devine un centru de rotație, dependent de poziția zalei. 

 

a) b) 
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3.2 Abordarea teoretică 

Sunt considerate N zale într-un lanț care sunt conectate cu cuple de rotație. O cuplă de rotație are un 
grad de libertate, restul posibilităților de mișcare fiind blocate. Prin urmare, se poate presupune că 
mișcarea are loc doar în planul   ̂ și nu există vibrații generate în planul    ̂. Restul zalelor din lanț, 
care nu intră în contact cu pinionul, pot fi considerate ca un corp semi-rigid, datorită unei forțe 
aplicate care întinde lanțul. 

 

3.3 Dezvoltarea modelului pendulului analogic al lui Huygens 

3.3.1 Dezvoltarea modelului pendulului analogic al lui Huygens în MapleSim 

Pentru a înțelege comportarea din punct de vedere cinematic a unui lanț dințat din pendulul analogic 
al lui Huygens, este necesară elaborarea unui model matematic. În acest sens se utilizează abordarea 
prin diagrame bloc, parcurgându-se următoarele etape: a) crearea modelului zalelor și a pendulului, b) 
conectarea zalelor cu cuple adecvate și c) definirea contactelor dintre zale și pendul. 

 

 Crearea zalelor şi a pendulului 

Pentru a descrie o zală a lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens în MapleSim, se consideră 
că fiecare zală are o masă, concentrată în centrul de masă și un diametru. 

 
Fig. 3.8 Reprezentarea unei zale într-un sub-bloc în MapleSim 

 Cuple cinematice 

Principalele cuple utilizate pentru a exprima cinematica zalelor sunt cuple de rotație. 
 

 

 

 

 

 

 

 



 

 22 

 Crearea contactelor 

 
Fig. 3.10 Modelul de contact prin diagrame bloc a lui Hunt şi Crossley, în MapleSim 

 

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

Într-un lanț dințat, mai multe zale intră în angrenaj cu pinionul (sau pendulul, în cazul de față). Prima 
zală poate fi considerată ca o zală fixă. Restul zalelor sunt configurate pentru a fi poziționate în 
funcție de pozițiile lor inițiale. Sub-bloc-urile care modelează zalele sunt conectate prin intermediul 
cuplelor de rotație. Fiecărei cuple i se asociază câte un element elastic și de amortizare, pentru 
generarea forțelor de contact tangențiale între zale și cuple. Fiecare zală, cu excepția primeia care 
este fixă, este apoi conectată cu sub-blocul ce modelelază forțele de contact normale. Figura 3.11 
reprezintă diagrama bloc creată în MapleSim. 

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

O ecuație simplificată a accelerației este reprezentată mai jos. Prin integrarea simplă/ dublă, viteza/ 
deplasarea unei zale este determinată pentru poziția sa inițială, în funcție de intervalul de timp 
considerat. În cazul de mai jos, timpul inițial este zero. 
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unde: 

x(t), y(t) și z(t) definesc poziția zalei în raport cu axele sistemului de coordonate cartezian; 

 ( ),  ( ) și  ( ) reprezintă unghiurile față de axele de rotație în jurul oX, oY și respectiv oZ; 

g = 9.81  
    este accelerația gravitațională. 

Acest model este util pentru că reprezintă o variantă puțin costisitoare și consumatoare de timp 
pentru estimarea comportării lanțului dințat în pendulul analogic al lui Huygens. 

 

3.4 Analiza cinematică a pendulului analogic al lui Huygens 
folosind abordarea numerică 

Analiza cinematică a unui sistem poate fi realizată utilizând abordarea analitică (matematică), 
numerică și experimentală. Având în vedere avantajele recunoscute ale simulărilor, pentru a studia 
cinematica pendulului analogic al lui Huygens s-a realizat un model numeric, utilizând programul MSC 
Adams ca mediu software de modelare și analiză. 

3.4.1 Dezvoltarea modelului în MSC Adams 

 Realizarea modelului CAD 

Figura 3.12 prezintă modelul CAD al unui ansamblu lanț dințat - pinion din pendulul analogic al lui 
Huygens. 

 Importarea modelului CAD în MSC Adams 

Modelul CAD a fost exportat ca (*.x-t), cu scopul de a obține un model de dimensiuni rezonabile 
pentru efectuarea analizei cinematice (pe baza teoriei sistemelor multicorp). 

 Stabilirea tipurilor de materiale 

Pentru a descrie proprietățile inerțiale ale componentelor ansamblului (zale și pinion) este nevoie de 
informații privind tipul de material; acestea se introduc fie utilizând baza de date specifică MSC 
Adams, fie prin adăugarea densității materialelor din care se realizează componentele. Totodată, se 
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calculează centrul de masă al fiecărei componente, acesta fiind folosit în continuare ca marker, în 
analiza cinematică. 

 
Fig. 3. 12 Modelui CAD al unui lanț dințat din pendulul analogic al lui Huygens. 

3.4.2 Descrierea analizei cinematice  

Analiza cinematică este efectuată pentru a calcula deplasările, vitezele și accelerațiile zalelor din 
lanțul dințat în timpul oscilației pe pinionul din pendulul analogic al lui Huygens, aceste mărimi oferind 
informațiile necesare pentru determinarea comportării lanțului dințat. Rezultatele obținute din 
simulările numerice sunt comparate cu datele experimentele. 

În modelul numeric supus analizei, atât zalele exterioare cât și bolțurile de legătură au fost eliminate. 
Cuplele de rotație se consideră că funcționează fără frecare de alunecare. 

3.4.3 Rezultate şi discuții 

 Deplasări unghiulare  

 

Fig. 3.16 Deplasarea unghiulară între elementul_20 şi pinion (Shalaby & Lache, 2015) 

Figura 3.16 reprezintă deplasarea unghiulară a zalei x imediat după contactul cu ultimul element. 
Primul element are o oscilație completă în jurul pinionului. Oscilația zalelor se consideră față de 
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sistemul de coordonate global, cu originea în centrul de masă al pinionului. Se poate observa, de 
asemenea, efectul de pendul dublu al unei zale din lanț, suplimentar față de zalele aflate în contact cu 
pinionul. 

 Viteze unghiulare 

Figura 3.20 prezintă derivata deplasării unghiulare în raport cu timpul. 

 

Fig. 3.20 Viteza unghiulară a zalei_20 (Shalaby & Lache, 2015) 

Pe măsură ce zalele se îndepărtează de punctul fix de angrenare cu pinionul viteza acestora crește. 
Acest lucru poate fi efectul vibrațiilor determinate de deplasările din ce în ce mai mari ale zalelor în 
contact cu pinionul. 

 Accelerații unghiulare 

Figura 3.28 ilustrează a doua derivată a deplasării în raport cu timpul, punând totodată în evidență 
zgomotele determinate de contactul zalelor cu pinionul. 

 

 
Fig. 3.28 Accelerația unghiulară a zalei_20                   (Shalaby & Lache, 2015) 

 
Analizând curbele reprezentând vitezele și accelerațiile, se pot formula următoarele observații: 

 Zalelor în contact cu pinionul prezintă deplasări mai mari decât restul lanțului, ceea ce 
generează vibrații. Celelalte elemente ale lanțului, aflate mai departe de zona de impact, tind 
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să păstreze viteza și accelerația sistemului (ansamblului) în sine, chiar dacă și acestea 
înregistrează o mică creștere a vitezei. 

 Fiecare zală a lanțului are comportarea sa specifică. Acest lucru se datorează faptului că 
pendulul analogic al lui Huygens nu generează o oscilație armonică uniformă, din cauza 
forțelor generate în timpul impactului dintre zale și pinion, care tind să încline pendulul și să-i 
imprime o mișcare neliniară. 

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

Lanțul dințat din pendulul analogic al lui Huygens arată în mod explicit modul în care se comportă un 
lanț dințat din punct de vedere cinematic. Scopul acestui studiu este de a înțelege modul în care o zală 
dintr-un lanț dințat intră în angrenare cu pinionul, în acest caz în cadrul pendulului analogic al lui 
Huygens. 

3.5.1 Dezvoltarea instalației experimentale 

Instalația experimentală reproduce pendulul analogic al lui Huygens, așa cum se observă în Fig. 3.33. 
Pinionul este fixat exact în poziția considerată, astfel încât să permită cuplarea corectă a lanțului 
instalat pe el. Centrul pinionului reprezintă originea sistemului global de coordonate al pendulului 
analogic al lui Huygens. Prima zală a lanțului este apoi fixată, astfel încât se împiedică apariția 
alunecărilor sau a deplasărilor transversale. Această prima zală a lanțului poate fi, așadar, considerată 
al doilea punct fix (de sprijin) în pendul. Restul lanțului este instalat ținând cont de poziția inițială. 

 
Fig. 3.33 Pendulul analogic al lui Huygens – instalare parțială 

Figura 3.33 reprezintă o parte din instalația experimentală. Se poate observa că pinionul și lanțul au 
fost vopsite într-o culoare mată, pentru a se evita reflexia luminii și inducerea de erori în procesul de 
achiziție a imaginii prin camera de mare viteză. Totodată, vopseaua albă contribuie la recunoașterea 
imaginilor captate de cameră. Punctele albe de pe lanț asigură alinierea corectă a lanțului în poziția 
inițială. De asemenea, ele ajută la generarea unei drepte cu ajutorul căreia se poate identifica poziția 
lanțului în timpul oscilației în raport cu pinionul. 
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3.5.2 Rezultate experimentale şi discuții 

Mișcarea de oscilație a lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens este captată iar datele 
experimentale care o reprezintă sunt prezentate în Figura 3.35. După cum se observă în această 
figură, experimentele efectuate demonstrează o bună repetabilitate, ceea ce asigură precizia 
rezultatelor. 

 
Fig. 3.35 Date experimentale filtrate reprezentând oscilația lanțului dințat din pendulul analogic al lui 

Huygens. 

3.6 Corelarea rezultatelor numerice cu datele experimentale  

Rezultatele obținute din analiza experimentală a pendulului analogic al lui Huygens sunt comparate 
cu cele obținute prin simulari. S-au considerat două tipuri de lanțuri dințate, tip A și tip B, diferite sub 
aspectul geometriei și a modului de asamblare a zalelor, așa cum se observă în Figurile 3.36-3.38; 
scopul a fost acela de a identifica ce tip de asamblare și geometrie a lanțurilor va conduce la o 
pierdere mai mică de energie datorită frecărilor. 

3.6.1 Rezultate experimentale şi discuții   

Experimentele arată diferențe între comportarea celor două tipuri de lanț din punct de vedere 
cinematic, așa cum se prezintă în Figura 3.39. Pe de o parte, se observă o ușoară diferență între cele 
două tipuri de lanț în timpul contactului dintre zale și pinion; această diferență crește în timpul 
revenirii la poziția inițială, ceea ce demonstrează pierderea de energie a fiecărui tip de lanț după 
momentul angrenării zalei cu pinionul.  

Partea superioară din Figura 3.39 prezintă oscilația lanțului la ieșirea din angrenare (când se 
îndepărtează de pinion), în timp ce partea inferioară ilustrează oscilația lanțului la intrarea în 
angrenare (când se deplasează spre pinion). Graficul prezintă comportarea ambelor tipuri de lanțuri 
considerate (A și B). 

Se poate observa diferența dintre cele două lanțuri: diferența este de 2,709% în timpul oscilației 
lanțului la ieșirea din angrenare, ceea ce înseamnă că lanțul tip B este supus unei pierderi mai mari de 
energie. Pe de altă parte, la intrarea in angrenare se observă că există o diferență de numai 0,945% 
între ele. 
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Fig. 3.36 Tip de îmbinare (A)   [prin 

bunăvoința Schaeffler România SRL] 

 
Fig. 3.37 Tip de îmbinare (B) [prin bunăvoința 

Schaeffler România SRL] 

 
Fig. 3.38 Contururi geometrice diferite ale zalelor de lanț  tip A şi respectiv tip B [prin bunăvoința 

Schaeffler România SRL] 

 
Fig. 3.39 Diferența de oscilații între cele două tipuri de lanțuri (A) şi (B) (Shalaby et al., 2016a) 

 

3.6.2 Rezultate ale simulărilor şi discuții 

S-au realizat două modele numerice, pentru fiecare tip de lanț (A și B). În cadrul primului model, 
Figura 3.42, pentru simplificare, fiecare două zale coincidente sunt reduse la o singură zală, de 
grosime dublă. Această aproximare contribuie la reducerea dimensiunii modelului numeric (prin 
numărul de componente și a legăturilor dintre ele). În cel de-al doilea model, Figura 3.43, zalele nu 
coincid, prin urmare nu se poate reduce numărul de îmbinări. În ambele cazuri, zalele exterioare au 
fost eliminate deoarece nu sunt supuse contactului direct cu pinionul. De asemenea, se neglijează 
frecarea din cuple. 
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Fig. 3.42 Tip de îmbinare (A) (Shalaby et al.,  2016a) 

 
Fig. 3.43 Tip de îmbinare (B)( Shalaby et al., 

2016a) 

Simulările au fost efectuate timp de treizeci de secunde. Așa cum se observă în Figura 3.44, primele 
două oscilații pot fi neglijate deoarece în continuare simularea se stabilizează şi eroarea scade. 

 
Fig. 3.44. Diferența dintre cele două tipuri de lanțuri, ilustrată prin simulări numerice(Shalaby et al., 

2016a) 

 

3.6.3 Corelarea simulărilor numerice cu rezultatele experimentele 

Există o mică diferență între datele experimentale și cele rezultate din analiza numerică, așa cum se 
arată în Figura 3.47. În procesul de prelucrare a datelor, pentru a se asigura coerența celor două 
categorii (numerice și experimentale), s-a aplicat o normalizare. În timpul oscilațiilor lanțului la ieșirea 
din angrenare (când se îndepărtează de pinion) se constată o pierdere de energie la ambele tipuri de 
lanț. 
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Fig. 3.47 Corelarea rezultatelor numerice cu datele experimentale, pentru ambele tipuri de lanțuri 

(Shalaby et al., 2016a) 

Diferențele înregistrate se pot explica prin faptul că: a) factorii de amortizare ai contactelor nu s-au 
estimat cu precizie și b) forțele tangențiale au fost estimate la valori mai mari decât în realitate, 
pentru lanțurile aflate în angrenare (în mișcare către 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 corectă a cinematicii lanțului dințat și a forțelor de contact. Au fost efectuate mai 
multe simulări numerice pentru a găsi valorile corecte ale C.D.F. Acești factori au fost calculați în 
funcție de energia pierdută prin oscilațiile lanțului față de pinion. Valorile lor înregistrează o mare 
diferență, în funcție de viteza cu care se mișca sistemul, grupându-se în valori: a) la ieșirea din 
angrenare (îndepărtarea lanțului de pinion) și b) la intrarea în angrenare (deplasarea lanțului spre 
pinion). 

În Figura 3.50 se prezintă valorile C.D.F. obținute atât din analiza numerică cât și din datele 
experimentale. Se poate observa că există o schimbare în cinematica lanțului, datorită modificării 
vitezei, în timpul oscilației acestuia în jurul pinionului. 

Simulările permit, totodată, reconstituirea oscilațiilor în raport cu datele experimentale, utilizând 
valorile pozitive ale C.D.F. În acest caz, s-au considerat valoarea pozitivă 4,95 și valoarea negativă 
2.05 a C.D.F. 
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Fig. 3.50. Valorile C.D.F. - prezentare comparativă a datelor numerice și experimentale 

 

3.7 Concluzii 

Acest capitol prezintă cercetările privind analiza cinematică a unui lanț dințat din pendulul analogic al 
lui Huygens. Studiile realizate au pus în evidență cauzele ne-uniformității deplasărilor unghiulare și 
ale derivatelor lor (viteze și accelerații) ale zalelor de lanț, în timpul oscilațiilor pendulului (oscilațiilor 
lanțului în jurul pinionului). Efectul pendulului dublu este clar observat. Comportarea sistemului 
depinde, în mod evident, de rigiditatea lanțului. Atunci când rigiditatea crește, efectul de pendul dublu 
tinde să dispară. Vibrațiile zalelor ce urmează ultimei zale în contact cu pinionul se disipează lent, de-
a lungul lanțului. 

Rezultatele obținute în timpul simulărilor se corelează cu datele experimentale. Această corelație 
demonstează că modelul numeric utilizat este corect.  

Un alt subiect de cercetare se referă la influența geometriei zalelor și a modului de cuplare a acestora 
asupra comportării cinematice a lanțului dințat. Astfel, se poate concluziona că, în condițiile unor 
geometrii asemănătoare, modul de îmbinare influențează semnificativ pierderea de energie din 
sistem (datorată contactului dintre zale și pinion). 

O altă concluzie ce poate fi formulată în urma cercetărilor efectuate este că lanțul dințat se comportă 
diferit la intrarea în angrenare cu pinionul, respectiv la ieșirea din angrenare (păstrând condiția ca 
zalele superioare să fie în permanență în contact cu pinionul). Astfel, se poate spune că lanțul dințat 
are o comportare neliniară, a cărei determinare necesită împărțirea în patru intervale diferite de 
realizare a analizei cinematice. 
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4.  
Studiul forțelor de contact în lanțul dințat 
din pendulul analogic al lui Huygens prin 
abordarea sistemelor multicorp 

În acest capitol, rezultatele cercetărilor prezentate în Capitolul 3 sunt folosite pentru determinarea 
forțelor de contact generate la contactul dintre zalele lanțului dințat și pinion. Studiul acestor forțe 
este justificat prin faptul că se presupune că ele reprezintă principalul motiv al zgomotelor și 
vibrațiilor apărute în sistemele de transmisie cu lanț dințat. 

4.1 Studiul forțelor de contact în transmisiile cu lanț dințat. 
Fundamente teoretice 
 

Studierea forțelor de contact în sistemele mecanice a reprezentat întotdeauna un subiect de interes, 
deoarece acestea oferă informații utile privind dispersia energiei în sistem. Forțele de contact apar ca 
o consecință a fenomenelor dinamice, deci sunt variabile în timp. Expresia lor diferă în funcție de tipul 
impactului, care poate fi elastic, plastic sau elasto-plastic.  

În evaluarea forțelor de contact se au în vedere două componente principale: componenta normală și 
componenta tangențială. Forța normală de contact depinde de: forțele externe - ce măresc viteza 
unui corp în mișcare spre un alt corp (în cazul de față mișcarea lanțului dințat față de pinion), factorul 
de amortizare a contactului (C.D.F.), rigiditatea și adâncimea impactului. Forța tangențială de contact 
depinde de coeficientul de frecare și viteza în timpul contactului. 

 

4.2 Determinarea forțelor de contact prin abordarea numerică 

Există două metode utilizate la ora actuală pentru determinarea forțelor 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 în MSC Adams 

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

Calculul forței normale de contact în MSC Adams se face pe baza a două metode: metoda forței de 
impact și metoda forței de restituire. 

Calculul forței de contact tangențiale se face prin determinarea forței de frecare, pentru care se 
utilizează modelul bazat pe legile frecării ale lui Coulomb. 

4.2.2 Calculul numeric în MSC Adams  

Forța de contact este considerată ca o constrângere unilaterală, cu alte cuvinte, ea este dată de 
adâncimea impactului dintre zala lanțului dințat și pinion. Prin urmare, forța va fi nulă în situația în 
care nu există impact între cele două elemente și va avea valori pozitive în cazul în care elementele 
sunt în contact. 

4.2.3 Rezultate şi discuții 

Rezultatele simulărilor conduc la determinarea forțelelor de contact apărute la impactul dintre lanțul 
dințat și pinionul din pendulul analogic al lui Huygens. Totodată, ele pun în evidență influența 
deplasărilor unghiulare și a derivatelor acestora (viteze și accelerații - conform celor prezentate în 
capitolul 3) asupra forțelor de contact. 

Figura 4.4 prezintă forțele de contact pentru cel de-al doilea set de perechi de zale, considerând că 
prima pereche este fixată de pinion și, prin urmare, nu există posibilitatea generării acestor forțe. 

 

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

 

Distanța dintre zale și pinion este mică, forțând astfel zalele și pinionul să rămână permanent în 
contact. Acest fapt determină apariția forțelor de frecare, care au valori relativ mari în timpul oscilației 
lanțului în jurul pinionului. Atunci când distanța dintre zale și pinion crește, forțele de contact ale 
zalelor față de pinion cresc, în timp ce forțele de frecare scad. 

Pentru a înțelege distribuirea forțelor în timpul contactului, aceasta se poate împărți în patru zone 
principale, după cum se arată în Figura 4.5: 
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a) zona de intrare (angajare) în angrenare - unde zala are primul contact cu pinionul; 

b) zona de frecare a zalei cu pinionul; 

c) zona de ieșire (dezangajare) din angrenare - unde zala se deconectează spontan de pinion; 

d) zona fără contact - care marchează sfârșitul unui ciclu oscilant al zalei în raport cu pinionul 
(Emmerson, 2006), (Shabana, 2013). 

Ne-am fi așteptat ca, în timpul contactului, forța de angajare să fie întotdeauna mai mare decât forța 
de dezangajare. Cu toate acestea, odată cu scăderea perioadei de angajare și a creșterii perioadei de 
dezangajare, în timp ce durata de contact total scade, forța de dezangajare tinde să fie mai mare 
decât forța de intrare în angrenare. 

 

 

Fig. 4.5 IIustrarea celor patru zone principale de contact (Shalaby et al., 2016b) 

 

În cazul perioadelor lungi de contact între zale și pionion, forțele de contact la intrarea în angrenare 
sunt mai mari decât forțele de dezangajare, așa cum se prezintă în Figura 4.6. 

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

 
Fig.4.12 Forțele de contact ale celui de-al treilea set de perechi de zale 

Există o mică diferență între simulări și forțele de contact reconstituite, deoarece lungimea de contact 
la forțele de contact reconstituite este ușor mai mare decât cea considerată în cazul simulărilor, 
Figura 4.13. Totodată, se poate observa că componentele tangențiale ale forțelor de contact 
reconstituite sunt mai mari decât cele obținute din simulări. 

 
Fig.4.13 O vedere mărită a forțelor de contact al celui de-al treilea set de perechi de zale 
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4.3 Concluzii 

Acest capitol explică efectul forțelor de contact în timpul oscilației unui lanț dințat în jurul pinionului 
din pendulul analogic al lui Huygens, respectiv reducerea în amplitudine a deplasării unghiulare a 
pendulului. 

A fost pusă în evidență importanța rigidității lanțului dințat - care depinde de tipul de material utilizat 
și de forma geometrică a zalelor - în determinarea forței de contact și a coeficientului de amortizare a 
contactului dintre zală și pinion. 

Studiul comportării lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens, atât din punct de vedere 
cinematic cât și din perspectiva forțelor de contact contribuie la o mai bună înțelegere a comportării 
transmisiilor cu lanț dințat, în general. 
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5.  
Analiza dinamică a sistemului de 
transmisie cu lanț dințat din pendulul 
analogic al lui Huygens pe baza abordării 
sistemelor multicorp 

5.1 Considerații generale 

În capitolele anterioare, analiza cinematică și determinarea forțelor de contact pentru zalele lanțului 
dințat în mișcare de oscilație în jurul pinionului din pendulul analogic al lui Huygens s-a realizat prin 
considerarea unui model multicorp cu corpuri rigide. În continuare ne propunem să analizăm contactul 
dintre zale și pinion mai în profunzime, prin considerarea acestor elemente ca fiind corpuri flexibile. 

Ȋn general, forțele de contact influențează performanța unui sistem mecanic mai ales într-un mod 
negativ, provocând pierderi de energie și generând vibrații și zgomote. Scopul acestui studiu este de a 
înțelege comportarea unui lanț dințat în diferite condiții de mișcare a zalelor față de pinion (evaluate 
prin deplasări sau vitezele unghiulare).  

 

5.2 Fundamente teoretice 

Pentru a înțelege metoda multicorp cu corpuri flexibile utilizată în analiza dinamică a lanțului dințat 
din pendulul analogic al lui Huygens, este important să se cunoască modul în 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 în mișcare 
în contextul existenței coordonatelor unui punct de referință. Pentru exprimarea deplasărilor și 
deformațiilor elastice ale corpurilor se utilizează coordonatele naturale (Shabana, 1997). 
Constrângerile în corpurile flexibile sunt diferite de cele din corpurile rigide deoarece trebuie să 
includă și deformările elastice. 

5.2.2 Abordarea teoretică a forțelor de contact 

Există mai multe teorii cu privire la modul de determinare a forțelor pentru corpurile aflate în contact. 
Sistemele mecanice complexe au un număr foarte mare de grade de libertate, datorită numărului 
foarte mare de corpuri ce intră în contact unele cu altele, în timpul funcționării. În funcție de tipul 
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corpurilor aflate în contact, rigide sau flexibile, literatura de specialitate pune în evidență trei categorii 
de contacte: ambele corpuri rigide, ambele corpuri flexibile, un corp rigid și unul flexibil. Un motiv 
esențial pentru studiul forțelor de contact este acela de a observa modul în care părțile în contact 
sunt afectate de solicitările apărute în timpul contactului. 

 

5.3 Modelarea numerică a pendulului analogic al lui Huygens. 

5.3.1 Sisteme de corpuri flexibile în MSC Adams 

MSC Adams Flex-Bodies consideră corpurile ca având deformații liniare mici (Flores & Machado, 
2001), ce pot fi aproximate ca suprapunere a unui număr de vectori de formă (forme modale). Vectorii 
de formă se determină aplicând metoda superpoziției modurilor, în cadrul analizei modale. Analiza 
modală, realizată fie cu ajutorul unui software precum MSC Adams/FLEX (ce utilizează teoria 
sistemelor multicorp), fie cu software de analiză cu elemente finite (MSC Adams, 2013), permite 
identificarea formelor modale și a frecvențelor naturale corespunzătoare. Rezultatele acestei analize 
sunt stocate ca fișiere binare sau fișiere neutre modale (*.mnf) pe care MSC Adams le poate importa 
și le poate utiliza în reprezentarea corpurilor flexibile. 

5.3.2 Abordarea teoretică în MSC Adams 

Primul pas pentru analiza dinamică a corpurilor flexibile este determinarea frecvențelor naturale și a 
modurilor proprii de vibrație (vectori de formă, forme modale) ale unui sistem neamortizat. Pentru 
asta se scrie ecuația de mișcare pentru vibrații libere. 

5.3.3 Metoda superpoziției modurilor 

Metoda permite abordarea analizei cinematice în MSC Adams, în condițiile în care ecuațiile care 
descriu mișcarea trebuie rezolvate considerând corpurile ca fiind flexibile. Importanța acestor date 
este că ilustrează modul în care o zală a lanțului dințat este influențată în timpul contactului cu 
pinionul. 

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

Modelul pendulului analogic al lui Huygens a fost inițial instalat așa cum s-a discutat în capitolele 
anterioare, astfel încât să se asigure coordonatele corecte ale fiecărei părți din pendul. Zalele sunt 
apoi transformate din corpuri rigide în corpuri flexibile, iar fișierul (*.mnf) este creat în MSC 
Adams/FLEX. Pentru crearea acestui fișier (*.mnf) se parcurg mai multe etape, cum ar fi : 
discretizarea zalelor, stabilirea amortizării din sistem și poziționarea corpurilor flexibile. 
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5.3.5 Contacte în MSC Adams 

MSC Adams nu îşi bazează calculele în totalitate pe teoria Hertziană pentru determinarea forțelor de 
contact și a rigidității. Forma geometrică a zalei, respectiv a pinionului sunt, de asemenea, importante 
pentru analiză. Totodată, analiza ține cont de rigiditatea corpurilor între care se realizează contactul. 

 

5.3.6 Rezultate şi Discuții 

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 
deformației și a răspunsului la frecvență. Așa cum am menționat anterior, pentru simplificarea 
modelului numeric și reducerea dimensiunii simulării, numai zalele sunt considerate corpuri flexibile. 
Se poate spune că mișcarea „masei moarte” („dead weight”) în timp ilustrează pierderea de energie 
cinetică în timpul mișcării, așa cum se arată în Figura 5.1. 

Pierderea de energie cinetică se datorează forțelor de contact și forțelor de frecare dintre zale și 
pinion, precum și frecării dintre zale și bolțuri (care sunt reprezentate în model prin cuple de rotație). 
Conform celor menționate mai sus, se poate afirma că pierderea de energie din lanțul dințat este 
exponențială; totodată, acesta are o comportare corespunzătoare în ceea ce privește amortizarea, 
respectiv la șocuri multiple.  

Forma exponențială a pierderii de energie a sistemului oferă explicația pentru denumirea lanțurilor 
dințate și „lanțuri silențioase". 

 
 

Fig. 5.1 Energia cinetică a masei moarte („dead weight”) a modelului (Shalaby et al., 2015) 

Prin interpretarea accelerațiilor din sistem, se poate observa creșterea/ descreșterea vibrațiilor 
generate în timpul contactului dintre zale și pinion. Astfel, în Figura 5.3 se prezintă evoluția 
accelerației unui corp din sistem și răspunsul său la frecvență. Din aceeași figură se poate observa 
creșterea amplitudinii vibrațiilor în momentul în care primul corp este în accelerația. 
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Fig.5.3 Accelerația primului corp în contact – analiză în domeniul timpului și în domeniul frecvenței                              

(Shalaby et al., 2015) 

Forțele de contact ale perechilor de zale ale lanțului pot fi împărțite în intervale principale. În figura 5.5 
se observă forțele generate la intrarea în angrenare, frecarea în timpul angrenării și ieșirea din 
angrenare. 

 
Fig. 5.5 Forțele de contact pe parcursul primului interval (Shalaby et al., 2015) 

Al doilea interval ilustrează pierderea totală de energie cinetică din lanț în timpul mișcării, ceea ce 
determină lanțul să atingă poziția de repaus, așa cum se arată în Figura 5.6. 

 
Fig. 5.6 Forțele de contact disipate (Shalaby et al. 2015) 
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Figura 5.9 indică contactele impulsive cu o lățime de bandă foarte mică și amplitudinea forțelor de 
contact care dispar pur și simplu până când nu se mai observă un contact impulsiv, ceea ce înseamnă 
că oscilația nu are suficientă putere pentru a ridica zala pentru a intra în contact cu pinionul. 

Se poate observa modul în care mișcarea pur și simplu încetinește din perspectiva timpului și a 
frecvenței, din cauza forțelor de contact, zalelor de lanț cu pinionul și frecării cuplelor care leagă zalele 
lanțului una de cealaltă. 

Se poate indica aproximativ momentul și poziția primului contact al zalei cu pinionul și micile vârfuri 
ale forțelor de contact, Figura 5.11 și Figura 5.12. 

 
Fig. 5.9 Forțele de contact impulsive (Shalaby et al., 2015) 

 

 

 

 
Fig. 5.11 Poziția primului contact a unei zale cu pinionul (Shalaby et al., 2015) 
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Fig. 5.12 Vedere parțială a primului contact, cu câmpul de deformații datorate contactului dintre zală 
și pinion (Shalaby et al., 2015) 

Rezultatele ilustrează deviațiile nodurilor în timpul contactelor care ar putea conduce la mai multe 
tensiuni în centrul eclisei și la punctele care vor fi discutate în capitolul următor. 

 

5.4 Concluzii 

În acest capitol sunt prezentate rezultatele analizei comportării dinamice al unui lanț dințat din 
pendulul analogic al lui Huygens folosind abordarea sistemelor multicorp flexibile. Acest tip de analiză 
oferă o mai bună imagine asupra comportării sistemului în domeniul timpului și în domeniul 
frecvenței. De asemenea, oferă perspectiva asupra modului în care sistemul decelerează în formă 
exponențială. 

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

1. Deoarece distanța unghiulară dintre zală și pinion este mai mare, vibrația produsă devine mai 
mică, dând impresia că lungimea este invers proporțională cu frecvența. 

2. Zala din lanț care intră singură în contact cu pinionul este afectată mai mult de forțele de 
contact decât perechile de zale, deoarece suprafața de contact este mult mai mare. 

3. Este identificat un prim contact al zalei cu pinionul. Acesta determină o reducere a forței de 
contact care amortizează într-o măsură impactul, chiar dacă valorile sunt mici. Primul punct 
de contact oferă pur și simplu o decelerare bruscă, pentru a nu avea un contact complet dintr-
o dată (într-o singură etapă). 

4. Simularea permite observarea dacă există sau nu un prim contact în partea interioară a zalei, 
în timpul oscilațiilor în jurul pinionului ; asta deoarece mărimea forțelor de contact este mult 
mai mare și generează vibrații mai mari (zgomote) în sistem. Obținerea primului contact 
depinde și de unghiul pe care îl fac zalele în contact cu pinionul. Fenomenul de dublu contact 
al lanțului dințat generează o decelerare exponențială, după cum se observă din deplasările 
sistemului și din graficul accelerațiilor. 



 

 43 

5. Primul contact asigură o poziționare mai bună și o mai bună angajare (intrare în angrenare), 
pentru a reduce deformația totală a zalelor de lanț în timpul contactului cu pinionul. 

6. Sistemul în sine suferă mai mult în timpul frecvențelor joase iar, pe măsură ce crește 
frecvența, sistemul capătă o comportare mai stabilă. 
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6. 
Analiza modală și determinarea 
coeficientului de amortizare al unei zale 
din lanțul dințat 

6.1 Considerații Generale 

Acest capitol analizează în continuare efectul vibrațiilor asupra zalelor unui lanț dințat, respectiv 
frecvențele care afectează zala. Scopul este de a determina și de a evita frecvențele critice, adică de a 
împiedica zalele să atingă frecvențele naturale în timpul oscilațiilor și prin aceasta, să se evite 
rezonanța. 

În același timp, identificarea coeficientului de amortizare al unei zale a lanțului dințat, prin rezolvarea 
ecuației de mișcare a zalei în timpul oscilației, reprezintă un pas important în înțelegerea comportării 
dinamice a zalei. Totodată, coeficientul de amortizare contribuie la stabilirea cauzei pierderii de 
energie cinetică în timpul mișcării. 

Cele mai multe studii efectuate în sistemul de transmisii cu lanț au fost legate de contactele dintre 
suprafețele superioare ale zalelor lanțului și lamelele de întindere. Cu toate acestea, întrebarea „cum 
se poate reduce fenomenul de creștere a tensiunii peste anumite limite, în contacte?" este încă 
prezentă. S-au făcut încercări pentru o mai bună înțelegere a fenomenelor de contact, dar există încă 
probleme nerezolvate legate de comportarea zalelor de lanț în oscilație în jurul pinionului, așa cum s-
a discutat în capitolele anterioare. 

Pendulul analogic al lui Huygens este un instrument eficient pentru o astfel de cercetare, deoarece 
poate duce la o mai bună înțelegere a comportării lanțului dințat. 
 

6.2 Modelarea şi analiza numerică  

6.2.1 Modelarea şi analiza prin metoda sistemelor multicorp 

Lanțul studiat are o structură de tip 2-2-1, ceea ce înseamnă că există două zale exterioare, două zale 
interioare și o zală intermediară. Mișcarea elementelor este inversată, adică pinionul este fix și lanțul 
este mobil. Realizarea modelului în MSC Adams a fost discutată în capitolele anterioare. Modelarea 
lanțului se face printr-un singur corp flexibil, a cărui poziție inițială este prezentată în Figura 6.1. 

. 
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Fig 6.1 Modelul ansamblului pinion – lanț dințat, cu scoaterea în evidență a corpului flexibil                   

(Shalaby et al., 2017) 

Simularea a fost setată pentru a rula timp de zece secunde. Ea a permis calculul tensiunilor principale 
maxime și minime ale corpului flexibil, indicând astfel "punctul fierbinte", indicând zonele cele mai 
afectate din cauza contactului dintre zalele corpului flexibil din lanțul dințat, în mișcarea de angrenare 
cu pinionul, așa cum este ilustrat în Figura 6.4. 

Conform calculelor efectuate, tensiunea principală maximă a fost determinată în valoare de 628,1 
MPa la momentul t = 0,674 s, în nodul 4089. 

Analiza oferă posibilitatea de a măsura forțele de contact dintre zalele de interes și pinion, precum și 
forțele din cuple. Mărimile forțelor din cuple sunt prezentate mai jos, în Tabelul 6.1. 

 

 

Fig. 6.4 Zonele cele mai afectate din cauza forțelor de contact (Shalaby et al. 2017) 

 

 

 

“Hotspots” 
locations 
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Table 6.1 Mărimea forțelor din cuple (Shalaby et al., 2017) 

Cuple   Amplitudinea forței la culă[N] 
Zala 12 - Zala 13  192.79259 
Zala 13 - Zala 15  241.66594 

 

6.2.2 Modelarea şi analiza prin metoda elementelor finite 

Analiza cu elemente finite a fost efectuată cu software-ul ABAQUS. Pentru analiza cu elemente finite, 
s-a considerat poziția sistemului la un anumit moment, astfel încât forțele să poată fi considerate ca 
fiind statice. Modelul cu elemente finite dezvoltat pentru zala 13 a fost investigat, cadru cu cadru, 
considerând condițiile la limită. În etapa următoare de modelare, au fost adăugate îmbinările din 
alezajele zalelor, prin introducerea unor cuple cinematice complet constrânse.  

Pentru simplificarea modelului și a calculelor, s-a considerate că bol urile care conectează zalele 
lanțului între ele sunt rigide și au o valoare scăzută a rugozității suprafeței. În consecință, s-a 
presupus că forțele de frecare dintre cuple sunt suficient de reduse pentru a fi neglijate. Alezajul 
superior din zala 12 și alezajul inferior din zala 15 au fost complet constrânse, singura mișcare 
permisă fiind în jurul axei Z. 

Suprafețele exterioare din stânga și din dreapta ale zalelor 13 și 14, ilustrate în Figura 6.5, sunt 
blocate din punctul de vedere al translațiilor pe axa Y în planul   ̂, datorită efectului dinților pinionului 
pe zalele lanțului. Forțele inițiale au fost adăugate în alezajele zalelor 13 și 14, așa cum au fost ele 
calculate anterior în analiza cu MSC Adams. Elemente de formă hexagonală au fost utilizate pentru 
discretizarea structurii în elemente finite. 

 
 

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

Scopul principal al analizei dinamice efectuate este de a calcula frecvențele proprii ale sistemului, 
astfel încât să se poată asigura o comportare dinamică stabilă a acestuia. 
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6.2.3 Rezultate şi Discuții 

Primele șase frecvențe proprii și modurile proprii asociate (cu excepția frecvențelor proprii și a 
modurilor proprii corespunzătoare mișcării rigidului - care au valori nule sau apropiate de 0) au 
rezultat din analiza dinamică efectuată utilizând metoda elementelor finite.  

Pentru interpretarea rezultatelor au fost luate în considerare noduri aleatoare ale zalei 13. Aceste 
noduri sunt în cea mai mare parte afectate de solicitările la care sunt supuse. Nodurile prezentate în 
Figura 6.6 sunt distribuite între cei doi dinți și planul exterior stâng al zalei. Acestea au fost selectate 
pentru a observa evoluția solicitărilor în timpul oscilației zalei pe pinion. 

 
Fig. 6.6 Mărimea solicitării principale maxime şi frecvențele corespunzătoare (Shalaby et al., 2017) 

 

Așa cum se prezintă în figurile 6.7 - 6.12, pe măsură ce frecvența crește, tensiunile maxime principale 
și deplasările nodale scad. 

 

Fig. 6.7 Distribuția tensiunii maxime 
principale pentru modul 2 (f = 27955 Hz) 

(Shalaby et al., 2017) 

 

Fig. 6.8 Distribuția câmpului deviaței pentru 
modul 2 (f = 27955 Hz) (Shalaby et al., 2017) 
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Fig. 6.9 Distribuția tensiunii maxime 
principale pentru modul 3 (f = 30430 Hz) 

(Shalaby et al., 2017) 

 

Fig. 6.10 Distribuția câmpului deviaței pentru 
modul 3 (f = 30430 Hz) (Shalaby et al., 2017) 

 

Fig. 6.11 Distribuția tensiunii maxime 
principale pentru modul 5 (f = 59635 Hz) 

(Shalaby et al., 2017) 

 

Fig. 6.12 Distribuția câmpului deviaței pentru 
modul 5 (f = 59635 Hz) (Shalaby et al., 2017) 

 

6.3 Determinarea coeficientului de amortizare al unei zale din 
lanțul dințat  

Rezultatele analizei cinematice prezentate în Capitolul trei, paragraful 3.4.3, care au dus la obținerea  
deplasărilor, vitezelor și accelerațiilor unghiulare în cadrul pendulului analogic al lui Huygens, au 
permis, de asemenea, determinarea coeficientului de amortizare al unei zale (cu ajutorul modelulul 
matematic dat de ecuația de mișcare cu un grad de libertate), respectiv calculul raportului de 
amortizare . 

Figura 6.14 prezintă deplasările, maxime ale nodurilor într-o zală a lanțului dințat, datorită forțelor 
exercitate asupra zalei pe direcția axei X ; aceste rezultate permit determinarea rigidității liniare a 
zalei.  

Deplasările, vitezele și accelerațiile unghiulare, calculate în paragrafele 3.4.3 și 3.6.4, sunt apoi 
înlocuite în ecuația generală de mișcare (Francis, 1994), exprimată prin relația (6.6). Aceasta conduce 
la determinarea coeficientului de amortizare, considerând că nu se aplică alte forțe exterioare. 



 

 49 

 

Fig. 6.14 Deplasările nodale ale unei zale a lanțului dințat 

 

   {  ̈    { ̇    {       (6.6) 

unde: 

K– este rigiditatea liniară exprimată prin legile lui Hook și calculată cu ajutorul softului de elemente 
finite ABAQUS; 

I – este momentul de inerție al zalei de lanț dințat.; 

 ̈ - este accelerația unghiulară a zalei de lanț dințat.; 

 ̇ – este viteza unghiulară a zalei de lanț dințat.; 

  – este deplasarea unghiulară a zalei de lanț dințat.; 

C – este coeficientul de amortizare al zalei de lanț dințat.; 

Considerând    pulsația (viteza unghiulară) corespunzătoare frecvenței naturale a zalei flexibile 
(Francis, 1994) 

     
 

    
 √

 

 
. (6.7) 

Raportul de amortizare   este apoi calculat (Francis, 1994) 

   
 

  
, (6.8) 

unde    este pulsația (viteza unghiulară) corespunzătoare frecvenței imprimate zalei flexibile. 

Figura 6.15 indică scăderea exponențială a raportului de amortizare fa ă de viteză. Deoarece există 
multe oscilații complete, din rezolvarea ecuației (6.6), rezultă mai multe valori ale raportului de 
amortizare pentru aceeași viteză. Prin urmare, în încercarea de a găsi relația dintre raportul de 
amortizare și viteza zalei, s-a determinat curba de interpolare prezentată în Figura 6.15. Legătura 
dintre raportul de amortizare și viteza unghiulară poate fi exprimată prin relația 6.9: 

  ( )           (         ̇)            (          ̇) (6.9) 
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Fig. 6.15 Relația dintre raportul de amortizare şi viteză. 

 

6.4 Concluzii 

S-a efectuat analiza modală a unei zale a lanțului dințat în mișcare de oscilație în jurul pinionului din 
pendulul analogic al lui Huygens, cu scopul de a-i identifica comportarea dinamică prin determinarea 
frecvențelor proprii. Acestea trebuie evitate, pentru ca sistemul să nu ajungă la rezonanță. 

Metoda de cercetare prezentată în acest capitol permite determinarea zonelor de solicitare maximă și 
a deplasărilor nodale, la contactul dintre zale și pinion, la diferite frecvențe. 

Au fost obținute diferite valori ale raportului de amortizare, la viteze foarte scăzute. Acestea indică 
calitatea unui lanț la viteze reduse. Pe măsură ce viteza crește, raportul de amortizare scade, după 
cum s-a discutat în paragraful 6.3. Aceasta ar putea indica pierderea de energie atunci când sistemul 
decelerează din cauza inerției. Rezultatele obținute din această cercetare permit înțelegerea 
comportării lanțurilor dințate, în general. 
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7. 
Concluzii Generale și Contribuții Originale 

Această teză de doctorat abordează o problemă de cercetare actuală cu privire la sistemele de 
transmisie cu lanț dințat, respectiv reducerea nivelului de vibrații cauzate de acest tip de transmisie. 
În acest sens, studiul transmisiei cu lanț dințat sub aspect cinematic și dinamic urmărește să 
contribuie la o mai bună înțelegere a fenomenelor apărute la contactul dintre zale și pinion, în scopul 
diminuării efectelor nedorite din sistem. Dacă se adoptă pentru studiu modelul pendulului analogic al 
lui Huygens, comportarea lanțului dințat depinde de forțele de contact determinate de oscilațiile 
zalelor lanțului la angrenarea cu pinionul. 

Obiectivele științifice formulate inițial au fost realizate cu succes prin parcurgerea 
etapelor de cercetare propuse. Rezultatele cercetării au dus la concluziile prezentate mai 
jos: 
 S-au determinat cauzele care conduc la neuniformitatea deplasărilor unghiulare și a derivatelor lor 

(viteze și accelerații) pentru zalele lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens. În acest 
sens, se observă clar efectul de pendul dublu în timpul oscilației lanțului, fiind evidentă dependența 
comportării sistemului de rigiditate a lanțului. Cu cît rigiditatea este mai mare, cu atît efectul de 
pendul dublu tinde să dispară. Vibrațiile zalelor poziționate imediat după ultima zală supusă 
contactului sau impactului cu dinții pinionului se disipă lent de-a lungul lanțului. 

 S-a realizat modelarea matematică a pendulului analogic al lui Huygens, punându-se astfel bazele 
pentru analiza cinematică a unui lanț dințat; aceasta pune în evidență caracteristicile oscilației 
printr-o ecuație simplă, ce permite determinarea modului în care se poziționează o zală a lanțului 
într-un anumit interval de timp, față de poziția sa inițială. De asemenea, s-a stabilit masa zalei, 
ceea ce ar putea reduce în mod semnificativ timpul de simulare. 

 Rezultatele obținute în urma simulărilor numerice din analiza cinematică a lanțului dințat din 
pendulul analogic al lui Huygens sunt în strânsă corelație cu datele experimentale. În plus, 
apropierea dintre caracteristicile de amortizare obținute din determinările experimentale, pe de o 
parte, respectiv din analiza numerică, pe de altă parte, reprezintă și dovedesc precizia analizei prin 
metoda sistemelor multicorp. S-a pus în evidență efectul diferitelor tipuri de lanțuri dințate și a 
diferitelor geometrii ale conturului zalelor acestora. Diferențele arată că un anumit tip de lanț 
pierde mai multă energie în timpul oscilației sale înapoi către poziția inițială. Pierderea de energie 
se provacată 

  contactelor dintre zale şi pinion. Deoarece geometriile analizate sunt destul de asemănătoare, se 
poate afirma că, pentru conservarea energiei în timpul oscilațiilor, o importanță deosebită o are 
modul în care se realizează asamblarea zalelor din componența lanțului. 

 În analiza cinematică a lanțului dințat este, de asemenea, importantă estimarea corectă a 
factorilor de amortizare a contactelor (C.D.F. - Contact Damping Factors). Se poate, astfel, 
concluziona că lanțul dințat prezintă două moduri diferite de comportare în timpul oscilației din 
pendulul analogic al lui Huygens: deplasări unghiulare mari - pe de o parte și deplasări unghiulare 



 

 52 

mici - pe de altă parte. Totodată, se poate concluziona că lanțul dințat se comportă diferit când se 
deplasează înspre pinion, respectiv atunci când se îndepărtează de acesta. Acest lucru se întâmplă 
cu condiția ca zalele superioare ale lanțului să fie în contact permanent cu pinionul. Ambele 
concluzii prezentate mai sus demonstrează că lanțul dințat are o comportare neliniară și, ca 
urmare, pentru determinarea comportării sale, analiza trebuie divizată în patru intervale diferite, 
ceea ce conduce la identificarea de valori diferite pentru factorii de amortizare ale elementelor în 
contact. 

 Corelația strânsă dintre rezultatele experimentale și simulările numerice validează modelul 
numeric. 

 Studiul forțelor de contact dintre zalele lanțului dințat și pinionul din pendulul analogic al lui 
Huygens s-a realizat ținând cont de caracteristicile materialului utilizat în construcția respectivelor 
elemente. Rezultatele analizei cinematice au contribuit, la rândul lor, la determinarea forțelor de 
contact. Astfel, concluziile sunt următoarele: 

- Cu cât distanța unghiulară dintre zale și pinion este mai mare, vibrațiile produse devin mai mici, 
dând impresia că distanța este invers proporțională cu amplitudinea oscilațiilor. 

- Cu cât numărul zalelor care intră în contact este mai mic, cu atât tensiunea în interiorul lor este 
mai mare, datorită faptului că suprafața de contact este mai mică.  

- Contactul dintre zală și dinții pinionului reprezintă un fenomen ce trebuie analizat în două etape. 
Există un prim contact dintre zală și pinion, care pur și simplu reduce forța principală de contact, 
acționând în favoarea amortizării impactului, chiar dacă valorile sunt mici. Primul punct de 
contact determină o decelerare bruscă, astfel încât se poate spune că nu există un contact 
efectiv în prima etapă. 

- Se poate observa că dacă nu există un prim contact în partea interioară a zalelor în angrenare cu 
pinionul, mărimea forțelor de contact este mult mai mare, generând o creștere a vibrațiilor din 
sistem. Realizarea acestui prim contact depinde și de unghiul sub care zalele intră în contact cu 
pinionul. Fenomenul de contact dublu al lanțului dințat produce o decelerare exponențială, după 
cum rezultă în mod clar din deplasările sistemului și din curbele de accelerații. 

- Primul contact asigură o poziționare mai bună și o mai bună angrenare a zalelor cu dinții 
pinionului, ceea ce reduce deformația totală a zalelor lanțului în timpul contactului. 

- Sistemul în sine suferă în timpul oscilațiilor la frecvențe joase și, pe măsură ce frecvența crește, 
crește și stabilitatea sa. 

 S-a realizat analiza dinamică a lanțului dințat al pendulului analogic al lui Huygens folosind metoda 
sistemelor multicorp, pentru determinarea momentului în care forțele de contact ating valorile 
cele mai ridicate, precum și a poziției zalei în momentul aplicării respectivei forțe. 

 Rezultatele analizei dinamice permit, de asemenea, identificarea frecvențelor proprii, ce trebuie 
evitate pentru ca sistemul să nu intre în rezonanță și, în consecință, să nu ajungă într-o stare 
critică. Metoda de cercetare aplicată permite, de asemenea, identificarea zonelor în care solicitarea 
este maximă și deplasărilor nodurilor datorate contactului dintre zalele lanțului și pinion, la diferite 
frecvențe. 
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 Au fost obținute diferite valori ale coeficientului de amortizare al sistemului, la viteze foarte mici. 
Coeficientul de amortizare reprezintă un bun indiciu cu privire la calitatea comportării lanțului 
dințat la viteze reduse. Pe măsură ce viteza crește, coeficientul de amortizare scade, așa cum s-a 
arătat în paragraful 6.3. Aceasta indică pierderea de energie atunci când sistemul decelerează din 
cauza inerției. Metodologia de cercetare aplicată în acest caz poate fi extinsă, ea contribuind la 
înțelegerea caracteristicilor unui lanț dințat, în general. 

 Valorile obținute pentru coeficientul de amortizare prin studiul mișcării induse în timpul oscilației 
lanțului dințat în jurul pinionului din pendulul analogic al lui Huygens pot fi ulterior utilizate pentru 
identificarea comportării dinamice a unei zale de lanț dințat într-un sistem de transmisie oarecare. 

Principalele avantaje și activitățile viitoare de utilizare a modelului pendulului analogic al 
lui Huygens 
 
 Cea mai mare parte a cercetărilor din acest domeniu se bazează pe dinamica sistemelor de 

transmisii cu lanț, ce funcționează la viteze ridicate. Modelul propus, al pendulului analogic al lui 
Huygens, are o mișcare la viteze mici, ceea ce permite o mai bună identificare a schimbărilor în 
cinematica unei zale a lanțului dințat, în timpul funcționării. 

 Realizarea experimentelor nu durează mult, această abordare reprezentând o metodă mai ieftină 
de validare a modelului numeric prin corelarea datelor experimentale cu cele obținute din analiza 
numerică. 

 Din datele obținute în abordarea experimentală pot fi obținute caracteristicile de amortizare ale 
unei zale de lanț, ceea ce permite determinarea comportării dinamice a lanțului dințat în timpul 
funcționării. 

 Pentru o mai bună înțelegere a cauzelor privind pierderile de energie în timpul mișcării, se pot 
realiza studii asupra zgomotelor. Acestea pot indica cât de multă energie cinetică este 
transformată în energie acustică din cauza frecării dintre zale și cuple sau din cauza contactului 
dintre zale și pinion. 

 În continuarea studiilor pe această temă, se pot utiliza diferite teorii privind contactul si determina 
corelațiile dintre acestea, prin fenomenele apărute în timpul oscilației dintre lanțul dințat și pinion 
în pendulul analogic al lui Huygens. 

Contribuțiile personale originale din prezenta teză sunt: 

 S-a realizat modelul numeric al unui lanț dințat din pendulul analogic al lui Huygens. S-a studiat 
cinematica lanțului dințat cu ajutorul teoriei sistemelor multicorp - abordarea numerică, cu corpuri 
rigide, utilizând programul software MSC Adams. S-a elaborat un model analitic, prin diagrame 
bloc, pentru studiul comportării pendulului analogic al lui Huygens. S-a realizat analiza cinematică 
experimentală a lanțului dințat în cadrul pendulului analogic al lui Huygens. Rezultatele numerice 
au fost corelate cu cele experimentale. 

 S-au studiat forțele de contact dintre zalele lanțului dințat și pinion, din pendulul analogic al lui 
Huygens, cu luarea în considerare a caracteristicilor materialelor din construcția zalelor lanțului și 
pinionului. Studiul a condus la determinarea respectivelor forțe. 
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 S-a realizat analiza dinamică a lanțului dințat din pendulul analogic al lui Huygens utilizând teoria 
sistemelor multicorp - abordarea prin corpuri flexibile; s-a determinat astfel momentul în care 
forțele de contact ating valorile cele mai ridicate, precum și poziția zalei în momentul aplicării 
acelei forțe. 

 S-a realizat analiza modală pentru zalele lanțului dințat în contact cu pinionul, pentru a stabili 
corelația dintre diferitele frecvențe și tensiuni din zale datorate forțelor de contact. De asemenea, 
s-au obținut coeficienții de amortizare al zalei lanțului dințat, în încercarea de a înțelege cauzele 
pierderilor de energie din timpul oscilațiilor. 

Rezultatele cercetării din prezenta teză de doctorat au fost diseminate în patru lucrări științifice, toate 
prezentate în cadrul unor conferințe internaționale și publicate în volumele conferințelor, precum și 
un articol publicat în Buletinul științific al Universității Transilvania din Brașov: 
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