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DETERMINAREA VARIATIEI MARIMILOR CINEMATICE ALE
PISTOANELOR Sl BIELELOR MECANISMELOR MOTOARE

1. CINEMATICA PISTONULUI

Pistonul descrie o miscare rectilinie alternativa, in lungul axei cilindrului, intre cele doua
puncte moarte. Dat fiind caracterul alternativ al acestei miscéri, acceleratiile la care este supus
pistonul au o variatie importanta, care determina forte de inertie de valoare relativ mare. Intrucat
aceste forte exercitad o influentd hotaratoare asupra tinutei dinamice a motorului este avantajos ca
functiile care descriu deplasarea, viteza si acceleratia pistonului sa fie exprimate sub forma unor
serii trigonometrice.

1.1. Deplasarea pistonului

Cu notatiile din figura 1.5 si tinand seama de relatiile (1.1) si (1.2), deplasarea pistonului X,
exprimata in raport cu originea considerata in pmi, este

——(@+ AOBO)= (L+R)? -e? - (Rcosa + L cosB) =

Xp =0B,
o (2.1)
=RU +i —65 - Leosa +icos[3 mm].
Ag Ag
Din triunghiurile AOA, si ABC rezulta:
AA, =Rsina Si AC=Lsng.
Se obtine astfel egalitatea:
Lsng=Rsnazte, (2.2)
semnul “—" corespunzand dezaxdrii directe, iar semnul “+” dezaxarii inverse. De aici se deduce:
sinﬂ=ﬁdsinai§:/1d(sinai5d) 2.3)
Si
cosf3 =\/1—/1§ (sina %5, ) (2.4)

Radicalii din expresiile (2.1) si (2.4) pot fi dezvoltati in serie armonica, conform formulei
binomului lui Newton:

(axb)"=a"+cla"b+c2a"%p? +Cc3a" 33 + . Cla" MM + |+ b",

unde:
m_n[(n—l)[(n—Z)D..[(n—m+l)_ n!
c = = .
1[2B0...0n mith — m)!
Rezult, prin urmare:
-3 =5
+ig <[+ L0 10 % -1 Ll a1 1o 9
A4 A6
cosP = 1—7(smo(+5d) —?d(sinain)A'—%(sinaiéd)G—... (2.6)
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Se constatd faptul ca, datoritd valorilor subunitare ale parametrilor 14 Si & (de reguld,
Ag = 0,20...0,30 si & < 0,1), termenii de ordin superior ai celor doud serii descresc rapid. Spre
exemplificare, in tabelul 2.1 sunt prezentate valorile primilor patru termeni armonici ai seriilor (2.5)
Si (2.6) pentru A4 = 0,25, sina = 1 si diverse valori ale dezaxarii specifice &.

Tabelul 2.1
Termenul armonic 84=0 84=0,02 84=0,05 64=0,1
1
A =1+ — 5 5 5 5
A
1 10
Ap==[H+—H 0 410° 2,500 110°
2 Ag
-3
1 1 4 -10 -9 -7
Ag==[A+—H [ 0 1,610 6,25010 1010
8 Ag
1 100
Ay =—[H+—H @° 0 1,280 3,125010™ 200
16 A
B, =1 1 1 1 1
2
B, = )‘_d(sina +8)? 3,12510% 3,2512510° | 3,445312510° | 3,78125[107
2
4
Bs = )‘_d(sino( +3)* 4,8828125M10™ | 5,2853125M10 | 5,9350879110™ | 7,1489258M10
8
6
By = )\—d(sina +5)° 1,5258788.10° | 1,718386710° | 2,044824110° | 2,703187310°
16

Prin urmare, din punctul de vedere al calculelor de interes practic, prezintd importanta doar
armonicile de ordinul | si Il. Astfel, introducand expresiile (2.5) si (2.6) in relatia (2.1) a deplasarii
pistonului, rezulta:

-1
0 AN (o
Xp = R§+i—1 N 83 - [gosa +i——d(sma * 9y )2%
E A A 2

20 Mg O d iE
de unde se obtine expresia deplasérii pistonului mecanismelor normal dezaxate:
0 A Agd3 O
Xy = RO-cosa + -9 (sina + 84 )% ——~4-9[[mm]. (2.7)
P 2 21+7g)
B d/B
In cazul mecanismelor normal axate, d; = 0 si expresia deplasérii pistonului devine:
Ag
Xp = REl—cosa +—dsm2aE[mm]. (2.7)
PD 2 C

Cele doua relatii asigura determinari ale caror rezultate nu diferd cu mai mult de 1% fata de
valoarile reale ale deplasérii pistonului.

Desi metodele de calcul grafic si-au pierdut in prezent importanta practica, determinarea
graficd a deplasérii pistonului prezintd Thcé@ un interes practic pentru proiectare, ea fiind folosita la
desfasurarea in coordonate p-a a diagramei indicate a motorului, determinate in coordonate p-V.
Tn acest scop, se construieste la o scard convenabild un semicerc de diametru AB = 2[R (fig.2.1).
Din centrul cercului O se determina segmentul OO; = R[A4/2 spre punctul B (corespunzator pme).
Din punctul O, se traseaza o dreaptd care face unghiul a cu diametrul AB si care intersecteaza
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cercul in punctul M. Din M se coboaré o perpendiculara pe diametrul AB, intersectandu-l in punctul
C. Cu notatiile din figura 2.1, se determina:

AC = AO-0OC =R-Rcos(a + )= = R[1- (cosa cosys - sina siny)].

Intrucat Y este un unghi foarte mic, se poate face aproximatia cosy=1, iar din triunghiurile
OO;N si MON se obtine:

— . RAy .
ON =Rsiny =Tsmcx ,

de unde:

— Ag .

AC = REL—COS(X +2d gn2q B= X
2 0

pistonului

O

adicd exact expresia deplasarii
mecanismului normal axat. Prin urmare, prin
repetarea constructiei grafice pentru diferite
unghiuri a, poate fi determinaté pe cale grafica
curba de variatie a deplasérii pistonului x,=f(ct)

(fig.2.2).
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In figura 2.3 este reprezentatd grafic alura curbei de variatie a deplasérii pistonului in
functie de unghiul de rotatie al arborelui cotit, atat pentru un mecanism normal axat, cat si pentru
un mecanism normal dezaxat in sens direct.

XpA
mec. norm hec.normal dezaxat
axat™ in sens direct
2R \
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1.2. Viteza pistonului

Functia care exprima viteza pistonului se obtine prin derivarea in raport cu timpul a functiei
care precizeazd deplasarea acestuia. Pentru a exprima variatia vitezei pistonului in functie de
unghiul de rotatie o, se deriveazd expresia deplasarii pistonului in functie de variabila
independentd a, tindnd seama de faptul ca derivata acesteia in raport cu timpul reprezinta,
conform relatiei (1.4), tocmai viteza unghiulara w a arborelui cotit:

T B XY LS
t da dt da

Prin urmare, considerand relatia (2.7) de determinare a deplasérii pistonului, prin derivarea

ei in raport cu a, se obtine:

(2.8)

. Ag
vszmEEsncxiéd)\d cosa +—dS|n20(E[m/s]. (2.9)
0 2 C
Tn cazul mecanismului normal axat, expresia vitezei pistonului va fi
. Ag .
% =RwEES|n(x + 29 gin2q E[m/s]. (2.9)
P 0 2 C

Pentru acest tip de mecanism, se observa ca viteza pistonului se anuleaza atunci cand
Vp =Rosina [l +A 4 cosa) =0,
adica pentru a=kr, (k=0,1,2,...), deci in punctele moarte. Cealaltad solutie a ecuatiei
a= arccos(— /1;1)

este imposibild, deoarece Aq4<1.

Viteza maximé a pistonului se Tnregistreazad pentru acea pozitie a mecanismului pentru
care:

dvp,

d_: Rw[(cosa +Ag B:osZa): Roo[{cosa +Ag E(Zcos2 a —1)]=0.
o

Rezolvand aceasté ecuatie de gradul doi in cosa, rezulta:

—1+,/1+8)2
—arccos—V 9 (2.10)

a 1
Vp mex ahg

ceea ce corespunde suficient de precis cu pozitia in care biela este perpendiculard pe axa
manivelei (vezi tab.2.2). In figura 2.4 este prezentaté variatia vitezei pistonului in functie de unghiul
de rotatie a, pentru doud mecanisme normale: unul axat si celdlalt dezaxat in sens direct.

A Up
mecanism normal axat;
/2 — = = = mecanism normal de-
/4 ™ zaxat in sens direct.
/ 2
/ N
7 \\
!
A N\ of RAC]
0 90 180 270 360
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/
/
/
/4
7/
i

Fig.2.4
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Tabelul 2.2
Unghiul A=1/3 A=1/3,5 A=1/4 A=1/4,5 A=1/5
ANV ax 73°41°37" 75°31°21" 77°0'44" 78°14'33" 79°16'20”
o gr=arctg(l/Ag) 71°33'54” 74°03'17” 75°57°50” 77°28'16” 78°41°24”

Criteriul care clasificd motoarele in functie de rapiditatea acestora il constituie viteza medie
a pistonului:

_sShh_2[RIMh

v
™30 T 30
Prin urmare, in cazul mecanismului normal axat, raportul dintre viteza maxima a pistonului
si cea medie poate fi exprimat sub forma:

Tpmax _ nEEsmav +—E$|n2av E (2.12)
Vinp p max 2 pmax —

in tabelul 2.3 sunt indicate, in functie de raportul A4, cateva valori ale acestui raport, precum
si unghiurile corespunzétoare pozitiilor in care pistonul atinge viteza maxima.

[m/s]. (2.11)

Tabelul 2.3

Param. )\'d=1/3 )\.d=1/3,2 )\,d=1/3,4 )\,d=1/3,6 7\.d=1/3,8 7\.d=1/4 )\.d=1/4,2 7\.d=1/4,5

Gmeax 73°41°37” | 74°28'19" | 75°11’13” | 75°50°41” | 76°27'5” 77°0'44" | 77°31'54” | 78°14°33”

meax/Vmp 1,6487085 | 1,6400768 | 1,632783 | 1,6265669 | 1,6212282 | 1,6166109 | 1,6125919 | 1,6074759

1.3. Acceleratia pistonului

Functia care exprima acceleratia pistonului se deduce prin derivarea in raport cu timpul a
functiei care precizeaza viteza acestuia. Utilizand un rationament similar cu cel folosit anterior la
determinarea expresiei vitezei, rezulta:

dv, dv dv d?x
apz—pz—p[_ldﬂzwm L L (2.13)
dt da dt da dt2

Prin urmare, derivand functia (2.9) in raport cu variabila a, rezultd expresia acceleratiei
pistonului mecanismului normal dezaxat:

a, = Rw? [{cosa ¥ 8gA g sina + A g cos2a) [m/s?]. (2.14)

In cazul mecanismului normal axat 8;=0, rezultdnd urméatoarea expresie a acceleratiei

pistonului:
a, = Rw? [{cosa + A 4 cos2a) [m/s?]. (2.14)

Pentru acest tip de mecanism, acceleratia se anuleaza in acele pozitii ale mecanismului
pentru care viteza pistonului este maxima (precizate de relatia 2.10) si are valori extreme in
pozitile mecanismului pentru care derivata acceleratiei se anuleaza:

do =-Rw (sma + 244 SN Za) =-Rw sma(1+ 424 COSa) =0.
a

In consecintd, valorile extreme se inregistreaza pentru o=km (k=0,1,2,...), adicA iIn punctele
moarte, precum i pentru:
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1
aap min =arccosE~mE (2.15)

Solutia (2.15) are sens, evident, numai pentru mecanismele caracterizate printr-un
parametru Ayg>1/4. Particularizdnd aceste solutii Tn ecuatia (2.14’), se determind valorile extreme
ale acceleratiei pistonului:

O

O

%ippmi =R’ ({4 Ag)=ap,,,;

5 2 1

%appme:—Rw fi-rg) E:apmin,pentru)\szg (2.16)
O

O

O
P =—Rco2n1i—>\d BL—l%z—RmZ d -2 0 Fhuma pt.)\dDEH
min 7 4 16)\2 % 8\qg O 40
B O O d
n figura 2.5 sunt reprezentate curbele de variatie a acceleratiei pistonului Tn functie de
unghiul de rotatie al arborelui cotit pentru mecanisme cu A¢<1/4 (fig.2.5.a) si, respectiv, cu Ag>1/4

(fig.2.5.b). Au fost considerate, in ambele cazuri, atat mecanismul normal axat, cat si cel dezaxat
in sens direct.

A mecanism normal axat;
a = = = = mecanism normal de-
P zaxat in sens direct.
NER
] - L
1 s I
1 i< \ |
/ \ I
/| alRAC] \ I g RAC]
180  [370 |360 A [0 7F\|[e0 180 27 360
/ T =1 A\M /
7 F g \
sl < Ty N) A4
¢ \‘:;_M'

Fig.2.5

Se constatd cd, la mecanismele cu bield lungd (A4<1/4), intr-o rotatie a arborelui cotit,
acceleratia pistonului trece prin doud valori extreme care se inregistreaza in punctele moarte. La
mecanismele cu biela scurtd (Ag>1/4), acceleratia pistonului trece prin patru valori extreme. La cele
doua valori anterioare, se adauga altele doud situate Tn vecindtatea pme, pentru a=arccos(—1/4Ay).

2. CINEMATICA BIELEI

Biela executd o miscare complexa de tip plan paraleld. Pozitia bielei este determinata, n
fiecare moment, de pozitia axei de articulatie a bielei cu pistonul (precizata in lungul axei pistonului
prin cota X,), si unghiul de oblicitate B al bielei fatd de axa cilindrului. Conform relatiei (2.3), acest
unghi este definit de relatia

B=arcsin[Ay Msina 34 )] [grd]. (2.17)
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Valoarea maxima a oblicitatii bielei se produce pentru valoarea maxima a functiei sin(a+dy),
care se obtine la a=1v2 si, respectiv, a=3172. La mecanismul normal axat (64=0):

B=arcsin(A 4 Gina) [grd], (2.17)
iar cele doua valori extreme sunt egale ih modul:
Brrax = ~Brin =arcsin(A¢) [grd]. (2.18)

Tn tabelul 2.4 sunt indicate valorile maxime ale oblicitatii bielelor mecanismelor normale si
axate pentru diferite valori ale parametrului Aq.

Tabelul 2.4

Ag = 1/3 1/3,2 1/3,4 1/3,6 1/3,8 1/4 1/4,2 1/4,5 1/5

Bmax = [19°28'16”[18°12'36”| 17°6’17” | 16°7’39” |15°15'27"|14°28'39"(13°46'27"| 12°50'23"| 11°32'13’

Viteza unghiulard instantanee a bielei se poate determina, fie considerand miscarea
acesteia ca o succesiune de rotatii infinitezimale in jurul centrului instantaneu de rotatie (care
descrie, la randul sau, o curba pland), fie considerand miscarea bielei ca o succesiune de rotatii Si
translatii infinitezimale.

Centrul instantaneu de rotatie al bielei, corespunzator unei pozitii arbitrare a mecanismului
se determina prelungind axa manivelei OA pana ce intersecteaza in Or perpendiculara ridicata pe
axa cilindrului in punctul B de articulatie a bielei cu pistonul (fig.2.6). Intr-adevar, vitezele
extremitatilor bielei (pct A si B) sunt perpendiculare pe razele care unesc aceste puncte cu centrul
instantaneu de rotatie Og. Notand cu w, viteza unghiulard a miscérii de rotatie in jurul lui Og, se
determiné:

Wy = RooD; [rad/s]. (2.19)
AOR

Aplicand teorema sinusurilor in tri-
unghiul OrAB, se obtine: B \ R
AOR = AB DS”(QO ~B) | rosk (2.20) v wb
sin(90°-a) cosa 0-p 90-
si Tnlocuind aceasta expresie in relatia (2.19), >
rezultd formula de calcul a vitezei unghiulare a
bielei:

wg =A g2 [rads]. (2.21) L
cosf

La acelasi rezultat se poate ajunge si
considerand miscarea bielei ca fiind constituita a+
dintr-o translatie identica cu cea a punctului B
(articulatia cu pistonul) si dintr-o rotatie in jurul K d

acestui punct.

Pozitia unghiulara a bielei, in raport cu o)
punctul B, este exprimata de unghiul B si, prin /w
urmare, viteza unghiulara corespunzétoare ro-

tatiei in jurul acestui punct va fi precizatd de
derivata, in raport cu timpul, a functiei care
expriméa valoarea unghiului (3: Fig.2.6
oo =B OB o wmd— [rad/s]. (2.22)
do  do ot
Raportul dintre diferentialele functiilor 3 si a se determlna prin diferentierea relatiei (2.3):

cosBEB =Ay4 Ceosa [da . (2.23)
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Considerand relatiile (2.22) si (2.23), se regédseste tocmai relatia (2.21). Prin urmare, viteza
unghiulard a bielei are aceeasi valoare, indiferent de succesiunea de miscéari elementare
considerate pentru descrierea miscarii plan — paralele a acesteia.

Expriménd valoarea lui cos in functie de variabila a, cu ajutorul relatiei (2.4), se va obtine:
Wp =A g0 cosa _ [rads], (2.24)

1-24 [ﬂs‘na iéd)

Viteza unghiulard a bielei este nuld pentru 0(=(2k+1)%, unde k=0,1,2,..., deci pentru

pozitile mecanismului in care oblicitatea bielei este maxima. Viteza unghiulard a bielei este
maxima atunci cand se anuleaza derivata Tn raport cu o a expresiei (2.24). Aceasta situatie se
produce in punctele moarte, iar pentru mecanismul normal si axat, vitezele unghiulare extreme
sunt
Wh max = ~Wp min =Ag Lo[rad/s]. (2.25)
Acceleratia unghiulard a bielei poate fi determinatd prin derivarea in raport cu timpul a
expresiei (2.21) a vitezei unghiulare a acesteia:

o, =9 _ 0% cda_ odon [(x%, —1)m>2 3% rad/s?. (2.26)
dt  da o do cos>B

Derivand in raport cu timpul expresia (2.24) a vitezei unghiulare a bielei, se va obtine
formula de calcul a acceleratiei unghiulare a acesteia, din care este eliminata variabila [3:

A2 £os? o [{sina + 34 ) - sina Ehl—)\%l [sina + 84 )ZJ

ZD d
3
L—A% (sinaiéd)z]é

Pentru un mecanism normal si axat (8;=0), aceasta relatie se reduce la expresia

sina ,
0, =g [(A%, —1)m2 = [rad/s?). (2.27)
—)\%l [in2 0(] 2

Bp =Agw [rad/s?. (2.27)

La acest tip de mecanism,
acceleratia unghiulard a bielei se anuleaza p4
pentru a=krt (k=0,1,2,...), adica in punctele

. - V4
moarte si este maxima pentru 0(=(2k+1)5

(k=0,1,2,...), adicd 1n pozitile de oblicitate
maxima. Aceste valori extreme sunt;

A 2
a [0 (2.28)

O max = =6 min =—2 -

1/1—)\0| a['RAC]

In figura 2.7 au fost reprezentate

grafic alurile curbelor de variatie ale

marimilor cinematice (deplasarea 3, viteza
unghiulard w, si acceleratia unghiulard 6y)
pentru biela unui mecanism normal si axat.
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INFORMATII SUPLIMENTARE"

.1. CINEMATICA MECANISMULUI MOTOR N V, CU BIELA PRINCIPALA
S| BIELA(E) SECUNDARA(E)

La motoarele cu mai mult de doud linii de cilindri (in W, in X, Tn stea etc.) si un singur
arbore cotit, fiecare cot al arborelui cotit este actionat de mai mult de doi cilindri si, ca atare, nu mai
este posibila articularea alaturaté a bielelor, Tntrucat aceasta ar conduce la o alungire inadmisibila
a cotului arborelui cotit si, implicit a motorului. In asemenea situatii, precum si la unele motoare in
V, se recurge la utilizarea mecanismelor cu bield principald si biela(e) secundaré(e), numite si
bielete. Avantajul unui asemenea mecanism consta in faptul ca cilindrii care actioneaza asupra
aceluiasi cot al arborelui cotit sunt situati Tn acelasi plan perpendicular pe axa de rotatie a
arborelui. Aceasta solutie conduce la o valoare miniméa a lungimii motorului.

In cadrul acestor tipuri de mecanisme, biela principala face parte dintr-un mecanism biela-
manivela de tip normal, ale céarui caracteristici cinematice sunt cunoscute. Biela secundara
actioneazad manivela prin intermediul bielei principale, ceea ce determina legi de miscare ale
pistonului si ale bielei secundare diferite de ale pieselor similare ale mecanismului de tip normal.

1.1.1. Cinematica pistonului articulat cu biela secundara

In figura 1.1 este reprezentat schematic un mecanism motor cu bield principald si biela
secundara. In cazul cel mai general, unghiul
de calare a bielei secundare ys este diferit
de unghiul dintre cele doua linii de cilindri .

Cu notatiile din figura 1.1, rezulta:

ag=a-Yy [°RAC], (1.1)
care reprezintd unghiul de rotatie
corespunzator mecanismului  cu bield
secundard, determinat in functie de unghiul
de rotatie o al mecanismului cu bield
principalda si de decalajul y dintre axele
cilindrilor (unghiul V-ului).

Semnificatiile celorlalte notatii
utilizate in figura 1.1 sunt urmatoarele: R —
raza manivelei, L — lungimea bielei
principale; | — lungimea bielei secundare, r —
distanta dintre axa manetonului si axa
boltului bielei (raza de calare); S — cursa
pistonului principal; Ss — cursa pistonului
secundar; 3 — oblicitatea bielei principale; Fig.l.1
Bs — oblicitatea bielei secundare.

P(pmi)\

! Elementele prezentate in urmétoarele pagini au un caracter informativ, pentru completarea cunostintelor referitoare la
cinematica mecanismelor bield-manivela.
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Studiul cinematic al ambielajului principal este identic cu cel al mecanismului motor normal
si axat. Pentru studiul cinematic al ambielajului secundar se utilizeazd urmatorii parametri
suplimentari:

r

As =|—J (1.2)

R
oy :T; (1.3)
P=ys-Vy. (1.4)

Marcand cu P pozitia axei de articulatie a bielei cu pistonul aferent, corespunzétoare
pozitiei de pmi, deplasarea pistonului Tn raport cu acest punct va fi

Xps =OP —[R[E0sa s +r in(ys + )+ [BosPs] [mml. (1.5)
Din triunghiul AOB rezultd ¢= 180°—(a+p+{), iar din triunghiul AON ¢ =90°—as, astfel incat:
$=90"-(B+v) (1)
si relatia de determinare a deplasarii pistonului secundar devine
Xps =OP — R[E0S0 g — I [£0s(B - Y) -1 [€osBs[mm]. (1.7)

La randul ei distanta, E’, corespunzatoare pozitiei de pmi a pistonului secundar se poate
determina considerand ca, in acest moment, axa bielei secundare se suprapune peste axa
cilindrului propriu (fig.1.2). Rezulta astfel:

OoP=| +rE<‘sin(ys+¢*)+ Rosas  (1.8)
sau, cu ajutorul relatiei (1.6):
OP =1 +rkos’ - )+ Rikosas.  (1.9)

Exprimand valoarea segmentului de
dreapta AN (fig.l.1), perpendicular pe axa
cilindrului secundar:

AN=RGEnag =l EnBg +r EnB-y),
se deduce

sinBs =Asfprcsinas —sin(E-y)].  (1.10)

De asemenea, oblicitatea bielei principale
fiind:

B=arcsin(\y Ena),
se poate scrie
snB=Aq Gin(ag +vy) (1.11)

Introducand expresiile (1.9), (1.10) si (1.11)
in relatia (1.7), dezvoltand in serie si retinand prime- Fig.l.2
le doud armonici, pentru deplasarea pistonului se-
cundar se obtine expresia aproximativa:

Xps =R EEA - Altos(ag + D) —%m [eos(20 ¢ - B)E[mm]. (1.12)

Prin derivéri succesive ale relatiei (1.12) in raport cu timpul, rezultd si expresiile vitezei si, respectiv,
acceleratiei acestui piston:

vps=Rw[§AB;in(as+¢)+%D3E§;in(20(S—G)E [ms]; (1.13)

aps = Rw? JAEos(a g + @)+ Btos(2a 4 —8)] [m/s?. (1.14)
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Tn cele trei relatii, au fost utilizati parametrii:

(A = AE(I:os(o(*S - d>)+ % B B:os(Za’; - e)
A=C/cosd;
B=4[D/cosb; (1.15)
@ =arctg(E/C);

| 6=arctg(F/D),

A

unde;:
[(C=1+wsiny;
O

1
ED == py Aq — ZCOSy + Yy COS2Y;
0 4 7T yesen, (1.16)

EE:xtgy/—wcos;/;
B =zsiny —ysin2y.
La randul lor, parametrii definiti de relatiile (1.16) se calculeaza cu ajutorul urmatoarelor
valori:

ro_H_3, .
X EL Sﬂdgiscosw,
22
y= —d(cosz,// + g cosZz//) ; (1.17)
< 4p,
a)=l—d(1+x)sim//;
Pr

1
\ Z=§/1d/13005§//
in ceea ce priveste determinarea constantei A* se are in vedere faptul cA unghiurile

-y . - . . * - . *%
corespunzétoare pozitiei punctelor moarte ale ambielajului secundar(ag pentru pmi si ag pentru

pme) se determind cu relatiile :
1 Bsing - Asin2®

ag = =arctg (1.18)
2 Bcosé + Acos2d
ok i + ASi
o :larctg Bsing@ + Asin2¢ (1.19)
2 Bcoséd — Acos2d

[.1.2. Cinematica bielei secundare

Plecand de la expresia (1.10), relatile de calcul ale marimilor cinematice ale bielei
secundare vor fi:

Be =arcsin{ A4 [sin(ag + &4 ) - cq [Hord]; (1.20)
_ COS(O{S T &g ) .
wg = lé‘a)—COSﬁs [rad/s]; (1.21)
2 O
Os = - S BZ —108Nn B — Cy s %[rad/sz], (1.22)
wsfs gile 0§ 5

unde;:
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a, _ cosy siny
s =~ AsAd ——
0 Snéeqg
Ag COSy Sin
%d  arctgH] 7 Sosvsiny E (1.23)
s Hig cosy cosy - py
O 2
(&g =-=-siny.
= As

In figura 1.3 sunt reprezentate alurile curbelor de variatie ale marimilor cinematice ale
pistonului secundar, iar in figura 1.4 alurile curbelor de variatie ale méarimilor cinematice ale bielei
secundare. In ambele cazuri, reprezentdrile au fost efectuate comparativ cu marimile
corespunzatoare ale ambielajului principal.

T Xp;vp;ap A B;0b;0b

AHONEMNERN Cprrac/ AN N N N pIRAC]
1 90 “50180 240, P70 30360 IC) 3 40 /270 ~ 330/360
i kYAl P N [
e | SNSRIV e
ap =3 N/ 7 \ /
* \\A(’ /\ A /! Raas
"V J'\
P 8 \_¢ Ps
Fig.l.3 Fig.l.4

.2. PARTICULARITATILE CINEMATICE ALE MECANISMULUI CU BIELA
PRINCIPALA SI BIELA(E) SECUNDARA(E)

Un mecanism bield-maniveld de tip normal este complet caracterizat din punct de vedere
cinematic prin specificarea rapoartelor A4 Si 8. Mecanismul cu bield principala si bield secundara
reclamd, in plus, pentru a fi complet determinat din punct de vedere cinematic, specificarea unui
numar suplimentar de parametrii: ys, U, pr Si As. Ca urmare, se constatd ca existd un mare numar
de parametri asupra carora se poate actiona in vederea conferirii unor anumite particularitati
cinematice acestui tip de mecanism. Totodatd insd, intre acesti parametri existd o stransa
intercorelatie, fapt care complicA mult problema optimizarii, din punct de vedere cinematic Si
dinamic a unor asemenea mecanisme.

Intrucat mecanismele cu bield secundard lucreazd in cadrul aceluiasi motor in care
lucreaza si mecanismul de tip normal este de dorit ca miscarile pistoanelor care actioneaza bielele
secundare sa fie cat mai apropiate, din punct de vedere cinematic, de miscarea pistoanelor care
actioneaza bielele principale; se asigura astfel, pe cat posibil aceleasi particularitati ale ciclului de
evolutie a fluidului motor.

Asigurarea unor conditii identice de lucru reclama ca raportul de comprimare si masele
pistoanelor sa fie identice in toti cilindrii, iar punctele moarte sa se realizeze atunci cand axa
manivelei coincide cu axa cilindrului respectiv. Satisfacerea simultana a acestor trei conditii nu este
posibild in cadrul unui asemenea mecanism. Ca urmare, este necesar sd se analizeze
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particularitatile cinematice si functionale ale celor mai convenabile grupaje de parametri geometrici
ai mecanismului cu biele secundare.
Grupajele cele mai frecvent intalnite sunt urmatoarele:
- mecanisme cu bield secundaré calata la un unghi egal cu decalajul liniilor de cilindri (y=ys);
- mecanisme care asigura simetria pozitiei de pmi Tn raport cu pozitia unghiulard a manivelei
*
(as =0);
- mecanisme care asigurad acelasi raport de comprimare in liniile de cilindri (e=¢s).

Prima solutie conduce la o lege de miscare a pistonului secundar foarte apropiata de acea a
pistonului principal. Tn plus, dacé se aleg judicios valorile r si | (astfel incat r+I>L), este posibil s& se
realizeze si rapoarte de comprimare
identice.

Dezavantajul solutiei 1l constituie
faptul ca, datoritd abaterii unghiulare a
manivelei fatd de pozitia de pmi a pistonului
secundar, apar dificultdti Tn actionarea S
aparaturii de injectie a motorului. Aceasta
solutie constructiva este utilizatd de
majoritatea motoarelor cu cilindrii dispusi
n stea.

Cea de-a doua solutie constructiva
presupune calarea bielei secundare la un
unghi  ys=y+B~ (fig.l.5) rezultdnd Tns& o
abatere si mai pronuntatd a pozitiei de
pme fatd de pozitia unghiulard a manivelei.

In plus, aceastd conduce la o cursd mai
mare a pistoanelor secundare fatd de cea
a pistoanelor din mecanismul normal.

Ca urmare, unii constructori prefera in
cazul motoarelor in V sau W sa caleze biele- Fig.l.5
le secundare la unghiuri y<ys<(y+ B) asigu-
rand astfel o simetrie mai buné a pozitiilor de pmi in vederea evitérii unor complicatii constructive a
aparaturii de injectie a combustibilului.

In sfarsit, In cazul celei de-a treia variante, plecand de la egalitatea rapoartelor de
comprimare, se poate calcula valoarea necesard pentru unghiul de calare ys. Solutia asigura
abateri unghiulare foarte mici (<2°RAC) ale pozitiei de pmi, Insa curse diferite ale pistoanelor in
cele doua linii de cilindri (mai mari pentru pistoanele secundare). Rezulta astfel si puteri diferite
dezvoltate in cele doua linii de cilindrii, raportul lor fiind identic cu cel al cilindreelor respective.

La motoarele cu cilindrii dispusi Tn stea, adoptarea acestei solutii constructive este mai
incomoda, Tn special sub aspectul preciziei de prelucrare a bielei principale. Din aceasta cauza, se
preferd ca, in locul modificérii unghiurilor de calare, s& se obtind acelasi rezultat prin modificarea
razelor r de calare a bielelor secundare. Aceastd solutie este preferabila intrucat precizia de
realizare tehnologica a cotelor liniare este superioara celei de realizare a cotelor unghiulare.

pmi




