LUCRAREA 2

CALCULUL SISTEMULUI DE RULARE
AL AUTOVEHICULELOR

1. Scopul lucrarii

Evidentierea componetelor fortei de rezistenta la deplasarea unui autovehicul si factori de influenta
asupra acestora.

Calculul fortei de rezistentd a rotii pentru diverse conditii de deplasare (viteza, tipul de cale de
rulare si starea acesteia, incarcarea rotii, presiunea pneului si tipul acestuia, etc.).

Determinarea fortei maxime de tractiune dintre pneuri si suprafata drumului. Stabilirea puterii
necesare la rotile motoare.

Calculul reactiunilor nomale la puntile automobilului.

2. Elemente teoretice

Puterea necesara la rotile motoare se determina din rezistenta la deplasare.

Posibilitatea deplasarii unui autovehicul apare ca efect al utilizarii energiei transmise la rotile
motoare, iar caracterul miscarii este determinat de marimea si sensul fortelor care actioneaza asupra lui
(forta de tractiune, rezistentele la inaintare, reactiunile drumului si forta de inertie) care influenteaza si
stabilitatea autovehiculului in timpul miscarii.

Miscarea autovehiculului este posibila atunci cand la rotile motoare se transmite un moment activ
suficient de mare pentru a invinge rezistentele la inaintare si a asigura deplasarea acestuia.

Momentul la roata My reprezinta momentul activ transmis rotilor motoare, iar puterea
corespunzatoare care se utilizeaza la autopropulsarea autovehiculului se numeste de putere la roata Pr si
se calculeaza cu relatiile:

PR:Pem'ﬂtr Si MRzMem'itr'ntr (21)
in care: i, — raportul total al Intregii transmisii, #,. — randamentul global al transmisiilor autovehiculului.

In figura 2.1 este reprezentatd schema fortelor care actioneazd asupra rofii unui autovehicul si
produc momentul Mg, cu urmatoarele notatii: 7 — forte periferice aplicate diametral opus pe circumferinta
rotii In punctele A si B, Fr — forte tangentiale cu sensuri contrare aplicate In punctul de contact cu drumul
B, respectiv in centrul rotii.

Fig. 2.1 — Actiunea fortelor asupra rotii autovehiculelor.

Forta tangentiala la roata se determina cu relatia (valabild pentru un regim constant de deplasare):

FR — A{’R — Mem .:'l‘}" '77tr (2'2)

unde: r — raza rotii, fiind orientata In sens opus miscarii deoarece reprezintd actiunea rotii motoare asupra
drumului.
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Deoarece greutatea autovehiculului incarca rotile motoare, forta la roata Fr da nastere la o reactiune
tangentiald X (actiunea drumului asupra rotii), care impiedica alunecarea dintre roatd si sol. Rezulta ca
rularea rotii pe sol este posibild prin dezvoltarea in centrul ei a unei forte de impingere paralela cu
drumul, transmisa autovehiculului prin lagarul rotii si care insumata pentru toate rotile motoare constituie
forta de tractiune F, care 11 asigurd deplasarea (figura 2.1). Forta de tractiune se considera aplicatd in
centrul de greutate al autovehiculului, raportul dintre marimea ei si rezistentele la inaintare determinand
caracterul concret al miscarii.

Autovehiculul are rofi elastice care ruleaza pe drumuri mai mult sau mai putin deformabile, din care
cauza o parte din puterea transmisa rotilor se pierde la invingerea frecarilor si rezistentelor opuse la
deformarea pneurilor si a drumurilor. Aceastd pierdere de energie in procesul ruldrii constituie aga—
numita rezistenta la rulare F, (fortd care diminueaza forta de tractiune). Rezulta ca pentru rotile cu pneuri
elastice forta de tractiune F; este mai mica decat forta la roatd Fx cu marimea fortei de rezistentd la rulare
F,:

F=Fy-F, (2.3)

Calitatile de tractiune sunt determinate de marimea momentului la roata si a fortei de tractiune, care
depind de puterea specifica (puterea masicd) a autovehiculului P, data de raportul dintre puterea maxima
a motorului P,, si masa autovehiculului m,:

Pm
P =" [kW/t] (2.4)

N
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3. Calculul fortelor de rezistenta la deplasarea autovehiculului

Forta totala la roata obtinutd prin insumarea fortelor tangentiale de la toate rotile motoare ale
autovehiculului se utilizeaza la invingerea rezistentelor la deplasare (figura 2.2) si anume: rezistenta la
rulare F,, rezistenta la urcarea pantei F),, rezistenta aerului F, si rezistenta la accelerare F.

Fig. 2.2 — Componentele rezistentei la deplasare a autovehiculului.

in figura 2.2 s—au utilizat notatiile: G, — greutatea autovehiculului; X; , — forte de frecare cu drumul;
Z; > — reactiuni normale pe roti; / — distanta longitudinala intre roti; a , b — distantele dintre centrul de
greutate si roti; 4, — indl{imea centrului de greutate; 4 — indlfimea de urcare; a — unghiul de inclinare a
pantei.

Pentru calculul rezistentei la deplasare se utilizeaza relatia:

Fp=F,+F,+F,+F, (2.5)

Rezistenta la rulare F, si rezistenta aerului F, sunt intotdeauna forte care se opun miscarii
autovehiculului. Rezistenta datorata pantei /), se opune migcdrii la urcarea ei, iar la coborare devine forta
activa. Rezistenta la accelerare F; actioneaza asupra autovehiculului numai in timpul miscarii cu regim
tranzitoriu (v, # const.) si este intotdeauna de semn opus acceleratiei (la demarare actioneaza ca forta de
rezistentd, la franare ca forta activa).
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3.1. Rezistenta la rularea rotilor

Rezistenta la rulare se manifesta in momentul 1n care roata Incepe sd se roteasca i vine in contact
cu calea (pe drum orizontal reprezinta rezistenta cea mai importantd pana la viteze de 60 ... 80 km/h).

In procesul rulrii, atat rotile cat si drumul sunt supuse unor deformatii insotite de freciri interioare
in materialul pneului, in stratul deformat al drumului si de frecdri intre cauciucul rotii si suprafata
drumului. Deformarea pneului depinde de materialul din care este executat, de constructia lui, de
presiunea aerului din interior, de incarcarea rotii, de fortele si momentele aplicate la roata si de gradul de
netezime a suprafetei de rulare. Deformarea caii de rulare (drumului) depinde de natura, rezistenta si
grosimea invelisului si fundatiei lui, precum si de marimea presiunii rotii asupra drumului.

Toate aceste deformatii Tnsumeaza o piedere de energie a carei manifestare exterioara este aparitia
unei forte care se opune rularii rotii (forta de rezistenta la rulare). Datoritd rezistentei la rulare se produce
incalzirea pneului, ceea ce afecteaza rezistenta la uzare a anvelopei si rezistenta la oboseald de incovoiere
a materialului acesteia.

In figura 2.3 sunt reprezentate fortele si momentele care actioneazi asupra rotii unui autovehicul in
timpul rularii; considerand pneul deformabil si calea de rulare tare, greutatea rotii Gr determina
distributia de presiune reprezentata in figura 2.3 a.
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Fig. 2.3 — Forte si momente la roata:
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a) pe portiune pland; b) la urcare/cobordre pe panta.

Calculul rezistentei la rulare

Integrala distributiei de presiune pe aria de contact a pneului determind o fortd de reactiune R egala
cu Incarcarea rotii Gg. Datorita distributiei asimetrice a presiunii pe aria de contact a rotii cu rostogolire,
punctul de aplicatie al reactiunii R este pozitionat in fata axei rotii (in sensul de miscare) cu marimea
excentricitatii e. Aceastd deplasare se datoreaza faptului ca deformarea pneului este mai mare in partea
din fatd a suprafetei de contact decét in partea din spate, caracteristicd a fenomenului de histeresis a
cauciucului (pierderile prin comprimare in partea din fatd sunt mai mari decat energia recuperatd prin
intindere in partea din spate a zonei de contact).

Daca roata nu este accelerata si este actionata de momentul 7 atunci:

F, =[Gy 2.6)

in care: f— coeficient de rezistenta la rostogolire (rulare) cu valorile standard indicate in tabelul 2.1.
Rezistenta la rulare este, in principal, functie de viteza la drum, Incarcarea rotii, presiunea pneului si
tipul acestuia.
La deplasarea in sus/jos a pantelor la un unghi o (figura 2.3 b) se poate scrie:

R=G,-cosa (2.7)

Pentru intregul autovehicul de masa m,, rezistenta rotii 'z care este consideratd egald cu rezistenta
la rostogolire este astfel data de relatia:

Fr=f-m,-g-cosa (2.8)
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Tabelul 2.1 Valorile de referinta pentru coeficientul de rezistenta la rulare.

Suprafata drumului | Coeficientul de rezistenti la rulare /
Suprafatda compacta (rigida)
sosea neteda, pista de aterizare /decolare 0,01
sosea neteda din beton 0,011
sosea asfaltata sau din beton, in stare buna 0,014 -0,018
sosea asfaltata sau din beton, in stare medie 0,018 — 0,02
sosea bund cu pavele din piatra 0,02
sosea cu suprafata rea uzatd 0,035
Suprafatd neasfaltata
drum cu piatra cubica 0,02 — 0,022
drum cu piatrd de rau 0,025 -0,03
drum cu pietris 0,023 — 0,025
drum cu pamant, uscat 0,025 -0,033
drum cu pamant, ud 0,05 -0,15
drum cu zdpada, batut 0,025 -0,03
drum cu nisip, uscat 0,10-0,30
drum cu nisip, umed 0,08 —0,10
drum de tard bun 0,045
drum de tara rau 0,16
urme de tractor cu senile pe pamant 0,07 —0,12
nisip afanat 0,15 —0,30

pentru viteze sub 60 km/h — fr poate fi considerat constant.

3.2. Rezistenta la urcarea pantei

Rezistenta la urcarea pantei F, este determinatd de mdrimea componentei greutdtii totale a
autovehiculului, paralela cu suprafata drumului, indreptatd catre baza pantei, aplicatd in centrul de
greutate C, ca si greutatea G, (figura 2.4):

F,=G,-sina, (2.9)
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Fig. 2.4 — Rezistenta la urcarea pantei.

Conventional la urcare panta este denumitd rampa, iar la coborare panta (rezistenta la coborarea
pantei devine negativa contribuind la delasarea autovehiculului).

Inclinarea ciii de rulare se apreciaza prin doud marimi:
— unghiul cu orizontala o,

h . . 9 . A
—panta p =iga, = 7 unde / este diferenta de nivel urcata de autovehicul atunci cand parcurge pe cale o
distanta a carei proiectie pe orizontala este /.
Puterea necesard invingerii rezistentei la urcarea pantei este data de relatia:

P,=F, v=G0, -v-sina (2.10)

p
unde v — viteza de deplasare (rulare) a autovehiculului.
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Suma rezistentelor la rulare si urcarea pantei reprezinta rezistenta totala a drumului F,:

Fo.p=F.+F,=G, - f-cosa,+G, sina, =
_ (2.11)
=G, -(f-cosap +smap)= G, v
unde: y — coeficientul rezistentei totale a drumului:
y=f-cosa,+sina, (2.12)

3.3. Rezistenta aerului
Se considera cd viteza aerului fatd de autovehicul v, are o directie oarecare cu axa longitudinala a

autovehiculului, iar interactiunea aerului cu autovehiculul are ca urmare producerea unei forte si a unui
moment care se raporteaza fatd de un sistem triortogonal cu originea in planul caii, la mijlocul lungimii
autovehiculului, in planul longitudinal de simetrie (figura 2.5).

Forta aerodinamica F, si momentul M, corespunzator au expresiile generale definite de relatiile de
calcul semi—empirice:

1
Fa :E'pa .VJ% 'Ca(awRe)'A’
i (2.13)
Ma :E'pa -V)% 'Cma(aa’Re)'A'la

unde: p, — densitatea aerului, v, — viteza relativa a aerului fatd de autovehicul pe directie longitudinala,
C.(0,, Re) — coeficientul fortei aerodinamice totale (se determind empiric pentru fiecare autovehicul si
depinde de unghiul a, dintre directia vantului si axa longitudinald a autovehiculului si de numarul lui
Reynolds Re), C,,, — coeficientul momentului aerodinamic total, 4 — aria sectiunii transversale maxime a
autovehiculului, /, — latimea de gabarit a autovehiculului.

Fig. 2.5 — Definirea componentelor fortei si momentului de interactiune cu aerul.

Componentele fortei de rezistenta a aerului sunt:

® forta aerodinamica longitudinala: F, :%-pa ~v§ C.-4 (2.14)
® forta aerodinamica laterala: Fy = % “Pa ~v)2C -C, -4 (2.15)
® forta aerodinamica portanta: F, = % Py -v)% -C,- 4 (2.16)

iar cele ale momentului de rezistenta a aerului:
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® moment aerodinamic de ruliu: M, = % Py -vi C A1, (2.17)
® moment aerodinamic de tangaj: M, = % “Pa ~v§ Cpy - A4-1, (2.18)
® moment aerodinamic de giratie: M, = % Py v)% -Cpy A1, (2.19)

in care: C,, C,, C. — coeficientii fortei aerodinamice pe directiile x, y, respectiv z, Cyy, Cuy, Cpz —
coeficientii momentelor aerodinamice pe directiile respective.

Rezistenta aerului reprezinta forta aerodinamica longitudinala F,, ca in figura 2.5, care intotdeauna
are sensul de actionare opus sensului vitezei de deplasare a autovehiculului si punctul de aplicatie in
centrul de presiune (metacentrul) frontal.

3.4. Rezistenta la accelerare

In regim de accelerare, rezistentelor datorate aerului, ruldrii si pantei li se adauga rezistenta opusa
de inertia autovehiculului. Aceasta este formata din forta de inertie a maselor in miscare de translatie
(Intreaga masa a autovehiculului) si inertia pieselor in miscare de rotatie (roti si cele legate de ele):

Rezistenta datorata inertiei masei totale a autovehiculului in miscare de translatie este:
Rdt:ma-a:&-ﬂ (2.21)
g dt
unde: m, — masa totald a autovehiculului, @ — acceleratia centrului de greutate al autovehiculului in
miscare de translatie, G, — greutatea autovehiculului.
Piesele in miscare de rotatie sunt: rotile motoare, piesele in migcare din motor, cele din transmisie si
rotile nemotoare (figura 2.6).

[ JR ] [ Jr ]

M, My

Fig. 2.6 — Componentele aflate in miscare de rotatie in autovehicul.

Pentru calcule uzuale se tine seama numai de inertia pieselor motorului, a ambreiajului si de rotile
motoare, celelalte piese ale grupului moto—propulsor avind momente de inertie mult mai mici, sunt
neglijate.

Rezistenta datorata inertiei la rotire a rotilor motoare si a pieselor legate cinematic de acestea este
data de relatia:

n
1 dv ) -

Rdrm =75 E ’ Jma oIyt Z Jri (222)
T i=1

unde: J,,, — momentul masic de inertie al pieselor in miscare din motor redus la axa arborelui cotit si al
pieselor in rotatie ale ambreiajului, i, — raportul de transmitere al intregii transmisii, #, — randamentul
intregii transmisii, J,; — momentul masic de inertie al unei roti motoare, 7,,, — numarul rotilor motoare.

6
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In cazul unei transmisii formati din ambreiaj, schimbator de viteze, transmisie centrald, diferential

si arbori planetari raportul ei de transmitere este:
i, =i, - (2.23)

cu: i, — raportul de transmitere al schimbétorului de viteze (depinde de treapta cuplatd), iy — raportul de

transmitere al transmiterii centrale.
Astfel:

n
1 dv ) <
| et .W;_lj J (2.24)

Rdrm -

1ar rezistenta la accelerare a autovehiculului data de relatia (2.20) devine:

n
G, dv 1 dv L2 2 y
Rd - g dt+l"r2 dt Jma Iy 1o 77t+zl‘]ri (2.25)

4. Calculul reactiunilor normale la puntile autovehiculului

La deplasarea unui autovehicul, asupra puntilor acestuia, apar reactiuni normale la contactul rotilor
cu calea de rulare care se manifestd in doud plane (longitudinal si transversal) fatd de directia vitezei

acestuia.
Marimea acestor reactiuni este influentatd de conditiile de deplasare si de parametrii constructivi ai

autovehiculului.
Determinarea reactiunilor normale ale cdii de rulare se efectueaza pentru un autovehicul cu doua sau

trei punti care urcd o panta cu inclinare longitudinald « in regim tranzitoriu, cu miscare unifom accelerata.

4.1. Autovehicule cu doua punti

Figura 2.7 reprezenta un autovehicul cu doua punti, care se deplaseaza rectiliniu cu viteza variabila,
pe directia de cea mai mare panta a unui drum perfect plan avand inclinarea a,, fata de orizontala.

J G; cos,

Fig. 2.7 — Reactiunile normale in plan longitudinal pentru autovehicul cu doua punti.

Fortele si momentele care actioneaza asupra autovehiculului se grupeaza in trei categorii:
e direct aplicate: greutatea autovehiculului G,, rezistenta aerului R, forta aerodinamica de portanta F,;
® de legatura cu calea de rulare: reactiunile normale (Z;, Z,), reactiunile tangentiale longitudinale (X},
X>) sirezistentele la rulare (R,.7, Ryu2);
® de inertie: forta de inertie a autovehiculului in miscare de translatie F;, si momentele generate de inerfia
rotilor si altor piese Tn miscare de rotatie date de relatiile:
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"y
G 4 E Jri J
F, —Ya &V respectiv My+M;,= = 2 (2.26)
g dt . dt

Determinarea reactiunii Z; se realizeaza din echilibrul de momente fatd de punctul de contact B,
impunand conditia (ZM )B =0 se poate scrie:
Zy-L-G,-cosa, b+ G, -sina, -hy + Fj,-hy + R, -hy + F, b+ M +M;; =0 (2.27)

1

ny

Deoarece componentele F,. si E J,i /f,, sunt foarte mici, pentru calculul celor doua reactiuni se
i=1

utilizeaza relatiile:

1 . G dv 2
Zl:L_. Ga'(b-Cosap_hg'Sll’lap)_?a'hg'ﬁ_ha'050472'Cx'A'vx :| (2.28)
1 [ . G, dv 2
Zz:—L-_Ga-(a-cosap+hg-smap)+?-hg-E+ha-0,0472-Cx-A-vx } (2.29)

Se definesc coeficientii de incarcare dinamica:

my = 4 = i, respectiv. - m, = Z2 = 2 (2.30)
G b, G, 2 &
L L “

Reactiunile tangentiale ale solului X; si X, sunt limitate de aderenta la calea de rulare, astfel incat
reactiunile normale la punti sunt si ele limitate.
Din echilibrul fortelor pe directia deplasarii autovehiculului:

X1+X2:Ga.Sinap-i_i'ﬂ-i_Ra+R}’ull+Rru12 (231)
g dt
neglijand fortele de rulare (mult mai mici decat celelalte forte) se obtine:
X1+X2:Ga-sinap+ﬂ-ﬂ+Ra (2.32)
g dt
de unde rezulta:
. G
Ga-s1nap+—”-ﬂ:X1+X2—Ra (2.33)
g dt

in care: R, =0,0472-C, -A-vxz.

Aranjand relatiile (2.28) si (2.29) sub alta forma, se deduc cele doud reactiuni normale:

(2.34)

b hg h, —hg
Z, =Z-Ga -cosap—T-(Xl +X2)— 7 ‘R,

h,—h

a h a
ZZ:E-Ga-cosap+Tg-(X1+X2)+ 7 £.R (2.35)

a

Daca se noteazd: X| =& -Z; st X, =&, -Z, atunci &; s1 & sunt fortele tangentiale specifice la
rotile puntii din fata, respectiv spate.

Inlocuind X; si X> in relatiile (2.34) si (2.35) se obtine un sistem de doui ecuatii cu necunoscutele Z;
si Z, de forma:
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h h b h,—h
(1+Tg§1]21+7g§222=zGaCosap—%Ra
h h h, —h (2.36)
7 SR 3 & "2,y 7 Ga » 7 4
care are solutiile:
b-G,-cosa,—h,-&&-G,-cosax, —\h, —h) -R
lel. a )4 g 52 a P (a )g a (237)
L hg
1+ (6 -4)
L
z, =l'a-Ga cosa, +hy -8 -G, -cosa, +(ha —hg)-Ra (238)

h
‘ 1+fg'(§1—§2)

Fortele tangentiale specifice sunt limitate de valoarea coeficientului de aderenta astfel:

— @y < é:l < +¢x 51 — QP < 52 < +¢x (239)

unde: ¢, — coeficient de aderentd longitudinald care se adoptd in functie de tipul si starea drumului
(tabelul 2.2).

Stabilirea reactiunilor normale la autovehiculele cu doua punti se realizeaza prin particularizarea
relatiilor anterioare functie de pozitia puntii motoare, tipul franarii si tipul autovehiculului.

Tabelul 2.2 Valorile coeficientului de aderentd.

Coeficient de aderenta longitudinala ¢,
Tipul drumului Starea suprafetei drumului
Uscata umeda

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 piatra cubica 0,45...0,7 0,3..04
Drum cu pietris 0,45..0,5 0,4..0,55
Drum cu piatra de rau 0,45 ... 0,65 0,3..04
Drum cu pamant 0,5...0,6 0,3..04
Drum cu nisip 0,5...0,6 0,6..07
Drum cu zdpada 0,2..0,3

Drum cu polei 0,1..0,15

a) Autovehicul cu puntea motoare in spate

In acest caz, rofile puntii din fati sunt conduse, iar reactiunea tangentiald X; este o forta indreptata
impotriva sensului migcarii in care se neglijeaza componenta tangentiala aferenta inertiei (X;; = 0). Forta
tangentiala specificd la aceastd punte este & =—f .

La puntea din spate reactiunea tangentiala X, este egala cu forta de tractiune fiind orientata in
sensul deplasarii, iar forta tangentiald specifica este pozitiva, deoarece este o fortd de propulsie, valoarea
maxima fiind limitatd de valoarea coeficientului de aderenta longitudinal:

X
pp = =) (2.40)
r2
Se defineste forfa specifica de tractiune prin relatia:
F
Ve = G—’ (2.41)

a
in care: F; — forta de tractiune totald de la toate rotile motoare.
Forta specifica de franare se defineste ca raport:
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_fr (2.42)

Yy G
a

unde: F; — forta de franare totald de la toate rotile franate.

b) Autovehicul cu puntea motoare in fata

In acst caz rofile puntii din spate sunt conduse, astfel incat:
=9 st G=-f (2.43)

¢) Autovehicul cu ambele punti motoare (4 x 4)

In acest caz, deoarece foate rofile sunt motoare:
(2.44)

=0 SIS =0
d) Autovehicul franat pe ambele punti

Fortele si momentele care actioneaza asupra autovehiculului sunt reprezentate in figura 2. In acest
caz rezistenta la accelerare devine F, devine forta activa avand acelasi sens ca migcarea autovehiculului,
iar reactiunile tangentiale la cele doua punti sunt forfe de franare limitate de aderenta si orientate in sens

invers deplasarii.

Fig. 2.8 — Fortele si momentele la autovehicul franat pe ambele punti.

Astfel:
(2.45)

S =0 s & =0,

conditii din care se determina reactiunile normale

e) Autovehicul cu remorca sau semiremorca

Se considera cazul cand puntea din fata este motoare, iar pentru determinarea pozifiei centrului de
greutate pe directie longitudinala se considera autovehiculul pe drum orizontal (figura 2.9).
Rezulta:

Za2 p=Zal.p (2.46)

a=292.1, Zal

Ga Ga
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Lucrarea 2 — Calculul sistemului de rulare al autovehiculelor
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T T B
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Fig. 2.9 — Fortele si momentele la autovehicul cu remorca.

La deplasarea trenului rutier pe drum inclinat se separd cele doua vehicule (figura 2.10),
reprezentandu-se fortele de legatura F, si F,., se determina:
— pentru remorca: ecuatia de echilibru al momentelor fata de punctul C:

(ZMb)C =—Gj-cosa-e+Gy-sina-hy +F,, (d+e)-F, -h, =0 (2.47)
si ecuatia de echilibru al fortelor pe directie paralela cu solul:
>r) =0 —~ F_=G,-sina (2.48)
X
Fig. 2.10 — Autovehicul cu remorca care urcad o pantd.
—  pentru vehiculul tractor: ecuatia de echilibru al momentelor fata de punctul B:
(2.49)

(ZMC’)B =-G,-cosa-b+G,-sima-h,+Z,-L+F,-h.+F,-c=0

Daca unghiul pantei este mic (sub 10°) se fac aproximarile: sin = tan @ si cosa =1 se stabileste:

F_= (e+h, -tana —h, -tana)- G, (2.50)
d+e
— pentru intregul tren rutier: ecuatia de echilibru al fortelor pe directie paralela cu solul:
(ZF) =0 = G,-sina-b+Gy-sina—-X; =0 (2.51)
X

11



Calculul si constructia sistemelor de control al miscarii autovehiculelor

Tinand seama ca forta maxima de tractiune este limitata de aderenta:
leax =(p’Za1 (252)
se determina reactiunea normala Z,;.

Pentru cazul cand puntea din spate este motoare, se scrie ecuatia de echilibru al momentelor pentru
vehiculul tractor fata de punctul A:

(ZM“)A =G, -cosa-a+G, -sina-h, +F,_ -(L+c)+F.-h.—Z, -L=0 (2.53)
(in care Z,; se determind cu relatia similara cu cea pentru Z,; din cazul precedent) din care se stabileste
relatia pentru Z,;.

Pentru remorca situatia este similard cu cea anterioard (relatia de calcul pentru forta F.. rdmane
aceeasi).

4.2. Autovehicule cu trei punti

Categoriile de forte si momente precum si ipotezele de lucru sunt aceleasi ca la autovehiculele cu
oud punti.
Din ecuatia de echilibru al momentelor fatd de punctul C (mijlocul distantei dintre axele puntilor in
tandem): ( M ) =0 rezulta:
c

z,-L+(z, —Z3)-%—Ga ccosa, b+ G, -sina, hy + Fy-hy + Ry -hy + Fy. -b=0 (2.54)

Fig. 2.11 — Fortele si momentele la un autovehicul cu trei punti.

Astfel de solutii de punti motoare spate se intalnesc la autovehicule grele, la care viteza de deplasare
este in general relativ redusa astfel incat R, h, si F,. - b sunt mult mai mici decat ceilalti termeni ai
ecuatiei, deci se neglijeaza.

Din echilibrul fortelor in directie normala la sol ( F ) =0 se scrie ecuatia:
Zy+Zy+Z3-G,-cosa, + 1, =0 (2.55)
cu neglijarea termenului F..
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Lucrarea 2 — Calculul sistemului de rulare al autovehiculelor

Pentru determinarea celor trei necunoscute Z;, Z, si Z; este necesard incd o ecuatie ce rezultd din
analiza echilibrului separat al puntilor care formeaza tandemul fata de punctul O:

C ' 1
(2 _Z3)E+ (X5 +X3)- by + (R + Ry ) hg — (Xz + Xs)' (hb - hg)+Mi2 +Miz=0 (2.56)
in care se neglijeaza rezistentele la rulare si momentele datorate inertiei pieselor in miscare de rotatie.

C

“ > v
= | =
i \
e | /
N ! N
/ !
! AW
] | | * E— >
1 x5 | r-|[ ¥z
! ! '
- ;s R N : :
=) .
‘;{ I Xq— __:h— i R'l M
Y B T — = an' 1 RN B PR
Y J
i zz;i = i g rr
! ! B
h | & 3 .
m Xs T RH.IJC? i C Xz I R.'c.lf2 m
23 Z;
Fig. 2.12 — Fortele si momentele la puntile in tandem.
Echilibrul fortelor pe directie longitudinala:
. G, dv
X +X, + X5 _Ga ‘Sina, _?a'E_Ra ~ Ry = Rpyp = Ryy3 = 0 (2.57)

in care se neglijeaza rezistentele la rulare care sunt mult mai mici decét ceilalti termeni.

Pentru fiecare din cele doud punti, echilibrul fortelor paralele cu solul este:

X, 1= Xy - (hy —1;) (2.58)
Xy-r=Xy-(hy—1,) (2.59)
Inlocuind (X; + X3) in relatia (2.) si tinAnd seama de neglijarile precizate se obtine:
hy —h
C b g
Zy—Z3)—=— X+ X5)-| h, -7, - =0 2.60
(#2-20)-§ =0 ) 1y - 0 250
~ o ' hb - hg
in care se noteaza: h, =| hy —7, -
hy, — h,.
Avand 1n vedere fortele tangentiale specifice, rezulta:
Xy =¢-4, Xy =622, si X3=63-23 (2.61)

In regim de tractiune:
SGi=—f si &H=&=0¢ (2.62)

functie de care se determind cele trei reactiuni normale Z;, , Z», respectiv Z3, la limita de aderentd a
rotilor cu solul.
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5. Rezultate analitice

Se determina reactiunile normale ale caii de rulare asupra rotilor pentru cazurile particulare:

1) autovehicul cu doua punti:
a) cu puntea motoare in spate,
b) cu puntea motoare in fata,
¢) cu ambele punti motoare,
d) franat pe ambele punti

e) care tracteaza o remorca;

2) autovehicul cu trei punti.

Se stabilesc relatiile de calcul pentru reactiunile normale in plan transversal.
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