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1. INTRODUCERE

Trenurile  de  aterizare  (TA)  reprezintă  subansamble  ale  aeronavelor,  destinate

asigurării  rulajului  pe  pistă  în  bune  condiţii,  la  decolare  şi  aterizare.  Din  considerente

aerodinamice, majoritatea aeronavelor moderne, cu viteze peste 300-350 km/h sunt echipate

cu  trenuri  de  aterizare  escamotabile  (TAE).  Problema  realizării  unui  TAE,  adaptat  unei

aeronave date, este deosebit de complexă, datorită diversităţii condiţiilor impuse la proiectare.

Aceste  cerinţe  au  condus  la  apariţia  unui  număr  mare  de  variante  constructive  de

mecanisme de escamotare şi la o abordare sistemică a acestora [3, 4, 5, 8].

Pentru studiul mecanismelor de escamotare (ME) este utilă o sistematizare a acestora,

pe baza unor criterii de clasificare, care scot în evidenţă ierarhizarea acestor sisteme tehnice. 
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Astfel, se poate arăta TA poate fi considerat ca un sistem complex, decompozabil în
trei subsisteme şi anume [6]:
-  mecanismul  de  acţionare  (MA)  format  dintr-un  subansamblu  de  tip  piston  în  cilindru
oscilant (numit în literatura de specialitate verin) cu acţionare hidraulică sau pneumatică;
- mecanismul principal (MP) care susţine roata trenului prin elementul numit jambă, aceasta
din urmă fiind acţionată prin contrafişă;
- mecanismul de rotire a roţii (MR) care poate fi de cele mai multe ori studiat independent de
celelalte. 

În lucrare, pornind de la posibilitatea de abordare sistemică a ME se studiază mai întâi
sinteza  MP al  unui  tren  de  aterizare  şi  în  continuare,  sinteza  mecanismului  de  acţionare
necesar.

2. CONSIDERAŢII ASUPRA SCHEMELOR ME CU CONTRAFIŞĂ PLIABILĂ

Dintre numeroasele  variante  de trenuri  de  aterizare  escamotabile  [8],  sunt  utilizate
frecvent  cele  cu  contrafişă  pliabilă  (fig.1).  Printre  alte  avantaje,  acestea  din urmă  asigură
ocuparea unui spaţiu redus în fuselaj, după escamotare.
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Fig. 1. Scheme cinematice ale unor trenuri de aterizare escamotabile cu contrafişă pliabilă 
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Din punct  de  vedere  structural,  aşa  cum rezultă  din  fig.1,  aceste  mecanisme  sunt
realizate, aşa cum s-a menţionat anterior, din sistemul de acţionare hidraulic sau pneumatic
format dintr-un piston şi un cilindru oscilant (verin) şi un mecanism patrulater articulat 4R,
O1ABO2, care constituie mecanismul principal al sistemului de escamotare. 

Diferenţa dintre diferitele variante constă în modul de dispunere a verinului în raport
cu elementele MP şi elementul fix. Astfel, în fig. 1a, verinul este articulat cu cilindrul oscilant
în punctul E al contrafişei, în timp ce tija pistonului este articulată în C la jambă. În fig. 1b
cilindrul verinului este articulat în punctul E la elementul fix, iar tija în punctul C, aflat pe
prelungirea contrafişei. 

Soluţii asemănătoare sunt reprezentate în fig. 1c şi 1d, cu diferenţa că tija pistonului, în
primul caz este articulată în punctul A de frângere a contrafişei, iar în cel de al doilea (fig.
1d), între articulaţia O1 şi  punctul A de frângere a contrafişei.  În toate cazurile, rezultă  că
proiectarea mecanismului de acţionare se poate efectua numai după ce, ca urmare a sintezei
mecanismului principal  al  TA, se determină  poziţiile  extreme ale  elementelor  acestuia,  în
situaţiile  tren scos şi  tren escamotat. Sinteza se va realiza astfel încât, mecanismul să  nu
treacă prin poziţii singulare, în timpul funcţionării [1, 7].

3. ASPECTE ALE SINTEZEI MECANISMULUI PRINCIPAL AL TA

Mecanismul principal al TA, reprezentat prin patrulaterul ABCO1  trebuie să se afle în

poziţia scos într-o poziţie critică, elementul AO1  şi biela AB fiind în prelungire (fig.1).
 Prin blocarea articulaţiei A, astfel încât să nu permită mişcarea relativă între cele două

elemente adiacente, care formează contrafişa pliabilă, triunghiul 21BOO  reprezintă un sistem
rigid cu mobilitatea zero, ceea ce justifică includerea acestor mecanisme în categoria celor cu
structură variabilă.

Cu notaţiile:

 32211 lBO,1AB,1AO ===  şi 021 1OO = , 

se notează prin ϕ  şi α  unghiurile formate de jamba BO2  cu baza 21OO  în poziţiile
scos respectiv  escamotat ale  trenului  (fig.2).  Din  considerente  constructive,  se  presupun
cunoscute următoarele: α,l,l 30  şi ϕ . 

Determinarea lungimilor elementelor care formează contrafişa 1l  şi 2l  se face pe baza
unor  condiţii  legate  de  evitarea  trecerii  mecanismului  prin  alte  poziţii  critice,  în  timpul
escamotării.

Acestea pot fi [1, 7]:
- poziţia în care articulaţiile B,O2  şi A sunt coliniare în faza tren escamotat (fig.2a);

−poziţia în care toate cele patru articulaţii  A,B,O1  şi  2O  devin coliniare în timpul
escamotării, în cazul unui mecanism de tip balansier – balansier cu bielă rotativă (fig.2b).

  Pentru evitarea acestor poziţii critice, se calculează lungimile 1l  şi 2l  corespunzătoare
celor  două  situaţii  şi  se  dimensionează  elementele  într-un  domeniu cât  mai  îndepărtat  de
aceste valori.
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Fig. 2 Poziţii singulare posibile ale MP în timpul funcţionării

Prin aplicarea teoremei cosinusului în triunghiurile  2I1 OBO  şi  2II1 OAO  (fig.2a) şi

introducând notaţia a2l1 21 =+ , se obţine:

( )30

30)1(
2 1-2a - cos1 2

) cos - (cos121
1

α

αϕ⋅
=

    (1)

şi respectiv

)1(
2

)1(
1

1a21 −=   (2)

Au fost notate prin 
)1(

1
1  şi  

)1(
2

1  valorile lungimilor elementelor corespunzătoare, care trebuie

evitate, pentru a nu se ajunge în poziţia critică din fig.2a. Pentru evitarea poziţiei critice din

fig.2b, se observă că 0321 ll11 =+−  şi ţinând cont şi de relaţia a211 21 =+  se obţine:

( )30
)2(

1
1a21

2

1
1 −+=   (3)

relaţie care dă cea de a doua valoare a lungimii elementului pentru evitarea poziţiei critice din

fig.2b.  Pentru evitarea  simultană  a  celor  două  poziţii  critice,  se  recomandă  alegerea  unei

valori a lungimii elementului AO1  în jurul mediei lungimilor date de relaţiile (2) şi (3):

( ))2(
1

)1(
11 11

2

1
1 +=   (4)

Pentru micşorarea cursei verinului şi respectiv a timpului de escamotare sau scoatere a

TA, mecanismului patrulater utilizat trebuie să fie de tip balansier – balansier.

80



4. UN NOU MOD DE ABORDARE A PROBLEMEI DE SINTEZĂ

Considerând date elementele geometrice α,l,1 30  şi ϕ , din triunghiul O1B1O2 rezultă:

ϕ⋅−+==+ cosll211a211 30
2
3

2
021   (5)

Din triunghiul II21 BOO  se poate calcula:

α⋅⋅−+=  cosll211BO 30
2
3

2
0II1   (6)

Cu  notaţia  c2BO III =  se  observă  că,  deoarece  .consta2ABAO II1 ==+ ,  locul
geometric  al  articulaţiei  A,  a  mecanismului  patrulater  articulat  care  respectă  condiţiile  de
proiectare impuse, este o elipsă cu focarele în punctele  1O  şi  IIB  (fig.3).  În raport cu un

sistem de referinţă cu originea în punctul O, reprezentând mijlocul segmentului BO1 , cu axa
Ox plasată pe direcţia O1BII şi axa Oy pe mediatoarea acestui segment, ecuaţia elipsei este:
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Fig. 3 Interpretarea grafică privind locul geometric al articulaţiei A

relaţie  în  care  semiaxa  mare  a  elipsei  rezultă  din  formula  (5),  iar  semiaxa  mică  este
22 cab −= . Intersecţia elipsei cu dreapta II2BO  este reprezentată de punctul  IIA , astfel

încât  )1(
1II1 1AO =  şi  )1(

2IIII 1BA = .  Pentru  evitarea  acestei  poziţii  critice  este  necesară

condiţia  )1(
11 11 > , la care se adaugă  condiţiile  )2(

11 11 < , pentru evitarea poziţiei critice din

fig.2b şi  ca11 +< ,  pentru ca punctul A să  aparţină  elipsei. Toate aceste condiţii  restrâng
domeniul în care pot fi cuprinse lungimile mecanismului.
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5. SINTEZA MECANISMULUI DE ACŢIONARE

Aşa cum s-a arătat mai sus, mecanismul de acţionare este de tipul piston-manivelă cu
cilindru oscilant.
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Fig. 4 Schema cinematică a mecanismului de acţionare

În fig.5 s-a reprezentat schema cinematică a mecanismului pentru trei poziţii succesive. Se fac
notaţiile O1A= r, O1E=d, iar ceilalţi parametri geometrici sunt notaţi pe figură.
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Fig.5 Schema mecanismului cu cilindru oscilant pentru trei poziţii asociate

Se consideră cunoscuţi parametrii s0, s1 şi s2 care determină cursa pistonului în cele trei
poziţii  succesive,  precum  şi  unghiurile  1α  şi  2α  care  determină  poziţia  relativă  a
balansierului  faţă  de  poziţia  iniţială.  Se  propune  efectuarea  sintezei  mecanismului  care
îndeplineşte  condiţiile  de  mai  sus,  obţinându-se  elementele  constructive  r  şi  d  şi  poziţia
iniţială β a balansierului.

În acest scop se scrie relaţia cosinusului în triunghiurile O1A0B, O1A1B şi respectiv
O1A2B obţinându-se sistemul:

β−+=  cos dr  2drs 222
0   (8)

( ) ( )1
222

10   cos dr  2drss α+β−+=+   (9)

( ) ( )21
222

20   cos dr  2drss α+α+β−+=+ (10)
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Acest sistem cuprinde necunoscutele r, d şi β. Prin prelucrări elementare şi folosind notaţiile:

A= 2s0s1+ 2
1s , B= 2s0s1+ 2

2s (11)

se obţine relaţia:

2
sincos2)( sinsin

2
sincos2sinsin

B

A

212
21

12
1

α+α
β+α+αβ

α
β+αβ

=

Aceasta din urmă conduce la o ecuaţie trigonometrică în raport cu β:

0cosCsinC 21 =β+β (12)

în care s-au făcut notaţiile: 

1211  sinB)(  sinAC α−α+α= ; 







−

+
=

2
 

2
   

11
α

sinB
αα

sinA2C 222
2 (13)

Introducând  unghiul  auxiliar;  
1

2

C

C
  tgarc=φ ,  ecuaţia  (12)  devine  echivalentă  cu:

0)( sin =φ+β .  Pentru  ],0[ φ∈β  se  obţine  următoarele  soluţii:  pentru  β,0 Φ=≤Φ  -    ;
pentru Φ=>Φ -   πβ,0 .

În continuare, pentru determinarea necunoscutelor r şi d se introduc notaţiile:               

S = r + d; P= r.d

Se  formează  ecuaţia  de  gradul  2,  care  are  suma  rădăcinilor  S  şi  produsul  P:

X2 – S X + P = 0,
cu rădăcinile:

2

P4SS
X   ;

2

P4SS
X

2

2

2

1
−−

=
−+

= (14)

Se obţin în final soluţiile: r = X1; d = X2, sau r = X2 şi d = X1

6. CONCLUZII

Abordarea  sistemică  a  unor  mecanisme  complexe,  cum sunt  cele  ale  trenurilor  de
aterizare  ale  aeronavelor,  permite  studiul  independent  al  subsistemelor  componente  şi
conduce  la  facilităţi  privind analiza,  sinteza şi  proiectarea  acestora.  Programele  de  calcul
elaborate, permit în final, ca prin corelarea rezultatelor obţinute, să fie posibilă sinteza unor
mecanisme diferite constructiv, dar care au acelaşi tip de mecanism de acţionare şi aceeaşi
structură a mecanismului principal. 
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