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FORŢELE CARE APAR ÎN MECANISMUL MOTOR ŞI EFECTELE LOR.
FORŢA DE PRESIUNE A GAZELOR ŞI FORŢA DE INERŢIE
A MASELOR COMPONENTELOR MECANISMULUI MOTOR

1. DINAMICA MECANISMULUI MOTOR

Studiul dinamicii mecanismului motor urmãreşte determinarea forţelor şi momentelor care
acţioneazã asupra pieselor mecanismului. Cunoaşterea valorilor acestor forţe şi momente, precum
şi a modului lor de variaţie în funcţie de poziţia mecanismului motor, este strict necesarã pentru
efectuarea calculelor de rezistenţã, pentru stabilirea soluţiilor de echilibrare şi de fixare a acestuia
pe cadrul de fundaţie, pentru calculul variaţiei momentului motor şi dimensionarea volantului,
pentru studiul vibraţiilor torsionale ale liniei de arbori şi al vibraţiilor motorului şi structurii pe care
acesta este montat.

Forţele care acţioneazã în mecanismul motor pot fi împãrţite în mai multe categorii, în
funcţie de fenomenul fizic care le produce. Astfel, se disting:

a) forţa de presiune, produsã de presiunea gazelor care evolueazã în cilindrul motor;
b) forţele de inerţie, datorate mişcãrii accelerate a maselor pieselor ce alcãtuiesc

mecanismul motor;
c) forţele de frecare, datorate mişcãrii relative a pieselor mecanismului şi forţelor ce se

transmit între acestea;
d) forţele de greutate, datorate maselor pieselor componente şi câmpului gravitaţional în

care acestea se aflã.
Forţele de frecare şi cele de greutate au valori mult mai mici decât forţa de presiune şi

forţele de inerţie. Ca urmare, pentru calculele de interes practic, prezintã importanţã doar primele
douã categorii de forţe.

2. FORŢA DE PRESIUNE A GAZELOR

Conform principiului lui Pascal, presiunea existentã în
interiorul cilindrului se exercitã în mod uniform pe toate
suprafeţele (fig.3.1). Presiunile care se exercitã pe suprafaţa
lateralã a cilindrului şi pe suprafaţa inferioarã a chiulasei produc
tensiuni şi forţe ce solicitã mecanic cilindrul, şi, respectiv,
structura chiulasã-bloc motor-carter.

Presiunea exercitatã pe suprafaţa capului pistonului
determinã o forţã de presiune:

( )cartP pp
D

F −π=
4

2
[N], (3.1)

care, aplicatã asupra unei piese în mişcare, produce lucru
mecanic, asigurând astfel transformarea energiei termice a flu-
idului motor în energie mecanică. Fig.3.1

Forţa de presiune precizatã de relaţia (3.1), în care D re-
prezintã alezajul, în m; p – presiunea fluidului motor, în Pa şi pcart – presiunea existentã în carter
(cel mai adesea, egalã cu presiunea atmosfericã), în Pa, are o alurã de variaţie în timp
proporţionalã cu cea a presiunii fluidului motor. Variaţia presiunii fluidului motor este determinatã în
funcţie de volumul camerei de ardere şi este ilustratã de diagrama indicatã în coordonate p-V. În
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figura 3.2 sunt reprezentate aceste diagrame pentru un motor în 4 timpi (fig.3.2.a) şi, respectiv,
pentru un motor în 2 timpi (fig.3.2.b).

Transpunerea acestor diagrame în sistemul de coordonate p-α este posibilã pe cale
analiticã sau graficã. Construcţia graficã utilizatã în acest scop este bazatã pe considerentele
expuse în cadrul studiului cinematic al deplasãrii pistonului. Astfel, pe diametrul AB=S=2R, paralel
cu axa abscisei (fig.3.2) se construieşte un semicerc de razã R. La scara aleasã, se construieşte

spre pme, segmentul
2

dR
'OO

λ
= .Din punctul O′ se traseazã raze echidistante pânã la intersecţia

cu semicercul trasat. Aceste raze formeazã cu diametrul AB diferite unghiuri α, începând cu α=0 în
pmi.

Fig.3.2

Din punctele de intersecţie ale razelor echidistante cu semicercul trasat, se construiesc
paralele la axa ordonatei. La intersecţiile acestor paralele cu conturul diagramei indicate pot fi
determinate valorile presiunii fluidului motor corespunzãtoare diferitelor unghiuri α, deci diferitelor
poziţii ale mecanismului motor, pe parcursul unui ciclu de funcţionare. Se poate obţine astfel
variaţia presiunii fluidului motor în funcţie de unghiul de rotaţie α pe parcursul a 720°RAC la
motoarele în 4 timpi sau a 360°RAC la motoarele în 2 timpi.

Utilizând aceste valori p=f(α) şi relaţia (3.1), se calculeazã valorile forţei de presiune Fp,
exercitatã asupra pistonului. În figura 3.3 sunt prezentate curbele caracteristice de variaţie a forţei
de presiune Fp pentru un motor în 4 timpi (fig.3.3.a) şi, respectiv, pentru unul în 2 timpi (fig.3.3.b).
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Fig.3.3

3. FORŢELE DE INERŢIE

În conformitate cu principiile mecanicii newtoniene, un element de masã dm, care se mişcã
cu acceleraţia a, determinã o forţã de inerţie elementarã:

dmadFi ⋅−= [N]. (3.2)
Întrucât toate piesele mecanismului motor executã mişcãri accelerate, rezultã cã fiecare

piesã acţioneazã în cadrul mecanismului cu o anumitã forţã de inerţie.

3.1. Forţele de inerţie ale manivelei

Conform precizãrilor anterioare, se considerã cã manivela (cotul arborelui cotit) efectueazã
o mişcare de rotaţie uniformã, cu viteza unghiularã
constantã ω. Prin urmare, forţa de inerţie a fusului
maneton este precizatã de relaţia

22  mmmim SrmF == [N], (3.3)
în care mm [kg] reprezintã masa manetonului, rm [m]
– distanţa de la axa de rotaţie la centrul de masã al
fusului maneton şi Sm [kg⋅m] – momentul static al
acestuia (fig.3.4).

La rândul ei, forţa de inerţie a braţului
arborelui cotit se poate transcrie în forma:

22  brGbribr SrmF == [N], (3.4)
termenii relaţiei având semnificaţii similare.

Ambele forţe sunt aplicate în centrul de masã Fig.3.4
al elementului considerat şi sunt dirijate în sens cen-
trifug (fig.3.4).

În cazul în care configuraţia braţului se preteazã la descompunere în corpuri geometrice
simple, relaţia (3.4) poate fi exprimatã şi în forma:

( )∑
=

=
k

j
Gjbrjibr rmF

1

2 [N], (3.4’)

unde produsele (mbrjrGj) reprezintã momentele statice ale corpurilor geometrice simple ce
alcãtuiesc braţul, iar k – numãrul total de asemenea corpuri.
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În tabelul 3.1 sunt indicate relaţii pentru calculul momentelor statice corespunzãtoare unor
configuraţii geometrice simple, utilizate în soluţiile constructive de arbori cotiţi.

Tabelul 3.1

Forma şi dimensiunile
elementului Relaţiile de determinare
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Tabelul 3.1 (continuare)

Forma şi dimensiunile
elementului Relaţiile de determinare
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Pentru braţele arborelui cotit a cãror configuraţie este mai complicatã, se recomandã
determinarea momentului static şi a momentului de inerţie polar prin metode grafice. Astfel, braţul
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poate fi împãrţit în elemente simple care rezultã prin intersecţia acestuia cu o serie de suprafeţe
cilindrice de raze: R1, R2, …, Rj, …, RN, coaxiale cu fusul palier (fig.3.5). Un asemenea element se
caracterizeazã prin grosimea radialã ∆Rj=Rj-Rj-1, unghiul la centru 2j şi lãţimea sa hj. Toate aceste
dimensiuni se determinã grafic pe baza desenului de execuţie al arborelui cotit (fig.3.5).

Fig.3.5

Masa unui asemenea element este:
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centrul de masã fiind plasat la o distanţã rj faţã de axa de rotaţie:
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La rândul sãu, momentul de inerţie polar al unui element este

( ) ( )2
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−πρ= jjj
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jjjj RRmhRRI

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Calculele se organizeazã tabelar şi, în final, se determinã mãrimile caracteristice ale
braţului arborelui cotit:
- masa:
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N
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- momentul de inerţie polar:
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N

j
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jpx RRmII
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1

2

1
2
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La rândul ei, poziţia centrului de masã al braţului arborelui cotit se determinã pe cale
graficã, cu ajutorul poligonului funicular. Aceastã construcţie se realizeazã astfel (fig.3.6): în centrul
de masã al fiecãrui element (determinat de cota rj, calculatã cu relaţia 3.6) se traseazã câte un
vector a cãrui lungime este proporţionalã cu masa elementului mj (calculatã cu relaţia 3.5).

Vectorii sunt amplasaţi apoi pe o singurã direcţie, unul în prelungirea celuilalt, într-o
construcţie graficã ajutãtoare (fig.3.6.c). Segmentul astfel obţinut corespunde masei totale a
braţului arborelui cotit. Pe mijlocul acestui segment se traseazã o perpendicularã şi se alege un
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punct oarecare F pe aceastã perpendicularã. Unind acest punct cu extremitãţile vectorilor se obţin
direcţiile laturilor poligonului funicular din figura 3.6.b, care asigurã determinarea poziţiei centrului
de masã G al braţului arborelui cotit. Aceastã poziţie este datã de intersecţia oblicelor extreme ale
poligonului.

Fig.3.6

3.2. Forţa de inerţie a grupului piston

Grupul piston este alcãtuit din piston, segmenţi şi bolţ. Toate aceste piese executã
împreunã o mişcare de translaţie alternativã în lungul axei cilindrului, cu o acceleraţie ap, a cãrei
valoare este precizatã, în funcţie de tipul mecanismului motor, de relaţiile (2.14), (2.14’) sau (2.42).
Prin urmare, forţa de inerţie cu care aceste piese acţioneazã în mecanism este

ppp amF ⋅−= [N], (3.10)
unde mp[kg] este masa totalã a pieselor grupului piston.
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3.3. Forţele de inerţie ale bielei

Biela executã o mişcare plan-paralelã, compusã din translaţii şi rotaţii, mişcãri care
determinã, fiecare în parte, apariţia unor forţe de inerţie. Dintre multiplele posibilitãţi de evaluare a
efectelor dinamice ale mişcãrii bielei, douã sunt cele
care prezintã importanţã practicã, şi anume:
- translaţia bielei, determinatã de punctul de

articulaţie cu pistonul şi rotaţia în jurul acestui
punct;

- translaţia bielei, determinatã de cea a centrului de
masã şi rotaţia în jurul acestuia.

Primul mod de considerare a efectelor dinamice
prezintã importanţã pentru evaluarea solicitãrilor bielei
şi efectuarea calculelor de rezistenţã ale acesteia, el
urmând a fi abordat în aceste activitãţi.

Cel de-al doilea mod de considerare este utilizat
pentru evaluarea sistemului de forţe şi momente care
acţioneazã în mecanismul motor.

Prin urmare, datoritã mişcãrii de translaţie a
centrului de greutate al bielei, se determinã forţa de
inerţie:

Gbi amF −= [N], (3.11)
unde cu aG s-a notat acceleraţia centrului de masã Gb
(fig.3.7) corespunzãtoare mişcãrii de translaţie a
acestuia.

Se considerã un element de masã dmb situat la
distanţa x faţã de Gb. Din mişcarea de rotaţie a acestei
mase elementare, rezultã o forţã de inerţie: Fig.3.7

02 =−= ∫
biela

bbin xdmF  , (3.12)

a cãrei valoare este nulã, deoarece integrala din relaţia (3.12) care exprimã momentul static al
bielei în raport cu centrul de masã este nulã, şi o forţã de inerţie tangenţialã:

0=θ−= ∫
biela

bbTi
xdmF , (3.13)

care este, de asemenea, nulã, din aceleaşi motive.
Deşi rezultanta forţelor de inerţie tangenţiale este nulã, aceste forţe determinã un moment:

][22 NmmiIdmxM bbbbb

biela

bbiT  −=−=−= ∫ , (3.14)

în care cu Ib s-a notat momentul de inerţie al bielei şi cu bbb mIi = – raza de giraţie a acesteia,
ambele calculate în raport cu centrul de masã al bielei.

Deci, considerând mişcarea bielei ca o translaţie identicã cu cea a centrului sãu de masã şi
o rotaţie în jurul acestuia, se constatã cã biela determinã o forţã de inerţie Fi, corespunzãtoare
mişcãrii de translaţie, şi un moment MiT al forţelor de inerţie, corespunzãtor mişcãrii de rotaţie. La
acelaşi rezultat se poate ajunge considerând cã biela este descompusã în douã mase concentrate,
mbp şi mbm (fig.3.7), plasate în lungul axei sale.

Comportarea sistemului echivalent, format din cele douã mase, trebuie sã fie identicã din
punct de vedere dinamic cu cea a bielei. Aceastã identitate presupune ca forţele de inerţie şi
momentul acestor forţe sã aibã aceleaşi valori în ambele cazuri:

( ) GbpbmGbi ammamF ⋅+−=−= ; (3.15)

( )bppbmmbiN mxmxF −⋅ω−== 20 ; (3.16)

B mbp

dmbdFiN
dFiT
Fi

xp

xm

ϑb

Gb
MiT

ωb

ω

mbm

O

A

ωb

x
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( ) bbppbmmbbbiT mxmxmiM θ⋅+−=θ−= 222 . (3.17)
Operând simplificãri în relaţiile de mai sus, se constatã cã aceste condiţii reprezintã

necesitatea ca, prin descompunerea masei bielei în douã mase echivalente, sã se conserve: masa
totalã a bielei (rel.3.15′), poziţia centrului de masã (rel.3.16′) şi valoarea momentului de inerţie al
bielei (rel.3.17′):

bbpbm mmm =+ ; (3.15′)

bppbmm mxmx = ; (3.16′)

bbbppbmm mimxmx 222 =+ . (3.17′)
Numai prin respectarea simultanã a acestor trei condiţii, comportarea dinamicã a sistemului

echivalent este identicã cu cea a bielei. Întrucât se dispune de trei ecuaţii, iar numãrul de
necunoscute este patru (mbm, mbp, xm şi xp), rezultã cã problema alcãtuirii sistemului echivalent
este nedeterminatã, ea admiţând o infinitate de soluţii. Avantajos, din punctul de vedere al
simplitãţii calculelor, este ca cele douã mase sã fie amplasate chiar în punctele de articulaţie ale
bielei cu fusul maneton şi, respectiv, cu pistonul (fig.3.8). Procedând în acest mod se reduce
numãrul de necunoscute la douã (mbm şi mbp), dar sistemul
de trei ecuaţii (3.15′, 3.16′, 3.17′) devine imposibil.,
Renunţând la ecuaţia (3.17′), se comit cele mai mici erori,
iar cele douã mase echivalente se pot determina simplu,
din condiţia de conservare a masei totale a bielei şi a
poziţiei centrului sãu de masã (fig.3.8):










−==

−==

.

;

bpbb
p

bm

bmbb
m

bp

mmm
L

L
m

mmm
L

L
m

(3.18)

În felul acesta, masa bielei a fost descompusã în
douã mase echivalente:

- masa bielei aferentã pistonului, mbp, situatã în
punctul de articulaţie al bielei cu pistonul şi care
executã o mişcare de translaţie alternativã
identicã cu cea a pistonului; din acest motiv, ea
mai este denumitã şi masa bielei aferentã
mişcãrii de translaţie;

- masa bielei aferentã manetonului, mbm,
situatã în punctul de articulaţie a bielei cu fusul
maneton şi care executã o mişcare de rotaţie
identicã cu cea a fusului maneton; este
cunoscutã şi sub denumirea de masa bielei afe- Fig.3.8
rentã mişcãrii de rotaţie.

Cele douã mase vor determina, prin urmare, forţele de inerţie:
pbpi amF

bp
−= [N]; (3.19)

2RmF bmibm
= [N]. (3.20)

Determinarea practicã a celor douã mase echivalente, astfel încât sã fie îndeplinite
condiţiile (3.15′) şi (3.16′), necesitã cunoaşterea masei totale a bielei şi a poziţiei centrului sãu de
masã. Dacã se dispune numai de desenul de execuţie al bielei, aceste caracteristici pot fi
determinate prin metoda graficã a poligonului funicular. Când se dispune de bielã ca piesã fizicã,
determinarea celor douã mase se face prin cântãrire diferenţialã..

Metoda graficã de determinare a caracteristicilor dinamice ale bielei constã în împãrţirea
bielei în elemente geometrice simple, pentru care se calculeazã volumele, şi, respectiv, masele
(fig.3.9.a). În centrul de masã al fiecãrui element se plaseazã câte un vector proporţional cu masa
elementului. ca şi în cazul braţului arborelui cotit; vectorii sunt amplasaţi apoi succesiv pe o singurã
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direcţie într-o construcţie graficã ajutãtoare (fig.3.9.c). Pe o perpendicularã trasatã pe mijlocul
lungimii totale a vectorilor (corespunzãtoare masei totale a bielei) se alege un punct oarecare F
care va fi unit ulterior cu extremitãţile vectorilor.  Se obţin astfel direcţiile poligonului funicular din
figura 3.9.b. La intersecţia direcţiilor extreme (O–F) şi (5–F), se poate determina poziţia centrului
de masã al bielei Gb.

Fig.3.9

Metoda cântãririi diferenţiale constã în plasarea bielei pe douã lame de cuţit situate pe
platourile a douã balanţe (fig.3.10). Plasarea bielei se face astfel încât sprijinirea pe lamele de cuţit
sã se realizeze în dreptul axelor piciorului şi, respectiv, capului bielei, deci la o distanţã L egalã cu
lungimea bielei între axe. Balanţele se echilibreazã în prealabil, pentru compensarea maselor
suplimentare ale suporţilor cu lame de cuţit, iar cele douã mase echivalente se determinã pe baza
citirilor efectuate pe cadranele celor douã balanţe. Prin urmare, cu ajutorul relaţiilor (3.18), pot fi
calculate distanţele dintre centrul de masã şi fiecare din cele douã puncte de sprijin.
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L

Gb
mbm mbp

mbp
mbm

L
m

m
L

b

bp
m = L

m

m
L

b

bm
p =

mb=mbM+mbp

La construcţiile uzuale de biele, ponderea celor douã mase echivalente este:
( )
( )





⋅=
⋅=

.m,...,m

;m,...,m

bbp

bbm

4020

8060
(3.21)

În calculele preliminare, poate fi utilizatã relaţia lui V. P. Terskih:
( )
( ) 10010

20010
20

2

2

+

+⋅=
n,

n,
,

L

Lm , (3.22)

unde n este turaţia motorului, în rot/min.

Fig.3.10

Fig.3.11

În cazul unui mecanism cu bielã principalã şi bielã secundarã (fig.3.11), determinarea
sistemului de mase echivalente se face în felul urmãtor:
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a) se determinã iniţial, printr-una dintre metodele anterioare, masa mb şi poziţia centrului de
masã Gb pentru biela principalã (inclusiv bolţul de articulaţie al bielei secundare), precum
şi masa mbs şi poziţia centrului de masã Gbs pentru biela secundarã;

b) se calculeazã masa corespunzãtoare mişcãrii de translaţie a mecanismului cu bielã
secundarã (masa bielei secundare aferentã pistonului):

bs
s

ms
bp m

L

L
m

s
= [kg]; (3.23)

şi fracţiunea din masa bielei secundare, concentratã în axa de articulaţie a acesteia cu biela
principalã:

ss bpbsbs
s

ps
bm mmm

L

L
m −== [kg]; (3.24)

c) se calculeazã masa corespunzãtoare mişcãrii de translaţie a mecanismului cu bielã
principalã (masa bielei principale aferentã pistonului):

sbmsb
m

bp cos
L

r
mm

L

L
m γ+= [kg] (3.25)

şi masa corespunzãtoare mişcãrii de rotaţie a mecanismului cu bielã secundarã:

L

rL
m

L

L
mm s

bms
p

bbm
cos−

+= [kg]. (3.26)
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