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Rezumat: Pentru elaborarea unei metode unitare de analizd §i sintezd a trenurilor de aterizarea a
aeronavelor se constatd ca in cazul geberal acestea sunt formate din 3 subansamble: sistemul de actionare,
format dintrun mecanism cu cilindru oscilant; mecanismul principal, format dintrun lant cinematic articulat;
mecanismul de rotire a rotii, existent numai in anumite cazuri. Lucrarea are ca obiect sinteza primelor sisteme:
mecanismul de actionare §i mecanismul principal. Prin combinarea acestora se obtine mecanismul de
escamotare functional.

Cuvinte cheie: sinteza, tren de escamotare, aeronavd

Abstract: In order to work out a unitary method of geometrical analysis and synthesis for retraction
mechanisms we may show that, in the most general case, there are three subassemblies in this system: a) driving
mechanism represented by a pivoted slider mechanism; b) a main mechanism made up of a linkage; c) a wheel
turning mechanism, also represented by a linkage. The paper deals with independent synthesis of the two
subassemblies: the main mechanism and the driving mechanism. They are combined finally, to obtain the
necessary functional landing gears.
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1. INTRODUCERE

Trenurile de aterizare (TA) reprezintd subansamble ale aeronavelor, destinate
asigurdrii rulajului pe pistd in bune conditii, la decolare si aterizare. Din considerente
aerodinamice, majoritatea aeronavelor moderne, cu viteze peste 300-350 km/h sunt echipate
cu trenuri de aterizare escamotabile (TAE). Problema realizarii unui TAE, adaptat unei
aeronave date, este deosebit de complexa, datorita diversitatii conditiilor impuse la proiectare.

Aceste cerinte au condus la aparifia unui numdr mare de variante constructive de
mecanisme de escamotare si la o abordare sistemica a acestora [3, 4, 5, 8].

Pentru studiul mecanismelor de escamotare (ME) este utild o sistematizare a acestora,
pe baza unor criterii de clasificare, care scot in evidenta ierarhizarea acestor sisteme tehnice.
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Astfel, se poate arata TA poate fi considerat ca un sistem complex, decompozabil in
trei subsisteme si anume [6]:
- mecanismul de actionare (MA) format dintr-un subansamblu de tip piston in cilindru
oscilant (numit in literatura de specialitate verin) cu actionare hidraulica sau pneumatica;
- mecanismul principal (MP) care sustine roata trenului prin elementul numit jamba, aceasta
din urma fiind actionatd prin contrafisa;
- mecanismul de rotire a rotii (MR) care poate fi de cele mai multe ori studiat independent de
celelalte.

In lucrare, pornind de la posibilitatea de abordare sistemicd a ME se studiazd mai intai
sinteza MP al unui tren de aterizare si in continuare, sinteza mecanismului de actionare
necesar.

2. CONSIDERATII ASUPRA SCHEMELOR ME CU CONTRAFISA PLIABILA

Dintre numeroasele variante de trenuri de aterizare escamotabile [8], sunt utilizate
frecvent cele cu contrafisa pliabila (fig.1). Printre alte avantaje, acestea din urma asigura
ocuparea unui spatiu redus 1n fuselaj, dupa escamotare.

C. d.

Fig. 1. Scheme cinematice ale unor trenuri de aterizare escamotabile cu contrafisa pliabila
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Din punct de vedere structural, asa cum rezultd din fig.1, aceste mecanisme sunt
realizate, asa cum s-a mentionat anterior, din sistemul de actionare hidraulic sau pneumatic
format dintr-un piston si un cilindru oscilant (verin) si un mecanism patrulater articulat 4R,
0,ABOQO,, care constituie mecanismul principal al sistemului de escamotare.

Diferenta dintre diferitele variante constd in modul de dispunere a verinului in raport
cu elementele MP si elementul fix. Astfel, in fig. 1a, verinul este articulat cu cilindrul oscilant
in punctul E al contrafisei, in timp ce tija pistonului este articulatd in C la jamba. In fig. 1b
cilindrul verinului este articulat in punctul E la elementul fix, iar tija in punctul C, aflat pe
prelungirea contrafisei.

Solutii asemanatoare sunt reprezentate in fig. 1c si 1d, cu diferenta ca tija pistonului, in
primul caz este articulata In punctul A de fringere a contrafisei, iar in cel de al doilea (fig.
1d), intre articulatia O, si punctul A de fringere a contrafisei. In toate cazurile, rezulti ci
proiectarea mecanismului de actionare se poate efectua numai dupa ce, ca urmare a sintezei
mecanismului principal al TA, se determind pozitiile extreme ale elementelor acestuia, in
situatiile tren scos si tren escamotat. Sinteza se va realiza astfel incat, mecanismul sa nu
treaca prin pozitii singulare, in timpul functionarii [1, 7].

3. ASPECTE ALE SINTEZEI MECANISMULUI PRINCIPAL AL TA

Mecanismul principal al TA, reprezentat prin patrulaterul OjABC trebuie sa se afle in
pozitia scos intr-o pozitie critica, elementul O;A si biela AB fiind in prelungire (fig.1).

Prin blocarea articulatiei A, astfel Tncat sa nu permita miscarea relativa intre cele doua
elemente adiacente, care formeaza contrafisa pliabild, triunghiul O{BO, reprezinta un sistem

rigid cu mobilitatea zero, ceea ce justifica includerea acestor mecanisme 1n categoria celor cu
structurd variabila.
Cu notatiile:

01A=1,AB=1,,0,B=135 0,0, =19,

se noteazd prin ® si & unghiurile formate de jamba O, B cu baza OO, in pozitiile
scos respectiv escamotat ale trenului (fig.2). Din considerente constructive, se presupun
cunoscute urmitoarele: 1g,13,0 si @

Determinarea lungimilor elementelor care formeaza contrafisa 1; si 1, se face pe baza
unor conditii legate de evitarea trecerii mecanismului prin alte pozitii critice, in timpul
escamotarii.

Acestea pot fi [1, 7]:

- pozitia in care articulatiile O, ,B si A sunt coliniare in faza tren escamotat (fig.2a);
—pozitia in care toate cele patru articulatii O,B,A si O, devin coliniare in timpul
escamotarii, Tn cazul unui mecanism de tip balansier — balansier cu biela rotativa (fig.2b).

Pentru evitarea acestor pozitii critice, se calculeaza lungimile 1; si 1, corespunzatoare

celor doua situatii si se dimensioneaza elementele intr-un domeniu cat mai indepartat de
aceste valori.

79



Fig. 2 Pozitii singulare posibile ale MP in timpul functionarii

Prin aplicarea teoremei cosinusului in triunghiurile O1B{O; si O1A O, (fig.2a) si
introducand notatia 1; +1, =2a, se obtine:

O _ 21 -15(cos @-cos o))

2 2(1g cosa-2a-15)
(1)
si respectiv
TUPPYTL @

Au fost notate prin 1%1) si 1(21) valorile lungimilor elementelor corespunzatoare, care trebuie

evitate, pentru a nu se ajunge in pozifia critica din fig.2a. Pentru evitarea pozitiei critice din
fig.2b, se observa ca 1] —15 +13 =1 si tindnd cont si de relatia 1} +1, =2a se obtine:

1
1Y = (19 +2a-1) 3)

relatie care da cea de a doua valoare a lungimii elementului pentru evitarea pozitiei critice din
fig.2b. Pentru evitarea simultand a celor doua pozitii critice, se recomanda alegerea unei
valori a lungimii elementului O;A 1in jurul mediei lungimilor date de relatiile (2) si (3):

1 :%(151) +1§2)) )

Pentru micsorarea cursei verinului i respectiv a timpului de escamotare sau scoatere a
TA, mecanismului patrulater utilizat trebuie sa fie de tip balansier — balansier.
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4. UN NOU MOD DE ABORDARE A PROBLEMEI DE SINTEZA

Considerand date elementele geometrice 1g,13,0 si @, din triunghiul O,B,0, rezulta:

1, +1, =2a :\/1(2)+1§ ~21 15 cos @ (5)

Din triunghiul 010, By se poate calcula:

0By :\/13+1§ ~21 15 -cos o (6)

Cu notatia O{By; =2c¢ se observa cd, deoarece AO; +ABy =2a=const., locul
geometric al articulatiei A, a mecanismului patrulater articulat care respecta conditiile de
proiectare impuse, este o elipsd cu focarele in punctele O; si By (fig.3). In raport cu un

sistem de referinta cu originea in punctul O, reprezentand mijlocul segmentului OB, cu axa

Ox plasata pe directia OBy si axa Oy pe mediatoarea acestui segment, ecuatia elipsei este:
2 2

X

Z_+ y_ =1

2T (7)

Fig. 3 Interpretarea grafica privind locul geometric al articulatiei A
relatie in care semiaxa mare a elipsei rezultd din formula (5), iar semiaxa mica este
b=+/a2 —c2 . Intersectia elipsei cu dreapta O,Bp; este reprezentatd de punctul Ayy, astfel
incat OjAq =1§1) si AyBp =1(21). Pentru evitarea acestei pozifii critice este necesard

conditia 1; > 1%1), la care se adauga conditiile 1; < 1%2), pentru evitarea pozitiei critice din

fig.2b si 1{ <a+c, pentru ca punctul A sa apartina elipsei. Toate aceste conditii restring
domeniul 1n care pot fi cuprinse lungimile mecanismului.
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5. SINTEZA MECANISMULUI DE ACTIONARE

Asa cum s-a aratat mai sus, mecanismul de actionare este de tipul piston-manivelad cu
cilindru oscilant.

Fig. 4 Schema cinematica a mecanismului de actionare

In fig.5 s-a reprezentat schema cinematici a mecanismului pentru trei pozitii succesive. Se fac
notatiile O;A=r, O,E=d, iar ceilalti parametri geometrici sunt notati pe figura.

Fig.5 Schema mecanismului cu cilindru oscilant pentru trei pozitii asociate

Se considerd cunoscuti parametrii S, S; §i S, care determind cursa pistonului in cele trei
pozitii succesive, precum §i unghiurile 0] si Oy care determind pozitia relativd a
balansierului fatd de pozitia initiald. Se propune efectuarea sintezei mecanismului care
indeplineste conditiile de mai sus, obtinandu-se elementele constructive r si d §i pozitia
initiala B a balansierului.

In acest scop se scrie relatia cosinusului in triunghiurile O;A(B, O,AB si respectiv
0:A;B obtinandu-se sistemul:

s(z)=r2+d2—2rdcosﬁ )
(sg+s1)*> =12 +d* -2rdcos (B+o) 9
(so+sz)2:r2+d2—2rdcos (B+o +0ty) (10)

82



Acest sistem cuprinde necunoscutele r, d si . Prin prelucrari elementare si folosind notatiile:

A= 2s0s1+s12, B= 2s0s1+s§ (11)

. . . (04
sin Bsin 0 +2cos Bsin? 71

se obtine relatia: — = o
sin Bsin (0] + 0ty ) +2cosPsin2 —L - —2

Aceasta din urma conduce la o ecuatie trigonometrica in raport cu 3:
CysinB+C,cosPp=0 (12)
in care s-au facut notatiile:

oy +0a,

Cy =Asin (o) +0y)—Bsinog; C, :Z(Asin2 —Bsin? %j (13)

C
Introducind unghiul auxiliar; ¢ =arc tgc—z, ecuatia (12) devine echivalentda cu:
1

sin (+0)=0. Pentru B€[0,9] se obtine urmitoarele solutii: pentru <0, B=-& ;
pentru >0, f=n-P
In continuare, pentru determinarea necunoscutelor r si d se introduc notatiile:

S=r+d;P=rd
Se formeazd ecuatia de gradul 2, care are suma rddacinilor S si produsul P:

X2-SX+P=0,
cu radacinile:

_S+ys?-4p S—s? —4p (14)

Xj=—; X =
! 2 2 2

Se obtin in final solutiile: r=X,; d = X,, saur= X, sid = X,
6. CONCLUZII

Abordarea sistemicd a unor mecanisme complexe, cum sunt cele ale trenurilor de
aterizare ale aeronavelor, permite studiul independent al subsistemelor componente i
conduce la facilitati privind analiza, sinteza si proiectarea acestora. Programele de calcul
elaborate, permit 1n final, ca prin corelarea rezultatelor obtinute, sd fie posibila sinteza unor
mecanisme diferite constructiv, dar care au acelasi tip de mecanism de actionare §i aceeasi
structurd a mecanismului principal.
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