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Abstract: The paper presents the roll and the importance of the elastic and safety clutches, dynamic modeling;
the elastic and safety clutch is included in a mechanical transmission. The next dynamic analysis algorithm is
proposed: the problems wording of the dynamic modeling; the kinematical and static modeling of the elastic and
safety clutches; the modeling of the induced correlations of the mechanical characteristics of the motors and
effectors; the modeling of the semi clutches motion using the Lagrange educations — species |l.

1. INTRODUCERE

Verificarea modelului matematic propus pentru determinarea caracteristicii elastice a
cuplajelor elastice si de siguranta, precum si validarea solutiei constructive si tehnologice
adoptate, se realizaza prin compararea diagramelor toretice cu cele experimentale,
determinate in regim static si dinamic [2],[3].

Lucrarea are ca obiectiv prioritar modelarea dinamica a CES, considerat inclus in
transmisia unei masini.

2. MODELAREA CORELATIILOR INDUSE DE CARACTERISTICILE MECANICE ALE
MOTOARELOR $I EFECTOARELOR

Se stie ca, in cazul general, mecanismul este o parte a unei masini. Ca urmare, fiecare
intrare a mecanismului este legata la un sistem energetic motor, iar fiecare iesire este legata
la un sistem energetic consumator. Fiecare sistem energetic (motor sau consumator) este
caracterizat printr-o ecuatie de dependenta intre parametrii exteriori, denumita caracteristica
mecanica a sistemului energetic.

in consecinta, in cazul cuplajului considerat, intre parametrii exteriori ai mecanismului
echivalent bimobil cu L=3 intrari si iesiri, sistemele energetice introduc inca L=3 ecuatii de
dependenta de tipul:

M1:M1((P11¢>1,t)a (1)
M3=M3((P3'¢3't), (2)
Fa =Fa (Sa)- (3)

Aceste ecuatii, impreuna cu ecuatiile descrise de functiile de transmitere ale migcarilor si
fortelor, vor forma un sistem de 2L=6 ecuatii, care permit determinarea celor 2L parametrii
exteriori.

Acest subcapitol are ca scop stabilirea celor L=3 parametrii exteriori ramasi nedeterminati,
prin introducerea celor L=3 caracteristici mecanice ale sistemelor energetice motoare si
consumatoare.
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Fig. 1. Caracteristicile mecanice ale sistemelor energetice motoare si rezistente
2.1. MODELAREA MOMENTULUI MOTOR

Deoarece descrierea si reprezentarea functiilor tipice ale momentelor de antrenare sunt
complicate din punct de vedere matematic, pentru acestea se folosesc, de regula,
caracteristici echivalente simplificate, accesibile calculelor.

In cazul studiat, se propune ca solutie simplificata portiunea de functionare liniara a

caracteristicii unui motor asincron M; = Ml(ml) (fig.1,a).

Cazul simplu propus acopera, in practica, un numar mare de procese tranzitorii de
incarcare, ecuatia momentului de torsiune al motorului avand urmatoarea expresie

Mmaxj_Mn Mmanl’ (4)

My o, Mj
in care ag reprezinta marimea momentului conventional, care se obtine daca dreapta data se
prelungeste pana la intersectia cu axa ordonatelor, iar by - coeficientul unghiular al acestei
drepte.

Acesti coeficienti se pot scrie in functie de caracteristicile tehnice nominale ale motorului
de antrenare ales (moment nominal gi viteza unghiulara, determinate la randul lor in functie
de puterea si turatia nominald) si in functie de raportul Mmax/M,, dat in cataloagele de
motoare.

Ml =ao —bo(i)l = Mn(l‘l‘

2.2. MODELAREA MOMENTULUI REZISTENT
Pentru determinarea momentului rezistent, se va considera cazul unei diagrame specifica
masginilor percutante, cu moment rezistent mare la functionarea de regim (Msoc) Si cu momet

rezistent mic la mers in gol (My). O astfel de caracteristica este reprezentata in fig.1,b si este
exprimata de ecuatia

Miz =My , pentru ¢ € @4 $i M3 =My + Mgy, pentru o € ;. (5)
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2.3. MODELAREA FORTEI DIN ARC

in procesul de decuplare, deplasarea tachetilor conduce la comprimarea arcurilor
elicoidale. Ca urmare, la comprimarea arcurilor, asupra tachetilor actioneaza forta rezistenta
F,. Cunoscand caracteristica elastica liniara a arcului, se poate scrie expresia fortei din arc

Fa = Fa1 +523K,, (6)
in care F,; reprezinta forta de pretensionare a arcurilor, a carui expresie are forma

(Mtc +3mtklk2m%XL2 — Ly JL-pgre)+2uclug(ls —ka)—kq] )

3(Ly — Ly Jky +1gky)
unde: k, este rigiditatea arcului; ug — coeficientul de frecare dintre cama si tachet; puc —
coeficientul de frecare dintre cama si semicuplajul condus; o, - viteza unghiulara relativa

necesara.
Expresia fortei rezistente se va determina pentru cele doua faze de decuplare,
inlocuind pentru deplasarea s,3; expresiile corespunzatoare prezentate in tabelul 4.1.

Far =

3. MODELAREA MISCARII SEMICUPLAJELOR CU AJUTORUL ECUATIILOR
LAGRANGE DE SPETA A ll-A

Determinarea functiilor de transmitere a fortelor, pentru mecanismul bimobil echivalent
cuplajului elastic si de siguranta, se va realiza aplicand ecuatiile Lagrange de speta a ll-a,
metoda preferata principiului lui d'Alembert, datorita catorva avantaje, cum ar fi:

e metoda ecuatiilor lui Lagrange este mult mai simplu de aplicat, datoritd volumului de
calcul mult mai mic;

e aceasta metoda se preteaza foarte bine folosirii softurilor performante de analiza
dinamica pe calculator;

e explicitdnd Tn relatiile functiilor de transmitere ale momentelor, momentele exterioare pe
baza caractreristicilor mecanice ale sistemelor energetice motor si rezistent, se obtin
doua ecuatii diferentiale care reprezinta ecuatiile de migcare ale sistemului.

3.1. PRECIZARI PRIVIND APLICAREA ECUATIILOR LAGRANGE

La studiul migcarii unui sistem de corpuri rigide, mecanica analitica porneste de la o serie
de ipoteze. Dintre acestea, cea mai importanta este ipoteza legaturilor ideale, care premite
aplicarea principiului lucrului mecanic virtual (puterii mecanice virtuale). Tn aceastd premiza,
aplicarea ecuatiilor lui Lagrange exclude de obicei considerarea fortelor de frecare. Pentru a
eluda acest dezavantaj, in continuare fortele de frecare vor fi considerate ca forte exterioare,
determinarea lor fiind realizata distinct, prin metoda d'Alembert.

3.2. MODELAREA FORTELOR DE FRECARE PE BAZA METODEI
D'ALEMBERT

Aceasta etapa urmareste determinarea fortelor de frecare F si Fic fig. 2, forte ale caror
expresii sunt necesare pentru determinarea fortelor generalizate Qq si Q2, din ecuatiile
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Lagrange de speta a ll-a Tn conformitate cu metoda d'Alembert, pentru determinarea fortelor

de frecare, se izoleaza elementul 2 si se scriu ecuatiile de echilibru cinetostatic (fig. 2):
Sistemul rezultat este un sistem compatibil din punct de vedere matematic, componentele

fortelor de inertie avand expresiile
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Fig.2. Modelarea fortelor de frecare
N B(Sin ¢3 g COS(Ps)"’ Nc1(COS(Ps —Hcsin (Ps)_ N, (COS(Ps +Hsin (Ps):
=F,sinp, -F,,
N B(_ COSQ, + g SIN (Pa)"' Nc1(3in 03 + ¢ COS(Pa)_ ch(Sin P3 —Hc COS(PS) = (8)
=—F,cosp; —F,,
N B[S + P«b(ro +S53 )]"' Ne Ly —Ne,L, = _FinZX - FixSZy'

(9)

I:ix =-Ma,,,

I:iy = _mtaZy’
in care ayy Si agy reprezintd componentele acceleratiei absolute a tachetului 2, pe axele Ox,

respectiv Oy; expresiile acestor componente sunt prezentate in tabelul 4.1.
In urma rezolvarii sistemului (8), rezulta urmatoarele forte de frecare:

HB
Fg = L)
" (LZ_L1)(1—MBMC)+2MC[HB(L2—r0—523)_s]{a( 2 - L)
—Fix [L2(sin @3 + ¢ cOs @3)—— Ly (sin @3 — i COS @3) = 25 pp |+
(10)

+Fy[La(cos@z —pesings)— Ly(cosgz +pc sings) - 255uic ),
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Fic = Ng —F; + Fix singz — Fy, cos 3. (11)

3.3. STABILIREA ECUATIILOR DE MISCARE $I STUDIUL ACESTORA

Mecanismul echivalent propus fiind bimobil, are doua miscari independente: ((pl,(pl,(pl) Si

((p3,¢3,('p3). Pentru determinarea acestora, se vor utiliza cele M=2 functii de transmitere ale

fortelor exterioare, descrise de ecuatiile Lagrange de speta a ll-a. Ca urmare, incluzand in
acestea explicitarile oferite de caracteristicile mecanice ale sistemelor motoare si rezistente,
se obtin ecuatiile de migcare ale mecanismului [1].

Expresiile generale ale ecuatiilor Lagrange de speta a ll-a au forma:

d(0E.) OE,

— - _ :Q11
E(@ECJ oE,
dt\opg) =Qs.

unde E. este energia cinetica a mecansimului, iar Q4, respectiv Qs sunt fortele generalizate
exterioare (forte exterioare reduse la elementul a carui migcare este necunoscuta - elementul
1, respectiv 3).

Forta redusa Q; este o forta conventionala, aplicata unui punct ales al elementului - punct
numit punct de reducere - gi a carei expresie rezulta din conditia ca variatia puterii mecanice
virtuale, obtinuta prin aplicarea acestei forte elementului de reducere, sa fie egala cu variatia
puterii dezvoltata de fortele exterioare. Pentru cazul mecanismului considerat, puterea
mecanica totala se poate scrie sub forma

Q191 +Q3p3 = M9 — M3z —3F, V3 —3F¢p1 Vo1 —3F¢23V)s, (13)
unde: M; este momentul motor (la semicuplajul conducator); M3 - momentul rezistent (la
semicuplajul condus); F, - forta rezistenta din arc, pe directia comprimarii acestuia; Fr1, Frs -
fortele de frecare dintre cama si tacheti, respectiv dintre tacheti si semicuplajul condus; vo1 -
viteza relativa dintre cama si tachet; v,3 - viteza relativa dintre tachet si semicuplajul condus.

Dezvoltand relatia (13) si Tnlocuind expresiile fortelor de frecare se pot determina
expresiile fortelor generalizate:

Q1 =My —3(F, — Frc Jkq —3Fegk, (14)

Q3 = ~M3 +3(F, —Fic )ky +3Fgko. (15)

In conformitate cu teorema lui Kénig [1], energia cineticd a unui element In miscare
generala are doua componente

E=E, + Ey = lol 36 ][]+ 3 [ve] Iml[ve]. (16)

E, fiind energia cinetica rezultatd din migscarea de rotatie a elementului in jurul centrului de
masa (G), iar E;, energia cinetica rezultatd din migcarea de translatie a centrului de masa
(G).

Tindnd seama de relatia (4.26), energia cineticad pentru mecanismul considerat are
urmatoarea expresie
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E; =05;¢7 +05m(v3, + v, )+ 051303, (17)
respectiv
. . . \2 . .
E. =05],¢2 +o.53mt[k§(<p1—<p3) +k§(p§]+0.5.]3(p§. (18)

In expresia energiei cinetice s-au folosit urmatoarele notati:
J1 - momentul de inertie masica al partii de antrenare, redus la arborele conducator;

J3 - momentul de inertie masica al partii conduse, redus la arborele condus al cuplajului;
m = 3m; - masa celor 3 tacheti;
Vo, Voy - COMponentele vitezei absolute a tachetilor pe cele doua axe;

¢ - viteza unghiulara a elementului de reducere.
4. CONCLUZzII

In urma model&rii cinematice si dinamice a cuplajelor elastice si de siguranta si a
simularilor numerice efectuate, se pot formula unele concluzii mai importante.

> Trecerea punctului de contact cama-tachet dintr-o faza de functionare in cealalta se
realizeaza cu salt de acceleratie ceea ce conduce la variatii mari de moment de torsiune -
atat la semicuplajul conducator céat si la cel condus — datorita salturilor de momente
produse de inertiile partilor conducatoare si conduse ale cuplajului.

» Functionarea cuplajului pe zona de racordare a camei este instabila datorita scaderii
brugte a bratului fortei normale brat care la o rotatie relativa dintre cele doua semicuplaje

de ¢=60° devine 0. Pentru urmarirea fazelor de functionare au fost reprezentate cateva

pozitii ale camei in migcarea relativa dintre semicuplaje. Desi pe portiune de racordare a
camei are loc o crestere de moment rezistent, nu se recomanda functionarea cuplajului pe
aceasta portiune atat, datorita fortei mari de deformatie din elementele elastice, cat si
datorita instabilitatii functionarii.

> Reglarea fortei de pretensionare a arcurilor are o influenta deosebitd asupra momentului
de torsiune transmis de cuplaj; astfel, cresterea fortei de pretensionare conduce la
cresterea capacitatii de preluare a socurilor; cresterea fortei de pretensionare este
corespunzatoare functionarii cuplajului - in punctul de functionare nominal - la un unghi de
rotire relativa intre semicuplaje de valoare mica. in cazul in care se doreste decuplarea de
sarcina la aparitia celor mai mici gocuri, se recomanda folosirea unor forte de
pretensionare mai mici (corespunzatoare unui unghi de rotire relativa dintre semicuplaje —
in punctul de functionare nominal — de valori apropiate unghiului maxim al primei faze

Omax1) -
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