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1. INTRODUCERE 
 

1.1 DESCRIEREA CONCEPTULUI DE AUTOMOBIL HIBRID  

 Un automobil este considerat hibrid dacă este propulsat de cel puțin două surse diferite de 
energie, dintre care una non - poluantă. 
 Un sistem de propulsie hibrid are în componență trei elemente principale aşa cum se poate vedea 
în fig. 1.1, și anume: o sursă de energie ireversibilă, o sursă de energie reversibilă şi un sistem de 
cuplare.  

 

Fig. 1.1. Configurație sistem de propulsie hibrid. 

 Sursa de energie ireversibilă, este responsabilă cu furnizarea totală sau parțială a energiei pentru 
asigurarea autopropulsării. Ea poate fi de tipul: motor termic cu ardere internă sau externă, generator 
cu pilă cu combustibil sau generator electrochimic reîncărcabil, şi are ca scop transformarea energiei 
chimice în energie mecanică. 
 Sursa de energie reversibilă dispune de un sistem de stocare a energiei dar şi o sursă de 
reîncărcare.  
 Sisteme de stocare a energiei pot fi: acumulator electrochimic, super-condensator, volant inerţial 
sau chiar sistem oleo-pneumatic.  
 Sursa de reîncărcare are rolul de a introduce energia în sistem. 
 Cuplarea celor două surse energetice şi transmiterea mişcării către roţile autovehiculului este 
asigurată de către sistemul de cuplare. Acest sistem poate avea componente mecanice sau electrice. 
 Întrucât pierderile de energie rezultate în urma transferului de la surse la roți trebuie sa fie 
minime, alegerea sistemului de cuplare pentru a rezolva acest neajuns este de o importanță majoră. 
 În acest studiu sunt prezentate şi exemplificate configurațiile sistemelor hibride actuale dar şi 
sistemele de cuplare folosite, evidențiindu-se avantajele sistemelor de cuplare mecanice. 
 Prin urmare am subliniat atât avantajele cât şi dezavantajele fiecărei configurații, dar şi ultimele 
tendințe tehnologice pentru autovehiculele hibride. 
 

1.2 SCURT ISTORIC AL AUTOMOBILELOR HIBRIDE 

 Automobilele hibride nu reprezintă o invenție recentă, fiind de fapt concepute la scurt timp după 
apariția automobilelor convenționale.  
 Până în anul 1900, existau aproximativ 4200 de automobile vândute în Statele Unite ale Americii, 
dintre care 40% erau hibride. 
 Ferdinand Porsche, care s-a remarcat de-a lungul timpului printr-o serie de invenții notabile în 
domeniul automobilelor, este considerat constructorul primului automobil hibrid, realizat în 1898, în 
cadrul companiei Jacob Lohner & Co, la care activa ca inginer. Modelul Lohner Porsche Semper 
Vivus din fig. 1.2, expus în decembrie 1900 la expoziția internațională de la Paris, folosea un motor cu 
ardere internă ce acționa asupra unui generator, care la rândul său furniza putere motoarelor electrice 
localizate în roţile automobilului. 

Sistem de cuplare

ireversibila

Sursa de energie
reversibila

Sursa de energie
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 Modelul Lohner - Porsche Mixte Hybrid, introdus în 1901 şi expus în fig. 1.3 a venit cu o 
îmbunătățire la modelul Lohner - Porsche Semper Vivus. Aceasta consta în faptul că motorul de 5,5 
litri Daimler, era montat în partea faţă a automobilului iar generatorul sub scaunul șoferului. Rolul 
acestuia era de a porni şi de a suplimenta puterea oferită de motorul termic. În configuraţia 
automobilului se păstrează cele două motoare montate în roţile faţă. 

                       

Fig. 1.2. Lohner Porsche Semper Vivus.         Fig. 1.3. Modelul Lohner - Porsche Mixte Hybrid. 

 În 1920 în Statele Unite ale Americii erau diverse companii de automobile electrice. Baker of 
Cleveland şi Woods of Chicago, dominau piața automobilelor electrice prin faptul că produceau şi 
automobile hibride. Cu toate acestea, automobilele hibride erau mai scumpe şi evident înregistrau 
vânzări mai mici decât automobilele convenționale. 
 Pe la începutului anilor 1930, automobilele hibride şi cele electrice au dispărut, iar companiile de 
automobile electrice au intrat în faliment. 
 Abia în 1973, în urma creșterii bruşte a prețului la combustibili cauzată de embargoul petrolului 
arab, a fost reaprins interesul pentru automobilele hibride. 
 În 1980 apare modelul Daihatsu Charmant Hybrid conceput de către compania japoneză de 
automobile Daihatsu Motor Co. Acesta utiliza două motoare electrice pentru suplimentarea puterii 
oferite în faza de accelerare de motorul termic de mici dimensiuni, doar 550 cc. Acestea erau încărcate 
la rândul lor în timpul funcţionării de către motorul termic. 
 Tehnologia automobilelor hibride a devenit populară abia în anii ’96 când au intrat pe piața 
Honda Insight și Toyota Prius. Prima generație de Prius produsă în serie încă din 1997, dovedea pentru 
prima dată că tehnologia hibridă nu este doar o jucărie sofisticată pentru milionarii ecologiști sau doar 
niște strategii de marketing ale unor corporații dornice de atenție.  
 Astfel, automobilele propulsate de sisteme hibride au devenit cu adevărat eficiente și fiabile. 
 O nouă etapă în istoria automobilelor hibride a fost marcată deci prin apariția primului automobil 
electric hibrid Toyota Prius vândut în Japonia. Acest automobil împreună cu modelul Honda Insight și 
modelul Honda Civic HEV a fost disponibil în Statele Unite ale Americii începând cu anul 2000. 
 Aceste prime autovehicule hibride electrice au marcat radical tipul automobilelor oferite 
publicului: vehicule care preiau atât avantajele automobilelor electrice hibride cât și avantajele oferite 
de motoarele cu ardere internă. 

 

1.3 DESCRIEREA TEZEI 
  

 Primul captiol al tezei de doctorat începe cu o introducere în conceptul de automobil hibrid. 
  În prima parte este realizata o descriere a conceptului de automobil, fiind prezentat sistemul de 
propulsie hibrid iar  în cea de-a  doua parte este prezentată o scurta istorisire a automobilelor hibride, 
pornind de la primul automobil pana la momentul revoluționării pietei automobilelor odata cu aparitia 
modelului Toyota Prius. 
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 În cel de-al doilea capitol sunt descrise tipurile de sisteme de propulsie folosite în constructia 
automobilelor hibride. S-a efectuat clasificarea automobilelor hibride în funcţie de modul de cuplare, 
funcțiunile complementare și în funcție de gradul de hibrizare. 
 În continuare a fost efectuată o clasificare în functie de tipul sistemului de cuplare folosit, 
detaliindu-se sistemul de cuplare hidraulic, electric și mecanic. Este descris în amănunt apoi sistemul 
de cuplare cu mecanism planetar și sistemul de cuplare cu mecanism planetar cu satelit dublu.  
  Cel de-al patrulea capitol definește conditiile de autopropulsare. După studierea metodelor de 
calcul utilizate în literatura de specialitate internațională, am ajuns la concluzia că aceastea sunt  
similare cu metodele de calcul descrise în literatura autohtonă. În același capitol sunt descrise și forțele 
și reacțiunile ce actionează asupra autovehicului, prezentându-se apoi bilanțul de tracțiune.  
 În următorul capitol am detaliat cinematica și dinamica mecanismelor planetare utilizate în  
cuplarea surselor de putere. Au fost analizate și comparate soluțiile a două tipuri de mecanisme 
planetare utilizate în trei configuratii cinematice, și anume mecanismul de divizare a puterii folosit de 
firma Toyota denumit PSD, și încă două soluții cinematice pentru un mecanism planetare cu două 
grade de libertate cu satelit dublu şi angrenare exterioară. Pentru cazurile: demarajul automobilului în 
mod electric, pornirea motorului termic, acceleratia ușoară, deplasarea cu viteză constată medie, 
acceleratie puternică, deplasare cu viteză constată mare, deplasare cu viteză maximă, franarea 
recuperativă și mersul înapoi, sunt descrise modurile de funcţionare ale acestor soluţii cinematice în 
diferite etape de conducere a automobilului. 
 În continuare sunt stabilite ecuațiile diferențiale ale mișcării plecând de la expresia energiei 
cinetice a mecanismului, efectuându-se studiul mișcarii, pentru cazul în care avem mișcare în regim 
permanent urmată de stabilitatea mișcării. 
 Capitolul 6, modelul dinamic al automobilului hibrid începe cu descrierea în detaliu a schemei 
cinematice şi a modului de organizare al unui sistem planetar cu patru elemente ce intră în componenţa 
unui automobil hibrid. Subcapitolul 2 analizează ecuația de mișcare a mecanismelor planetare din 
structura autovehiculeleor hibride iar în subcapitolul 3 se realizează o aplicație pentru un automobil 
hibrid cu masa de 2000kg și o viteză maximă de 180km/h, adoptându-se sursele de putere detaliindu-
se caracteristici exterioare ale acestora. Următorul subcapitolul se ocupă cu proiectarea unui ansamblu 
mecanic al cărui rol este de a cupla motoarele ce dezvoltă puterile meționate în subcapitolul anterior, 
pornind de la solicitările la nivelul celor 3 arbori. 
 În subcapitolul 5 am prezentat modul de realizare și montare al mecanismului planetar proiectat 
pentru datele din subcapitolul precedent.  Pe baza momentelor determinate se dimensionează arborii şi 
roţile dinţate și sunt prezentate detalii privind modul de realizare al componenteleor și modul de 
montare al sistemului mecanic.  
 Pentru obținerea proprietăților mecanice ale elementelor sistemului mecanic se efectuază 
modelarea cu solide în AutoCAD pentru toate elementele componente, ce permite derminarea cu 
ușurință a maselor, momentelor și a elementelor de inerție.  
 În penultimul subcapitol se vor utiliza polinoame de gradul 1 pentru aproximarea caracteristicilor 
externe ale motoarelor electrice în timp ce pentru motorul termic se va utiliza o funcție de gradul 2.  
 Caracteristicile celor trei motoare obținute vor fi prezentate suprapus pentru compararea acestora. 
 Cel din urmă subcapitol ce se ocupă cu simularea numerică va detalia modul de rezolvare al 
sistemul de ecuații diferențiale de ordinul 2 cu metoda Runge-Kutta de ordinul IV. O simulare 
numerică cu ajutorul unui program de calcul în limbajul Turbo Pascal, va genera fișiere cu valori 
numerice pe baza cărora în AutoCAD se trasează graficele ce prezintă caracteristicile dinamice.  
 În continuare se simulează modurile de funcţionare a autovehiculului hibrid, pentru situațiile: 
demaraj în mod electric, pornire motorului termic, accelerare ușoara, accelerare puternică, deplasare 
cu viteză maximă și frânare recuperativă. 
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 Capitolul 7 descrie standul experimental proiectat pentru studierea comportament dinamic al 
sistemului mecanic în configuraţia motor termic ce dezvoltă o puterea maximă de 15,3 Kw, motor 
electric trifazat ce dezvoltă o putere de 7,5 Kw, și două alternatoare a căror puterea maximă este de 3 
Kw. Componentele standului, rolul acestora, modul de asamblare pe standul de încercări și schema 
electrica a acestuia, sunt descrie în detaliu. În subcapitolul 6 sunt prezentate ecuațiile de mișcare din 
structura standului. Se aproximează caracteristica externa a motorului termic pornind de la 
caracteristica dată de constuctorul Honda printr-o funcţie de gradul 2. În cazul motoarelor electrice 
asincrone la care turaţia se reglează cu un modul electronic comandat în frecvenţă, caracteristica 
externă obținută va fi una liniară, în faza turaţiilor frecvente de lucru fiind chiar orizontală. În cazul 
alternatoarelor se indică caracteristica intensitatea curentului electric funcţie de turaţie, la o tensiune 
constantă. Pentru obtinerea proprietatile mecanice ale elementelor din structura standului se va efectua 
ca și în capitolul 6, modelarea cu elementele cu solide. 
 După realizarea standului s-a trecut la realizarea determinarilor experimentale, însă doar după 
echilibrarea dinamică a sistemului mecanic și a ansamblului tambur - frână - roată de curea. Studierea 
comportamentului dinamic al sistemului mecanic prin intermediul măsurării cuplului și a turațiilor 
motoarelor în diverse regimuri de lucru, se este descris în capitolul 8. 
 Acest capitol detaliează echilibrarea dinamică a pieselor în mișcare de rotație. Este descrisă 
aparatura utilizată pentru realizarea echilibrarii, a măsuratorilor dar și metologia încercării. 
 Pentru efectuarea determinărilor experimentale, se realizează un lanț de măsură compus din 
traductor de cuplu, amplificator, sistem de achiziție integrat și soft de analiză ce permite obținere de 
valori simultan pentru cuplu și turație, memorarea acestora și scriere de valori în fișiere format text. 
 Pentru mai multe cazuri de funcționare ale standului se trasează graficele de variație ale cuplului 
pentru anumite turații ale motorului electric obținute cu variatorul de turație. 
 Determinările experimentale se efectuează pentru următoarele cazuri de funționare:  

 stand acționat de motor electric, motor termic oprit, frână neacționată; 

 stand acționat de motorul electric, motor termic oprit, frânare recuperativă; 

 stand acționat de motorul electric, motor termic oprit, frână acționată progresiv; 

 stand acționat de motorul termic, motor electric neacționat, frână neacționată; 

 stand acționat de motorul termic, motor electric neacționat, frână blocată, consumatori; 

 stand acționat de motorul termic, motor electric neacționat, consumatori; 

 stand acționat de motorul termic,motor electric acționat, frână acționată progresiv, 

 stand acționat de motor termic, motor electric, consumatori, frână acționată progresiv. 
Teza de doctorat se încheie cu sintetizarea concluziilor acestui studiu și menționarea contribuțiilor 
originale. 
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2. TIPURI DE SISTEME DE PROPULSIE HIBRIDE FOLOSITE 
 
 Ţinând cont de trei criterii importante, în cele ce urmează am efectuat clasificarea automobilelor 
hibride în funcţie de: 

 modul de cuplare, 
 funcțiunile complementare, 
 gradul de hibridizare. 

 
2.1 CLASIFICAREA AUTOMOBILELOR HIBRIDE ÎN FUNCŢIE DE MODUL 

DE CUPLARE 
 În funcţie de modul de cuplare automobilul hibrid se clasifică în: 

 Hibrid serie. Legătura de cuplare realizată între sursa de energie şi roţile motoare transferă 
energia sub formă de energie electrică sau pneumatică. Propulsia este asigurată de un singur 
convertor de energie, de regulă cel alimentat de energie electrică sau pneumatică. 

 Hibrid paralel. Legătura de cuplare realizată între sursa de energie şi roţile motoare transferă 
energia sub formă de energie mecanică. În această configurație, energia furnizată pentru 
propulsia automobilului este transformată de mai multe ori și se obţine din arderea 
combustibililor fosili sau este produsă de sursele de energie electrică.  

 Hibrit mixt/ Mai poate fi regăsit sub denumirea de serie – paralel sau chiar dual mode. Aceast 
mod de cuplare permite realizarea celor două configuraţii, mai sus enunțate. Are cea mai 
complicată configurație şi combină aspectele pozitive atât ale transmisiei serie cât şi ale 
transmisiei paralel.  Cel mai adesea în configurația transmisiei dual mode se regăsește un 
motorul cu ardere internă conectat la un motor electric și la un generator prin intermediul unui 
sistem mecanic de cuplare cu roți dințate. 

 
2.1.1 Autovehicule hibrid serie 

 În fig. 2.1 am prezentat schema bloc a unui automobil hibrid serie la care sursa auxiliară de 
energie electrică este reprezentată de un motor cu ardere internă MT ce antrenează un generator 
electric GE. Motorul electric MG antrenează axul roţilor motoare printr-un angrenaj diferenţial. 
Motorul electric este alimentat cu energie electrică de la bateria de propulsie BAT prin intermediul 
unui convertor de putere având funcționare reversibilă. În acest fel în momentul frânării motorul 
electric se comportă ca o frână şi energia rezultată din frânare este convertită în energie electrică şi 
utilizată la reîncărcarea bateriei cu ajutorul convertorului de putere.  

GE

MT

BAT

MG

RD

Invertor
CC/AC

 
Fig. 2.1. Schema de principiu a hibridului serie, cu sistem stocare a energiei electrice. 

 
 Utilizarea a câte unui motor în fiecare roată duce la eliminarea elementelor convenţionale ale 
transmisiei mecanice cum ar fi cutia de viteze, diferențialul și câteodată chiar a cuplajelor flexibile aşa 
cum se poate vedea în fig. 2.2.  
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MT
GE

RP

MG

RP

MG

RP

MG

RP

MG

Invertor
CC/CA

 
Fig. 2.2. Schema de principiu a hibridului serie fără sistem de stocare a energiei. 

 Am notat cu MT- motor termic, GE- generator electric, MG- motor generator, BAT- baterie, RP- 
reductor planetar 
 Pentru a putea contura caracteristicile automobilul hibrid serie am prezentat în tabelul de mai jos 
avantajele şi dezavantajele acestuia.  

Tabel 2.1 Avantajele și dezavantajele configurație cinematică automobil hibrid serie. 

Avantaje 

‐ posibilitatea utilizării turbinelor, a motoarelor rotative Stirling, a pilelor de 
combustie în locul clasicelor motoare termice; 
‐ reducerea dimensiunii motorului; 
‐ funcționarea motorului termic în regiunea de randament maxim; 
‐ posibilitatea optimizării randamentul şi emisiilor de noxe ale motorului termic 
printr-un control optimal pe o regiune îngustă; 
‐ performanţe dinamice bune în modul electric de funcţionare; 
‐ uşurinţă din punct de vedere a amplasării motorului termic pe vehicul, fără 
restricţii geometrice majore legate de poziţie sau dispunere; 
‐ pierderi de energie rezultate din stocarea acesteia în baterii de acumulatore, în 
intenţia unei viitoare utilizări. Din această energie doar o anumită parte se 
returnează datorită rezistenţei interne a bateriei precum şi rezistenței interne şi 
randamentului generatorului. 

Dezavantaje 

‐ randament energetic redus; în transmisie au loc mai multe transformării ale 
energiei; 
‐ imposibilitatea funcționării în mod total termic; 
‐ în ciclu interurban consumul de combustibil este mai mare comparativ cu cel al 
variantelor hibrid paralel; 
‐ creșterea dimensiunilor transmisiei prin utilizarea a doua mașini electrice. 

 
2.1.2 Autovehicule hibrid paralel 

 În cazul autovehiculelor hibride paralel, motorul cu ardere internă MT şi motorul electric MG 
sunt utilizate ca sursă de cuplu pentru propulsie. Aşa cum se poate observa în fig. 2.3, motorul cu 
ardere internă MT este conectat la roţile motoare la fel ca un vehicul convenţional, diferenţa constând 
în faptul că la axul roţilor motoare acţionează şi motorul electric.  
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MT RD
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BAT
MG

Invertor
CC/CA

 
Fig. 2.3. Schema de principiu a hibridului paralel. 

 În configuraţia automobilului hibrid paralel, cuplarea lanţul electric şi termic poate fi asigurată 
prin realizarea unei adiţii de momente sau de turaţii la cei doi arbori de intrare. Întânlim astfel: 
 Sistemul paralel cu adiţie de moment  utilizează  pentru obţinerea adiţiei de cuplu  transmisii 
cu angrenaje de roţi dinţate, transmisii cu lanţ sau transmisii cu curea. Cuplul obţinut la arborele de 
ieşire este egal cu suma momentelor de la cei doi arbori de intrare, corectat de rapoartele de 
transmitere şi randamentul transmisiei. 
 Sistemul de adiţie de moment cu un singur arbore are atât motorul termic cât şi motorul electric 
conectat pe același arbore. În cazul în care momentul motorului termic nu este suficient pentru a 
asigura deplasarea automobilului, motorul electric îl suplimentează.  
 Cea ce este specific sistemului de adiţie de moment cu un singur arbore este faptul că raportul 
între turaţiile de funcţionare ale celor două motoare este întotdeauna constant, ele fiind proporţionale. 
 În această situaţie, conform figurii 2.4, motorul electric MG este intercalat între motorul termic 
MT şi transmisie, fiind cuplat la arborele cotit prin intermediul unui ambreiaj. 

MT

BAT

MG

RD

CV

Invertor
CC/CA

 
Fig 2.4. Schema de principiu a hibridului paralel cu adiție de moment cu un arbore. 

 Pentru sistemul adiţie de moment cu doi arbori, legătura mecanică între cei doi arbori ai 
motoarelor nu este realizată cu un raport de transmitere unitar sau chiar constant. Pentru că raportul 
între regimurile de rotaţie ale celor două motoare nu este unul constant, el depinde de raportul de 
transmitere instantaneu. 
 În configuraţia din figura 2.5 motorul electric MG este poziţionat între transmisie şi roţi, însă 
există şi posibilitatea ca acesta să fie cuplat direct la roţi.  
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Fig. 2.5. Schema de principiu a hibridului paralel cu adiție de moment cu doi arbori. 

 Sistemul paralel cu adiție de turație realizează adiţia de turaţie cu ajutorul unui mecanism 
planetar (MP) la care braţul port-satelit şi pinionul central sunt legate la arborele de intrare, iar coroana 
la arborele de ieşire.  

MT

BAT

MG

RD

MP

Invertor
CC/CA

 
Fig. 2.6. Schema de principiu a hibridului paralel cu adiție de turaţie. 

 O altă configurație cinematică pentru soluţia hibrid paralel cu adiţie de turație se poate obţine 
prin eliminarea mecanismului planetar, legătura între motorul electric şi cel termic realizându-se cu 
ajutorul unor contacte rotative. 
 În continuare am prezentat avantajele şi dezavantajele configuraţiei paralel. 

Tabel 2.2 Avantajele si dezavantaje configurație paralel 

Avantaje 

‐ randament energetic favorabil; 
‐ modificări reduse ale transmisiei în special în cazul arhitecturii de tip simplu 
arbore; 
‐ număr mic de componente; 
‐ utilizare posibilă în mod termic total. 

Dezavantaje 

‐ variaţii ale turaţiei sau cuplului motorului termic odată cu variaţia vitezei de 
deplasare a vehiculului şi a rezistenţelor la înaintare; 
‐ sistemul de cuplare este complex; 
‐ gestiune a funcţionării delicată în mod hibrid; 
‐ legătură directă a motorului de ardere internă la roţile motoare fapt ce generează 
regimuri tranzitorii de funcţionare; 
‐ plajă extinsă de funcţionare a motorului termic. 
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2.1.3 Autovehicule hibrid combinat serie – paralel 
 Sistemele hibride mixte se regăsesc în două configurații: 
 Sistemul mixt combinat, este obţinut prin realizarea unei modificări a transmisiei hibrid serie, 
prin asigurarea unei posibilităţi de conectare a axului generatorului GE la cel al motorului electric MG.  
 Cea mai simplă conexiune mixtă cum se poate observa în figura 2.7 rezultă prin montarea 
generatorului pe arborele de ieşire al motorului cu ardere internă, acesta cuplându-se cu arborele 
motorului electric aflat pe arborele secundar, prin intermediul unui ambreiaj comandat de unitatea de 
control a vehiculului hibrid. Prin alimentarea generatorului de la acumulator, acesta poate funcţiona în 
regim de motor electric. 

GE

MT

BAT

MG

RD

Invertor
CC/AC

A

 
Fig. 2.7. Schema de principiu a hibridului mixt combinat. 

 Sistemul mixt cu divizare de putere, încorporează mecanisme de divizare a puterii ce pot fi de 
tipul mecanic sau electric, şi care au scopul de a decupla motorul termic de transmisie, așa cum se 
poate observa în figura 2.8.  

MG 1 MG2

MT

Invertor
CC/CA

MP

BAT

 
Fig. 2.8. Schema de principiu a hibridului mixt cu divizare de putere. 

 
 

Tabel 2.3 Avantajele si dezavantaje configurație mixt. 

Avantaje 

‐ funcţionarea în regim de propulsie pur electric cu posibilitatea de generare 
simultană a energiei; 
‐ proces performant de încărcare a bateriei; 
‐ recuperarea energiei la frânare. 

Dezavantaje 
‐ creșterea complexităţii mecanice şi a controlul sistemului de propulsie; 
‐ creşterea greutății vehiculului din cauza componentelor suplimentare. 
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2.2 CLASIFICAREA AUTOMOBILELOR HIBRIDE DUPĂ FUNCțIUNILE 
COMPLEMENTARE 

 Cel de-al doilea criteriu de clasificare a automobilelor hibride este după funcțiunile 
complementare. Acest criteriu a fost introdus pentru a evidenţia avantajele aduse de automobilele 
hibride în favoarea celor clasice. 
 Funcţiunile complementare pot fi împărțite în două categorii, anume: 

a. funcţiuni ce participă numai la scăderea consumului de combustibil şi al emisiilor poluante 
ale vehiculelor.  

b. funcţiuni care aduc beneficii suplimentare. 
 

2.3 CLASIFICAREA AUTOMOBILELOR HIBRIDE ÎN FUNCŢIE DE GRADUL DE 
HIBRIDIZARE 

 Cea de-a treia clasificare este în  funcţie de gradul de hibridizare (Rh). 

 
m

e
h Pelectricgeneratorputere

Pelectricgeneratorputere
R

   

   
  (2.1)

 În tabelul de 2.4 am structurat caracteristica de micro, mediu şi total hibrid, comparând 
automobilul electric şi cel convențional din punct de vedere al raportului de hibridizare. 

Tabel 2.4 Clasificare automobile hibride în funcţie de raportul de hibridizare. 

Tip automobil 
Cu sistem de 
propulsie 
convenţional 

Hibrid 
micro 

Hibrid 
mediu 

Hibrid 
total 

Automobil 
plug - in 

Raport de hibridizare 0% 1 –9% 10 –24% 25 - 50% 51 -100% 
Sisteme auxiliare şi 
electrice 

- X X X X 

Tracţiune electrică - - - X X 
Asistare MAI - - - X X 
Recuperarea energiei la 
frânare 

- - - X X 

Start şi Stop - X X X X 
Autonomie extinsă în mod 
de deplasare exculsiv 
electric 

- - - - X 

Funcţii 

Motor termic de 
dimensiuni reduse 

- - - X X 

 Hibridizarea totală este însă caracterizată de capacitatea de a asigura propulsia total electrică a 
automobilului pe anumite distanţe, fără să consume combustibil din rezervor, iar în această situaţie 
raportul de hibridizare are valori între 25 - 45%. 
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3. TIPURI DE SISTEME DE CUPLARE UTILIZATE 

 Sistemul de cuplare are legături atât cu transformatorul de energie cât şi cu sistemul de stocare, şi 
roțile motoare. El îndeplinește rolul de a transforma energia pe care o primește de la transformatorul 
de energie, și de la sistemul de stocare, în energie mecanică pe care o transmite apoi roților motoare 
ale automobilului. 
 

3.1 SISTEMUL DE CUPLARE HIDRAULIC 

 Sistemele hibride hidraulice serie, au transmisia mecanică dintre motorul termic şi rotile motoare 
ale axei spate complet întreruptă şi înlocuită cu transmisia hidraulică.  
 Transmisia hidrostatică este compusă dintr-o mașina hidraulică (pump-motor), un acumulator de 
joasă presiune, (Low – Pressure Accumulator) un acumulator de înalta presiune (High – Pressure 
Accumulator) şi un ansamblu de acționare hidraulică (Hydraulic Drive Assembly) care conține un 
motor hidraulic.  

HDA

MT

PM

HPALPA

 

Fig 3.1. Schema de principiu a sistemului hibrid hidraulic serie cu sistem de cuplare hidraulic. 

 Există şi soluții de automobile hibride hidraulice paralel (fig. 3.2). 

FR PM HPA

SMF

SMS

M

 

Fig. 3.2. Schema de principiu a sistemului hibrid hidraulic paralel. 

 Unităţile hidraulice comprimă o pernă de gaz cu ajutorul fluidului hidraulic. Fluidul şi gazul sunt 
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depozitate separat.  Perna de gaz stochează energie prin intermediul gazului comprimat, într-un mod 
asemănător unui arc spiralat. În acest moment, presiunea din sistem este de peste 300 de bari.  
 Deşi această soluţie a fost adoptată în general în cazul vehiculelor militare, și a autocamioanelor, 
primul sistem de propulsie hidraulică hibridă produs în serie este cel propus de Bosch şi PSA Peugeot 
Citroën, pentru care au câştigat premiul pentru Motorul anului în 2013.   

 

Fig. 3.3. Sistem de propulsie Bosch şi PSA Peugeot Citroën 

În figura 3.3 s-au folosit notațiile: 1 – motor termic,  2 - maşină hidraulică, 3 – unitate de 
control, 4 - acumulator de presiune, 5 – rezervor 

 

3.2 SISTEMUL DE CUPLARE ELECTRIC 

 În acest caz cuplarea între motorul termic şi roţile motoare ale automobilului se face pe cale 
electrică aşa cum se poate vedea în figura 3.4. Este cazul modelului Honda Insight, lansat în 1999, 
revoluţionar la momentul lansării datorită sistemului de cuplare electric, denumit Integrated Starter 
Generator  (ISG)  cu rolul de a asista motorul termic. 

MT

BAT

MG

RD

CV

 

Fig. 3.4. Schema cinematică Honda Insight 

 Aceeași soluție este adoptată şi în cazul modelului Civic iar sistemul de propulsie este echipat cu 
un mic motor electric care oferă putere suplimentară.  
 Nu există un sistem electric independent de transmisie, motorul electric poate suplini sistemul 
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convențional al transmisiei dar numai la puteri la roata relativ reduse, 2 pana la 25 kW.  Alternatorul şi 
demarorul sunt înlocuite de sistemul generator-starter. 

 

3.3 SISTEMUL DE CUPLARE MECANIC 

 Sistemele de cuplare mecanice utilizare pentru cuplarea surselor de putere sunt mecanisme 
planetare în diverse configurați cinematice. Ele poti fi clasificate după cum urmează: 

3.3.1 Sistem de cuplare cu mecanism planetar cu patru elemente 

 Cel mai cunoscut sistem de cuplare mecanic utilizat în configurația automobilelor hibride este 
mecanismul planetar simplu al autoturismului Toyota Prius, care şi-a denumit sistemul de propulsie 
hibrid THS - Toyota Hybrid System, actualmente HSD –Hybrid Synergy Drive (fig. 3.5).  

1

MG1 MG2

MT

2

3

4

 

Fig. 3.5. Mecanism planetar simplu utilizat in soluția Toyota Prius. 

 Acest mecanism înlocuiește tradiţionala cutie de viteze mecanică şi alte componente ale 
transmisie mecanice și se comportă ca o transmisie cu variație continuă dar cu un raport de transmitere 
fix. Mecanismul planetar se compune dintr-un pinion central sau roată solară 1 ce este solidarizat cu 
generatorul electric MG1. Acesta angrenează un număr de pinioane identice, numiți sateliţi 2 ce sunt 
repartizaţi în mod egal pe circumferinţa sa. Pinioanele satelit se rotesc liber pe axele lor, axe ce sunt 
fixate pe discul 3 denumit platou port - satelit. Platoul port-satelit este cuplat la arborele motorului cu 
ardere internă. 
 Utilizarea  mecanismului planetar simplu pentru cuplarea surselor de putere patentată de 
constructorul nipon este cea mai des utilizată soluţie în construcţia automobilelor hibride. 
 În cadrul grupului Toyota este regăsit pe modele Yaris, Auris, Prius, Highlander Hybrid, Camry 
Hybrid, Estima, Alphard, Lexus RX 400h / RX 450h, Lexus ES 300h, Lexus GS 450h, Lexus CT 
200h, Lexus IS 300h , Lexus HS 250h și 300h Lexus NX. Grupul şi-a vândut licenţa şi altor companii, 
cum ar fi Nissan ce a utilizat acelaşi mecanism pentru a echipa modelul  Nissan Altima Hybrid. 

3.3.2 Sistem de cuplare cu mecanism planetar dublu 

 Un alt tip de mecanism planetar utilizat în industria de automobile este mecanismul planetar cu 
satelit dublu. 
 Această soluţie a fost utilizată de firma Lexus pentru a echipa modelul Lexus LS 600h.  
 Spre deosebire de mecanismul soluţiei Toyota, mecanismul planetar dublu, cel de-al doilea 
mecanism planetar aşa cum se poate vedea în figura 3.7, este format din coroana 4, pinioanele 

planetare 6 şi roata solară 7 solidară la rotaţie cu maşina electrică 2MG .  

 Acest mecanism având axa sateliţilor 6 fixă este un reductor şi deci amplifică cuplului motor 
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transmis de maşina electrică 2MG . Mişcarea se transmite prin angrenajul cu roţile dinţate ale coroanei 

4 şi pinionul aflat în angrenare, către transmisia principală a autoturismului. 

MG 1 MG 2
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Mecanism planetar

 

Fig. 3.7. Schema cinematică Lexus LS 600h 
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4. DEFINIREA CONDIȚIILOR DE AUTOPROPULSARE ALE 
AUTOVEHICULUI 

 
4.1 IMPORTANȚA STUDIULUI DINAMII AUTOVEHICULELOR 

 
 Aspectul ecologic este un factor de limitare dramatică în dezvoltarea vehiculelor în întreaga 
lume, iar soluția constă în realizarea și îmbunătățirea automobilelor cu un consum redus de 
combustibil, precum și a modelelor hibride sau electrice.  
 Dinamica autovehiculelor joacă un rol important în dezvoltarea industriei constructoare de 
automobile prin conceperea mijloacelor de transport auto cu performanțe remarcabile, care să satisfacă 
exigentele competiției mondiale. 
 

4.2 METODELE UTILIZATE ÎN LITERATURA DE SPECIALITATE 
 

Dezvoltarea dinamicii vehiculului a evoluat spre modelare matematică, analiza și optimizarea 
dinamicii multicorp etc., 

Una dintre lucrarile consultate ca sursă bibliografică, Dinamica autovehiculelor pe roți, [128] 
(Untaru M, Poţîncu G, Tabacu I, Stoicescu A și Pereș G), face o descriere detaliată și precisă a 
parametrilor constructivi ai autovehiculului, a procesului autopropulsării  și rulării, a rezistențelor 
întâmpinate la înaintare dar și a recțiunilor căii de rulare asupra acestora.  

Capitolul 4 al acestei cărți studiază reacțiunile căii de rulare asupra autovehiculelor cu roți ce 
începe cu determinarea reacțiunilor normale în plan longitudinal, așa cum se poate vedea în figura 4.1. 
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Fig. 4.1 – Schema forțelor, momentelor și reacțiunilor ce acționează asupra unui autovehicul. 

 În capitolul 3 al lucării Dinamica autovehiculelor - Îndrumar de proiectare [124] (Tabacu Ș, 
Tabacu I, Macarie T, Neagu E), este prezentată ecuația generală de mișcare rectilinie a automobilului. 
 The Multybody System approach to vehicle dynamics [7] (Blundell M. și Harty D) este o carte ce 
intenționează să elimine lacunele create dintre dinamica clasică a autovehiculelor rutiere și disciplina 
denumită analiza sistemelor multicorp. Cartea este structurata în 8 capitole și încearcă să rezolve o 
parte din problemele întâlnite în domeniul dinamicii autovehiculelor.  

Cartea Electric and Hybrid Vehicles Design Fundamentals [49], (Dr. Husain I.) prezintă o 
perspectivă la nivel global asupra sistemelor folosite în configurația vehiculelor electrice și hibride, 
accentul punându-se pe detaliile tehnice, relațiile matematice. Sunt precizate și orientările din punctul 
de vedere al designului pentru acest tip de autovehicule. În capitolul 2 al cărții, denumit Vehicle 
Mechanics, autorul se concentrează asupra legilor fizicii pentru a defini forțele ce acționează asupra 
autovehiculelor de teren.  

Ediția revizuită Ground Vehicle Dynamics [105] (Popp K), face referire la modelarea, descrierea 
matematică și analiza sistemelor de vehicule.  

Autorul Genta G., tratează comportamentul dinamic longitudinal al vehiculelor în cărțile sale  
într-un mod inovator. Deși cartea Introduction to the Mechanics of Space Robots [33] pune accentul pe 
mecanica roboților spațiali în capitolul 5 este studiat comportamentul dinamic longitudinal, lateral 
precum și suspensia vehiculelor spațiale cu roți. 
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În cea de-a doua carte Motor Vehicle Dynamics – Modeling and Simulation [32] acelasi autor, 
Genta G, se dedică studierii comportamentului autovehiculelor autopropulsate și a performanțele 
acestora.  În primele două capitole, sunt studiate forțele ce acționează asupra vehiculelor.  

În capitolul 11 al cărții Advanced Electric Drive Vehicles [24], denumit Fundamentals of Hybrid 
Electric Powertrains este prezentată noțiunea de automobil electric și hibrid și dar și cea de grup 
motopropulsor electric și hibrid. Pentru evidențierea beneficiilor din punctul de vedere al consumului 
de combustibil sunt prezentate rezultatele obținute în urmă rulării a șapte modele de autovehicule 
hibride pe ciclul de conducere EPA. 

  
4.3 REZISTENȚELE LA ÎNAINTARE ALE AUTOVEHICULUI 

 Forța totală la roată obținuă prin însumarea forțelor tangențiale de la toate roțile motoare ale 
automobilului se utilizează la învingerea rezistențelor la deplasare, formate din rezistența la rulare rF , 

rezistența la urcarea pantei pF , rezistența aerului aerF ,și rezistența la accelerare sau demarare dF , așa 

cum se poate vedea în figura 4.4. 
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Fig 4.4.  Schema forțelor momentelor și reacțiunilor ce actionează asupra unui automobil cu ambele 

punti motoare 
 

4.3.1 . Rezistența la rulare 
La interacținea dintre pneu și calea de rulare se manifestă o forță opusă sensului deplasării roții, 

denumită rezistență la rulare [127].  
Scriind ecuația de momente în raport cu centrul roții obținem ecuația rezistenței la rulare: 

1Zr FfF   (4.18)

unde rulM  este momentul rezistenței la rulare, rF  este rezistența la rulare iar f este coeficientul 

rezisteței la rulare. 
 

4.3.2 . Rezistența aerului 
Rezistența aerului aerF este o forță paralelă cu suprafața drumului care acționează asupra 

automobilului în sensul opus mișcării lui și se consideră aplicată într-un punct situat în planul 
longitudinal de simetrie, la o înălțime h  deasupra drumului așa cum se poate vedea în figura 4.4. Ea 
este influențată de mărimea suprafeței secțiunii transversale a automobilului, viteza de deplasare și 
densitatea aerului. 

Pentru a stabili expresia rezistenței aerului se pornește de la relația teoretică generală a rezistenței 
la deplasarea unui corp într-un curent de aer: 

,
2

1 2
axaer vScF    (4.20)
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4.3.3 . Rezistența pantei 
Rezistența pantei este forța care se opune înaintării autovehiculul la urcarea unei pante, ca urmare 

a înclinării longitudinale a drumului, dar la coborârea acesteia se transforma într-o forță activă. În 
momentul deplasării autovehiculul pe o cale cu înclinare longitudinală, forța de greutate se 
descompune, iar componenta pe direcția deplasării este denumită rezistență la pantă. 

Rezistența la urcarea pantei pF  este determinată de mărimea corespondentei greutății totale a 

automobilului, paralelă cu suprafața drumului, așa cum se poate vedea în  figura 4.4. 

,sin gmF ap  (4.23) 

Pentru că atât rezistența la pantă, cât și rezistentă la rulare sunt determinate de starea căii de rulare, 
împreună formează rezistența totală a căii de rulare. 

 

4.3.4. Rezistența la demarare 
Rezistența la demarare este forța care se opune înaintării autovehiculul în timpul mișcării 

accelerate, din cauza energiei inerțiale a autovehiculului în mișcare. 

Rezistența la demarare, dF  se determină cu fomula: 

  1
dt

dv
mF a

ad  (4.24) 

La frânarea automobilului cu ambreiajul decuplat, influența maselor de rotație se reduce la 
influența roților astfel încât coeficientul maselor de rotație are valori mai reduse. 

 

4.4 BILANȚUL DE PUTERE ȘI CRACTERISTICA PUTERILOR 
 

Bilanțul de tracțiune reprezintă echilibrul tuturor forțelor care acționează asupra autovehicului la 
mișcare rectilinie, pe un drum oarecare, conform relației (4.26). 

,daerprR FFFFF   (4.26) 

Înlocuind ecuațiile (4.17), (4.20), (4.23) și (4.24), în ecuația (4.26) obținem: 

dt

dv

g

G
SvcGfGF aa

axaaR  2

2

1
sincos  (4.27) 

Bilanțul de putere reprezintă echilibrul dintre puterea la roată RP și suma puterilor necesare 

învingerii rezistențelor la înaintare. 

,daerprR PPPPP   (4.28) 

adică: 

dt

dv
v

g

G
SvcvGfvGP a

a
a

axaaaaR  3

2

1
sincos  (4.29) 

 
4.5 ECUAȚIA DE MIȘCARE RECTILINIE A AUTOVEHICULUI 

 
Pentru stabilirea ecuației de mișcare se ia în considerare automobilul în deplasare rectilinie, pe o 

cale cu înclinare longitudinală α în mișcare accelerată, conform figurii 4.4.  
Ecuația de echilibru al forțelor de-a lungul căii de rulare, este dat de bilanțul de tracțiune al 

automobilului calculat cu formula (4.26). 

Expresia analitică a forței la roată RF  este determinată cu ajutorul formulei: 

a

tre

d

trtre
R v

P

r

iM
F





  și 

tr
a i

nr
v





60

2
 (4.32)
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4.5.1. Caracteristica de demarare 
Calitățile dinamice ale autovehiculelor se determină cu ajutorul factorului dinamic D , acesta fiind 

determinat ca raportul dintre forța de tracțiune excedentară eF  și greutatea autovehiculului aG . 

Caracteristica dinamică a autovehicului reprezintă curbele de variație ale factorului dinamic în 
funcție de viteza acestuia pentru toate treptele de viteze. În [128] se prezintă expresia factorului 
dinamic în funcție de treapta de viteze: 








 


2

3
2

12
1

k

k

a

ax

kk
i

i

G

vSc
iDD  (4.33) 

unde ki = raport de transmisie. 

 

4.5.2. Caracteristica de frânare 
La roțile automobilului acționează momentul de frânare fM , care se opune rotirii acestora și care 

și generează forța de frânare, momentul de rezistența la rulare rulM  și momentul de inerție al roții iM . 

 Capacitățile de frânare sunt determinate de deccelerația maximă absolută fa  sau cea relativă 

frrela  a timpului și spatiului de frânare minim ft , minfs  în funcție de viteza autovehicului. 

Atunci când frânarea se face cu ambreiajul decuplat ecuația diferențială generală de mișcare a 
autovehicului, conform [128]:  







 


 2

' 2

1
sincos

1
axaaf

a

a
f vSCGfGZ

mdt

dv
a  (4.34) 

 Conform acelorași autori, timpul minim de frânare minft  se determină cu relația: 

   









2

1

1

2

21min

1
v

v

v

v

aa
aa

f vv
gg

dv

g

dv
t  (4.35) 

unde 1av , este viteza la care începe frânare, și 2av , viteza la care se termină frânarea. 

 Pentru situația în care, viteza la care se termină frânarea 02 av , ecuația (4.35) devine: 




g

v
t a

f
1

min  (4.36) 

iar expresia spațiului de frânare minim este: 

2
2

2
1'

min

2
1

sincos

2
1

sincos
ln

2
1

2 axaaf

axaaf

x

a
f

vSCGfGZ

vSCGfGZ

SCg

G
S









   (4.37) 
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5. CINEMATICA ŞI DINAMICA MECANISMELOR PLANETARE 
UTILIZATE ÎN CUPLAREA SURSELOR DE PUTERE 

 
5.1. STUDIUL COMPARATIV AL MECANISMELOR PLANETARE UTILIZABILE ÎN 

CUPLAREA SURSELOR DE PUTERE 
 

 Sistemele de cuplare mecanice utilizate în configuraţia transmisiilor automobilelor hibride sunt 
mecanismele planetare. Acestea realizează rapoarte mari de transmitere la dimensiuni mici, sunt compacte, 
şi asigură posibilitatea cuplării rapoartelor de transmitere fără întreruperea fluxului de putere.  
 Mecanismul planetar cel mai des utilizat în cuplarea surselor de putere, este mecanismul de 
divizare a puterii cu două grade de libertate, denumit Power Split Device (fig. 5.1. a) O altă variantă de 
cuplare a surselor de putere este cu ajutorul mecanismelor planetare cu două grade de libertate cu 
satelit dublu şi angrenare exterioară (fig. 5.1. b şi c). 
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a) b) c) 
Fig. 5.1. Mecanisme planetare utilizare în cuplarea surselor de putere. 

  
 Pentru mecanismul planetar din fig. 5.1. a, notăm cu 2z , 3z , 4z  numerele de dinţi ale roţilor 

dinţate 2, 3 respectiv 4 şi cu 2 , 3 , 4  vitezele unghiulare ale: coroanei 2, pinionului planetar 3 şi 

pinion satelit 4, iar cu 1  viteza unghiulară a portsatelitului 1: 
 Vom aplica relaţia lui Willis pentru obţinerea relaţiilor cinematice.  
 Dacă notăm cu i raportul: 

3

2

z

z
i  ; (5.3)

obţinem: 

213 )1(  ii . (5.4)
Relaţia anterioară dă legătura între vitezele unghiulare 3 , 4  şi 1 . 

 Dacă notăm cu 42i  raportul: 

4

2
42 z

z
i  ; (5.5)

din a doua relaţie (5.1) obţinem relaţia de legătură între 4 , 1  şi 2 : 

4224214 )1( ii  ; (5.6)

 Pentru sistemele de cuplare din fig. 5.1. b şi c, se consideră "
4

'
432 ,,, zzzz  numerele de dinţi ai roţilor 

dinţate şi 4321 ,,,   vitezele unghiulare absolute ale elementelor 1, 2, 3, 4. 
 Rapoartele ii ,1

 sunt definite de relaţiile: 
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'
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"
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'
4

2
1 ;

zz

zz
i

z

z
i   (5.7)

 Utilizând metoda Willis pentru mecanismul din fig. 5.1. b şi c se scriu relaţiile: 

;
'
4

2

12

14

z

z





;
3

"
4

14

13

z

z



  (5.8)

din care, cu ajutorul notaţiilor (5.7) se deduc egalităţile: 

  ii 213 1  ;    12114 1 ii  . (5.9)

 Modul de funcţionare a grupului moto-propulsor (propulsie electrică sau hibridă) sau regimul de 
funcţionare al maşinilor electrice (motor sau generator) poate fi exemplificat prin dependenta turaţiilor 
elementelor mecanismului planetar (solară, platou sateliţi şi coroană). 
 Vom compara continuare soluţii de sisteme mecanice ce utilizează mecanisme planetare cu 
divizare de putere cu satelit dublu, cu soluţia din configuraţia Prius. 
 Pentru mecanismele planetare din figura fig. 5.1. a şi 5.1. b considerăm: 

MG1 – Alternator 
MG2 – Motorul electric  
MT - Motorul termic  

3 , ii 213 )1(  ;  

2 ; 

1 . 

(5.10)

 În cazul configuraţiei cu mecanismul planetar cu satelit dublu ce are motorul electric cuplat la 
braţul portsatelit, fig. 5.1. c se notează: 

MG1 – Alternator 
MG2 – Motorul electric  
MT - Motorul termic  

3 ; 

1 ; 

2 . 

(5.11)

 Vom considera: 
 - soluţia I, configuraţia descrisă în fig. 5.1. b pentru 5,2i ,  
 - soluţia II aceeaşi configuraţia din fig. 5.1. b însă pentru 5,0i , 
 - soluţia III reprezentată în fig.5.1. c şi 5,2i . 
 Demarajul automobilului (mod electric) - După punerea contactului, dacă conducătorul auto 
apasă pedala de acceleraţie, automobilul începe să se deplaseze fiind propulsat de MG2 care 
funcţionează în regim de motor electric. În acest mod  MG1 se va roti în sensul opus de rotaţie al MG1 
deoarece motorul termic, fiind oprit, va imobiliza platoul sateliţilor din mecanismul planetar.
 Pornirea motorului termic -  În modul de propulsie electric dacă viteza automobilului depăşeşte 
o anumită limită (aprox. 50 km/h) motorul termic este pornit utilizând MG1. Invertorul va alimenta 
MG1 care funcţionează în regim de motor. Sensul de rotaţie al lui MG1 şi MG2 va fi acelaşi ceea ce 
va antrena motorul termic. 
 Acceleraţie uşoară - După pornirea motorului termic dacă conducătorul doreşte o acceleraţie uşoară 
automobilului, motorul termic îşi va mări turaţia peste valoarea lui MG2. În acest caz MG1 va fi antrenată 
fiind în regim de generator electric. Energia electrică produsă de MG1 este utilizată pentru MG2.  
 Deplasare cu viteza constanta medie - În acest mod de funcţionare automobilul este propulsat 
hibrid, cu motorul termic şi cel electric MG2. Generatorul MG1 produce energie electrică pentru 
alimentarea MG2. 
 Acceleraţie puternică - În cazul în care se doreşte o acceleraţie puternică a automobilului, 
turaţia motorului termic creste. Automobilul este propulsat în mod hibrid (electric şi termic). MG1 va 
produce energie electrica pentru a alimenta MG2. În plus pentru a obţine un cuplu maxim din MG2 
bateria va furniza suplimentar energia electrică necesară. 
 Deplasare cu viteză constantă mare - Pentru o anumită turaţie a motorului termic, pentru a 
putea mări turaţia lui MG2, MG1 va fi  blocat (turaţie zero). În acest regim de deplasare, automobilul 
este propulsat în mod hibrid, MG2 fiind alimentat cu energie electrică de la baterii. 
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 Viteză maximă - Pentru aceeaşi turaţie a motorului termic, MG2 va avea o turaţie mai mare dacă 
MG1 este în regim de motor şi rotit în sens invers. Automobilul este propulsat hibrid (electric + 
termic), bateria alimentând cu energie electrică atât motorul electric MG2 cât şi MG1. 
 Frânare recuperativă - Când conducătorul auto acţionează pedala de frână, cu scopul de a 
reduce viteza automobilului, motorul termic este oprit. În acest mod MG2 va funcţiona în regim de 
generator electric, fiind antrenat de rotile automobilului (frână de motor). Energia produsa de MG2 
este utilizată pentru încărcarea bateriilor. MG1 nu va fi alimentat, şi se va roti în sens invers faţă de 
MG2 datorită turaţiei zero a motorului termic. 
 Mersul înapoi - În acest mod automobilul este propulsat în mod exclusiv electric, MG2 fiind în 
regim de motor electric dar cu sens de rotaţie opus faţă de modul „Drive”. Motorul termic este oprit iar 
MG1 se va roti liber. Energia electrică pentru MG2 este furnizată de baterie. 

 
5.2. ANALIZA CICLURILOR DE CONDUCERE PENTRU SOLUŢII HIBRIDE CU 

MECANISME PLANETARE 
 
 Din analiza modului de funcţionare al soluţiilor hibride cu sisteme de cuplare mecanice am putut 
observa că soluţia cu mecanism planetar Toyota şi soluţia III, cu  mecanism planetar cu satelit dublu în 
configuraţia din fig. 5.1. c sunt sigurele soluţii viabile din cele studiate.  Pentru acestea am considerat o 
serie de faze de conducere, faze de oprire, accelerare şi frânare, şi am prezentat profiluri de conducere 
de zi cu zi. În continuare am obţinut evoluţia turaţiilor sursei termice şi a celor două surse electrice în 
funcţie de regimul de deplasare pentru mecanismul Toyota Prius (fig. 5.2). 
 Pentru soluţia III, reprezentată în fig. 5.1. c, am considerat z2 =35, z3 =30, z’

4 = 30 şi z’’
4 = 45, 

numerele de dinţi ai roţilor dinţate. În această situaţie luăm în considerare faptul că MG2 funcţionează 
în regim de motor electric iar MG1 în regim de generator electric (fig. 5.3). 
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Fig. 5.2. Evoluţia turaţiilor mecanism Toyota în funcţie de regimul de deplasare. 
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Fig. 5.3. Evoluţia turaţiilor în funcţie de regimul de deplasare - soluţia III. 

 
5.3. ECUAŢIILE DIFERENŢIALE ALE MIŞCĂRII SISTEMULUI DE CUPLARE 

 

 Notaţii. Se consideră sistemul de cuplare din figura 5.1, c şi notaţiile: iJ , 4,3,2,1i , 

momentele de inerţie axiale ale elementelor notate 1, 2, 3, 4; 4m , masa sateliţilor 4; 4R , lungimea 

satelitului 1; "
4

'
432 ,,, zzzz  numerele de dinţi ai roţilor dinţate;  A, B, C, parametrii inerţiali definiţi de 

relaţiile: 

    34
2
1

2
41 11 JiJiRmJA  ; 

    1143 11 iiJiJiB  ; 
2
14

2
32 iJiJJC  , 

(5.52)

321 ,,   unghiurile de rotaţie ale elementelor 1, 2, 3; 4321 ,,,   vitezele unghiulare absolute ale 

elementelor 1, 2, 3, 4, 
Energia cinetică şi forţele generalizate. Energia cinetică a sistemului: 

)(
2

1 2
44

2
33

2
22

2
1

2
4

2
11  JJJRmJEC , (5.53)

cu notaţiile (5.52) şi (5.9) se scrie: 

 2
221

2
1 2

2

1
  CBAEC . (5.54)

Puterea mecanică la un moment dat este: 

332211  MMMP , (5.55)

sau pe baza celei de a doua relaţii (5.9) 
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  232131 )()1(  iMMiMMP  (5.56)

şi de aici se deduc forţele generalizate: 

)1(311 iMMQ  ; iMMQ 322  . (5.57)

Ecuaţiile diferenţiale. Aplicând ecuaţiile Lagrange obţinem sistemul: 
    

    
2

3231
2

2
3231

1

1

1

BAC

AiMMBiMM
BAC

BiMMCiMM















. (5.61)

 
5.4. STUDIUL MIŞCĂRII 

 
Mişcarea în regim permanent. Mişcarea în regim permanent se deduce din condiţiile 

01  ; 02   (5.62)

care conduc la ecuaţiile 

  0)()1( 3231  BiMMCiMM  

  0)()1( 3231  AiMMBiMM  
(5.63)

 Din relaţiile (5.52) se obţine condiţia 

02  BAC  (5.64)

şi atunci ecuaţiile (5.63) devin 

0)1(31  iMM ; 032  iMM . (5.65)

 Sursele de putere sunt precizate prin caracteristicile moment–viteză unghiulară prin relaţii de 

forma )( iii MM   şi deci valorile: *
1 , *

2 , *
3  ale vitezelor unghiulare la care se obţine starea de 

regim permanent se deduc din sistemul de ecuaţii: 
*
2

*
1

*
3 )1(  ii . (5.66)

 Dacă se raportează valorile momentelor )( *
21 M , )( *

33 M  la valoarea momentului )( *
12 M  se 

obţin funcţiile: 
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
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




, (5.67)

cu reprezentările grafice din figura 5.4, figura 5.5. 
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Reprezentarea ultimei relaţii (5.66) este redată în figura 5.6 pentru 0i  şi în figura 5.7 pentru 
1i . 
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        Fig. 5.6. Reprezentarea relaţiei 0i .                     Fig. 5.7. Reprezentarea relaţiei 1i . 

 
5.5. STABILITATEA MIŞCĂRII 

 

Soluţia *
1 , *

2 , *
3  obţinută din sistemul (5.66) este stabilă dacă abaterile 

3,2,1,*
0  iiii  tind către zero. În acest sens se va studia stabilitatea după prima aproximaţie. 

Se obţin aproximaţiile liniare: 

)()()( *
111

*
111

*
11  pMMM , 

)()()( *
222

*
222

*
22  pMMM , 

)()()( *
333

*
333

*
33  pMMM , 

(5.75)

unde prin ipM  s–au notat derivatele funcţiilor )( *
iiM  . 

 Înlocuind apoi în ecuaţiile (5.61) şi ţinând seama de notaţiile 

 )()1()(
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33
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
 pp MiM

BAC
 

)(
)1( *
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




 pM
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 )()(
1 *

33
2*
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


 pp MiM

BAC
 

(5.76)

se obţine sistemul liniar de ecuaţii diferenţiale 

211 )()(  BCBC  

212 )()(  ABAB  
(5.77)

 Astfel dacă 3,2,1),( *  iM iip  sunt negative atunci 0D ; 0E , ecuaţia (5.79) are fie rădăcini 

reale negative fie rădăcini complexe cu partea reală negativă şi arunci mişcarea este stabilă. 
 Mişcarea este nestabilă în cazurile: 

0;0  ED , 

0;0  ED , 

0;0  ED . 

(5.83)
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6. MODEL DINAMIC AL AUTOMOBILULUI HIBRID 
 

6.1. PREZENTAREA SISTEMULUI MECANIC DE CUPLARE  
A SURSELOR DE PUTERE 

 
 În fig. 6.1 se prezintă schema cinematică şi modul de organizare a unui sistem planetar cu 4 
elemente ce intră în componenţa unui automobil hibrid. 
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Fig. 6.1. Sistem mecanic planetar cu patru elemente cu satelit dublu. 

 
6.2. ECUAŢIILE DE MIŞCARE ALE MECANISMULUI PLANETAR DIN STRUCTURA 

AUTOMOBILULUI HIBRID 
 
 Utilizând notaţiile: 

4

2
1 'z

z
i  , 

43

42
2 '

"

zz

zz
i   (6.1)

şi aplicând pentru mecanismul planetar relaţiile lui Willis, obţinem expresiile de legătură între vitezele 
unghiulare: 

  22213 1 ii  , 

  12114 1 ii   
(6.2)

 Obţinerea ecuaţiile de mişcare se va face cu ajutorul ecuaţiilor Lagrange. 
 Pentru aceasta vom porni de la expresia puterii mecanice: 

aR PPMMMP  332211 , (6.3)

unde cu 1M , 2M , 3M  s-au notat momentele dezvoltate de cele 3 motoare iar cu RP  şi aP  puterile 

consumate de rezistenţa la rulare şi respectiv puterea consumată datorită rezistenţei la aer. Acestea au 
expresiile consacrate: 

aaR vGfP  , (6.4)

3

2

1
axa AvcP 

, 
(6.5)

 Cu aceste notaţii expresia (6.3) a puterii mecanice este: 

    2223
3
13

*
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1
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231 2

1
1 








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i

r
Ac

i

r
fGiMMP r

x
r

a  (6.8)

 Forţele generalizate au expresiile: 
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2322 iMMQ  . (6.11)

 Expresia energiei cinetice este: 
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 Aplicând ecuaţiile Lagrange obţinem soluţia: 
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(6.17)
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(6.18)

 
6.3. STABILIREA CERINŢELOR DE PROIECTARE  

ŞI ALEGEREA PUTERILOR MOTOARELOR 
 

 Ca aplicaţie, vom considera pentru un automobil cu masa 2000am kg, un coeficient de  

rezistenţă al aerului 34,0xc  şi o arie frontală 22,2A m2. Pneurile au raza dinamică de rulare 

305,0rr m şi un coeficient al rezistenţei la rulare 019,0f . 

 Pentru un randament al transmisiei 9,0  şi o viteză maximă a  automobilului de 180 km/h se 

estimează o putere maximă de 90 kW. 
 Pentru funcţionare în ciclu urban se foloseşte doar motorul electric ME . Se alege, pentru viteza 

de 60 km/h, o turaţie a acestuia de 2000 rot/min ( 44,2091  rad/s). Se obţine astfel din relaţia (6.6) 

valoarea raportului de transmitere 83,3* i . 

 În alegerea puterii motorului electric ne vom raporta la ultimelor soluţii adoptate de constructorii 
de autovehicule hibride.  
 Pentru performanţe dinamice decente în regim urban, pentru această aplicaţie, alegem un motor 
electric cu un cuplu maxim de 286 Nm în gama de turaţii  20000   rot/min. 
 Pentru atingerea vitezei maxime a autoturismului energia este furnizată de motorul termic. 
Considerăm pentru motorul termic o turaţie maximă de 6000 rot/min şi alegem un motor cu aprindere 

prin scânteie cu puterea 90MTP kW. În acest caz, considerăm că turaţia maşinii electrice GE  este 

egală cu a celorlalte două motoare: 
maxmax 123  . Pentru maşina electrică GE  alegem un cuplu 

maxim de 48 Nm în gama de turaţii 60001000   rot/min.  
 

6.4. STABILIREA SOLICITĂRILOR MECANICE 
 
 În capitolul precedent am stabilit puterile celor trei motoare şi anume: 

- puterea motorului termic:   90 kW la 6000 rot/min, 
- puterea maşinii electrice:  60 kW la 2000 rot/min, 
- puterea generatorului electric:  30 kW la 6000 rot/min. 
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6.5. PROPRIETĂŢILE MECANICE ALE MECANISMULUI PLANETAR 
 

 6.5.1. Prezentarea ansamblului mecanic 
 Schema constructivă a sistemului mecanic este prezentată în fig. 6.6. 

  
Fig. 6.6. Schema constructivă a sistemului mecanic SM.  

 
 6.5.2. Modelarea şi obţinerea proprietăţilor mecanice ale elementelor mecanismului 
sistemului mecanic 
 Modelarea pentru obţinerea proprietăţilor mecanice se face cu solide în AutoCAD.  
 Pentru determinarea maselor şi momentelor de inerţie vom porni de la schema cinematică din fig. 
6.38 întocmită după desenul de ansamblu prezentat în fig. 6.6. 

4

3 2

1

 
Fig. 6.38. Schema cinematică a mecanismului. 

 Pentru obţinerea rapoartelor de transmitere date de relaţia (6.1), considerând pentru roţile dinţate 

numerele de dinţi: 352 z , 203 z , 30'
4 z , 45"

4 z , obţinem: 
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 Pentru asamblarea elementelor în vederea determinării masei şi momentului de inerţie se 
deschide un nou desen în care se vor importa elementele constituente elementului. 
 Pentru elementul 1 se obţine reprezentarea din fig. 6.39, axa elementului fiind axa Ox, originea 
fiind situată pe faţa de stânga al elementului. 

 
Fig. 6.39. Solidul ce materializează elementul 1. 

 Pentru determinarea proprietăţilor geometrice şi mecanice ale solidului se foloseşte comanda 
MASSPROP. După corelarea unităţilor de lungime şi greutate se obţine: 

- greutatea elementului este de 8274,111 m Kg, 

- momentul de inerţie faţă de axa Ox  are valoarea 2
1 mKg05128,0 J . 

Pentru elementul 2 se obţine în mod analog solidul cu reprezentarea din fig. 6.40, axa 
elementului fiind axa Ox, originea fiind situată pe faţa de stânga al elementului. 

 
Fig. 6.40. Solidul ce materializează elementul 2. 

  
După corelarea unităţilor de lungime şi greutate se obţine: 

- greutatea elementului este de Kg7127,12 m , 

- momentul de inerţie faţă de axa Ox  are valoarea 2
2 mKg000863,0 J . 

Pentru elementul 3 se obţine solidul cu reprezentarea din fig. 6.41, axa elementului fiind axa Ox, 
originea fiind situată pe faţa de stânga al elementului. 
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Fig. 6.41. Solidul ce materializează elementul 3. 

 După corelarea unităţilor de lungime şi greutate se obţine: 
- greutatea elementului Kg2741,13 m  

- momentul de inerţie faţă de axa Ox  2
3 mKg0002745,0 J . 

Pentru elementul 4 se obţine solidul cu reprezentarea din fig. 6.42, axa elementului fiind axa Ox, 
originea fiind situată pe faţa de stânga al elementului. 

 
Fig. 6.42. Solidul ce materializează elementul 4. 

 După corelarea unităţilor de lungime şi greutate se obţine: 
- greutatea elementului este de Kg7438,54 m , 

- momentul de inerţie faţă de axa Ox  are valoarea 2
4 mKg045242,0 J . 

 Cu aceste date putem determina constantele 11A , 12A  şi 22A ce intră de relaţiile (6.13): 

2
11 mKg15143,13 A , 2

12 mKg115432,0 A , 
2

22 mKg064264,0 A . 
 Modelarea cu AutoCAD-ul a tuturor componentelor sistemului mecanic are ca principal avantaj o 
uşurare a determinărilor mărimilor mecanice şi de inerţie ale componentelor şi ale subansamblelor. Un 
al doilea avantaj este de oferit prin transferul modelelor către soft-uri specializate în analiza tensiunilor 
şi deformaţiilor. 

Reprezentările fotografice ce se obţin sunt de efect, în fig. 6.43 prezentându-se alăturat o 
fotografie a angrenajului şi imaginea obţinută în AutoCAD după modelarea cu solide a elementelor 
după desenele de execuţie. 
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Fig. 6.43. Imagine obţinută cu aparatul fotografic (stânga) şi reprezentare fotografică cu AutoCAD-ul 

(dreapta) a angrenajului. 

 
6.6. ALEGEREA CARACTERISTICILOR EXTERNE ALE MOTOARELOR 

 
 Pentru motoarele electrice alegem un polinom de gradul 1 care să aproximeze caracteristicile 
externe din fig. 6.2 şi 6.4 de forma: 
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 Aproximăm caracteristica externă a motorului termic printr-o funcţie de gradul 2 de forma: 
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i

i
MT Ifcba
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M , (6.23)

       În fig. 6.44 sunt prezentate suprapus caracteristicile )(nM  pentru cele trei motoare iar în fig. 6.45. 
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Fig. 6.44. Caracteristicile )(nM  pentru cele trei motoare. 

 
6.7. SIMULAREA NUMERICĂ 

 
 Integrarea ecuaţiilor de mişcare (6.17), (6.18) va conduce la determinarea vitezelor unghiulare ale 
mecanismului planetar, deci la determinarea vitezei de deplasare a autovehiculului. 
 Pentru rezolvarea sistemului de ecuaţii diferenţiale de ordinul doi alegem metoda Runge-Kutta de 
ordinul IV. Metoda presupune transformarea celor 2 ecuaţii diferenţiale de ordinul doi în 4 ecuaţii 
diferenţiale de ordinul unu. 
 Metoda Runge-Kutta este o metodă numerică şi pentru rezolvarea sistemului de ecuaţii 
diferenţiale avem nevoie de un program de calcul. Acesta este realizat în limbaj Turbo Pascal. 
 Programul de calcul generează fişiere cu valori numerice pe baza cărora, în AutoCAD, trasăm 
graficele funcţiilor )(1 t , )(2 t , )(3 t .  Tot cu acelaşi program de calcul se realizează calculul 
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spaţiului de demarare funcţie de timp )(ts , a vitezei )(tv  şi acceleraţiei autovehiculului )(ta  funcţie 
de timp şi fişierele script pe baza cărora în AutoCAD se trasează graficele acestora. 
 Se alege pasul de timp 01,0t s şi un interval de timp s]100...0[t . 
 În continuare se vor simula modurile de funcţionare a autovehiculului hibrid. 
 Demarajul în mod electric. Automobilul este propulsat doar de motorul electric ME , motorul 
termic MT  este oprit ( 02  ). Programul de calcul permite specificarea numărului de ecuaţii 
diferenţiale de integrat. În acest caz vom integra doar ecuaţia (6.17) şi deci numărul de ecuaţii este 2. 
 În programul de calcul momentele 2M  şi 3M  sunt nule ( 02 M , 03 M ). 
 Considerând doar motorul electric (maşina electrică ME ), vom simula deplasarea 
autovehiculului de la 0 la o viteză maximă atinsă cu acest motor. Pentru un interval de timp de 100s, 
pentru viteze unghiulară 1  s-a obţinut graficul din fig. 6.46. 

t[s]

1[rad/s]
500
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100

100908070605040302010

6,62

10,42

 
Fig. 6.46. Variaţia vitezei unghiulare )(1 t . 

 Cu ajutorul variaţiei unghiului )(1 t  se poate determina spaţiului de demaraj al autovehiculului. 

Variaţia unghiului )(1 t  este dată de ieşire din programul de calcul. Notând cu R  unghiul roţii, relaţia 
de legătură între unghiuri este: 

*

1

iR


 , (6.31)

iar spaţiul de demaraj dS  este dat de relaţia: 

Rrd rS  . (6.32)
 Este de interes şi graficul de variaţie al vitezei autovehiculului funcţie de timp. El este 
asemănător cu graficul )(1 t , viteza unghiulară a roţii motoare R  şi viteza unghiulară a motorului 

electric 1  fiind funcţie de raportul 83,3* i : 
*

1

iR


 . Relaţia de calcul a vitezei este: 

Rrrv  . (6.33)
În fig. 6.49 este prezentat graficul de variaţie al vitezei autovehiculului funcţie de timp. Variaţia în timp a 

acceleraţiei unghiulară 1  (relaţia 6.17) va conduce la determinarea acceleraţiei roţii autovehiculului: 

*

1

iR


 , (6.34)

cu care putem determina acceleraţia autovehiculului: 

Rrra   . (6.35)
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Fig. 6.49. Variaţia vitezei autovehiculului funcţie de timp )(tv . 

 Pornirea motorului termic. La o viteză de deplasare de 60 km/h maşina electrică ME  are viteza 
unghiulară rad/s2001   iar maşina electrică GE  are viteza unghiulară rad/s3253  . Maşina 

electrică GE  nu are nici-o încărcare. Dacă se frânează maşina electrică GE  aceasta va antrena 
motorul termic cu turaţia de pornire. 
 Conform cu prima relaţie (6.2), dacă rad/s5,623   atunci rad/s1001   iar dacă 03   

atunci viteza unghiulară este rad/s1221  . Imediat după pornire, motorul termic va avea turaţia de 

ralanti rot/min8002 n , adică viteza unghiulară rad/s77,832  . În acest caz maşina electrică GE  

va avea viteza unghiulară rad/s1053  . Deci turaţia de pornire, pentru a nu avea şocuri la 

schimbări bruşte de turaţie, este  rad/s1053  . 
 Accelerare uşoară. Pentru simulare numerică considerăm pentru motorul termic MT  o viteză 
unghiulară de forma 5012  , deci mai mare cu 50 rad/s faţă de viteza unghiulară a maşinii 
electrice ME . Graficele de variaţie a celor trei viteze unghiulare sunt prezentate în fig. 6.51. 
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Fig. 6.51. Variaţia vitezelor unghiulare funcţie de timp. 

 Graficul vitezei autovehiculului este cel din fig. 6.52. 
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Fig. 6.52. Variaţia vitezei autovehiculului funcţie de timp )(tv . 

 În acest caz integrarea ecuaţiilor diferenţiale s-a făcut tot în intervalul s]100...0[ . Integrarea se 
putea oprii după 20 de secunde atunci când viteza autovehiculului este de 33,91 m/s (122 km/h). 
 Pentru o a doua simulare considerăm pentru motorul termic MT  o viteză unghiulară de forma 

10012  , deci mai mare cu 100 rad/s faţă de viteza unghiulară a maşinii electrice ME . Graficele 
de variaţie a celor trei viteze unghiulare sunt prezentate în fig. 6.53. 

900

800



3

2

1

700

600

t[s]

[rad/s]

500

400

300

200

100

100908070605040302010  
Fig. 6.53. Variaţia vitezelor unghiulare funcţie de timp. 

 În acest al doilea caz graficul vitezei autovehiculului este cel din fig. 6.54. 
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Fig. 6.54. Variaţia vitezei autovehiculului funcţie de timp )(tv . 

 Accelerare puternică. În acest caz turaţia motorului termic MT  va fi la turaţia de putere 
maximă. Maşina electrică ME  este în regim de motor, maşina GE  este în regim de generator. 
Diferenţa de putere este furnizată de bateria de tracţiune. 
 Pentru simulare numerică considerăm pentru motorul termic MT  o viteză unghiulară constantă 

rad/s6282  . Graficele de variaţie a celor trei viteze unghiulare sunt prezentate în fig. 6.55. 
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Fig. 6.55. Variaţia vitezelor unghiulare funcţie de timp. 

 Se observă o creştere foarte bruscă a turaţiei maşinii electrice GE , turaţiile fiind foarte mari 
(13000 rot./min). În acest caz este de preferat ca turaţia motorului termic să nu crească brusc de la 
ralanti la turaţia maximă (lucru care nici nu este posibil). 
 Graficul vitezei autovehiculului este cel din fig. 6.56. 
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Fig. 6.56. Variaţia vitezei autovehiculului funcţie de timp )(tv . 

 Integrarea se putea oprii după 20 de secunde atunci când viteza autovehiculului este de 38,47 m/s 
(138,5 km/h). 
 Deplasare cu viteză maximă. Motorul termic şi cele două maşini electrice funcţionează în regim 
de motor, energia electrică fiind preluată din bateria de tracţiune. 
 Consideră că toate cele trei motoare au turaţii egale. 
 După integrarea ecuaţiilor, aşa cum era de aşteptat, toate cele trei viteze unghiulare sunt egale. 
Autoturismul ajunge la viteza maximă în 21,67s. Performanţele dinamice sunt mult îmbunătăţite. 
 În fig. 6.58 este prezentat graficul de variaţie al spaţiului de demaraj al autovehiculului funcţie de 
timp, autovehiculul fiind acţionat de toate cele trei motoare. Se observă că în cele 21,67s cât i-a trebuit 
să ajungă la viteza maximă, autoturismul a parcurs 600m. 
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Fig. 6.58. Variaţia spaţiului de demaraj )(tSd . 

 În fig. 6.59 este prezentat graficul vitezei autovehiculului funcţie de timp. 
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Fig. 6.59. Variaţia vitezei autovehiculului funcţie de timp )(tv . 
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 În fig. 6.60 se prezintă graficul de variaţie a acceleraţiei autovehiculului funcţie de timp. Se 
observă o îmbunătăţire considerabilă a valorilor acceleraţiei atunci când sunt folosite toate cele trei 
motoare. 
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Fig. 6.60. Variaţia acceleraţiei autovehiculului funcţie de timp )(ta . 

 Frânare recuperativă. În acest mod de funcţionare motorul electric ME  funcţionează în regim 
de generator, motorul termic MT  fiind oprit. Energia produsă de ME  este dirijată către bateria de 
tracţiune. Maşina electrică GE  nu este alimentată şi se roteşte liber în sens invers faţă de ME , după 
relaţia: 13 625,1  . 
 
 Din simulările numerice prezentate rezultă că modelul de mecanism planetar prezentat se poate 
utiliza cu succes în transmisia unui autoturism hibrid. 
 Se pot face şi alte simulări numerice cu ajutorul programului de calcul. Se pot realiza cicluri de 
funcţionare în diverse regimuri de deplasare a autovehiculului. De asemenea se pot determina puterile 
dezvoltate de cele 3 motoare şi puterea consumată pentru deplasarea autovehiculului pentru a putea 
include şi bateria de tracţiune în bilanţul energetic. 
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7. STAND EXPERIMENTAL PENTRU STUDIUL SISTEMULUI 
MECANIC UTILIZAT PENTRU CUPLAREA SURSELOR DE PUTERE 

 
7.1. DESCRIEREA STANDULUI 

 
 În capitolul anterior s-a prezentat sistemul mecanic ce permite cuplarea a trei surse de putere: un 
motor termic şi două maşini electrice. Maşinile electrice permit tracţiunea dar şi recuperarea prin 
generare de energie electrică şi stocarea acesteia într-o baterie de tracţiune. 
 Sistemul poate fi utilizat în transmisia unui automobil hibrid aşa cum s-a arătat în capitolul 5. 
 Piesa principală a sistemul de cuplare a surselor de putere este un mecanism planetar cu două 
grade de mobilitate cu satelit dublu.  
 Sistemul mecanic proiectat în capitolul 6 a fost pentru propulsarea unui autoturism cu masa totală 
de 2000 Kg ce se deplasează cu o viteză maximă de 180 km/h. 
 Sistemul mecanic ce conţine mecanismul planetar este amplasat într-o carcasă metalică etanşă 
fiind disponibile cele 3 intrări prin 3 arbori prevăzuţi cu canal de pană. 
 Pentru a se studia comportamentul dinamic al sistemului am considerat că nu este nevoie a folosi 
motoarele cu puterile adoptate în capitolul 6. Ar rezulta un stand voluminos şi costisitor, iar unele 
piese ar fi greu de procurat. Firmele constructoare integrează într-o singură carcasă maşinile electrice 
şi mecanismul sumator de putere. Maşinile electrice sunt de curent alternativ, de tensiune ridicată, 
comandate de un modul electronic. 
 Standul proiectat permite studierea comportament dinamic al sistemului mecanic în următoarea 
configuraţie: 
 - motor termic cu puterea maximă de 15,3 Kw, 
 - motor electric trifazat cu puterea de 7,5 Kw, 
 - două alternatoare cu tensiunea nominală 12V, tensiunea redresată 14,5 V – 15,1 V şi un 
curentul maxim 110 A. 
 În fig. 7.4 este reprezentată dispunerea componentelor standului. 
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Fig. 7.4. Dispunerea componentelor standului. 
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7.2. REALIZAREA STANDULUI 
 
 Cadrul standului este realizat din ţeavă cu profil rectangular în construcţie sudată.  Pe cadru se 
montează prin şuruburi 3 plăci metalice pe care se vor monta: sistemul mecanic, motorul termic, 
motorul electric cu sistemul de măsurare a cuplului şi sistemul de încărcare cu frână.  
 Pe placa metalică ce conţine sistemul mecanic se montează şi cele două alternatoare. Încărcarea 
celor două alternatoare se face cu ajutorul unor sisteme de becuri auto care consumă puterea generată 
de alternatoare. Se simulează astfel încărcarea bateriei de tracţiune. 
 Pe cea de a treia placă metalică se fixează: motorul electric, traductorul de cuplu prin intermediul 
a două cuplaje elastice, lagărele şi arborele roţii de curea şi sistemul tambur-roată de curea ce asigură 
încărcarea standului 
 La capătul din dreapta al motorului electric se montează cuplajul elastic BKC 300 94. Acesta este 
special conceput pentru a se putea cupla cu traductorul de cuplu tip T20WN. 
 Cuplajul mai are şi rolul de a proteja traductorul de cuplu. Fixarea pe arborele motorului electric 
se face cu pană iar cuplarea cu traductorul de cuplu prin brăţară elastică. 
 Al doilea cuplaj elastic de tipul BKC 300 94 cuplează ieşirea din traductorul de cuplu cu arborele 
roţii de curea.  
 Tamburul de frână este un tambur folosit la autoturismele Dacia Logan. Pe tamburul de frână se 
montează cu 4 şuruburi, în locul roţii, roata de curea Poly V. 
 Datorită mărimii acesteia şi a masei cumulate (tambur - roată) aceasta de echilibrează dinamic. 
 Cablul de frână de mână se prinde în partea superioară a tamburului, se trece printr-o gaură în 
placa metalică, pe sub aceasta până în partea stângă, unde este montat suportul frânei de mână (de la 
acelaşi autoturism). 
 Suportul frânei de mână se montează cu ajutorul şuruburilor, folosind sistemul de prindere de pe 
autoturism. 
 În fig. 7.13 se prezintă o vedere a standului asamblat. 

 
Fig. 7.14. Vedere de sus a standului. 

 
7.3. SCHEMA ELECTRICĂ A STANDULUI 

 
 Schema electrică cu conexiunile electrice pentru joasă tensiune este prezentată în fig. 7.15.  
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Fig. 7.15. Schema electrică a standului pentru 12 V. 

 

 Standul are 3 baterii de acumulatori de 12V. Deoarece fiecare maşină electrică are un releu 
regulator propriu s-a evitat cuplarea celor trei pe o singură baterie de acumulatori. 
 În continuare, tensiunile generate de alternatoare merg spre consumatori. 
 Consumatorii sunt 6 coloane de câte 5 becuri auto de 12V, fiecare bec având puterea de 100 W. 
Acestea se montează pe o placă metalică cu dimensiunile 580x500mm. 
 Motorul electric ME  se alimentează din reţeaua trifazată a laboratorului. Variaţia turaţiei 
motorului electric ME se face cu un modul de comandă ca în fig. 7.18.  
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Fig. 7.18. Comanda motorului trifazat. 

 Modul de comandă a motorului electric trifazat este compus din invertorul SINAMICS  de putere 
şi modulului de comanda CU 240S. 
 Modulul de putere SINAMICS permite reglarea turaţiei motorului electric asincron atât prin 
modificarea tensiunii de alimentare precum şi prin variaţia frecvenţei. Pentru o funcţionare corectă se 
introduc de la început datele de tensiune, turaţie maximă şi putere a motorului electric în modulul de 
comandă CU240S. 
 Turaţia poate fi modificată atât prin intermediul unui potenţiometru cât şi prin intermediul unui 
calculator programând  funcţionarea modului de comandă. Modulul de comandă se montează în partea 
laterală a standului.  În fig. 7.24 se prezintă o vedere din lateral a standului. 
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Fig. 7.24. Vedere din lateral a standului. 

 
7.4. ECUAŢIILE DE MIŞCARE ALE SISTEMULUI MECANIC DIN STRUCTURA 

STANDULUI 
 
 În fig. 7.25 este prezentată schema cinematică a standului. S-au utilizat aceleaşi notaţii ca în fig. 
7.4. Schema cinematică a mecanismului planetar din sistemul mecanic SM este aceeaşi cu cea din fig. 
6.5. Se foloseşte acelaşi sistem mecanic proiectat în cap. 6.5. 
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Fig. 7.25. Schema cinematică a standului. 

 În capitolul 6.2 s-au obţinut ecuaţiile de mişcare ale mecanismului planetar din structura unui 
autovehicul hibrid. În acest caz vom determina în mod similar ecuaţiile de mişcare ale mecanismului 
planetar din structura standului.  
 Vom porni de la expresia puterii mecanice: 

FPMMMP  332211 , (7.1)
unde cu 1M , 2M , 3M  s-au notat momentele dezvoltate de motorul electric EM , motorul termic TM  

respectiv generatoarele electrice 
1EG , 

2EG  iar cu FP  puterea consumată în frână. 

 Înlocuind expresia vitezei unghiulare 3  funcţie de vitezele unghiulare 1  şi 2  (relaţia 6.2) 
obţinem în continuare: 
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 Expresia energiei cinetice este: 
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obţinem expresia energiei cinetice: 
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 În ecuaţiile Lagrange înlocuind derivatele parţiale obţinem sistemul de ecuaţii diferenţiale:: 
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 Soluţia sistemului de ecuaţii diferenţiale (7.11) este: 
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7.5. CARACTERISTICILE EXTERNE ALE MOTOARELOR ŞI GENERATOARELOR  

 
Pentru a utiliza formulele anterioare de calcul va trebui să modelăm caracteristicele externe ale 

motoarelor. 
În cazul motorului termic, aşa cum s-a specificat şi în capitolul anterior, putem alege un polinom 

de gradul 2 care să aproximeze analitic caracteristica )(M . Polinomul de gradul 2 s-a ales pentru a 
obţine relaţii mai simple în calculul stabilităţii mişcării. 
 Aproximăm caracteristica externă a motorului termic din fig. 7.26 printr-o funcţie de gradul 2: 









rad/s10025,6363,000063,0

rad/s1000
2 If

If
M MT . (7.15)
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 Reprezentând numeric funcţia (7.15) obţinem graficul funcţiei )(MTM  din fig. 7.27. 
Reprezentarea s-a realizat în AutoCAD pe baza unui fişier script generat de un program de calcul în 
limbaj Turbo Pascal. Acelaşi program de calcul determină şi valorile constantelor a , b  şi c . 
 În aceeaşi figură s-a reprezentat şi graficul puterii )(MTP , generat de acelaşi program de calcul. 
Scara momentului este cea din stânga iar scara puterii cea din dreapta. 
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Fig. 7.27. Aproximarea caracteristicilor )(M  şi )(P  a motorului termic. 

 În cazul motoarelor electrice asincrone la care turaţia se reglează cu un modul electronic 
comandat în frecvenţă, caracteristica externă )(MEM  indicată de unii constructori specializaţi în 
acest domeniu este liniară, în faza turaţiilor frecvente de lucru fiind chiar orizontală. 
 În fig. 7.28 este dată reprezentarea caracteristicii externe a unui astfel de motor asincron trifazat. 
Cu ajutorul modului electronic de putere SINAMICS putem reglarea turaţia motorului electric 
asincron atât prin modificarea tensiunii de alimentare şi prin variaţia frecvenţei.  
 Pentru o funcţionare corectă se introduc de la început datele de tensiune, turaţie maximă şi putere 
a motorului electric în modulul de comandă CU240S. 
 Prin programare s-a impus un moment constant maxim de 25 Nm. 
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Fig. 7.28. Caracteristica )(M  a motorului electric asincron comandat în frecvenţă. 

 În cazul alternatoarelor se indică caracteristica: intensitatea curentului electric funcţie de turaţie, 
la o tensiune constantă. 
 În fig. 7.29 se indică o astfel de caracteristică a trei tipuri de alternatoare pentru o tensiune 
constantă 14U V şi curenţi diferiţi de excitaţie. 
 Această caracteristică are aceeaşi alură cu caracteristica )(GEP  dacă se ţine seama că UIPGE  . 

Cu GEP  s-a notat puterea electrică măsurată în waţi, cu U tensiunea nominală (constantă) măsurată în 
volţi iar cu I intensitatea curentului electric măsurată în amperi. 



Studii şi cercetări asupra cuplării surselor de putere - studiu de caz: autovehicule                                            45           

C
ur

en
tu

l d
e 

sa
rc

in
a 

I[
A

]

140

120

100

80

60

40

20

0

Turatie, n[rpm]
600050004000300020001000

 
Fig. 7.29. Caracteristica )(nI  a alternatoarelor. 

 Curba )(GEP  se poate aproxima cu o curbă de gradul 2 de forma: 

cbaPGE  2 . (7.16)

 Cu ajutorul unui program de calcul în limbaj Turbo Pascal se determină valorile constantelor a, b 
şi c funcţie de valorile alese. Acelaşi program de calcul generează un fişier script pe bază căruia, în 
AutoCAD se trasează graficul )(GEP . Se compară cele două curbe şi în cazul în care curbele au 
abateri mari se aleg alte puncte. 

 Curba )(GEM  se obţine din curba puterii cu relaţia 


 GE
GE

P
M , adică: 
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
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rad/s100 
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If

If
MGE . (7.25)

 În fig. 7.30 s-au reprezentat graficele puterii )(GEP  şi )(GEM . Scara momentului este cea din 
stânga iar scara puterii cea din dreapta. 
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Fig. 7.30. Aproximarea caracteristicilor )(M  şi )(P  a alternatorului. 
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7.6. PROPRIETĂŢILE MECANICE ALE ELEMENTELOR COMPONENTE DIN 

STRUCTURA STANDULUI 
 
 Modelarea pentru obţinerea proprietăţilor mecanice se face, ca şi în capitolul 6, cu solide. Se 
obţin astfel masele şi momentele de inerţie necesare calcului constantelor 11A , 12A , 22A  date de 

relaţiile (7.8).  Cu aceste date putem determina constantele 11A , 12A  şi 22A  date de relaţiile (7.8): 
2

11 mKg340931,0 A , 2
12 mKg137424,0 A , 2

22 mKg099697,0 A . 

 
7.7. SIMULAREA NUMERICĂ A FUNCŢIONĂRII STANDULUI 

 
 Integrarea ecuaţiilor de mişcare (7.12), (7.13) va conduce la determinarea vitezelor unghiulare ale 
mecanismului planetar, deci la determinarea vitezei unghiulare ale componentele standului. 
 Rezolvarea sistemului de ecuaţii diferenţiale de ordinul se face cu metoda Runge-Kutta de 
ordinul IV prin transformarea celor 2 ecuaţii diferenţiale de ordinul doi în 4 ecuaţii diferenţiale de 
ordinul unu. 
 Programul de calcul pentru rezolvarea sistemului de ecuaţii diferenţiale este realizat în limbaj 
Turbo Pascal. El are aceeaşi algoritm ca programul din capitolul 6 utilizat la rezolvarea ecuaţiilor 
diferenţiale de mişcare a mecanismului planetar. 
 Programul de calcul generează fişiere script cu valori numerice pe baza cărora, în AutoCAD, se 
trasează graficele funcţiilor )(1 t , )(2 t , )(3 t . 

 Se alege pasul de timp 01,0t s şi un interval de timp s]20...0[t . 
 Simularea numerică se face cu datele obţinute în capitolul următor, capitol destinat determinărilor 
experimentale. Se validează astfel modelul matematic folosit în capitolul 6 şi aplicat în acest capitol pe 
standului proiectat. 
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8. DETERMINĂRI EXPERIMENTALE 
 

8.1. STABILIREA MĂRIMILOR CE VOR FI DETERMINATE EXPERIMENTAL 
 
 Standul descris în capitolul anterior a fost proiectat pentru studiul comportamentului dinamic al 
sistemului mecanic ce cuplează: un motor electric, un motor termic şi două alternatoare.  
 Încărcarea standului se realizează cu o frână cu tambur iar sarcina alternatoarelor constă în două 
baterii de becuri auto de câte 1500W. Măsurarea cuplului se face cu un traductor de cuplu ce permite, 
în acelaşi timp şi măsurarea turaţiei. 
 Înainte de începerea determinărilor experimentale privind comportamentul dinamic al sistemului 
mecanic, acesta se verifică din punct de vedere al echilibrării dinamice. Aceeaşi echilibrare dinamică 
va trebui efectuată şi în cazul ansamblului tambur de frână - roată de curea. 
 Pentru studierea comportamentului dinamic se vor măsura cuplul şi turaţiile motoarelor în diverse 
regimuri de lucru. Se vor simula astfel ciclurile de funcţionare ale unui autovehicul hibrid. 

 
8.2. ECHILIBRAREA DINAMICĂ A PIESELOR ÎN MIŞCARE DE ROTAŢIE 

 
 Se va determina, în două experimente, dezechilibrul introdus de sistemul mecanic şi de 
ansamblul tambur de frână - roată de curea. Pentru aceasta folosim aparatul Vibrotest 60 produs de 
firma Bruel & Kjaer. 

 
Fig. 8.3.  Verificarea echilibrării. Aparatul Vibrotest 60. 

 Echilibrarea s-a efectuat în două plane şi s-a constatat că sistemul mecanic este echilibrat dinamic 
(dezechilibrele măsurate au fost inferioare valorii de 2g). 
 În cazul ansamblului tambur de frână - roată de curea s-a procedat în mod asemănător, 
echilibrarea realizându-se într-un singur plan.  După două măsurători efectuate a fost necesară 
eliminarea a 6 g din roata de curea (prin găurire) la o rază de 60mm. 

 
8.3. SISTEMUL DE MĂSURARE A CUPLULUI ŞI A TURAŢIEI 

 
 Pentru măsurarea cuplului se foloseşte traductorul de cuplu T20WN produs de firma HBM Germania 
(fig. 8.4). Acesta poate prelua un moment de până la 200 Nm şi o turaţie maximă de 10000 rot/min. 
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Fig. 8.4. Traductorul de cuplu HBM T20WN. 

 Prelucrarea datelor se face cu sistemul integrat de achiziţie şi prelucrare a datelor Sound Book şi 
softul de analiză Samurai (specializat în achiziţia şi prelucrarea semnalelor digitale şi analogice). 
 Placa de achiziţie are 8 canale pentru achiziţia semnalelor analogice şi 1 canal pentru achiziţia 
semnalelor digitale. 
 Semnalul traductorului de cuplu, amplificat de amplificatorul de măsură VK 20, este conectat la o 
intrare analogică a plăcii de achiziţie date, iar semnalul de turaţie este conectat direct la intrarea 
digitală a plăcii de achiziţie date. 
 Calibrarea traductorului de cuplu s-a realizat cu o greutate de greutate de 10 Kg montată pe o tijă 
la lungimi diferite (0,25m; 0,30m; 035m) şi după realizarea unei  medii s-a introdus în softul Samurai 
factorul de corecţie al cuplului (0,05 V/Nm). 
 Pentru calibrarea turaţiei, intrarea fiind digitală şi traductorul furnizând la o rotaţie 360 de 
impulsuri, valorile citite şi memorate într-o secundă au fost împărţite la 360. 
 Turaţiile arborilor sistemului mecanic şi turaţia motorului termic s-au determinat şi cu 2 
tahometre portabile CA27. 

Măsurarea turaţiilor traductorul se poate face direct sau de la distanţă prin reflectarea spotului 
luminos emis de aparat de un marcher reflectorizant montat pe arbore (fig. 8.7). 

 Pentru măsurarea prin contact cu arborele (cuplare mecanică), traductorul este însoţit de o serie 
de capete care pot fi montate ca în fig. 8.8. 

                           
        Fig. 8.7. Citirea optică a turaţiei.                  Fig. 8.8. Citirea turaţiei folosind cuplarea mecanică. 

  
8.4. EFECTUAREA DETERMINĂRILOR EXPERIMENTALE 

  
 Lanţul de măsură realizat: traductor de cuplu T20WN  amplificator VK20  sistem de 
achiziţie integrat Sound Book  soft de analiză Samurai, permite obţinerea de valori simultan pentru 
cuplu şi turaţie, memorarea acestora şi scrierea valorilor în fişiere text. 
 Se alege o perioadă de timp de achiziţie a datelor de 20s. 
 Datele memorate sunt: timp, tensiune generată de traductorul de cuplu, număr de impulsuri 
generate de traductorul de turaţie. 
 Softul Samurai permite, în patru cadrane, afişarea de diagrame pentru moment şi informaţii 
despre turaţie (fig. 8.9). 
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 Pentru acurateţea interpretărilor s-a preferat prelucrarea datelor furnizate de softul de analiză, cu 
un program de calcul realizat în AutoLisp, program de calcul integrat în AutoCAD. 

 
Fig. 8.9. Cadranele softului Samurai 

 Programul de calcul citeşte valorile din fişierele text, le interpretează şi le prelucrează pentru a 
putea fi afişate în AutoCAD. Se îmbină astfel dubla precizie de calcul a unui limbaj de programare cu 
precizia de afişare sub formă de grafice a datelor achiziţionate. 
 Graficele: turaţie funcţie de timp )(tn  şi moment funcţie de timp )(tM , sunt obţinute prin 
trasarea în AutoCAD a unor polilinii între punctele citite dintr-un fişier script. 
 Înaintea începerii măsurătorilor s-au efectuat următoarele operaţii: 
 - controlul tensiunii de alimentare al aparaturii, 
 - aparatura a fost pornită cu aproximativ 20 minute înainte de măsurători, 
 - motorul termic este la temperatura de regim, 
 - pentru fiecare regim de funcţionare al standului se fac minim trei măsurători de turaţii, valoarea 
trecută în raport este media aritmetică a măsurătorilor. 
 S-au ales mai multe cazuri de funcţionare a standului. 
 
 1. Determinarea momentului datorat frecărilor. În construcţia standului s-au utilizat transmisii 
cu curele, transmisii cu roţi dinţate, lagăre cu rulmenţi, cuplaje elastice etc. Toate acestea introduc 
frecări şi deci pierderi de putere. În literatura de specialitate sunt indicate randamente pentru fiecare 
categorie de cuple, dar, pentru a fi mai precişi în determinări, este de preferat măsurarea experimentală 
a cuplului datorat frecărilor. 
 Pentru aceasta vom antrena standul cu motorul electric ME  la diverse turaţii constante, fără a 
acţiona frâna şi fără a încărca alternatoarele. Cu ajutorul variatorului de turaţie, se obţin turaţiile 
motorului electric de 500, 950,1500 şi 2000 rot/min, turaţii ce sunt în gama turaţiilor la care se vor 
face determinările experimentale. În tabelul 8.1. se prezintă rezultatele obţinute. 

Tabelul 8.1. Dependenţa cuplului de frecare funcţie turaţie. 
Turaţie [rot./min] 450 950 1500 2000

Cuplu [Nm] 1,42 1,41 1,4 1,4 
 În fig. 8.10 se prezintă graficul de variaţie al cuplului pentru turaţiile: 95011 n  rot./min, graficul 

)(1 tM  şi pentru 150012 n  rot./min, graficul )(2 tM .  

 În partea dreaptă este axa pentru turaţie  )(tn iar în stânga axa pentru moment  )(tM . După 
cum se observă, cuplul datorat frecărilor dintre elementele standului este puţin influenţat de turaţie. 
 În cele ce urmează vom considera pierderile datorate frecărilor ca fiind constante, în valoare de 

Nm4,1rM . 
 Deoarece în modelul teoretic nu am ţinut cont de frecările din cuple şi randamente, acestea acum 
fiind determinate vor fi luate în considerare.   
 Variaţiile vitezelor unghiulare şi implicit al cuplului sunt datorate, în principal, modului de lucru 
al variatorului de turaţie ce acţionează motorul electric ME . 
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Fig. 8.10. Variaţia cuplului funcţie de diverse turaţii. 

 

 
 2. Stand acţionat de motorul electric, motor termic oprit, frână neacţionată. Cu ajutorul 
variatorului de turaţie, se variază turaţia motorului electric de la 0 la 740 rot./min, într-un interval de 
timp de 20s. Se măsoară cu traductorul de turaţie CA27 turaţia la arborele de ieşire a generatorului, 
turaţia  motorului termic fiind zero ( 02 n ). 
 Pentru obţinerea valorii medii a momentului, în programul de calcul se face media aritmetică a 
celor 160 de valori.  
 Se obţine valoarea 0313,2medM Nm. 
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 Fig. 8.11. Diagramele )(tn , )(tM  pentru cazul: 1M ≠0, 02 M , 0FM . 

 Graficul )(tn  are o variaţie aproape liniară în intervalul de timp ]2062,2[  s. 
 Pentru a compara datele experimentale cu cele teoretice integrăm ecuaţia diferenţială (7.12) cu 
ajutorul programului de calcul prezentat în capitolul 7.7. La 62,2t s condiţiile iniţiale sunt:  
 01 Y , 02 Y . 

 Se fac 1738 de paşi în intervalul ]2062,2[  s.  

 Din valoarea momentului medM  înregistrat de traductorul de cuplu vom scădea valoarea 

momentului datorat frecărilor rM . Rezultă astfel datele de intrare în program pentru momente: 

631,04,10313,21 M , 02 M , 03 M , 0FM . 
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 În fig. 8.12 s-au afişat suprapus cele 4 grafice. Se observă o foarte bună corelaţie între valorile 
obţinute teoretic şi cele obţinute experimental. 
 Integrarea ecuaţiei diferenţiale (7.12) în aceste condiţii se poate face şi direct, dacă înlocuim 
valorile constantelor 11A , 12A , 22A . Se obţine ecuaţia diferenţială: 

12
122211

221
1 6,6 M

AAA

AM



 , (8.2)

cu soluţia: 

CtM  111 6,6 , (8.3)

unde C este o constantă de integrare. 
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Fig. 8.12. Diagramele )(tn , )(tM  - date experimentale şi rezultate teoretice )(1 tn , )(1 tM . 

 Constanta de integrare se determină punând condiţia: 
056,2 1 t  (8.4)

şi rezultă expresia vitezei unghiulare: 
6614,101643,41  t . (8.5)

 Înlocuind în expresia (8.5) timpul cu valoarea 20t s, viteza unghiulară va fi 
6246,72

201 
t

rad/s respectiv 693,51 rot/min.  

 Din integrare numerică a rezult 4,72
202 

t
Y  rad/s respectiv 37,693  rot/min iar din rezultatele 

experimentale a rezultat la 20t s, 67,740n  rot/min sau 77,56 rad/s. 
 Diferenţa dintre determinările experimentale şi modelul teoretic sunt de 6,28% (la 20t s) şi se 
datorează, în primul rând aproximării curbei )(tn  cu o funcţie de gradul 1. 
 Experimental s-a urmărit, ca în 20 de secunde să se obţină o creştere constantă a turaţiei, lucru 
greu de realizat din manevrarea unui potenţiometru. Se putea programa modulul de comanda CU 240S 
al variatorului de turaţie pentru o creştere perfect liniară din soft. Rezultatul ar fi fost acelaşi dar cu o 
eroare mult mai mică. 
 Rezultatele acestui experiment validează modelul teoretic, iar modul de rezolvare a ecuaţiei de 
mişcare, prin două metode, dovedeşte şi acurateţea metodei Runge Kutta de ordinul IV de rezolvare 
numerică a ecuaţiei (7.12). 
 3. Stand acţionat de motorul electric, motor termic oprit, frânare recuperativă. Faţă de 
experimentul anterior s-a urmărit ca în 20 de secunde turaţia motorului electric să crească la 2000 
rot/min, să rămână constantă câteva secunde şi mai apoi să scadă la zero.  
 Turaţia se variază cu ajutorul variatorului de turaţie, într-un interval de timp de 20s. Se măsoară, 
ca şi în cazul precedent, turaţia la arborele de ieşire a generatorului cu traductorul de turaţie CA27, 
turaţia  motorului termic fiind zero ( 02 n ). 
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 Înregistrând funcţie de timp momentul şi turaţia, date furnizate de traductorul de cuplul T20WN, 
după prelucrarea datelor cu funcţia AutoLisp, în AutoCAD se trasează graficele din fig. 8.13. 
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Fig. 8.13. Diagramele )(tn , )(tM  pentru cazul:  0,2000,20001 M , 02 M , 0FM . 

 Vom considera o descreştere liniară a turaţiei în intervalul de timp  25,18...1,11 s. 
 Considerând ecuaţia diferenţială (8.2), în acest caz soluţia este: 

CttM  )(6,6 0111
 , (8.6)

unde 1,110 t s iar C este o constantă de integrare. Din condiţiile iniţiale s-au obţinut valorile 

constantelor: 45,41 M  şi 210C . Variaţia vitezei unghiulare 1  este dată de relaţia: 

210)1,11(5,46,611  t , (8.7)

 În fig. 8.14 s-a reprezentat simbolic bilanţul cuplului. 
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Fig. 8.14. Bilanţul cuplului. 

 Traductorul de cuplu a înregistrat un cuplul mediu 011,1medM Nm. Din acesta, 1,4 Nm este 

datorat frecărilor aşa cum rezultă din fig. 8.11 ( Nm4,1rM ).  
 După cum rezultă din fig. 8.14, cuplu negativ de 4,05Nm este datorat frânării recuperative 
realizate de modulul de comandă a motorului electric. 
 Cei 4,45Nm la timpul 1,110 t s se obţine şi dacă se face o medie a cuplului )(tM  a motorului 

electric din fig. 8.13 în intervalul de timp ]1,115,9[  s. În acest interval de timp s-a considerat că 
turaţia s-a menţinut constantă. Înlocuind în programul de calcul din capitolul 7.7 valorile: 

45.41 M , 1,110 X , 20920 Y , 03 M , 0FM , 
se obţine după integrarea numerică graficele de variaţie a cuplului şi a turaţiei funcţie de timp în 
intervalul  25,18...1,11 s. 
 Scările de afişare sunt corelate pentru a se putea face o suprapunere a graficelor experimentale cu 
cele teoretice. Se verifică astfel corectitudinea aparatului matematic în acest caz. 
 În fig. 8.15 s-au afişat suprapus cele 4 grafice. Se observă o foarte bună corelaţie între valorile 
obţinute teoretic şi cele obţinute experimental. Practic turaţia )(1 tn  se suprapune peste graficul 
determinărilor experimentale, iar turaţia la finalul celor 18,25s este foarte aproape de 0 
( 02,0

25,182 
t

Y  rad/s). Se confirmă încă odată corectitudinea aparatului matematic. 
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Fig. 8.15. Diagramele )(tn , )(tM  - date experimentale şi rezultate teoretice )(1 tn , )(1 tM . 

 4. Stand acţionat de motorul electric, motor termic oprit, frână acţionată progresiv. Înainte 
de determinarea experimentală se reglează cu ajutorul variatorului de turaţie turaţia motorului electric 
la 1100 rot/min. Motorul termic este oprit. Se menţine această turaţie constantă aproximativ 5s, se 
acţionează frâna în două etape. Într-o primă etapă se frânează progresiv circa 3s cu o forţă medie iar în 
a doua etapă, aproximativ în 2,5s se frânează cu o forţă mai mare pentru a încerca oprirea motorului 
electric. La final se eliberează frâna şi se opresc înregistrările atunci când s-au scurs cele 20 de 
secunde (interval de timp selectat iniţial). 
 După prelucrarea datelor şi trasarea diagramelor se obţine reprezentarea din fig. 8.16. 
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Fig. 8.16. Diagramele )(tn , )(tM  pentru cazul acţionării frânei, motorul termic oprit. 

 În intervalul de timp ]2012[  s cuplul măsurat este mai mare decât în intervalul de timp ]50[  s, 
turaţia fiind aceeaşi, saboţii sistemul de frânare rămânând mai mult în contact cu tamburul de frână. 
 În timpul măsurătorilor motorul termic nu este acţionat )0( 2 n  iar arborele sistemului mecanic 

ce antrenează alternatoarele are o variaţie de la 1780  rot/min la 200  rot/min (fig. 8.17). 
 De remarcat faptul că cele două alternatoare antrenate de arborele sistemului mecanic fiind 
echipate constructiv cu cuplaje de sens, mişcarea nu se transmite şi rotorului alternatorului, acestea 
sunt practic neacţionate (se roteşte doar fulia alternatorului).  
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Fig. 8.17. Diagramele turaţiilor. 

 În fig. 8.17 s-au prezentat graficele funcţie de timp ale turaţiilor: motorului electric ( 1n ), 

motorului termic ( 2n ) şi a arborelui de antrenare a alternatoarelor )( 3n , obţinute cu programul de 
calcul. Se observă o foarte bună corelare a valorilor teoretice cu cele experimentale. 
 5. Stand acţionat de motorul termic, motor electric neacţionat, frână neacţionată. Se 
reglează turaţia motorului termic la rot/min22002 n prin acţionarea clapetei de acceleraţie şi 
măsurarea optică a turaţiei arborelui motorului termic cu traductorul CA27. Modulul de comandă al 
motorului electric este oprit iar alternatoarele nu sunt conectate la bateriile de acumulator. 
 Se obţin următoarele valori medii: rot/min5801 n , rot/min22002 n , rot/min48303 n . 
 După prelucrarea datelor cu softul Samurai şi cu programul de calcul în AutoLisp se obţin 
diagramele din fig. 8.18. 
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Fig. 8.18. Diagramele )(tn , )(tM  pentru cazul funcţionării motorul termic, frână neacţionată. 

 Cuplul mediu calculat cu programul de calcul este de 4,1medM Nm. Având în vedere 
concluziile de la punctul 1 atunci când s-au determinat pierderile datorate frecărilor putem afirma că 
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acest cuplu mediu este datorat tot pierderilor prin frecare, traductorul de cuplu fiind poziţionat după 
motorul electric. 
 Variaţiile cuplului în jurul valorii medii se datorează în primul rând modului de prindere a 
motorului termic pe stand. Aceste variaţii se observă şi în graficul turaţiei )(tn . 
 Integrăm ecuaţia diferenţială (7.12) cu ajutorul programului de calcul prezentat în capitolul 7.7, 
cu condiţiile iniţiale la 0t : 

01 Y , 7,602 Y , 03 Y , 4,2304 Y , 01 M . 

 Programul returnează, funcţie de timp valorile vitezelor unghiulare )()( 12 ttY   şi )()( 24 ttY  . 

În fig. 8.18 este prezentat cu linie punctată graficul )(1 tn  21 )/30( Yn  . 
 6. Stand acţionat de motorul termic, motor electric neacţionat, frână blocată, consumatori.,
 În timpul experimentului se introduc pe rând consumatori pentru cele două alternatoare 
conectând şunturile 1S , ..., 6S  care mai apoi se scot. 
 După prelucrarea datelor experimentale se obţin diagramele din fig. 8.19. 
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Fig. 8.19. Motor termic la turaţie constantă, frână blocată şi consumatori. 

 Analizând variaţia cuplului se observă că valorile acestuia sunt influenţate de sarcina 
alternatoarelor. Frâna fiind blocată cuplul motor s-a transferat doar alternatoarelor 
 O parte din energie este transferată coloanelor de becuri iar o altă parte a energiei este transferată 
bateriilor de acumulatori pentru încărcare. 
 În cazul unui autovehicul hibrid acesta este cazul staţionării şi încărcării bateriei de tracţiune. 
  7. Stand acţionat de motorul termic, motor electric neacţionat, consumatori. Înaintea 
începerii determinărilor se aduce motorul termic la o turaţie constantă rot/min22002 n . 
 Se deblochează frâna iar modulul de comandă al motorului electric este oprit. Alternatoarele sunt 
conectate la bateriile de acumulatori conform cu schema electrică din fig. 7.15. 
 În timpul experimentului se introduc pe rând consumatori conectând şunturile 1S , 2S  şi 3S  
(consumatori de 500W, 1000W respectiv 1500W). 
 Analizând datele achiziţionate se observă următoarele: 
 - în intervalul de timp ]30[  s, turaţia 1n  este aproximativ constantă, variind în jurul valorii de 

800 rot/min, cuplul măsurat este mic şi este datorat frecărilor, rot/min44753 n , 

 - în intervalul de timp ]5,83[  s, consumator 500W, turaţia 1n  crescut liniar de la 800 rot/min la 

1000 rot/min, turaţia 3n  a scăzut de la 4475 rot/min la 4150 rot/min, 

 - în intervalul de timp ]5,125,8[  s, consumator 1000W, turaţia 1n  crescut liniar de la 1000 

rot/min la 1300 rot/min, turaţia 3n  a scăzut de la 4150 rot/min la 3663 rot/min. 

 - în intervalul de timp ]5,155,12[  s, consumator 1500W, turaţia 1n  crescut liniar de la 1300 

rot/min la 2200 rot/min, turaţia 3n  a scăzut de la 3663 rot/min la 2200 rot/min. 
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 - în intervalul de timp ]5,185,15[  s, consumator constant de 1500W, turaţia 1n  este aproximativ 

constantă, variind în jurul valorii de 2200 rot/min, turaţia 3n  a rămas constantă la 2200 rot/min. 

 - în intervalul de timp ]205,18[  s, se renunţă la consumatori, turaţia 1n  scade la 1950 rot/min. 
 Introducând aceste date în programul de calcul obţinem diagramele de variaţie ale turaţiilor celor 
trei arbori ai sistemului mecanic (fig. 7.25) din fig. 8.21. 
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Fig. 8.21. Diagramele turaţiilor. 

 Concluzia principală a experimentului este că la creşterea încărcarea generatoarelor, creşte şi 
puterea transferată de motorul termic. O parte se transferă alternatoarelor iar o parte se transferă către 
motorul electric.  
 De remarcat şi faptul că momentul este aproximativ constant, deci puterea creşte datorită turaţiei. 
 Pentru o funcţionare foarte bună a alternatoarelor turaţia motorului termic trebuie să fie 
superioară turaţiei motorului electric. 
 8. Stand acţionat de motorul termic, motor electric acţionat, frână acţionată progresiv. 
Înaintea începerii determinărilor se aduce motorul termic la o turaţie constantă rot/min22002 n , se 
deblochează frâna iar modulul de comandă al motorului electric este pornit. Cu ajutorul modului de 
comandă se aduce motorul electric la turaţia rot/min11501 n .  

 Turaţia 3n  a arborelui sistemului mecanic la care sunt conectate alternatoarele, măsurată cu 

traductorul de turaţie CA27, este rot/min39063 n . 
 În timpul experimentului se acţionează frâna în mai multe etape. 
 Concluzia principală a acestui experiment este aceea că puterea motorului electric este 
suplimentată de motorul termic prin intermediul mecanismului planetar. Motorul electric are un cuplu 
maxim de 25Nm iar valorile de vârf ale cuplului depăşesc în unele cazuri valoarea de 35Nm. 
 În experimentului 4, atunci când standul a fost acţionat de motorul electric, motorul termic fiind 
oprit, la acţionarea frânei, s-a înregistrat un cuplu de 22Nm la o turaţie de 120rot/min. În cazul de faţă 
cuplul măsurat la 150rot/min a fost de 35Nm. Se poate concluziona că cei 35Nm au fost furnizaţi de 
motorul termic şi motorul electric. Dacă ar fi fost montat un traductor de cuplu între motorul termic şi 
mecanismul planetar s-au fi putut măsura cuplul transferat standului de către motorul termic. S-ar fi 
ştiut astfel cu exactitate ponderea celor două cupluri în cuplul transferat. 
 9. Stand acţionat de motorul termic, motor electric, consumatori, frână acţionată progresiv. 
Faţă de experimentul anterior s-au conectat şi consumatori.  
 Motorul termic are o turaţie constantă rot/min22002 n , frâna este deblocată, motorul electric 

are turaţia rot/min11501 n  şi sunt alimentate două coloane de becuri (1000W). Turaţia 3n  a 

arborelui sistemului mecanic la care sunt conectate alternatoarele este rot/min39063 n . 
 În timpul experimentului se acţionează frâna în mai multe etape. 
 După achiziţia şi prelucrarea datelor se obţine reprezentarea din fig. 8.23 cu observaţiile: 
 - în intervalul de timp ]30[  s, turaţia este aproximativ constantă, variind în jurul valorii de 1150 
rot/min, cuplul este datorat sarcinii alternatoarelor, 
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 - în intervalul de timp ]7,53[  s, forţa de frânare a fost progresivă, turaţia scăzut liniar de la 1150 
rot/min la 20 rot/min iar cuplul a crescut până la valoarea de vârf de 50 Nm, media fiind 

30medM Nm; 

 - în intervalul de timp ]5,67,5[  s, forţa de frânare este menţinută constantă, iar turaţia este în jur 

de 20 rot/min, cuplul are o valoare medie 2,37medM Nm; 

 -  în intervalul de timp ]85,6[  s, la eliberarea frânei, cuplul are o scădere iar turaţia creşte liniar 

de la 20 rot/min la 1150 rot/min, cuplul are o valoare medie 5,8medM Nm; 

 -  în intervalul de timp ]5,118[  s, frâna nu este acţionată, turaţia este aproximativ constantă, 
variind în jurul valorii de 1150 rot/min, cuplul este datorat încărcării alternatoarelor; 
 - în intervalul de timp ]155,11[  s, forţa de frânare a crescut progresiv, cuplul a crescut la o 
valoare de vârf de 38Nm, iar turaţia a scăzut liniar de la 1150 rot/min la 0 rot/min; 
 -  în intervalul de timp ]5,1615[  s, la eliberarea frânei, cuplul are o scădere iar turaţia creşte 
liniar de la 0 rot/min la 1150 rot/min; 
 - în intervalul de timp ]205,16[  s, turaţia este aproximativ constantă, variind în jurul valorii de 
1150 rot/min, cuplul este datorat sarcinii alternatoarelor. 
 Faţă de experimentul anterior se observă suplimentarea cuplului pentru compensarea încărcării 
alternatoarelor. Cuplul măsurat are valori de vârf ce depăşesc 40Nm. 
 Considerând cuplul maxim furnizat de motorul termic la 2200 rot/min de 44 Nm şi cuplul de 25 
Nm furnizat de motorul electric, rezultă că în acest experiment standul se putea încărca cu un cuplu 
maxim de 69 Nm cu ajutorul consumatorilor şi prin acţionarea frânei. Valorile înregistrate se apropie 
de valorile maxime posibile în proporţie de peste 70%.  

 
8.5. CONCLUZII ÎN URMA DETERMINĂRILOR EXPERIMENTALE 

 
 Scopul determinărilor experimentale a fost de a valida din punct de vedere dinamic mecanismul 
planetar cu satelit dublu utilizat în cuplarea surselor de putere termică şi electrică. În acest sens s-a 
proiectat şi realizat un stand ce permite cuplarea unui motor electric, a unui motor termic şi a două 
alternatoare ce debiteză pe consumatori electrici. Cuplarea surselor de putere se face cu un sistem 
mecanic ce are în componenţă un mecanism planetar cu satelit dublu şi angrenare exterioară. 
 Înaintea prezentării concluziilor am considerat a fi utilă o trece în revistă a rezultatelor capitolelor 
anterioare. 
 În capitolul 5, în urma unui studiu cinematic a mecanismelor planetare cu 4 elemente, s-a 
identificat un mecanism cu satelit dublu care îndeplineşte aceleaşi condiţii cinematice ca mecanismul 
planetar utilizat de firma Toyota pe modelele de autovehicule hibride. 
 În capitolul 6 s-a proiectat un sistem mecanic ce are la bază schema cinematică a mecanismului 
planetar cu satelit dublu şi angrenare exterioară identificat în capitolul 5. Motorul electric acţionează 
braţul portsatelit, motorul termic acţionează roata solară iar alternatoarele sunt cuplate la pinionul 
mecanismului planetar. 
 Modelul matematic prezintă ecuaţiile de mişcare ale unui mecanism planetar din structura unui 
autovehicul cu propulsie hibridă. El constă într-un sistem de 2 ecuaţii diferenţiale de gradul 2, la care 
necunoscutele sunt deplasările unghiulare şi vitezele unghiulare ale motorului electric şi ale motorului 
termic. Se reduce astfel întreg autoturismul la cele două intrări ale mecanismului planetar. 
 Modelul matematic se aplică pentru simularea funcţionării unui autoturism hibrid cu masa de 
2000 kg şi o viteză maximă de 180 km/h. Simulările s-au făcut "didactice", puterile fiind alese astfel 
încât autoturismul să nu depăşească viteza maximă de 180 km/h. De aceea, în unele regimuri de 
funcţionare, mai ales în ciclu urban, puterea motorului electric a fost subdimensionată. Puterea 
modestă a motorului electric care nu este prevăzut cu cutie de viteze a fost aleasă şi pentru a evita 
depăşirea aderenţei la accelerări puternice la viteze mici. Constructorii de autovehicule hibride sau 
electrice echipează motoarele electrice cu cutii de viteze cu până la 7 trepte sau folosesc transmisii cu 
variaţie continuă a raportului de transmitere. Concluzia la finalul simulărilor numerice a fost că 
mecanismul proiectat poate fi utilizat cu succes în transmisia unui autovehicul hibrid. 
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 Pentru validarea modelului teoretic s-a proiectat şi realizat în capitolul 7 un stand experimental. 
Pentru studiul comportamentului dinamic al mecanismului s-a considerat că nu sunt necesare 
motoarele cu puterile determinate în capitolul 6. De aceea s-a utilizat un motor termic cu puterea de 
15,3 kW, un motor electric cu puterea de 7,5 kW iar în locul celei de a doua maşini electrice s-au 
utilizat două alternatoare ce au ca sarcină 6 colane de becuri auto de câte 500W fiecare. Motorul 
electric este un motor electric trifazat alimentat din reţeaua trifazată a laboratorului. Comanda în 
turaţie a acestuia se realizează cu un modul electronic ce permite şi recuperarea energiei în perioada de 
frânare. 
 Pentru determinările experimentale s-a utilizat un lanţ de măsură ce are în componenţă: un 
traductor de cuplu şi turaţie, un amplificator de măsură, un sistem integrat de achiziţie a datelor şi un 
soft de analiză.  
 Pentru a putea utiliza şi prelucra ulterior datele furnizate de sistemul de achiziţie s-a realizat o 
funcţie AutoLisp cu care se pot prelucra şi afişa cu dublă precizie datele în AutoCAD.  
 S-au ales ca reprezentative 9 experimente. 
 Concluzia finală este că sistemul mecanic prezentat poate fi folosit cu succes în structura unui 
autovehicul hibrid, furnizând cuplu mare la turaţii mici fără a fi nevoie de amplificarea cuplului cu o 
cutie de viteze. 
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9. CONCLUZII 

 

9.1. CONCLUZII ȘI CONTRIBUȚII ORIGINALE 
 

 Teza de doctorat Studii și cercetări asupra cuplării surselor de putere - studiu de caz: 
autovehicule, a avut ca obiectiv identificarea și validarea dinamică a unui mecanism planetar cu satelit 
dublu și angrenare exterioară pentru cuplarea surselor de putere de energie electrică și termică, surse 
de putere ce se regăsesc în configurația autoturismelor hibride. 
 Pentru atingerea obiectivelor propuse a fost realizat un studiu complex al problematicii legate de 
subiectul abordat printr-o serie de cercetări teoretice, studii numerice dar și cercetări experimentale, 
structurate în maniera următoare: 
  
Cercetările teoretice au constat în: 
 

 efectuarea unei clasificară a conceptelor de autovehicule hibride, precum și efectuarea unui 
scurt istoric al acestora; 

 identificarea tipurilor de sisteme de propulsie hibridă folosite în industria de automobile, în 
funcție de modul de cuplare, funcțiunile complementare dar și după gradul de hibridizare; 

 identificarea și clasificarea sistemelor de cuplare folosite în configuraţiile automobilelor 
hibride; 

 analiza metodelor utilizate în literatura de specialitate pentru studiul dinamicii 
autovehiculelor; 

 elaborarea unui studiul comparativ al modului de funcționare al mecanismelor planetare 
utilizate în cuplarea surselor de putere; 

 analiza comparativă a ciclurilor de conducere pentru un automobil hibrid cu mecanism 
planetar configurațiile demonstrate ca fiind viabile în urma studiului comparativ; 

 stabilirea ecuațiilor diferențiale de mișcare ale sistemelor de cuplare a surselor de putere; 
 studiul stabilității mișcării ale mecanismului planetar cu patru elemente și satelit dublu; 
 determinarea ecuațiilor de mișcare ale mecanismului planetar cu patru elemente cu satelit 

dublu și angrenare exterioară; 
 proiectarea și realizarea unui sistem mecanic pentru cuplarea a trei surse de putere; 
 elaborarea unui model cu solide într-un soft AutoCAD pentru modelarea elementelor 

mecanismului planetar și obținerea proprietăților mecanice ale acestuia; 
 alegerea caracteristicilor exterioare ale motoarelor electric; 
 simularea numerică a funcționarii unui autovehicul hibrid cu ajutorul metodei Runge -Kutta de 

ordinul IV; 
 stabilirea ecuațiilor diferențiale de mișcare pentru sistemului mecanic din structura standului; 
 aproximarea caracteristicelor externe ale motorului termic și a generatoarelor electrice cu 

polinoame de gradul 2; 
 determinarea proprietăților mecanice ale componentelor mecanice ale elementelor ce intră în 

componența standului experimental; 
 realizarea unui program de calcul pentru simularea numerică a funcționării standului; 

 
 Cercetările experimentale au debutat cu: 
 

 proiectarea și realizarea unui stand pentru studiul comportamentului dinamic al mecanismului 
planetar cu patru elemente și satelit dublu; 

 realizarea lanțului de măsura utilizat în determinările experimentale; 
 stabilirea metodologiei de încercare; 
 realizarea și interpretarea rezultatelor experimentale pentru studiul comportamentului dinamic 

mecanismului planetar cu satelit dublu și angrenare exterioară utilizat în cuplarea surselor de 
putere. 
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  Contribuții originale: 

  În cadrul cercetărilor teoretice, prin simulare și experimentele desfășurate pe parcursul conceperii 
și realizării lucrării de doctorat, prezentate sintetic mai sus, au fost aduse și o serie de contribuții 
personale ale autoarei, dintre care se amintesc: 

 studiu cinematic al mecanismelor planetare cu patru elemente, ce permite identificarea unui 
mecanism cu satelit dublu și angrenare exterioară care îndeplineşte aceleaşi condiţii 
cinematice ca și mecanismul planetar utilizat de firma Toyota pentru a echipa modelele 
hibride; 

 exemplificarea modului de funcționare a grupului moto-propulsor prin expunerea dependenței 
turaţiilor elementelor mecanismului planetar pentru un autovehicul în configurația Toyota 
Prius dar și pentru un autovehicul ce utilizează un mecanism planetar cu divizare de putere și 
satelit dublu; 

 realizarea unei analize comparative a ciclurilor de conducere pentru soluții cinematice cu 
mecanism planetar cu divizare de putere și satelit dublu cu soluția utilizată în configurația 
Toyota Prius; 

 determinarea ecuațiilor diferențiale ale mișcării unui mecanism planetar cu două grade de 
libertate, satelit dublu și angrenare exterioară, studiul mișcării acestuia, și stabilitatea mișcării; 

 propunerea utilizării unui sistem planetar cu 4 elemente pentru a echipa automobilele hibride 
și exemplificarea modului de organizare al acestuia; 

 obţinerea ecuaţiile de mişcare pentru mecanismul planetar cu 4 elemente cu ajutorul ecuaţiilor 
Lagrange; 

 realizarea unui aplicații cu rolul de a stabili cerințele de proiectare și alegerea puterilor 
motoarelor; 

 stabilirea solicitărilor mecanice pentru mecanismul planetar cu 4 elemente utilizat în 
configurația cinematică propusă; 

 proiectarea unui sistem mecanic compus dintr-un mecanism planetar cu satelit dublu şi 
angrenare exterioară pentru echiparea mecanismelor planetare; 

 simularea numerică prin modelarea cu solide cu programul de calcul AutoCAD, modelare ce 
are ca principal avantaj o uşurare a determinărilor mărimilor mecanice şi de inerţie ale 
componentelor şi ale subansamblelor mecanismului planetar. Un al doilea avantaj constă în 
transferul modelelor către soft-uri specializate în analiza tensiunilor şi deformaţiilor. 

 generarea roților dințate ale mecanismului planetar în programul AutoLisp; 
 aproximarea caracteristicilor externe ale motoarelor cu polinoame, pornind de la caracteristica 

dată de producător; 
 utilizarea metodei numerice Runge - Kutta de ordinul IV pentru rezolvarea sistemului de 

ecuații diferențiale de ordinul 2; 
 realizarea calculului spaţiului de demarare în funcţie de timp, precum și a vitezei şi a 

acceleraţiei autovehiculului în funcţie de timp în limbajul Turbo Pascal; 
 trasare grafice în AutoCAD în baza fişierelor script obținute în limbajul Turbo Pascal; 
 realizarea simulării numerică a funcţionării unui autoturism hibrid; 
 proiectarea unui stand de încercări pentru studiul sistemului mecanic utilizate pentru cuplarea 

surselor de putere; 
 realizarea și asamblarea standului de încercări în cadrul Universității din Pitești; 
 obținerea ecuațiilor de mișcare ale mecanismului planetar din structura standului, utilizând 

aceeași metodă folosită pentru obținerea ecuațiilor de mişcare ale mecanismului planetar din 
structura unui autovehicul hibrid; 

 obţinerea ecuaţiile de mişcare pentru mecanismul planetar cu 4 elemente din structura 
standului cu ajutorul ecuaţiilor Lagrange; 

 modelarea caracteristicilor externe ale motoarelor cu polinome de gradul 2; 
 reprezentarea caracteristicilor exterioare ale motoarelor în AutoCAD pe baza fișierelor script 

generate de programul de calcul în limbajul Turbo Pacal; 
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 modelarea cu solide în AutoCAD pentru obţinerea proprietăţilor mecanice ale elementelor 
componente din structura standului; 

 obținerea masele şi a momentelor de inerţie ale componentelor standului; 
 simularea numerică a funționării standului prin rezolvarea sistemului de ecuații de ordinul 2 

prin metoda Runge - Kutta de ordinul IV; 
 realizarea unui program de calcul în limbajul Turbo Pascal pentru rezolvarea sistemului de 

ecuații diferențiale; 
 trasarea graficelor în AutoCAD pornind de la fişierele script cu valori numerice generate de 

limbajul Turbo Pascal; 
 măsurarea dezechilibrelor sistemului mecanic cu ajutorul aparatului Vibrotest 60; 
 verificarea echilibrării dinamice a ansamblului tambur de frână - roată de curea, într-un singur 

plan; 
 stabilirea metodologiei de încercare; 
 calibrarea traductorului de cuplu utilizat pentru măsurarea cuplului și a turației; 
 efectuarea încercărilor experimentale; 
 determinarea pierderilor datorate frecărilor, frecări ce apar ca urnare a utilizarii transmisii cu 

curele, transmisii cu roţi dinţate, lagăre cu rulmenţi, cuplaje elastice șamd; 
 utilizarea softului de analiză Samurai ce permite obţinerea de valori simultan pentru cuplu şi 

turaţie, soft permite memorarea valorilor  şi scrierea acestora în fişiere text; 
 simularea pe standul de încercări a demarajului în mod electric al unui autovehicul hibrid în 

ciclu urban pentru o viteză de deplasare de sub 60km/h; 
 simularea pe standul de încercări a frânării recuperative unui automobil hibrid; 
 simularea pe standul de încercări a deplasării automobilului hibrid în ciclu urban cu frânări 

bruşte; 
 studierea comportamentului standului atunci când acesta este acţionat doar de motorul termic; 
 studierea cazului staţionării unui automobil hibrid şi încărcarea bateriei de tracţiune de  către 

motorul termic; 
 simularea pe standul de încercări a deplasării unui automobil hibrid cu viteză mare; 
 simularea pe standul de încercări a deplasării unui automobil hibrid cu viteză ridicată, atunci 

când rezistenţele la înaintare sunt mari; 
 simularea pe standul de încercări a realizării unei frânare de urgenţă cu reducerea 

semnificativă a turaţiei; 
 simularea pe standul de încercări a suplinirii cuplului motorului electric de către motorul 

termic, acesta din urmă încărcând şi bateria de tracţiune, experiment ce demonstrează 
capacitatea sistemului mecanic de a cupla sursele de putere termică şi electrică aproape de 
valorile maxime posibile; 

 prelucrarea datelor furnizate de softul de analiză, cu programul de calcul realizat în AutoLisp, 
program de calcul integrat în AutoCAD; 

 compararea rezultatelor obținute experimental cu cele obținute în urma simulărilor numerice; 
 validarea simulărilor numerice în baza rezultatele experimentale obținute pentru regimurile de 

 funționare simulate; 
 validarea sistemul mecanic pentru a fi folosit cu succes în structura unui autovehicul hibrid; 

 

 

 

 

 

 



62                                       Studii şi cercetări asupra cuplării surselor de putere - studiu de caz: autovehicule 

9.2. DIRECȚII VIITOARE DE CERCETARE 
 

  Pentru realizarea acestei lucrări de doctorat, autoarea a încercat să-și aducă contribuția la 
identificarea unor noi metode și mijloace pentru validarea unui model teoretic pentru care s-a proiectat 
și realizat un stand experimental care să demonstreze capacitatea unui sistem mecanic de a cupla 
sursele de putere termică şi electrică. 
 
 Autoarea își propune continuarea acestor cercetări, stabilind următoarele direcții care sunt 
considerate a fi de perspectivă: 
 

 evaluarea și identificarea influenței rapoartelor de transmitere 1i  și 2i asupra puterilor 

transmise de către sistemul de cuplare; 

 echiparea standului cu un traductor de cuplu montat între motorul cu ardere internă și 
mecanismul planetar, prin intermediul a două cuplaje elastice; 

 utilizarea unui volant inerțial de dimensiune considerabilă putem simularea cu precizie a  
funcţionării unui autovehicul hibrid; 

 evaluarea și calculul pierderilor de putere şi energie în configurația cinematică propusă; 

 pentru transmiterea mișcării într-un singur sens și cuplarea și decuplarea progresivă a 
motorului termic de transmisie, o perspectivă de cercetare ar putea fi obținută prin montarea 
unui cuplaj de sens și a unui ambreiaj între motorul termic și  mecanismul planetar. 

 pentru reducerea vibrațiilor dezvoltate de motorul termic se constată a fi necesară montarea 
unui volant, precum și izolarea cu suporți elastici a elementelor componente ale standului. 
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