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LUCRAREA  2 

 
 

CALCULUL SISTEMULUI DE RULARE  
AL AUTOVEHICULELOR 

 
 

1. Scopul lucrării 
 

Evidenţierea componetelor forţei de rezistenţă la deplasarea unui autovehicul şi factori de influenţă 
asupra acestora.  

Calculul forţei de rezistenţă a roţii pentru diverse condiţii de deplasare (viteză, tipul de cale de 
rulare şi starea acesteia, încărcarea roţii, presiunea pneului şi tipul acestuia, etc.).  

Determinarea forţei maxime de tracţiune dintre pneuri şi suprafaţa drumului. Stabilirea puterii 
necesare la roţile motoare. 

Calculul reacţiunilor nomale la punţile automobilului. 
 
2. Elemente teoretice 

 

Puterea necesară la roţile motoare se determină din rezistenţa la deplasare. 
Posibilitatea deplasării unui autovehicul apare ca efect al utilizării energiei transmise la roţile 

motoare, iar caracterul mişcării este determinat de mărimea şi sensul forţelor care acţionează asupra lui 
(forţa de tracţiune, rezistenţele la înaintare, reacţiunile drumului şi forţa de inerţie) care influenţează şi 
stabilitatea autovehiculului în timpul mişcării. 

Mişcarea autovehiculului este posibilă atunci când la roţile motoare se transmite un moment activ 
suficient de mare pentru a învinge rezistenţele la înaintare şi a asigura deplasarea acestuia. 

Momentul la roată MR reprezintă momentul activ transmis roţilor motoare, iar puterea 
corespunzătoare care se utilizează la autopropulsarea autovehiculului se numeşte de putere la roată PR  şi 
se calculează cu relaţiile:  

 

tremR PP    şi  trtremR iMM              (2.1) 
 

în care: itr – raportul total al întregii transmisii, ηtr – randamentul global al transmisiilor autovehiculului.  
 

În figura 2.1 este reprezentată schema forţelor care acţionează asupra roţii unui autovehicul şi 
produc momentul MR, cu următoarele notaţii: T – forţe periferice aplicate diametral opus pe circumferinţa 
roţii în punctele A şi B, FR – forţe tangenţiale cu sensuri contrare aplicate în punctul de contact cu drumul 
B, respectiv în centrul roţii.   

    
      

Fig. 2.1 – Acţiunea forţelor asupra roţii autovehiculelor.  
 

Forţa tangenţială la roată se determină cu relaţia (valabilă pentru un regim constant de deplasare): 
 

   
r

iM

r

M
F trtremR

R


                 (2.2) 

 

unde: r – raza roţii, fiind orientată în sens opus mişcării deoarece reprezintă acţiunea roţii motoare asupra 
drumului.  
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Deoarece greutatea autovehiculului încarcă roţile motoare, forţa la roată FR dă naştere la o reacţiune 
tangenţială X (acţiunea drumului asupra roţii), care împiedică alunecarea dintre roată şi sol. Rezultă că 
rularea roţii pe sol este posibilă prin dezvoltarea în centrul ei a unei forţe de împingere paralelă cu 
drumul, transmisă autovehiculului prin lagărul roţii şi care însumată pentru toate roţile motoare constituie 
forţa de tracţiune Ft care îi asigură deplasarea (figura 2.1). Forţa de tracţiune se consideră aplicată în 
centrul de greutate al autovehiculului, raportul dintre mărimea ei şi rezistenţele la înaintare determinând 
caracterul concret al mişcării. 

Autovehiculul are roţi elastice care rulează pe drumuri mai mult sau mai puţin deformabile, din care 
cauză o parte din puterea transmisă roţilor se pierde la învingerea frecărilor şi rezistenţelor opuse la 
deformarea pneurilor şi a drumurilor. Această pierdere de energie în procesul rulării constituie aşa–
numita rezistenţă la rulare Fr (forţă care diminuează forţa de tracţiune). Rezultă că pentru roţile cu pneuri 
elastice forţa de tracţiune Ft este mai mică decât forţa la roată FR cu mărimea forţei de rezistenţă la rulare 
Fr: 

   rRt FFF                   (2.3) 
 

Calităţile de tracţiune sunt determinate de mărimea momentului la roată şi a forţei de tracţiune, care 
depind de puterea specifică (puterea masică) a autovehiculului Ps dată de raportul dintre puterea maximă 
a motorului Pm şi masa autovehiculului ma: 

 

   
a

m
s m

P
P   [kW/t]                (2.4) 

 
3. Calculul forţelor de rezistenţă la deplasarea autovehiculului 

 

Forţa totală la roată obţinută prin însumarea forţelor tangenţiale de la toate roţile motoare ale 
autovehiculului se utilizează la învingerea rezistenţelor la deplasare (figura 2.2) şi anume: rezistenţa la 
rulare Fr, rezistenţa la urcarea pantei Fp, rezistenţa aerului Fa şi rezistenţa la accelerare Fd.  
 

 
   

Fig. 2.2 – Componentele rezistenţei la deplasare a autovehiculului. 
 

În figura 2.2 s–au utilizat notaţiile: Ga – greutatea autovehiculului; X1, 2 – forţe de frecare cu drumul; 
Z1, 2 – reacţiuni normale pe roţi; l – distanţa longitudinală între roţi; a , b – distanţele dintre centrul de 
greutate şi roţi; hg – înălţimea centrului de greutate; h – înălţimea de urcare; α – unghiul de înclinare a 
pantei.  

Pentru calculul rezistenţei la deplasare se utilizează relaţia: 
 

daprR FFFFF               (2.5) 
 

Rezistenţa la rulare Fr şi rezistenţa aerului Fa sunt întotdeauna forţe care se opun mişcării 
autovehiculului. Rezistenţa datorată pantei Fp se opune mişcării la urcarea ei, iar la coborâre devine forţă 
activă. Rezistenţa la accelerare Fd acţionează asupra autovehiculului numai în timpul mişcării cu regim 
tranzitoriu (va ≠ const.) şi este întotdeauna de semn opus acceleraţiei (la demarare acţionează ca forţă de 
rezistentă, la frânare ca forţă activă). 
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3.1. Rezistenţa la rularea roţilor 
 

Rezistenţa la rulare se manifestă în momentul în care roata începe să se rotească şi vine în contact 
cu calea (pe drum orizontal reprezintă rezistenţa cea mai importantă până la viteze de 60 ... 80 km/h). 

În procesul rulării, atât roţile cât şi drumul sunt supuse unor deformaţii însoţite de frecări interioare 
în materialul pneului, în stratul deformat al drumului şi de frecări între cauciucul roţii şi suprafaţa 
drumului. Deformarea pneului depinde de materialul din care este executat, de construcţia lui, de 
presiunea aerului din interior, de încărcarea roţii, de forţele şi momentele aplicate la roată şi de gradul de 
netezime a suprafeţei de rulare. Deformarea căii de rulare (drumului) depinde de natura, rezistenţa şi 
grosimea învelişului şi fundaţiei lui, precum şi de mărimea presiunii roţii asupra drumului.  

Toate aceste deformaţii însumează o piedere de energie a cărei manifestare exterioară este apariţia 
unei forţe care se opune rulării roţii (forţa de rezistenţă la rulare). Datorită rezistenţei la rulare se produce 
încălzirea pneului, ceea ce afectează rezistenţa la uzare a anvelopei şi rezistenţa la oboseală de încovoiere 
a materialului acesteia. 

În figura 2.3 sunt reprezentate forţele şi momentele care acţionează asupra roţii unui autovehicul în 
timpul rulării; considerând pneul deformabil şi calea de rulare tare, greutatea roţii GR determină 
distribuţia de presiune reprezentată în figura 2.3 a.  

 

 
 

Fig. 2.3 – Forţe şi momente la roată:  
a) pe porţiune plană; b) la urcare/coborâre pe pantă. 

 
 

Calculul rezistenţei la rulare 
  

Integrala distribuţiei de presiune pe aria de contact a pneului determină o forţă de reacţiune R egală 
cu încărcarea roţii GR. Datorită distribuţiei asimetrice a presiunii pe aria de contact a roţii cu rostogolire, 
punctul de aplicaţie al reacţiunii R este poziţionat în faţa axei roţii (în sensul de mişcare) cu mărimea 
excentricităţii e. Această deplasare se datorează faptului că deformarea pneului este mai mare în partea 
din faţă a suprafeţei de contact decât în partea din spate, caracteristică a fenomenului de histeresis a 
cauciucului (pierderile prin comprimare în partea din faţă sunt mai mari decât energia recuperată prin 
întindere în partea din spate a zonei de contact).  

Dacă roata nu este accelerată şi este acţionată de momentul TR atunci: 
 

    Rr GfF                              (2.6) 
 

în care: f – coeficient de rezistenţă la rostogolire (rulare) cu valorile standard indicate în tabelul 2.1. 
Rezistenţa la rulare este, în principal, funcţie de viteza la drum, încărcarea roţii, presiunea pneului şi 

tipul acestuia. 
La deplasarea în sus/jos a pantelor la un unghi α (figura 2.3 b) se poate scrie: 
 

    cos RGR                             (2.7) 
 

Pentru întregul autovehicul de masă ma, rezistenţa roţii FR care este considerată egală cu rezistenţa 
la rostogolire este astfel dată de relaţia: 

 

    cos gmfF aR                           (2.8) 
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Tabelul 2.1 Valorile de referinţă pentru coeficientul de rezistenţă la rulare.  

Suprafaţa drumului Coeficientul de rezistenţă la rulare f 
Suprafaţă compactă (rigidă) 
          şosea netedă, pistă de aterizare /decolare 0,01 
          şosea netedă din beton  0,011 
          şosea asfaltată sau din beton, în stare bună  0,014 – 0,018 
          şosea asfaltată sau din beton, în stare medie 0,018 – 0,02 
          şosea bună cu pavele din piatră  0,02 
          şosea cu suprafaţa rea uzată 0,035 
Suprafaţă neasfaltată 
          drum cu piatră cubică 0,02 – 0,022 
          drum cu piatră de râu 0,025 – 0,03 
          drum cu pietriș  0,023 – 0,025 
          drum cu pământ, uscat 0,025 – 0,033  
          drum cu pământ, ud 0,05 – 0,15 
          drum cu zăpadă, bătut 0,025 – 0,03 
          drum cu nisip, uscat 0,10 – 0,30 
          drum cu nisip, umed 0,08 – 0,10 
          drum de ţară bun 0,045 
          drum de ţară rău 0,16 
          urme de tractor cu şenile pe pământ  0,07  – 0,12 
           nisip afânat 0,15  – 0,30 
pentru viteze sub 60 km/h – fR  poate fi considerat constant. 

 
3.2. Rezistenţa la urcarea pantei 
 

Rezistenţa la urcarea pantei Fp este determinată de mărimea componentei greutăţii totale a 
autovehiculului, paralelă cu suprafaţa drumului, îndreptată către baza pantei, aplicată în centrul de 
greutate Cg ca şi greutatea Ga (figura 2.4):  
 

   pap GF sin                   (2.9) 

 
 

Fig. 2.4 – Rezistenţa la urcarea pantei. 
 

Convenţional la urcare panta este denumită rampă, iar la coborâre pantă (rezistenţa la coborârea 
pantei devine negativă contribuind la delasarea autovehiculului).  

Înclinarea căii de rulare se apreciază prin două mărimi: 
– unghiul cu orizontala αp, 

– panta 
l

h
tgp p   , unde h este diferenţa de nivel urcată de autovehicul atunci când parcurge pe cale o 

distanţă a cărei proiecţie pe orizontală este l. 
 

Puterea necesară învingerii rezistenţei la urcarea pantei este dată de relaţia: 
 

   papp vGvFP sin            (2.10) 
 

unde v – viteza de deplasare (rulare) a autovehiculului. 



Lucrarea 2 – Calculul sistemului de rulare al autovehiculelor 

5 

Suma rezistenţelor la rulare şi urcarea pantei reprezintă rezistenţa totală a drumului Fr+p: 

     







appa

papaprpr

GfG

GfGFFF

sincos

sincos
        (2.11) 

unde: ψ – coeficientul rezistenţei totale a drumului: 
   ppf  sincos             (2.12) 

3.3. Rezistenţa aerului 

Se consideră că viteza aerului faţă de autovehicul av  are o direcţie oarecare cu axa longitudinală a 

autovehiculului, iar interacţiunea aerului cu autovehiculul are ca urmare producerea unei forţe şi a unui 
moment care se raportează faţă de un sistem triortogonal cu originea în planul căii, la mijlocul lungimii 
autovehiculului, în planul longitudinal de simetrie (figura 2.5). 

Forţa aerodinamică Fa şi momentul Ma corespunzător au expresiile generale definite de relaţiile de 
calcul semi–empirice: 

   
 

  aamaxaa

aaxaa

lACvM

ACvF





Re,
2

1

,Re,
2

1

2

2




          (2.13) 

 

unde:  ρa – densitatea aerului, vx – viteza relativă a aerului faţă de autovehicul pe direcţie longitudinală, 
Ca(αa, Re) – coeficientul forţei aerodinamice totale (se determină empiric pentru fiecare autovehicul şi 
depinde de unghiul αa dintre direcţia vântului şi axa longitudinală a autovehiculului şi de numărul lui 
Reynolds Re), Cma – coeficientul momentului aerodinamic total, A – aria secţiunii transversale maxime a 
autovehiculului, la – lăţimea de gabarit a autovehiculului.   

 
 

Fig. 2.5 – Definirea componentelor forţei şi momentului de interacţiune cu aerul. 
 

Componentele forţei de rezistenţă a aerului sunt: 
 

● forţa aerodinamică longitudinală:  ACvF xxaax  2

2

1          (2.14) 

● forţa aerodinamică laterală:  ACvF yxaay  2

2

1          (2.15) 

● forţa aerodinamică portantă:   ACvF zxaaz  2

2

1          (2.16) 

 

iar cele ale momentului de rezistenţă a aerului: 
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● moment aerodinamic de ruliu:   amxxaax lACvM  2

2

1          (2.17) 

● moment aerodinamic de tangaj:   amyxaay lACvM  2

2

1          (2.18) 

● moment aerodinamic de giraţie:   amzxaaz lACvM  2

2

1          (2.19) 

 

în care: Cx, Cy, Cz – coeficienţii forţei aerodinamice pe direcţiile x, y, respectiv z, Cmx, Cmy, Cmz – 
coeficienţii momentelor aerodinamice pe direcţiile respective. 

Rezistenţa aerului reprezintă forţa aerodinamică longitudinală Fax, ca în figura 2.5, care întotdeauna 
are sensul de acţionare opus sensului vitezei de deplasare a autovehiculului şi punctul de aplicaţie în 
centrul de presiune (metacentrul) frontal. 
 

3.4. Rezistenţa la accelerare 
 

În regim de accelerare, rezistenţelor datorate aerului, rulării şi pantei li se adaugă rezistenţa opusă 
de inerţia autovehiculului. Aceasta este formată din forţa de inerţie a maselor în mişcare de translaţie 
(întreaga masă a autovehiculului) şi inerţia pieselor în mişcare de rotaţie (roţi şi cele legate de ele): 

 

   drdtd RRR              (2.20) 
 

Rezistenţa datorată inerţiei masei totale a autovehiculului în mişcare de translaţie este: 

   
dt

dv

g

G
amR a

adt             (2.21) 

unde: ma – masa totală a autovehiculului, a – acceleraţia centrului de greutate al autovehiculului în 
mişcare de translaţie, Ga – greutatea autovehiculului. 

Piesele în mişcare de rotaţie sunt: roţile motoare, piesele în mişcare din motor, cele din transmisie şi 
roţile nemotoare (figura 2.6). 

 

 
Fig. 2.6  – Componentele aflate în mişcare de rotaţie în autovehicul. 

 
Pentru calcule uzuale se ţine seama numai de inerţia pieselor motorului, a ambreiajului şi de roţile 

motoare, celelalte piese ale grupului moto–propulsor având momente de inerţie mult mai mici, sunt 
neglijate. 

Rezistenţa datorată inerţiei la rotire a roţilor motoare şi a pieselor legate cinematic de acestea este 
dată de relaţia: 














 



rmn

i

rittma
r

drm JiJ
dt

dv

r
R

1

2
2

1           (2.22) 

 

unde: Jma – momentul masic de inerţie al pieselor în mişcare din motor redus la axa arborelui cotit şi al 
pieselor în rotaţie ale ambreiajului, it – raportul de transmitere al întregii transmisii, ηt – randamentul 
întregii transmisii, Jri – momentul masic de inerţie al unei roţi motoare, nrm – numărul roţilor motoare. 
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În cazul unei transmisii formată din ambreiaj, schimbător de viteze, transmisie centrală, diferenţial 
şi arbori planetari raportul ei de transmitere este: 

   0iii svt               (2.23) 

cu: isv – raportul de transmitere al schimbătorului de viteze (depinde de treapta cuplată), i0 – raportul de 
transmitere al transmiterii centrale.  

Astfel: 

   













 



rmn

i

ritsvma
r

drm JiiJ
dt

dv

r
R

1

2
0

2
2

1          (2.24) 

iar rezistenţa la accelerare a autovehiculului dată de relaţia (2.20) devine: 

          












 



rn

i

ritsvma
r

a
d JiiJ

dt

dv

rdt

dv

g

G
R

1

2
0

2
2

1         (2.25) 

 
4. Calculul reacţiunilor normale la punţile autovehiculului 
 

La deplasarea unui autovehicul, asupra punţilor acestuia, apar reacţiuni normale la contactul roţilor 
cu calea de rulare care se manifestă în două plane (longitudinal şi transversal) faţă de direcţia vitezei 
acestuia. 

Mărimea acestor reacţiuni este influenţată de condiţiile de deplasare şi de parametrii constructivi ai 
autovehiculului. 

Determinarea reacţiunilor normale ale căii de rulare se efectuează pentru un autovehicul cu două sau 
trei punţi care urcă o pantă cu înclinare longitudinală α în regim tranzitoriu, cu mişcare unifom accelerată.  

 
4.1. Autovehicule cu două punţi 
 

Figura 2.7 reprezentă un autovehicul cu două punţi, care se deplasează rectiliniu cu viteză variabilă, 
pe direcţia de cea mai mare pantă a unui drum perfect plan având înclinarea αp faţă de orizontală.  
 

 
 

Fig. 2.7  – Reacţiunile normale în plan longitudinal pentru autovehicul cu două punţi. 
 
Forţele şi momentele care acţionează asupra autovehiculului se grupează în trei categorii: 

●  direct aplicate: greutatea autovehiculului Ga, rezistenţa aerului Ra, forţa aerodinamică de portanţă Faz; 
● de legătură cu calea de rulare: reacţiunile normale (Z1, Z2), reacţiunile tangenţiale longitudinale (X1, 
X2) şi rezistenţele la rulare (Rrul1, Rrul2); 
● de inerţie: forţa de inerţie a autovehiculului în mişcare de translaţie Fia şi momentele generate de inerţia 
roţilor şi altor piese în mişcare de rotaţie date de relaţiile:  
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dt

dv

g

G
F a

ia    respectiv   
dt

dv

r

J

MM
r

n

i

ri

ii

r



1

21        (2.26) 

 

Determinarea reacţiunii Z1 se realizează din echilibrul de momente faţă de punctul de contact B, 

impunând condiţia   0 B
M  se poate scrie: 

 

0sincos 211  iiazaagiagpapa MMbFhRhFhGbGLZ        (2.27) 
 

Deoarece componentele Faz şi r

n

i

ri rJ
r


1

 sunt foarte mici, pentru calculul celor două reacţiuni se 

utilizează relaţiile: 
 

  







 2

1 0472,0sincos
1

xxag
a

pgpa vACh
dt

dv
h

g

G
hbG

L
Z                    (2.28) 

 
 

  







 2

2 0472,0sincos
1

xxag
a

pgpa vACh
dt

dv
h

g

G
haG

L
Z              (2.29) 

 
Se definesc coeficienţii de încărcare dinamică: 
 

       

aG
L

b
Z

G

Z
m


 1

1

1
1 ,    respectiv    

aG
L

a
Z

G

Z
m


 2

2

2
2        (2.30) 

 

Reacţiunile tangenţiale ale solului X1 şi X2 sunt limitate de aderenţa la calea de rulare, astfel încât 
reacţiunile normale la punţi sunt şi ele limitate. 

Din echilibrul forţelor pe direcţia deplasării autovehiculului: 
 

2121 sin rulrula
a

pa RRR
dt

dv

g

G
GXX          (2.31) 

 

neglijând forţele de rulare (mult mai mici decât celelalte forţe) se obţine: 

a
a

pa R
dt

dv

g

G
GXX  sin21          (2.32) 

de unde rezultă: 

a
a

pa RXX
dt

dv

g

G
G  21sin          (2.33) 

în care: 20472,0 xxa vACR  .  
 

Aranjând relaţiile (2.28) şi (2.29) sub altă formă, se deduc cele două reacţiuni normale: 
 

  a
gag

pa R
L

hh
XX

L

h
G

L

b
Z 


 211 cos         (2.34) 

 
 

  a
gag

pa R
L

hh
XX

L

h
G

L

a
Z 


 212 cos         (2.35) 

 

Dacă se notează: 111 ZX    şi 222 ZX    atunci ξ1 şi ξ2 sunt forţele tangenţiale specifice la 
roţile punţii din faţă, respectiv spate. 

Înlocuind X1 şi X2 în relaţiile (2.34) şi (2.35) se obţine un sistem de două ecuaţii cu necunoscutele Z1 
şi Z2 de forma: 
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





































a
ga

pa
gg

a
ga

pa
gg

R
L

hh
G

L

a
Z

L

h
Z

L

h

R
L

hh
G

L

b
Z

L

h
Z

L

h





cos1

cos1

2211

2211

         (2.36) 

 

care are soluţiile: 
 

    
 

 21

2
1

1

coscos1










L

h

RhhGhGb

L
Z

g

agapagpa
       (2.37) 

 
 

    
 

 21

2
2

1

coscos1










L

h

RhhGhGa

L
Z

g

agapagpa        (2.38) 

 

Forţele tangenţiale specifice sunt limitate de valoarea coeficientului de aderenţă astfel: 
 

  xx   1  şi  xx   2          (2.39) 
 

unde: φx – coeficient de aderenţă longitudinală care se adoptă în funcţie de tipul şi starea drumului 
(tabelul 2.2). 

Stabilirea reacţiunilor normale la autovehiculele cu două punţi se realizează prin particularizarea 
relaţiilor anterioare funcţie de poziţia punţii motoare, tipul frânării şi tipul autovehiculului. 

 

Tabelul 2.2 Valorile coeficientului de aderenţă.  

Coeficient de aderenţă longitudinală φx 
Starea suprafeţei drumului Tipul drumului 

Uscată umedă 
Asfalt sau beton nou 0,7 ... 0,8 0,5 ... 0,6 
Asfalt sau beton uzat, lustruit 0,5 ... 0,6 0,35 ... 0,45 
Drum cu piatră cubică 0,45 ... 0,7 0,3 ... 0,4 
Drum cu pietriş 0,45 ... 0,5 0,4 ... 0,55 
Drum cu piatră de râu 0,45 ... 0,65 0,3 ... 0,4 
Drum cu pământ 0,5 ... 0,6 0,3 ... 0,4 
Drum cu nisip 0,5 ... 0,6 0,6 ... 0,7 
Drum cu zăpadă 0,2 ... 0,3 
Drum cu polei 0,1 ... 0,15 

 
a) Autovehicul cu puntea motoare în spate 
 

În acest caz, roţile punţii din faţă sunt conduse, iar reacţiunea tangenţială X1 este o forţă îndreptată 
împotriva sensului mişcării în care se neglijează componenta tangenţială aferentă inerţiei (Xi1 ≈ 0). Forţa 
tangenţială specifică la această punte este f1 .  

 La puntea din spate reacţiunea tangenţială X2 este egală cu forţa de tracţiune fiind orientată în 
sensul deplasării, iar forţa tangenţială specifică este pozitivă, deoarece este o forţă de propulsie, valoarea 
maximă fiind limitată de valoarea coeficientului de aderenţă longitudinal: 

   2
2

max2  
r

r
x Z

X
            (2.40) 

Se defineşte forţa specifică de tracţiune prin relaţia: 

   
a

t
t G

F
              (2.41) 

în care: Ft – forţa de tracţiune totală de la toate roţile motoare. 
Forţa specifică de frânare se defineşte ca raport: 
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a

f
f G

F
              (2.42) 

 

unde: Ff  – forţa de frânare totală de la toate roţile frânate. 
 
b) Autovehicul cu puntea motoare în faţă 
 

În acst caz roţile punţii din spate sunt conduse, astfel încât: 
 

x 1       şi     f2             (2.43) 

 
c) Autovehicul cu ambele punţi motoare (4 × 4) 
 

În acest caz, deoarece toate roţile sunt motoare: 
 

x 1      şi    x 2             (2.44) 

 
d) Autovehicul frânat pe ambele punţi 
 

  Forţele şi momentele care acţionează asupra autovehiculului sunt reprezentate în figura 2. În acest 
caz rezistenţa la accelerare devine Fa devine forţă activă având acelaşi sens ca mişcarea autovehiculului, 
iar reacţiunile tangenţiale la cele două punţi sunt forţe de frânare limitate de aderenţă şi orientate în sens 
invers deplasării. 

 
 

Fig. 2.8 – Forţele şi momentele la autovehicul frânat pe ambele punţi.  
 
 
 Astfel: 

x 1      şi    x 2           (2.45) 
 

condiţii din care se determină reacţiunile normale   
 

e) Autovehicul cu remorcă sau semiremorcă 
 

 Se consideră cazul când puntea din faţă este motoare, iar pentru determinarea poziţiei centrului de 
greutate pe direcţie longitudinală se consideră autovehiculul pe drum orizontal (figura 2.9). 

Rezultă: 

   L
G

Z
a

a

a  2 ;  L
G

Z
b

a

a  1           (2.46) 
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Fig. 2.9 – Forţele şi momentele la autovehicul cu remorcă. 
 

 
La deplasarea trenului rutier pe drum înclinat se separă cele două vehicule (figura 2.10), 

reprezentându-se forţele de legătură Fcx şi Fcz, se determină:  
 

– pentru remorcă:  ecuaţia de echilibru al momentelor faţă de punctul C: 
 

    0sincos  ccxczgbb
C

b hFedFhGeGM        (2.47)
  

şi ecuaţia de echilibru al forţelor pe direcţie paralelă cu solul: 
 

  0 x
bF     sin bcx GF         (2.48) 

 

 
 

Fig. 2.10 – Autovehicul cu remorcă care urcă o pantă. 
 
  

– pentru vehiculul tractor: ecuaţia de echilibru al momentelor faţă de punctul B: 
 

  0sincos 1  cFhFLZhGbGM cxcczaaaa
B

a         (2.49) 
 

Dacă unghiul pantei este mic (sub 10°) se fac aproximările:  tansin   şi 1cos   se stabileşte: 
  

     bbccz Ghhe
ed

F 


  tantan
1

         (2.50) 

 

– pentru întregul tren rutier: ecuaţia de echilibru al forţelor pe direcţie paralelă cu solul: 
 

  0 x
F     0sinsin 1  XGbG ba        (2.51) 
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Ţinând seama că forţa maximă de tracţiune este limitată de aderenţă: 
 

   1max1 aZX               (2.52) 
 

se determină reacţiunea normală Za1. 
 

Pentru cazul când puntea din spate este motoare, se scrie ecuaţia de echilibru al momentelor pentru 
vehiculul tractor faţă de punctul A: 

 

    0sincos 2  LZhFcLFhGaGM accxczaaa
A

a        (2.53) 
 

(în care Za2 se determină cu relaţia similară cu cea pentru Za1 din cazul precedent) din care se stabileşte 
relaţia pentru Za1. 
 

Pentru remorcă situaţia este similară cu cea anterioară (relaţia de calcul pentru forţa Fcz rămâne 
aceeaşi). 
 

4.2. Autovehicule cu trei punţi 
 

Categoriile de forţe şi momente precum şi ipotezele de lucru sunt aceleaşi ca la autovehiculele cu 
ouă punţi. 

Din ecuaţia de echilibru al momentelor faţă de punctul C (mijlocul distanţei dintre axele punţilor în 

tandem):   0 C
M  rezultă: 

  0sincos
2321  bFhRhFhGbG
c

ZZLZ azaagiagpapa       (2.54) 

 
Fig. 2.11 – Forţele şi momentele la un autovehicul cu trei punţi. 

 
 
Astfel de soluţii de punţi motoare spate se întâlnesc la autovehicule grele, la care viteza de deplasare 

este în general relativ redusă astfel încât Ra· ha  şi Faz · b sunt mult mai mici decât ceilalţi termeni ai 
ecuaţiei, deci se neglijează. 

Din echilibrul forţelor în direcţie normală la sol    0 z
F  se scrie ecuaţia:  

0cos321  azpa FGZZZ            (2.55) 
 

cu neglijarea termenului Faz. 
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Pentru determinarea celor trei necunoscute Z1, Z2 şi Z3 este necesară încă o ecuaţie ce rezultă din 
analiza echilibrului separat al punţilor care formează tandemul faţă de punctul O:  
 

          0
2 32

'
3

'
2323232  iigbgrulrulg MMhhXXhRRhXX

c
ZZ      (2.56) 

 

în care se neglijează rezistenţele la rulare şi momentele datorate inerţiei pieselor în mişcare de rotaţie. 
 

 
 

Fig. 2.12 – Forţele şi momentele la punţile în tandem. 
 
 

Echilibrul forţelor pe direcţie longitudinală: 
 

0sin 321321  rulrulrula
a

pa RRRR
dt

dv

g

G
GXXX        (2.57) 

 

în care se neglijează rezistenţele la rulare care sunt mult mai mici decât ceilalţi termeni. 
 

Pentru fiecare din cele două punţi, echilibrul forţelor paralele cu solul este: 
 

 rbr rhXrX  '
22            (2.58) 

 

 rbr rhXrX  '
33            (2.59) 

 

Înlocuind (X2 + X3) în relaţia (2.) şi ţinând seama de neglijările precizate se obţine: 
 

    0
2 2132 













rb

gb
rg hh

hh
rhXX

c
ZZ         (2.60) 

 

în care se notează: 












rb

gb
rgg hh

hh
rhh '  

 

Având în vedere forţele tangenţiale specifice, rezultă: 
 

  111 ZX   ,   222 ZX     şi  333 ZX          (2.61) 
 

În regim de tracţiune: 
    

f1      şi    x  32            (2.62) 
 

funcţie de care se determină cele trei reacţiuni normale Z1φ , Z2φ  respectiv Z3φ la limita de aderenţă a 
roţilor cu solul. 
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5. Rezultate analitice 
 

Se determină reacţiunile normale ale căii de rulare asupra roţilor pentru cazurile particulare: 
 
1) autovehicul cu două punţi: 

a) cu puntea motoare în spate, 

b) cu puntea motoare în faţă, 

c) cu ambele punţi motoare, 

d) frânat pe ambele punţi 

e) care tractează o remorcă; 

 
2) autovehicul cu trei punţi. 

 
Se stabilesc relaţiile de calcul pentru reacţiunile normale în plan transversal. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 


