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ПРЕДИСЛОВИЕ 

«Основными направлениями экономи
ческого и социального развития ссср 
на 1981-1985 годы и на период. до 
1990 года», принятыми XXVI съездом 
кпсс, намечено далыfйшееe повыше
ние эффективности автомобильного 
транспорта, увеличение производства 

автомобилей, тягачей и специальных 
машин , повышение их эксплуатацион

ных качеств. Задачи повышения про
изводительности автомобильного транс
порта становятся особо актуаJlЬНЫМИ 
в связи с постановлением Пленума 
цк кпсс от 24 мая 1982 г. «Продо
вольственная программа ссср на пе
риод до 1990 года и меры по ее реализа
ции». Требование увеличения произво
дительности автомобильного транс
порта обусловливает необходимость со
lIершенсtвования констРукций и уве
J!ичения выпуска легковых и грузовых 
автомобилеЙ, вьтопоездов различных 
tипов и наЗначений. Эксплуатационные 
свойства и надежность создаваемого 
транспортного средства в значительной 
степени ,аЬИСII" 0'1' характеристик 

"рансмиссии. 
Современные методы расчетно-теоре· 

тических исследований позволяют на 
начальной стадии проектнроваНИII 
8втомоБИЛII и его агрегатов с большой 
достоверностью расчетным путем обес
печивать заданные функциональные 
характеристики. Такие расчеты тре· 
буют ПРОDедеиия большого объема 

работ с применеllием вычислительной 

техиики и специальных программ, 

оп ре.ll.еляющих нагрузочные режимы 

работы деталей. 

\. 

Проектирование трансмиссии авто
мобиля обычно осуществляется в такой 
последовательности: в зависимости от 

назначения автомобиля определяют 
прннципиальную схему трансмиссии, 

рассматрнвают основные характери

стики, выбирают принципиальные 
схемы агрегатов, проводят их кон

струирование и выполняют расчеты на 

прочность основных деталей. При этом 
конструктор анализирует существую

щие конструкции, оценивает их кон

структивные, производственные и экс

плуатационные достоинства и недостат

ки , учитывает преемственность, особен
HOCTIJ производства и ВОЗМОЖНОСТИ ши

рокой унификации между существу
ющими и проектируемыми образuами. 
В справочнике рассмотрены общие 

схемы и типы наибо.'lее распростра
ненных автомобильных трансмиссий и 
приведены сведения по применяемости 

их на аьтомобилях, методики lIыбора 
основных характеристик трансмнссий 
(чнсла ступеней и передаточных чисел 
коробки передач, Г.'18I1НО!\ передачи, 
рекомеидацин по соtласованию харак

теристик двигателя и характеристик 

гндротрансформатора и др . ), методика 
определеНИII нагрузочного режима их 

дета.'1еЙ, основанная на анв"изе экспе
риментально-статистических данных и 

результатах, полученных методом рас

четного определения режимов движе

ния. Приведены методики проектных и 
поверочных расчетов основных эле

ментов трансмиссий : зубчатых пере
дач, подшипников, валов, шлицевых 

соединений . Данные по ГОСТ nРIше · 
деlIЫ по состоянию на 1.01.84 г. 
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Схемы трансмиссии 

Расчет основных параметров 
трансмиссии 

В настоящее время Jla автомобилях 
применяlOТСЯ TpaHCMHcclI1I слсдующих 
видов: мехаНllческая, гидромеханиче

ская, Э.'lектромехаиическая, гидро

объемная (гидростатическая) . 
Наибольшее распространение полу

чили механические и гидромсханиче

ские трансмиссии. Основными преиму
ществами механичеСl<ОЙ трансмиссии 
являются простота конструкции 11 
низкая стоимость, высокие КПД и 
надежность; недостатками - ступен

чатое регулирование крутящего мо

мента и сложность компоновки на 

многоприводных автомобилях. 
Применение иа автомобилях гидро

механических передач (ГМП) позво
ляет увеличить срок службы двигателя 
и траисмиссии, уменьшить число сту

пеней механического редуктора, умень
шить частоту переключениА передач , 
повысить проходимость автомобиля и 
улучшить его комфортабельность. ГМП 
по сравнению с механическими пере

дачами имеет более сложную конструк
цию. повышенные массу и стоимость. 

Замена механической передачи гидро
механической обычно приводит к неко
торому ухудшеиию характеристик раз

гона автомобиля и увеличению расхода 
топлива. В трансмиссиях с ГМП 
момент от двигателя передается на 

насосное колесо гидротрансформатора 
lIепосредственно или при необходи
мости через согласующий редуктор. 
В качестве механического преобразова
теля в ГМП применяются планетарные 
и вальные ступенчатые редукторы, 

позволяющие переключать передачи 

при сохранении силовой и кинемати
ческоц связи трансмиссии с двигателем. 
В этом случае фрикционное сцепление 
в конструкции отсутствует. Если ис
пользуется ступеНЧ1jТЗII коробка ле· 

редач с переключснием передач и 

разрывом потока мощности, то сцепле

ние сохраияется. Механическая часть 
траНСМИССIIИ от ГМП дО ведущих колес 
обычно идентична зтой же части меха
нической трансмиссии. Выбор ее схемы 
в основном определяется теми же сооб
ражениями, что и в случае механиче

СI<ОЙ трансмиссии. 
Электромеханические и гидрообъем

ные трансмиссии являются специаль

ными и применяются на транспортных 

машинах в тех случаях, когда по ком

плексу эксплуатационных и конструк

тивных свойств трансмиссии первых 
двух' типов не могут быть применены. 

1.1. МЕХАНИЧЕСКИЕ 
И ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИЕ 

ТРАНСМИССИИ 

Коиструкция И размещение механи
ческих и гидромеХl\иических трансмис

сиА зависят от колесноА формулы авто
мобидя. К механизмам трансмиссии 
ОТНОСЯТСЯ: сцепленне и коробка пере
дач (при механической трансмиссии) 
или гидротрансформатор и коробка 
передач (при гидромеханической транс
миссии). ведущий мост и карданные 
передачи; кроме того. МlIогоприводные 

автомобили имеют раздаточные ко
робки. 

ТраНС,lIиссиu с заднuм ведущuм мо
стом (см. табл. 1.1) применяются на 
всех типах автомобилей. В трансмис
сиях легковых автомобилей обычно 
используют однодисковое сцепл.ение 

с диафрагменной центральной ПРУЖII
ной, имеющее механический или гид
равлический привод, четырех· или 
пятиступенчатую коробку передач пол
НQСТЬЮ синхронизированную. трех-
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вальную. Двухвальные коробки пере
дач применяются в тех случаях, когда 

несоосное расположение ведущего и 

ведомого ва.10В является предпочти

тельным, а передаточное число первой 
передачи меньше 4. В случае установки 
ГМП в качестве механического редук
тора преимущественно используется 

трехступенчатый планетарный редук
тор . Гидротрансформатор обычно не 
имеет механизма блокировки . В послед
нее время с целью повышения топлив

ной экономичности ГМП выполняются 
по двухпоточной схеме, предусматри
вается блокировка гидротрансформа
тора, трехступенчатые редукторы заме

няются четырехступенчатыми . 
Для улучшения распределения веса 

по мостам в заднеприводных автомоби
лях возможен перенос коробки передач 
назад и объединение ее с главной пере
дачей . На рис. 1.1 показана конструк
ция трансмиссии, выполненной по 
такой схеме при независимой подвеске 
заднего моста . Объединенные в одном 
картере коробка передач и ГJlавная 
передача крепятся к кузову . Соедини
тельный вал находится в трубе, объеди
няющей картеры сцепления и коробки 
передач . В объединенный картер ко
робки передач и главной передачи 
может быть включено и сцепление 
(рис . 1.2). Трансмиссии этой схемы 
характеризуются высокой компакт
ностью конструкцин и обеспечивают 
хорошее распределение веса по мостам. 

При этом существеина уменьшаются 
размеры туннеля в полу куаова при 

открытом карданном В8,.,е и,.,и же тун

иель ПО,.,НОСТЬЮ устраняется. Однако 
такне трансмиссин IrВ,.,ЯЮТСЯ конструк

ТИ8НО более CJlожными, чем при обыч
ноn схеме, имеют большие стоимость 
и массу. 

Ведущие мосты могут быть двух 
типов: с неподрессоренной или подрес
соренной главной передачей . МОСТЫ 
первой группы конструктивно проще, 
надежнее и нмеют меньшую стоимость. 

Мосты второй группы используются 
при независимой подвеске ведущих 
колес . Главные передачи легковых 
автомобилей - одинарные с гипоид
ным зацеплением. 

Трансмиссии грузовых автомобилей 
с задним ведущим мостом имеют анало

ГИЧ/lые arperaTbl , С увеличением массь! 

автомобиля меняются схемы и характе
ристики агрегатов : увеличиваеТСIr 

число ступеней в коробке передач; 
вместо одинарных главных передач 

применяют двойные или разнесенные . 
Автомобили особо малой и малой грузо
подъемности имеют четырех-пятисту

пенчатые I{оробки передач, полностью 
синхронизированные . Коробки пере
дач, синхронизированные только на 

высших передачах , применяют редко. 

В трансмиссиях автомобилей полной 
массой до 12 т преимущественно ис
пользуются пятиступенчатые коробки 
передач с высшей прямой передачей. 
Трансмиссии автомобилей средней 
грузоподъемности имеют одинарные 

главные передачи. Для автомобилей 
большой грузоподъемности использу
ются одинарные , двойные и разнесен
ные главные передачи .. На автомобилях 
особо большой грузоподъемности уста
навливаются одно- или двухдисковые 

сцепления с гидравлическим или гидро

пневматическим усилителем . Коробки 
передач - многоступенчатые с числом 

передач 8-16. Многоступенчатая ко
робка передач образуется последова
тельным соединением основной четы
рех-, шестиступенчатой коробки пе
редач и дополнительного двух-, трех

ступенчатого редуктора. Используются 
разнесениые и двойные главные пере
дачи, блокируемые межколесные днф. 
ференциалы. Двухступенчатые глав
ные передачи применяются редко. 

Трансмиссии с передним tJедущим 
мостом прнменяются на легковых 

автомобилях и микроавтобусах. Схема 
и конструкция трансмнссии во многом 
определяются размещением двигателя. 

Возможно продольное и поперечное 
расположение двигателя. Различные 
схемы расположения силового агре

гата показаны на рис . 1.3. 
У автомобилей с продольным распо

ложением двигателя наиболее часто 
применяют схемы с глаllно/l передачей, 
раэмещt'ННОЙ между двигателем И КО
робкоii передач. При этом сцепление 
компонуется с двигателем, а его связь 

с коробwА пеРС'Д;1 \1 осущеСТlIляется 
дополнитеЛЫIЫМ lIа .1 0М, CL\eHTpllpollaH
ным в махови ке (рис. 1.4). При распо
ложеllИИ двигател я шц г.lаВIlОЙ пере
дачей связь Дllигателп с трансмиссией 
осущеСТВJ!Rется зу6Ч;ПОI"1 передаче~ 
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Рис. 1.1. Траисмиссия автомобllЛЯ с .объеАииеииыми 

- сцеплеllllе; 2 - КЗРАзltныtl вал; 3 - тяга npll80A8 пере 

(наиболее часто у автомобилей Малого 
класса) Jlли цепной передачей (автомо, 
били среднего н высокого класса). 

Трансмнссил С расположением дви, 
гателя над главной передачей (рис. 1.5) 
является наиболее компактной и обе<:· 
печияает уменьшение переднего свеса. 

Карданные ва"ы приводя колес имеют 
одинаковую длину. Однако при ТЗI(оЙ 
с"еме усложняется конструкция транс· 

миссии и нз·за высокого расположе· 

иия двигателя возможно ухудшение 

аэродинамичеСКJlХ хараI(Теристик авто· 

мобиля. Трансмиссии переднепривод, 
ных явтомобиле/t с продольным распо· 
ложением двигателя проще н имеет 

меньшую стоимость при ИСПО.'Iьзовании 

двухвальных коробок передач. По· 
этому трехвальные применяются редко. 
Коробки передач полностью синхро
низированы. На ведомом валу ко
робкн пеР~Д<1Ч устанавливается кони
ческап шестеРНII главной передачи. 
Длина двигателя 11 схеме с продольным 
расположением не ЛИМИТIfруется, по

этому такую схему имеют преимуще

ственно аЕтомобнли . с двигателем боль
шого объема. I\POM~ того, на основе 

базового автомобиля с продольным 
расположением двигателя могут быть 
!lыполнены модификации с приводом 
на все колеса. 

Для автомобилей особо малого и 
малого классов используется главным 

образом компоновка с поперечиым 
расположением двигателя. При такрй 
компоновке трансмиссия может иметь 

два конструктивных исполнения: 

с . размещением в картере двигателя 

(см. рис. 1.5) и с размещением в отдель
ном картере (рис. 1.6). В первом случае 
достнгается большая компактность 
агрегата ДDигатель-трансмиссия. При 
этом конструкция получается сложной, 
а ремонтные работы затруднены. Более 
удобно, в том числе и с точки зрения 
унификации, размещать трансмиссию 
в отдельном картере. В этом случае 
момент на ведущий вал коробки пере." 
дач передается непосредственно со 

сцепления, l<orJIa ведущий вал распо
ложен СООСВО с коленчатым валом, или 

через ДОПОЛ!ilпельный ряд зубчатых 
колес. Коробки передач в подавляющем 
большинстве Двухвальные, полностью 
синхrОl!изированные. ПРИ поперечlЮМ 
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коробкой передач и главной передачей; 

ключения передач; 4 - коробка перед~ч; 5 - главная передача 

расположении двигателя главные пере

дачи представляют собой цилиндриче
скую зубчатую передачу прямозубую, 
косозубую или шевронную. 
Трансмиссии с задним ведущиА! А!О

стом и задним расnоложениеА! двига
теля по компоновочным схемам близки 
к трансмиссии переднеприводных авто

мобилей (см. рис. 1.4). Однако про
изводство легковых автомобилей с та
кой компоновочной схемой в настоящее 
время сокращается, так как по ком

плексу технико-эксплуатационных ка· 

честв эти автомобили уступают авто
мобилям других компоновок. 

Трансмиссии многоnриводных автомо
билей можно разделить на две группы: 
неполноприводных и полноприводных . 
Неполноприводные автомобили 

(6Х 4, 8Х 4) имеют, как правило, 
ведущую тележку, состоящую из двух 

ведущих мостов. Мосты тележки могут 
иметь раздельный привод, или проме· 
жуточный мост может быть проходным 
(см. табл. 1.1). Основное пр-еимущество 
первой схемы - высокая степень уни· 
фикации ведущих мостов. Недоста
ток - большое количество каРДЮIIIЫХ 

сочленений и н~обходимость установки 
отдельного агрегата - раздаточной 
коробки. Раздаточная коробка -
агрегат более сложный и тяжелый, чем 
узел деления мощности между мостами 

в трансмиссиях, выполненных по вто

рой схеме. Поэтому конструкция транс
миссии с раздельным привоДом имеет 

большую металлоемкость, требует 
большего объема работ по техническому 
обслуживанию. Схема с проходным 
мостом отличается меньшей степенью 
унификации мостов. По схеме с раз
дельным приводом выполнены транс

миссии автомобилей семейства КрАЗ 
модеJIей 255, 257, по схеме с проходным 
мостом-автомобили семейств МАЗ, 
КамАЗ, ЗИЛ. У автомобилей 6Х 4, 
8Х 4 общего наЗIlачения связь между 
ведущими мостами тележки обычно 
дифференциальная. Автомобили 6Х 4, 
8Х 4, являющиеся модификацией пол
ноприводных автомобилей, имеют, как 
правило, блокированную связь между 
мостами. 

ТраlIСМIIССИН ПОЛНОПРИDОДНОГО авто
моби.1Я 4,4 схемаТИЧIlО показана 
в таб.1. 1 1. l'раIlСМIIССIIИ этой схемы 
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Рнс. 1.2. Объеднненный трансмнсснонный агрегат автомобиле/!: 
сцепление; 2 - тяга прнвода переключения коробки nepeAaq; 3 - коробка - пере-

дач; 4 - главная передача -

отличаются типом привода к мостам 

(дифференциальный или блокирован
ный) и наличием колесных редукторов. 
Типичными для легковых автомобилей 
являются трансмиссии автомобилей 
УАЗ·469 и ВАЗ·2121 . Автомобиль 
УАЗ-469 имеет блокированный привод 
к мостам и колесные редукторы с вну

тренним зацеплением. Передний мост 
включается только при движении в тя

желых дорожных условиях. В транс
миссии автомобиля ВАЗ-2121 привод 
мостов дифференциальный и оба моста 
постоянно включены, колесные редук

торы отсутствуют. Для автомобилей 
этого класса применяют четырехступен

чатые коробки передач. В полнопри
водных модификациях легковых перед
непрнводных автомобидей с продоль
ным расположением силового агрегата 

и двухвальной коробкой переД<lЧ ис-

пользуется схема траисмиссии без раз
даТОЧIIОЙ коробки (табл. 1.1) . 
в грузовых автомобилях 4 Х 4 малой 

и средней грузоподъемности приме
няют трансмиссии с дифференциаль
ным или блокированным приводом 
мостов. Коробки передач четырех-, 
шестиступенчатые в сочетании с двух

ступенчатой раздаточной коробкой 
с одной или двумя понижающими пере
дачами. Главные передачи одинарные . 
Если общая масса автомобиля 4Х 4 
превышает 8-9 т, то ПDИВОД К мостам 
выполняется диффереюiиалы!ым с ме
ханизмом блокировки. [лавные лере
дачи преимущественно двойные ил!! 
разнесенного типа. Пlироко использу
ЮТСR блокнруемые меж колесные диф
ференциалы. 
Для трансмиссий многоосных полно

ПРИВОДIIЫХ автом()билей обычно при· 
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Рнс. 1.3. Схемы расположеНИА силового агрегата переднепрнводных автомобllлеА с рас
подо.еннем двнгатеЛА: 

а - продольным; б - поперечным 
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Рис. 1.4. Траисмиссия автомоБИJlЯ с главиой передачей, размещениой между двигателем 
и коробкой передач: 

1 - сцепление; 2 - вал привода коробки передач; 3 - коробка передач; 4 - глав-
иая передач,{' 

меняют два типа схем: мостовые и Трансмиссии полноприводных авто-
бортовые. Известны комбинированные мобилей могут быть дифференциаль-
схемы трансмиссий. Привод по мосто- ными И блокированными. Преиму-
вой схеме (табл, 1.1) наиболее распро- щества блокированной трансмиссии -
странен. Распределение момента между простота конструкции и высокая про-
мостами осуществляется одной или ходимость автомобилей в тяжелых 
неСКОJJЬКИМИ раздаточными коробками. дорожных условиях. Недостаток-
Схемы могут быть с раздельным приво- наличие циркуляции мощности при 
дом мостов и с проходными мостами. кинематическом рассог.1асовании веду-

Трансмиссии с БОРТОDЫМ приводом щих колес. При использовании днф-
(табл. 1.1) применяются реже, главным ференциальной трансмиссии меньше 
образом для специализированных авто- затраты мощности при движении авто-
мобилеЙ. Бортовая схема привода мобиля и исключается доподнительное 
удобна для компоновки автомобилей нагружение деталей. Основной ее недо-
с несущим кузовом . Основное ее статок - конструктивная сложность и 
преимущ~ство з'аКJlючается в том, что более высокая стоимость. Для улучше-
агрегаты трансмиссии размещены по ния тяговых качеств автомобиля с диф-
бортам и средняя часть корпуса может ференциальной трансмиссией исполь-
использоваться для траиспортируемого зуют принудительную блокировку 
оборудования . В случае одного двига- дифференциалов или различные типы 
телл за коробкой переда'! устанавлива- блокирующихся дифференциалов. 
ется межбортовая раздаточная коробка Автомобили высокой ПРОХОДИМОСТII 
с симметричным дифференциальным могут иметь два двигателя (см. табл. 
механизмом (см. табл. 1.1). Далее 1.1). Два двигателя в большинстве 
крутящий момент передается к борто- случаев ИСПОЛhЗУЮТ при отсутствии 
вым редукторам и через колесные пере- одного двигателя достаточной мощно-
дачи к_ведущим КОJlесам. сти. 
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в механичеСIШХ трансмиссиях много
приводных автомобилей применяют 
одно-, двухдисковые сцеплсния сухого 

типа с механическим, гидравлическим 

или гидропневматическим приводом. 

Коробки передач четырех-, шестисту
пенчатые . Наибо.1ыuее распростране
ние по.1УЧИЛИ двухступенчатые разда

ТОЧIlые коробки с одной или двумя 
понижающими СТУПl:'нями. 

К главным передачам автомоби
лей высокой проходимости предъяв
ляет;:я требоваиие - оС;сспечение до
статочного дорожного просвета. По
этому наря,,\У с одинарными главными 

передачами широко используют двой-

ные с коничсской и ЦIl.1индрическоЙ 
парами зубчатых колес или двойные 
разнесенные. В подноприводных авто
моБIIЛЯХ бо.qьшоЙ грузоподъt:МНОСТI! 
используют, как прапило, двойные раз 
несенные главные передачи. В транс 
миссиях с бортовым приводом функции 
главной передачи выполняют бортовые 
редукторы, каждый из которых пере
дает движение к одному колесу. При 
применении колесных редукторов по

является возможность уменьшить раз

меры главных. центральных передач 

и карданных шарниров ,привода ко

лес при независимой их подвеске. 
Применяются п.1анетарные колесные 

Рис. 1.5. ТраНСМИССИII автомобили, раСПОЛО8еииаи в картере АвигатеЛII: 
_ сцеплеllие; 2 _ АОlIолннтельныll РЯД зубчатых колес; 3 - О~/l.УЩlln вал I{оробки 

передач; " - главная передача 



1:l СхеА/Ы траНСА/иссиа. Расчет ОСНО8НЫХ napaAlempOlJ 

1.1. Схемы траисмиссий автомобилей 

Схема 

R~ 
Q9'~~TT 
12JЧ~ 

r;JR'C . Т'Т 
12JN~:L 

з 

"' 

Автомобиль 

4 Х 2 с задиими ведущими колесами 

б Х 4 с раздельным приводом 

б Х 4 с прокодным мостом 

4 Х 4 с раздаточной коробкой 

4 Х 4 без раздаточноR коробки 

б Х б с разделькым ПРИВОДом ведущих 
колес 

6 х б с IlРОХОДНЫМ средним мостом 

8 Х 8 с раздеJ\ЬНЫМ ПРНВОДом ведущих 
мостов через раздаточные коробки 
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Схема 

2 J " 

~I 
1 

5~ 

Продолжение табл . 1. 1 

Автомобиль 

8 Х 8 с ПРОХОДНЫМИ мостами 

6 Х 6 с бортовым ПРИDОДОМ и цен 
траЛЫlоА раздаточной коробкой 

8 Х 8 с бортовым приводом и двумя 
двигателями 

При м е ч а н не . J - двигатель lIиутреннего сгорания; 2 - сцеплеиие; 3-
коробка передач; 4 - раздаточная коробка; 5 - бортовой редуктор; • - узел деле
иия МОЩНОСТlI. 

Рнс. 1.6. Трансмиссня а8томобияя, рас
поло.енная в отдельном картере: 

D~дущиА вал иоробки nepeAR'I; 
2 -- главнпя передача 
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редукторы н редукторы, выполненные 

в Вlце ЦIIЛИllдрической П1lрЫ с наруж
ным IIЛИ внутренним зацеП.~f'нием. 

В трансмисС'иях грузовых автомоби
леii различной грузоподъемности при
меняются ГМП с числом передач 
шесть-восемь, а в трансмиссиях мно-

гоприводных автомобилей высокой 
проходимости - три-пять передач. 

1.2. ЭЛЕКТРОМЕХАНИЧЕСКИЕ 
ТРАНСМИССИИ 

Электромеханическая трансмиссия 
состоит из электрической и механиче
ской передач. В TaKIlX трансмиссиях 
электрическая энергия вырабатывается 
генератором, который приводится во 
вращение двигателем. Трансмиссии 
выполняются по схеме группового или 

индивидуального припода ведущих 

колес. В схеме группового привода 
крутящий момент от одного э.~ектро
двигателя через механнче~кую пере

дачу передается иа несколько колес 

(рис . 1.7, а). В схеме с индивидуаль
ным ПРИВОдОМ крутящий момент на 
каждое колесо передается от отдель

ного электродвигателя через механи

ческую передачу (рис. 1.7, 6), Колесо, 
электродвигатель, редуктор и другие 

узлы КОНСТРУI<ТИВНО объединяются 
в один агрегат - элеКТРОМОТО.j) - колесо 

(далее мотор-колесо). 

1~2 ~ 
Рис. 1.7. Схемы злектромеханнческих 

трансмиссиil привода: 

а группового; б - индивидуального 
J двигатель внутреннего сгораиия 
2 генератор; 3 - электродвигатель 

4 - электромотор -колесо 

для автомобилей различного назна
чения преимущественно используют 

электромеханические трансмиссин 

с ИlIдивидуальным при подом к мотор

колесам. ' Основными агрегатами элек
тромеханической трансмиссии явля-
10ТСЛ генератор и мотор-колесо. Элек
тромеханические трансмиссии приме

ннются на автомобнлях-самосвалах 
грузоподъемностью свыше 70 т, авто
мобилях и автопоездах высокой прохо
ДИМОСl и, автобусах особо большой 
вместимости . 

Общим ДЛЯ всех указанных транс
портных средств преимуществом элек

тромеханической трансмиссии перед 
механической и гидромеханической 
является бесступенчатое или в крайнем 
случае двухступенчатое регулирование 

крутящего момента. 

Ряд других преимуществ в различной 
степени проявляются по типам автомо

билей: 
Д"'Iя самосвалов: улучшение компо

новки и распределения массы автомо

биля по мостам за счет оптнмального 
расположения мотор-колес; возмож

ность реализации одним мотор-колесом 

большой мощности; меньш'ая масса 
траНСМIIССИИ для автомобилей мощ
ностью более 700-800 кВт; 
для автомобилеii и автопоездов высо

кой проходимости: свободный выбор 
колесной формулы и простота общей 
компоновки для широкого круга требо
ваний; существенное повышение прохо
димости автомобиля или автопоезда 
при активизации прицепных звеньев; 

плавное регулирование силы тяги; уп

рощение механической части привода; 
для автобусов: возможность созда

ния сочлененных автобусов особо боль
шой вместимости с высокими тяговыми 
показателями; улучшение П.'IЗНИUОВКИ 

и снижение уровня пола пассажирского 

са.10на. 

Электромеханическая трансмиссия 
имеет следующие недостатки: большую 
массу агрегатов и трансмиссии в целом, 

во многих случаях превышающую 

массу механической и гидромеханиче
ской трансмиссий; сравнительно низ
кий КПД; необходимость применения 
дорогостоящих материалов; сравни

тельно высокую стоимость изготовле

ния; относительно большие неподрес
соренные массы. 
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Рис. 1.8. Электромотор-колесо: 
I - шина; 2 - обод; 3 - электродвигатель; 4 - редуктор 

в настоящее время применяются 
электромеханические трансмиссии по

стоянного и переменно-постоянного 

тока. 

Предпочтительным является пря
мое соединение генератора с двигате

лем. При неоБХОДIIМОСТИ соединение 
может осуществляться через механиче

скую передачу В большинстве случаев 
это приводит к увеличению размеров 

агрегата двигатель--генератор. 

Мотор-колесо -- исполнительный ме
хани~ электромеханической транс
миссии представ.1яет собой отдеЛЫIЫЙ 
агрегат, объединяющий следующне 
ОСlIовные элемеllТЫ: тпговый элсктро
двигатель; редуктор, ведущсе звено 

которого соединено с валом э.~ектродви

гателя; колесо, состоящее нз ступицы, 

обода и ШИIIЫ; механический тормоз 
с соответствующим приводом. Кроме 
этого, конструкция мотор-колеса вклю

чает подшипниковые узлы, элемснты 

подвески, механизмы переКЛlOчеllИЯ 

передач в двухступеllчатых мотор

KO.~ecax. мехаНIIЗМ СЦЕ'ПЛСIIIIЯ в МОТОР-

колесах периодического действия. 
В табл. 1.2 приведены кинематические 
схемы редукторов и ряд конструктив

ных парамеТрОil существующих одно- и 

двухскоростных мотор-колес. Общие 
компоновочные решения при конструи

ровании мотор-ко.,ес опрсделяются ря

дом требований: МИНlIмизацией осевого 
размера MOTOP-КО.теса; IIспользованием 

ПОДШИПIlИКОВ колес и УПЛОТIIСIIНII ОТIIО
сите.1ЬНО Itебольших размеров; доступ
ностью коллектора электродвигателя 

для обслуживания; удобством компо
новки механического тормоза; созда

нием в мотор-колесе ВОЗДУХово:tа с 1.111-
нимальным аЭРО)tltН<1МНЧССКIlМ СОПРО

тивленнем (ири воздушном охлажде
нии); удобством и надсжностью мон
тажа электроаппаратуры . 

На рис . 1.8 показана конструкция 
мотор-ко_теса. ЭлеКТРо:tвигатель явля
ется осью колеса н размещен в ступице; 

доступ к коллсктору свободный; IЮр
пус редуктора служит ф.13НЦСМ. ПРIl 

помощи которого МОТОР-КОЖ'СО "ре

JIIНСЯ к раме аВl·омо()tf.1Я , 
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1.2. КинеМ&ТН'lескне схемы н осноаные параметры мотор· колес 

Мощность 
HarpYSK3 9лектро-
на колесо. двнгатеЛR, 

кВ кВт 

25 15 

27 35 

140 75 

250 75 

250 75 

3З7 230 

410 230 

Передаточ, 
ное чнсло 

редуктора 

14.1 

15 

59/ 20 

60/ 20 

20 

22 

Схема 

ny 
_]ИI 

~ 
_з~~ 
j}LfщJ 
_-тf:ЧJ , 

[iJ. 
y..y.J1. 

~тY 
Пр н м е ч 8 н К е . Дробыо даны передаточные чнсла двухступенчаТblХ редук
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1.3. ПiДРООБЪЕМНЫЕ 
ТРАНСМИССИИ 

Достоинства ГИЛ.рообъемных передач : 
бесступенчатое плавное изменен ие 
в широком диапазоне ://(сплуатацион

ных режимов скор ост!! и силы тяги ; 

простота компоновки трансмиссии и 

машины в целом, в том числе транспорт

ного средства с активными прицепными 

звеньями; возможность длительной и 
устойчивой работы под нагрузкой при 
малых скоростях; облегчение условий 
работы двигателя и агрегатов трансмис
сии (в результате сни>Кения перегрузок 
и вибраций); простота управления; 
легкость автоматизацни; возможность 

реверсирования движения и торможе

!1It1! без СПСЦИi1ЛЫJЫХ устройств. Основ-

ные недостатки гидрооб'Ьемной 
даЧII ~ относительно малый 
службы гидромашин и вы�окаяя 
IlIOCTb. 

пере

срок 

стои-

В автомоби.~ях гидрообъеМlJые пере
дачи применяlOТСЯ н епосредственно 

в тр'ансмиссиях j\ЛЛ регулирования 
скорости и силы тяги, в качестве меха

низма отбора мощности, например для 
привода ведущих мостов прицепных 

звеньев. 

Гидрообъемная трансмиссия состоит 
из гидроо6ъемных преобразователей: 
гидронасоса, приводимого двигателем, 

11 гидромоторов . В зависимости от 
расположении гидроагрегатов, их типа 

и числа возможны две принципиаль

ные схемы ГIцрообъеМНОI! тrаIlСМИС;

син. 
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в первой схеме (рис . 1.9, а) насос и 
гидромотор объединены в один блок 
(монЬблочная трансмиссия) . Гидро
передача выполняет функции коробки 
передач и -сцепления. Схема обеспечи
вает широкий диапазон регулирования 
за счет последовательного или парал

лельного управления гидронасосом и 

гидромотором. Однако трансмиссии, 
выполненные по этой схеме, имеют 
низкий КПД и лишены КОМПОНОВОЧНЪiх 
n реимуществ. 
Во второй схеме (рис . 1.9, б) гидро

агрегаты расположены раздельно. На
сос соединен с двнгатедем, гидромоторы 

через механические передачи - с ко

лесами. Гидромоторы устанавливаются 
как вне колеса, так и встраиваются 

в колесо (гидромотор-колесо). В послед
нем случае BЫCO~OMOMeHTHыe гидро 

моторы могут соединяться с колесом 

непосредственно. Схема удобна для 
компоновки . Применяется для много
ПРИВОДIiЫХ машии и автопоездов. Регу
.'Iирование осуществ.~яется обычно 
путем управления гидронасосом, а , не

обходимый диапазон регулированип 
достигается за счет отключения при

вода отдельных мостов. В схеме с раз
дельным раr.положением гидроагрега· 

тов может быть использовано несколько 
насосов (рис . 1.10) . Двигатель приво
дит два насоса, каждый из которых 
питает гидромоторы борта или отдель
ной rpYnnbi мостов . Схема с бортовым 
ПРИВОдОМ позволяет осуществлять 

Рис. 1.9. Схемы гидрообъемиых транс-
миссиА: 

n мон"БJ1"ЧНОn; 6 - с I'nздеJIЫIЫ" pa~· 
""J10жеllием 1"IIAl'"arpernT"n; I - дnи· 

гаТСJJI. ~HYTPCIlIl "CU СI 'О/,"I\'IИ 

;;~lИtn:t~~ ;'-
':' , : ,: ~;f '~-:f .' 

' ...... 

Рис. 1.10. Схема гидрообъемиой траис
миссии с двумя иасосами и бортовым при

водом Д8ижителей: 

J - двигатель внутреинего сгорания 

управление транспортным средством, 

изменяя частоту вращения колес одного 

из бортов. Трансмиссии, выполненные 
по данной схеме, обладают повышенной 
надежностью, что обусловлено парал
лельной работой насосов и магистра
лей. 

1.4. ИСХОДНblЕ ДАННЫЕ 
ДЛЯ РАСЧЕТА ОСНОВНЫХ 
ПАРАМЕТРОВ ТРАНСМИССИИ 

При проектиrовании автомобиля 
рассчитывают следующие основные па

раметры трансмиссий : передаточное 
число главной передачи иО : диапазон 
дк и передаточные числа основной 
коробки передач щ: передаточные 
числа дополнительной коробки пе· 
редач ир. 

Исходные данные для расчета 
задает техническое задание на про· 

ектиру~мый автомобиль, которое явля
ется первичным документом и основа· 

нием для разработки эскизного [[ тех· 
нического проектов. В нем определя
ется общее направление работ 110 кон
струированию, ИСС.~едованиям и тех

нологии . 

В техническом задании определпется 
тип автомобиля, дается краткая харак
теристика области его применения, 
дорожных условий и режимов эксплуа
тации с указанием климатических 

районов по ГОСТ 15150-69* Указы
ваlOТСЯ основные эксп.~уатацнонные 

свойства автомобиля (мощность. ско
рость и другие показатели, опреде.~яю

щие его ДIIН!lмические К'I'[ества). пока
Зi1Т('.1И массы н разм('роn, ресурс до 

Joi ;НIIIТilЛ[.)Ю)"(1 p (, ~H1IIТa. filpaHТlliillbl!i 
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пробег, требования к периодичности 
технического обслуживания, удобству 
его проведения ({ трудоемкости, требо· 
вания к унификации, примеияемые 
топливосмазочные материалы и другие, 

необходимые для проеlпирования све
дения . 

К показателям размеров, массы 11 
компоновочным параметрам аI!ТОМО ' 

би.~я, влияющим на характеристики 
его траIlСМИССИII. относятся : полные 

массы автомобнля та и ПРlщепа тпр. 
общее чис.~о мостов. а также число и 
расположение ведущих мостов. распре

деление масс по мостам, ширина Во 
и высота Но. КОЭффицнент обтекае
мости kB • 

При раэработке технического зада
ния эти парамеlРЫ определяют по 

аналогам С учетом назначения автомо

биля. традиций и уровня технической 
оснащенности завода, качества предпо

лагаемых к использованию материалов. 

Массы автомобиля u автопоезда 
в СССР определяются следующей си-

Грузового 

Г~pOДCKOГ" автобуса 

Междугородного автобуса 

стемой состояний масс. Масса IIrСII :IРЯ
женного автомобиля та. и - масса 
автомобиля без снаряжения, т. r без 
инструмента, запасного колеса, ;1(J:IОЛ

нительного оборудовання (наЛРШlер, 
ралиоприемника, кондиционера и т п.) 
и заправки (топлива, жидкого CM3.10'1-

ного материала и воды) . Массы ЖII\КО
сти в амортизаторах, смазочного мэте

риала в агрегатах и шарнирах , а т;шже 

электролита в аккумуляторной с,атарее 
входят в массу иссиаряженного :J UTO

мобиля. 
Масса снаряженного автомобиля 

то - масса автомобнля с заправкой 
и снаряжеНllе~I, 110 без воднтеЛII и 
пассажнров. 

Полная масса та - сумма масс сна
ряженного а!lтомобиля, полезиой на· 
грузки тг, Iюдителя 11 пассажиров. 
Масса автопоезда та. n - суммарная 

полная масса тягача и прицепа (полу
прицепа) . 
Полная масса автомоби_~я определя

ется по следующим формулам . 

та = то -1- тг + т n (z + 1) -1- тб 
та = то + т п (z + 11 + 1) + тб 
та .= то + т л (z + 2) + тб 

,Jl~.ГКОI\ОГО •••.••.•.... та = то + 11111 (z + 1) + "'6' 

Здесь тп - масса человека (тп = 
= 75 кг); z - число мест для пассажи
ров; n - число мест для проеЗ,1.а стоя; 

тб - масса багажа. 
Число мест для проезда пассажиров 

в автобусах городского типа стоя 
определяется исходя из площади, в пре

делах которой возможно расположение 
пассажиров стоя . В нормальных ус.10-
виях предполагается размещение на 

одном квадратном метре свободной 
плошади пола до пяти человек, а в часы 

пик - до восьми. Массу багажа води
теля и пассажира г!'узовых автомоби
Jlей и автобусов городского типа при
нимают равнО1' 5 кг, автобусов между
городного типа 15 кг и .'lerKOBbIx 
автомобилей 10 кг на одного человека. 
Масса снаряженного легкового авто

мобиля зависит от класса и группы. 
В табл . 1.3 приведены значения масс 
в зависимости от рабочего объема V JI 

двигателя, как основного параметра, 

опредрляющего принадлежность авто

мобиля к определенному классу и 
группе. 

Группа 

1 
2 

1 
2 
3 

2 

2 

1.3. Значення масс 
легковых автомобилей 

I 
Vл ' та. н. кг снаряже

НIIЯ. кг I 
Масса 

Особо малого класса 

До 0.849\ до 649 I 
0.85- 650-799 
1.099 

'Малого класса 

/

1.1-1.299/800-899/ 
1.3-1,499 900-1049 
1.5-1.799 1050-

IIH 

Среднего 

1

1.8-2.499/ 

2.5-3.499 

класса 

1150-
1209 

1300-
1499 

ЗО-50 
50-65 

65-90 

90-110 

Большого класса 

з.5-4.94911500- I 110-120 
1900 

Свыше Не ре-
5.0 гламеll-

ТНРОВ8110 
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Масса снаряженного автобуса зави
сит от его номинальной вместимости. 
На рис. 1.11 приведены значения масс, 
прнходящихся на одного пассажира, 

соответствующие наименьшим и на

ибольшим удельным массам. При этом 
под номинальной вместимостыо пони
мается число пзссажиров, перевозимых 

автобусом при нормальных условиях 
движения (не в часы пик). 

Если задана грузоподъемность гру
зового автомобиля, то его предполагае
мую полную массу можио определить 

по статистическим даиным, исходя из 

коэффициента грузоподъемности kr = 
= mг/mа· 
На рис. 1.12 для бортовых самосва-

I't!.сстояние Meil';;AY мостами, м 1.0 -1,25 
IlреllеЛhНО ДОПУСТlIмая nсеВ:lЯ 

нзгрузко ДЛЯ ЗВТО>10билеr., I<H: 
группы А 68,7 
группы F. 44,1 

лов и седельных автопоездов приведены 

огибающие кривые, соответствующие 
наиболее высоким коэффициентам рас
смотрениых бортовых автомобилей и 
седельных автопоездов . 

Распределение массы по мостам опре
деляется целесообразностью полного 
использования грузоподъемности шин, 

а также необходимостью соблюдения: 
норм максимально допустимой на
грузки на дорогу. Ниже приведены 
максимально допустимые в СССР на
грузки на мосты автомобилей групп А 
и Б. При этом предполагается, что 
движение автомобилей группы А допу
скается только по дорогам 1 и 11 
категорий. 

1,26-1.3~ 1,40 ,-2,5 2.6 ** и более 

78 .5 88,3 • 98.1 
49,0 53,9 58,9 

* ,LJ.опускастся ДО 93,2 кВ, если на сме;/;IIЫЙ мост прн\однтс!! не более 6,0 1<11. ** ;J.J!Я ПОЛУПРНIlеПОD l(онтеЙН~РОВ030В ДОПУСJ(ает~я 2,0 м, 

Масса буксируемого прицепа зависит 
от назиачения автопоезда. массы тя

гача. числа ведущих мостов тягача и 

ряда других факторов. Отношение 
массы прицепа к массе тягача (коэффи
циент массы прицепа knr) автопоездов. 
предназначенных для движения по 

твердым дорогам, составляет 0,5-1.2, 
При этом большие значения ОТIIОСЯТСЯ 
к автомобилям группы А . д.1Я авто
поездов с полноприводными тягачами 

при движении по грунтовым дорогам 

knp = 0.3+0.6. 
Сила соnроmиолеflия воздуха оказы

вает существеииое влияние на тягово

скоростные качества автомобилей при 
высоких скоростях движения, Она 
эависит от площади лобового сечения F 
(миделево сечение) и формы автомо
биля, оцениваемой коэффициентом 
обтекаемости kB . При отсутствии тех
нической документации площадь миде
.1ева сечения может быть определена 
по выражению 

F = аВоНо • 

где ВО и НО - соответственно наиболь
шие ширина и высота автомобиля; 
а - коэффициент заполнения площади 

(для легковых автомобилей а. = 0,78+ 
+0,8. для грузовых а = 0.75+0 ,9), 

tno/Z.H:r 

Г 

/80 

160 

1',0 

120 

100 

80 

60 
tilJ 80 /го z 

Рис , 1.11. Огибающие кривые маИСIIМLII .. -
иых И минимальных значений удельной 
сиаря.еикоЙ массы в зависимости от 
иомииальной вместимости автобусов. 
курсирующих по ме.дугородным линиям. 

и городских 
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/(г 

0,8 i.-'f-

./ 
V· ....... 

0,7 

... 
/' 

0,5 .'" 

~ 
i"""" 

v" '" .. 
~-:. v ~,5 

,./ 
-о. '1 , 1 

1 J * 5 S 7 10 10 JO/11a/ 

Рис. 1.12. Огибающие ИРllвые максималь
иых эиачеllиii коэффициентов грузоподъ-

емностн грузовых автомобнлеii: 

сплошная кривая - самосвалов; ШТРII· 

ховая кривая - бортовых автомобилей; 
Ulтрихпуиктириая крнвая - седельных 

автопоездов 

Большие Зllачения а относятся к бо
лее тяжелым автомобилям. Ниже при
ведены произведения ВОХ Но (м2) совре
менных автомобилей различных типов 

Легковые аВI/IО .llобuлu 

Особ\) Ma.~OГO класса 
Малого класса 
Среднего класса 
Большого класса 

1.4 ··1.9 
1.6-2,1 
1.9-2 .~ 
2.2-·2.6 

Грузовые авто.кобили гРl/зоподъеАfностыо. т 
0,5-2,0 4,2-5,7 
2.1-5.0 5.2-7.5 
5.1-15.0 6.9 ·-9.0 
Свыше 15 9,0-·15 

Коэффициеиты обтекаемости kB 
(Н· c2fMt ) автомобилей различных типов 
приведены ниже. 

Г"иочные автомобили 0,13-0,15 
.'lегковые автомобили 11.15-0.35 
Автобусы ..... 0.24-0,4 
Грузовые 8Rтомобнли 0.5-0,7 
Автопоезда 0.б·-О.~5 
Автофургоны 1,0-1,2 

Характеристики двигателя автомо
биля при расчетах параметров транс
миссий являются известными. Наибо
лее полные сведения опараметрах дви

гателя дает внешняя скоростная харак

теристика, представляющая зависи

мость эффективного момента и мощно
сти от частоты вращения коленчатого 

вала двигателя 00. при установившемся 

режиме работы и максимальной подаче 
'·Оllлнва . Важнейшими параметрами 
внешней хаРЗl{теристики являются 
максимальная эффективная мощность 
(кВт) Ne max; максимальный крутящий 
MOMellT (кН· м) Ме max; крутящиii мо
мент при максимальной мощности 
(кН· м) MN; максимальная частота 
вращения коленчатого вала (об/ми 11) 
Пе Пlах; частота вращения коленчатого 

вала при максимальной мощности 
(об/мин) nN; коэффициент приспособ
ляемости по моменту kM; коэффициент 
приспособляемости по частоте k(iJ' 
Для карбюраторных двигателей 

kM= 1,1+1,35, k(iJ= 1,5+2,5; для 
дизелей kM=I,I+1,15, k,u=I,45+2,O. 
При расчетах часто используют эмпи· 

рическую зависимость крутящего мо

мента от частоты вращения коленчатого 

вада 

М. = MN [а + ь ~: + с (~:)2 J ' 
(1 .1) 

где а, Ь, с - коэффиuиенты, подби
раемые по графику внешней скоростной 
характеристики. 

Не,Н'М ЛIе ,к811l 

900 150 

800 750 

7'f0 

/30 

120 

110 

700 
/100 7JOO /500 1700 ПI'I ио/нин 

Рис. 1. J Э. СкоростнаА характеристик •. 
двигатеЛА ЯМ3-238 
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МеМЗ-9665 
MeM3-968 
МеМЗ-968Б 
ВАЗ-2101 
ВАЗ·21011 
«МОСКВIIЧ
-408~ 
ВАЗ - 2103 
«Москвн ч -
-412Э. 
ВА3-2106 
УАЗ-451 МИ 
ЗМЗ-24д 
ГА3-52-04 
3М3 - 66 
ЗМЗ-58 
ЗМЗ-13 
ГАЗ-14 
ЗИЛ-130 
ЗИЛ-375 

I< а мАЗ 
ЯМЗ-23б 
ЯМЗ-238 
ЯМ3-238С 
ЯМЗ-238Н 
ЯМЗ-240 
ЯМЗ-240Н1 
Д12А-525А 

Исходные данные ОЛJl расчета 

1.4 . Параметры отечеСТ8енных A8HraTeJleli 

Vл , Тип * 

0.887 I 4V 
\ , 197 4V 
1,197 4V 
1,198 4Р 
1,295 4Р 
1,36 4Р 

1,45 4Р 
1,48 4Р 

1,51 4Р 
2,445 4Р 
2,445 4Р 
3,48 6Р 
4, 25 8V 

5, 53 8V 
5,53 8V 
6.0 8V 
7,0 8V 

10,85 
11,15 
14,84 
14,86 
14,86 
22,3 
22,3 
38,8 

8V 
6V 
8V 
8V 
8V 
12V 
12V 
12V 

,; 
ъ о: 

,( -.. .. ъ о: 
Е .. - о: E:I - = • :t • :t 
"1%1 :с:-- " . ::;:--

:с: :.: .::'8 ::;::z;: .::'8 
- - - - ---

Карбюраторных 

20,6 4,3 51 2,75 
29,4 4,3 14 , 5 2,8 
36,8 4,4 81,5 3,6 
47 5,6 87, 3 3,4 
50,7 5,6 94 , \ 3,4 
36,8 4,75 91,2 3,2 

56 ,6 5,60 105,1 3 ,5 
55,2 5,8 111,2 3, 4 

58 ,8 5,4 
55,2 4,0 
69,9 4,5 
55,2 2,8 
84, 6 3,3 

143,4 4,4 
161,8 4,2 
110,3 3,2 
132,4 3, 2 

12\ ,6 3,0 
166 ,7 2,35 
186,3 2,5 
205,9 1,5 
284,4 2,25 

411,9 2,25 
451,1 2,7 
402 1, 9 
465 1,9 

154,6 
132,4 
176.5 
194,9 
220.6 
264,8 
Э67,7 
З86.1 

Дuзелей 

2,6 631,6 1,6 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
1,5 
\,6 
1,2 

2.1 666.7 
>2,1 882,6 
2.3 882,6 
2,1 1078,7 
2.1 1274,8 
2,1 1765.0 
2,0 2206 

kM 

- -

1,076 
1,14 
1,02 
1,089 
1,088 
1,23 

1,088 
1,22 

1,16 
1,26 
1,26 
1,094 
1,16 

1,32 
1,23 
1,22 
1,18 

1,12 
1,107 
1,099 
1,091 
1,075 
1,061 
1,055 
1,196 
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I<о:.ффициенты 

k(j) 

I ~ а 

- -- ~- -

1,51 0,78 0,88 
1,54 0 ,66 1,49 
1,22 0,61 1,0 
1,65 0,88 0,69 
1,65 0,88 0,69 
1,48 0,23 2,95 

1,6 0,84 0 ,1 8 
1,7 0,91 0,98 

1,8 0,91 0 ,9 
1,70 0,73 1,80 
1,8 0,85 1,46 
1,81 0,97 0,46 
1,41 0,44 2,12 

1,95 0,9 7 1, 38 
1,53 0,41 2, 50 
1,68 0,75 1,59 
1,68 0,80 1,3 

1,6 0. 51 1,11 
1,4 0,44 1.87 
1,4 0.48 1.73 
1,5З 0,71 0,99 
1,4 0,61 1,31 
1,4 0,68 1,07 
I , ЭI 0,48 1,50 
1,63 0.7 1,61 

0,66 
1, 15 
0 , 61 
0,57 
0 ,57 
2, 18 

0.62 
0,95 

0. 81 
1.53 
1. 31 
0,43 
1,56 

1. 35 
1, 91 
1,34 
1, 00 

0.62 
1,31 
1,21 
0,76 
0,92 
0,75 
0.92 
1, 31 

* Uифроll обозначено число ЦИЛИIIДРОВ, буквоlI ~ V -обр аэиыА ABllraTe_~b (V) и 
рядиый (Р) . 

Если известиы kM и kw' то коэффи
циенты а, Ь, с приближенно могут 
быть определены из выражеиий 

а = .:.,:k M~k~w~(~2---:-,;,;.k~w )"-----,,....1 
kw (2 - kw) - 1 

'-а Ь 
Ь= I-Q,5kw ; C=kw2 , 

( 1.2) 

На графике рис . 1.13 изображеиа 
экспериментальиая скоростиая харак

теристика двигателя ЯМЗ-238. Точ
ками показаны значения момента, рас

считанные с использованием формул 
(1 . 1) и (1.2) . 
В табл. 1.4 приведены необходимые 

для тягово-скоростных расчетов пара 

метры двигателей автомобилеА. 

Параметры внешней характеристики 
определяют на стенде при ком

плектации двигателя согласно 

гост 16846-78 (без глушителя, вен
тилятора, радиатора и компрессора). 
Полученная при испытаниях мощность 
приводится к нормальным условиям: 

атмосферному давлению, равному 
101 кПа, и температуре воздуха 
+15 ос. По стандарту DIN (ФРГ) 
испытаиия проводят при отсутствии 

только радиатора и компрессора, а по 

стандарту SAE - при отсутствии глу
шителя, вентилятора, радиатора, ком

прессора, воздушного фнльтра , гене
ратора и водяного насоса. В иастоящее 
время в США взамен стандарта SAE 
используют новыА стандарт, близкнй 
к DIN, но результаты приводятся 
к давлению воздуха 99.2 кПа и темпе
ратуре воздуха +29,4 ос. 
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Рис. 1.14. Зависимость максимаJlЬИОЙ 
скорости легковых автомобиле/! от yAeJlb

иой мощиостlt: 

О - особо малого класса; Х малОГО 
класса; ·6 - среднего класса; 0-., 

большого класса 

Потери мощности, расходуемой на 
привод различных механизмов, в про

центах от мощности двигателя nриве

дены ниже. 

Масляный насос 
Водяной H~COC 
ВеНТIIЛ>1ТОР 
Генератор 
Глушитель . . . 
ВОЭДУШIIЫ:\ фильтр 

1-1 . 5 
2-4.0 
4-8Л 

0,3-0.4 
2 

1-1.5 

Используя этн данные, можно при
ближенно сравнивать мощности двига
телей, определенные по различным 
стандартам. При этом следует учиты
вать, что больший процент затрат отно
сится к двигателям меньшей мощности. 

Часть мощности двигателя затрачи
вается на привод приборов и механиз
мов, а также неизбежны потери мощ
ности вследствие установки систем 

впуска и выпуска инесоответствия 

условий работы двигателя на автомо
биле стендовым условиям. Перечислен
ные потери учитываются введением 

в расчет коэффициента kc . Коэффициент 
kc зависит от типа двигателя и типа 
автотранспортного средства . При 
приближенных расчетах можно при
нимать kc = 0,8+ 0,9, меньшие значе-

ния относятся К автомобилям с мень
шей уделыlil� мощностью. 
Если мощность двигателя не задана 

техническими условиями, то ее нахо

дят исходя из заданной максимальной 
скорости или по удельной мощности, 
сопоставляя характеристики разраба
тываемого автомобиля и существующих 
аналогов . 

Мощность двигателя, необходимую 
для движения с максимальной ско
ростью иа тах- находят по выражению 

Nev = 0,27B1JJ~nIavamax + 
з + 0,02J4ks Fva max' (! .3) 

где 1JJv - коэффициент дорожного 
сопротивления при максима.'1ЬНОЙ ско
рости . 

Неправильный выбор мощности дви
гателя приводит к перерасходу топ

лива. Увеличение мощности позво
ляет повысить средние скорости дви

жения, улучшить динамические каче

ства автомобиля, однако при этом 
возрастают размеры н масса двигателя 

и трансмиссии, стоимость автомобиля, 
увеличивается расход топлива и масла. 

Максимальная скорость движения 
авiо\юбиля зависит от его типа и 
назначения . Максимальные скорости 
легковых автомобилей зависят от клас
са и находятся в пределах 100-
220 км/ч . 
При оценке тягово-скоростных ка

честв автомобилей используют nонятие 
удельная мощность NYA - отношение 
номинальной мощности двигателя 
к полной массе автомобиля (авто
поезда). 
Анализ . параметров современных 

леГКОВblХ автомобилей покаЗblвает, что 
их максимаЛЬ.Нblе скорости и удельные 

мощности изменяются в широких пре

делах : NYA = 20+90 кВт/т, иn mах = 
= 100+220 км/ч (рис. 1.14). В то же 
время наблюдается довольно четкая 
взаимосвязь между удельной мощ
ностью , максимальной скоростью и 
классом автомобиля. 

Пяраметр NYA иа mах 
(кВт/т) (КМ/Ч) 

Клдсс автомобиля: 
особо !.!алыЙ (не 
более) 

(н·е · более) 
10 140 

малый 50 170 
срединА 11 БОI1Ь-
шой (не более) 90 220 
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у грузовых автомобилей оптималь
ная максимальная скорость выбира
ется в некотором диапазоне, определяе

мом условиями безопасности движения, 
действующими нормативными докумен
тами, скоростными возможностями ана

логов и тенденциями развития. 

ГОСТ 21398-75* устанавливает 
нижний предел максимальной ско
рости 75 км/ч для полностью нагру
женных одиночных автомобилей и 
автопоrздов, движущихс;я по горизон

тальной дороге с твердым покрытием, и 
30 км/ч на подъеме крутизной 3 % . 
Большинство современных грузовых 

автомобилей имеют иа тах = 80+ 
+ 100 км/ч, и в перспективе примени
тмьно к большегрузным грузовым 
автомобилям магистрального типа 
иа тах ~ 100 км/ч. В настоящее время 
для грузовых автомобилей рекоменду
ются Vamax = 80+95 км/ч. 
При выборе удельной мощности не

обходимо учитывать, что автомобиль. 
обладающий низкими динамическими 
качествами, является помехой ·.для 
других автомобилей. При этом чем 
ниже тягово,скоростные качества и 

БО.1ьше размеры и масса автомобиля, 
тем больше создае:г он помех для 
транспортного потока. 

Если с точки зрения обеспечения 
достаточных средних скоростей движе
ния и МИ/lимальных расходов топлива 

для большегрузных автопоездов можно 
признать достаточной Nуд = 6 кВт/т, 
то с точки зрения обеспечения равно
мерного движения транспортных пото

ков на дорогах предпочтительной ЯВ.1Я
ется Nуд = 7.5 кВт/т. 
Шины выбирают по стандартам 

исходя из расчетной нагрузки на ко
лесо . Основным размером, используе· 
мым при расчетах тягово,скоростных 

качеств, является радиус колеса. катя

щегося без скольження Гно' Прн этом 
.под радиусом качения ГН понимается 

отношение поступательной скорости 
колеса VH к его угловой скорости (он. 
Радиус качения колеса, катящегося 

без скольжения, примерно равен ра
диусу колеса. движущегося в ведомом 

режиме, т . е. колеса, равномерно катя

щегося nOJ\ действием толкающей силы. 
Последний занимает промежуточное 
ПО.~ожение между свободным р,щиусом 
ГС И стаТl\чеСКIIМ Гст. ЗначеНllЯ ЭПIХ 

двух радиусов приводятся в справоч

ных материалах по сортаментам шин. 

С достаточной для практических целей 
точностью радиус 'но может быть 
найден по выражению 

Гно = Лш'с, 
где ЛШ - коэффициент деформации, 
зависит от типа, размера и модели 

шины (Аш = 0.95+0 ,97. меньшие зна
чения относятся к более эластичным 
шинам). 

1.5. ПАРАМЕТРЫ 
МЕХАНИЧЕСКИХ СТУПЕНЧАТblХ 

ТРАНСМИССИ Й 

Передаточное число глааной nередачu 
ио выбирают из условия обеспечения 
максимальной кинематической ско
рости автомобиля при максимальной 
частоте вращения коленчатого вала 

двигателя и высших передачах в ко

робке и раздаточной коробке. Переда
точное число главной передачи 

иО = 0.377VH maxUoup ' IJ / (n e max'l\o) . 

( 1.4) 

где ив, Ир.в - передаточные числа 

высших передач соответственно в ко

робке передач и раздаточной коробке. 
Максимальная кинематическая ско

рость ин тах может быть равна, больше 
или меньше расчетной максимальной 
скорости иа тах по балансу мощности. 
Коэффициент высшей передачи 

Си "'amax ,'и((lТ1ax ' 

Максимальная J<Инематическая ско
рость легковых автомобилей обычно 
равна максималыlйй скоростн по ба
лансу МОЩJЮСТИ (Си= 1) . у ГРУЗОВЫХ 
автомобилей Cv < 1, С(., = 1 и Ct' > 1. 
Соотношение опре,1СЛЯСТСЯ назначе· 
нием автомобиля, i\flНамическими тре
боваНIIЯМИ, а также ДllапаЗОIJОМ и чис· 
лом передач в коробке псре1\ач. Увели
чеНllе С/I приводит к ПО!lышеI\JIЮ дина

мических качеств автомобиля при огра
lIичешюм числе пере;!,!'J в коробке 
передач. При этом в случае движеНIIЯ 
с большой нераDномерностью повыша· 
ется средняя скорость. НЗЛlJшнсе уве · 
ЛИ1JСIIIIС Си может ПРJшеСПI к повыше

IIИЮ расхо:!а T0I1Mloa и СНIIЖСIIIIЮ 
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срока службы двигателя . Значение 
С!) < 1 наиболее целесообразно для 
транспортных средств, совершающих 

магистральные перевозки при большом 
диапазоне и числе ступеней в коробке 
передач. При Си < 1 более полно ис· 
пользуется МОЩНОСТЬ двигателя во 

время работы автомобиля с неполной 
нагрузкой. 
Высшая передача коробки передач 

заднеприводных автомобилей прини
мается прямой или повышающей . По
вышающая передача наиболее часто 
применяется на автомобилях средней 
и большой грузоподъемности, пред
назначенных для работы с прицепами . 
По производственным соображеииям 
н с целью унификации коробки передач 
с повышающей передачей могут при
меняться и на грузовых автомобилях 
других типов. 

Передаточное число высшей пере
да'!и коробки передач переднепривод-

Семейство ~втом"билеl\ ГАЗ ЗИЛ 

ГРУЗОПО,/\ЪСМIIОСТЬ базо-

воА модели, т 2-1 3-6 
Передаточные ЧIIСЛ3 

глзвноlI ПЕ'редач~ 6.38; 6,33; 
6,83 6,67; 

6,83 

Передаточные числа коробкu передач 
определяют исходя из требуемого диа
пазона (дм = UI/UB - отношение пе
редаточных чисел крайних передач) 
и числа ступеней. 
Диапазон и число ступеней являются 

основными характеристиками коробок 
и опреде.'1ЯIОТСЯ типом и назначеиием 

автомобилей . Для легковых автомоби
лей применяют коробки передач 
с 3-5 ступенями. Наиболее распро
страненными в иастоящее время явля

ются четырехступенчатые коробки пе
редач, хотя наблюдается тенденция 
увеличения количества моделей с пяти
ступенчатыми. Трехступенчатые ко
робки передач применяют только на 
автомобилях с большой удельной мощ
ностью. Трехступенчатые коробки пе-

IЛн 
Числn СТУl1ен е й 

5.7-8,5 

5 

7,9--9,35 

6 

нога автомобиля определяется ее кон
струкцией и типом привода . В этом 
случае, используя формулу (1.4), це
лесообраэно определить суммарное пе
редаточное число трансмиссии на выс

шеА передаче (ивUo) и разделить пере
даточные числа между коробкой пере
дач и главной передачей исходя из 
конструктивных соображеииЙ . 
Главиые передачи легковых автомо

билей изготовляют с передаточными 
числами 3,1-4,9. Обследование ста 
моделей современных легковых авто
мобилей показало, что 19 % автомобi1-
лей имеют передаточные числа главной 
передачи 3,1-3,6; 62 % 3,7-4,3 и 
16 % 4,4-4,9. 
Передаточные числа главных передач 

грузовых автомобилей составляют 
4,5-9,0. При этом в зависимости от ус
ловий эксплуатации на автомобиле мо
гут устанавливаться главные передачи 

с различными передаточными числами. 

« Урал» l<aMA3 I<pA3 МАЗ 

4,5-7,5 A-IO 7.5-12 8-14,5 

7,32; 5,94; 8,173; 6,59; 
8,O~; 6,53; 8,21 7,2З ; 

8,9 7,22; 7,77 
7,339 

редач имеют дм = 2,3+2,6; пятисту
пенчатые дм = 3,5 + 4,5. Наиболее 
распространенные существующие кон

струкции четырехступенчатых коробок 
передач имеют д,! = 3,4+4,00, хотя 
встречаются коробки передач, у ко
торых дм = 3,1+3,2 и ди = 4,5+ 
+4,7 . 
диапазон и число ступеней коробок 

п.ередач грузовых автомоби.~еЙ ОТ.~и
чаются большими пределами . Сущест
вуют коробки передач с числом ступе
ней от 6 до 22 при д" = 5+25. Число 
ступеней находится в прямой зависи
мости от диапазона коробки. Это видно 
из приведенных ниже данных, получен

ных статистической обработкой ре
зультатов, ОТНОСЯЩихся к различным 

моделям автомобилей. 

8-10 

8 

9,2-18,5 

1 О 

13-19,4 

16 
17·-24.7 

20 
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Основной тенденцией является уве
личение числа ступеней и диапазона 
коробки передач при возрастании 
массы автомобиля (автопоезда). Увелн
чение числа ступеней и даапазона 
большегрузных автомобилей (авто
поездов) позволяет более эффективно 
использовать MOLЦHOCTb двигателя при 

работе автомобиля с различной сте
пены!> загрузки и в различных дорож

ных условиях. Для таких автомобилей 
в зоне наиболее часто применяемых 
передач интерваJl ступеней (отношение 
передаточных чисеJl смежных передач) 
должен быть равен 1,3-1,4. Больший 
интерваJl обусловливает увеличение 
расхода топлива, а также снижение 

динамических качеств автомобиля. 
Меньший интервал вызывает затрудне
ния у водителя в выборе нужной пере
дачи. У коробок передач с автомати
ческим переключением число ступеней 
может быть большим. 

Передаточное число первой (ннзшей) 
передачи Щ, если не установлен диапа

зон, определяется из необходимости 
соблюдения трех условий: 1) возмож
ности преодоления автомобилем (авто
поездом) заданного максимального 
дорожного сопротивления; 2) возмож
ноети реализации по условням сцепле

ния колес с дорогой максимального 
тягового усилия; 3) возможности дви
жения с минимально устойчивой ско
ростью. Исходя из этого передаточное 
число первой передачи определяют по 
трем формулам. 
По первому условию Ul = 

= 'Фmахgт.гмо/ МетахирUoТ)т, где 'Фmах
максимальное дорожное сопротивление 

(для одиночных автомобилей 'Фmах ~ 
~ 0,35, а для автопоездов 'Фшах > 
~ 0,18; обычно принимают для легко
вых автомобилей 'Фmах = 0.35+0,5 и 
грузовых 'Фmах = 0,35+0,4); Т)Т -
КПД ТрflНСМIIССНИ; ир-передаточное 
число раздаточной коробкн. 
По второму условию иI = 

= qJg!/!q>fMoI МеmахирUoТ)т, где тф -
сцепная масса автомобиля (для полно
приводиых автомобилей mq, = та; для 
автомобилей с заднимн ведуLЦИМН мо
стами ~ = ~mа; для автомобилей 
с персдним BeДYLЦHM мостом mф = 
= СХ1Пll)' в этнх выражениях та и 
Пl 1 - массы, ПРИХОДЯLЦиеся на задние 

н передние мосты соответствснно, СХ2 

и CX1 - . коэффициенты перераспределе· 
ния нагрузки, CX1 = 0,8+0,9 и СХ2 = 
= 1,1 + 1,3); ер - коэффициент сцепле
ния (для сухого шоесе ер = 0,6+0,8). 
По третьему условию Ul = 

= о,377nеуГмо/Uoириа mln, где nеУ - ми
ннмально устойчивая частота враLЦения 
коленчатого вала двигателя, об/мин; 
иа mln - минимально устойчивая ско
рость ДВlfже:1ИЯ (для удобства маневри
рования принимается иа mln ~4+ 
+5 км/ч). 

Если Ul, найденное по первому 
условию, будет превышать значение, 
найденное по второму, то целесооб
разно увеличить сцепную массу авто

мобиля. При невозможности увеличе
ния сцепной массы принимается Ul, 
найденное по второму условию. При 
этом автомобиль не сможет преодолеть 
заданные дорожные сопротивления. 

Передаточное число, выбранное по 
первому и второму условию, сопостав

ляется с определенным по третьему 

условию. Если первое будет меньшим, 
чем второе, то окончательно U[ при

нимается по третьему условию. 

Передаточные числа промежуточных 
передач в большинстве случаев рас
считываются по геометрической про
грессии, что обеспечивает возможность 
работы двигателя при разгоне автомо
биля в одинаковом режиме на всех 
передачах. В оБLЦем виде переда. 
точное число промежуточной передачи 

и -и д(i-I)/(I-n) 
i - 1 м ' 

где i - номер передачи; n - число 
передач. 

Если в коробке передач имеется 
прямая передача, то передаточные 

числа промежуточных передач 

и - u(n-i)/(II-I) 
i - 1 ' 

в данном случае n - номер прямой 
передачи. 

Диапазои работы двигателя, воз
можность и легкость переключения 

передач, условия работы синхрониза
торов зависят от интервала передаточ

ных чисел между смежными ступенями 

в коробке передач . Интерва.~ между 
передачами можно оценивать по шагу 

соседннх передач q,. {Н = U'/Щ+l' 
Найденные значения передаточных 
чисел корректируют, уменьшая Q',I+1 
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ддя высших I1средач за счет увеличения 

интервалов между НIIЗШИМИ. При этом 
обеспечивается лучшее использование 
мощности двигателя при движении 

автомобиля lIa наиболее часто употреб
ляемых высших ,передачах, а также 

улучшаются условия работы синхро
низаторов . Из условия возможности 
переключения наибольшее значение 
Qi, i+l = 1,6+ 1,7. На НIIЗШИХ переда
чах встречаlOТСЯ значения шага, близ
кие к двум. 

При ограниченном чисде ступеией 
коробки передач можно рекомендовать 
рассчитать передаточные числа проме

жуточных передач по геометрической 
прогреССИII и гармоническому ряду 

и выбрать средние величины. Переда
точные числа по гармоническому ряду 

определяются из условия обеспечения 
возрастания скорости автомобиля на 
одну и ту же величину на каждой сту-

lIени. При этом шаг между высшими 
передачами оказывается значительно 

меньшим, нежели между иизшими. 

Передаточные числа промежуточных 
передач гармонического ряда в общем 
случае 

[
i-l ]-1 

ui = иl n _ I (Дк - 1) + I 
Если передача с индексом n является 
прямой, то 

(
i-I n-i)-I 

их = 1/1 --их+--n-I n-I 

Передаточное число ступени заднего 
хода принимается близким к UI ' 
Найденные значения передаточных 
чисел уточняются при разработке кон· 
струкции . 

В табл. 1.5 и 1.6 приведены характе
ристики некоторых наибодее типичных 
автомобильных коробок передач. 

1.5. Основные характернстнкн коробок переда', 
механических трансмиссий 

СреД' 

Фирма, модель Передаточные Чllсла Ii шаг иие I Диа-
коробки передач между сосеДНИ,,!I~ ступе"ямн эка· пазон 

чекня 

шага 

3АЗ-9б8 З,80 2,12 1,41 0,9б 4,lб I 1,58 I З,94 (1,79) (1,50) (I,4б) 

ВАЗ-2101 3,75 2,30 1, 49 1,00 3,87 
I 1,55 I 3,75 (l,б3) (1,64) (1,49) 

«Москвич·2138_ 3,81 2.42 1,4.5 1 ,00 4,71 
I 1,5б I 3,81 (1,57) (I,б7) (1,45) 

«МОСlшич-2140» 3,49 2,04 1,33 1,00 3,39 
I 1,62 I 3,49 (1,70) (1,64) (1,33) 

ГА3·24 3,50 2,2б 1,45 1,00 3,54 
I 1,52 I З,50 (1,65) (1,5б) (1,45) 

Таtга-б03 3,545 2,2б5 1,45 О,9б З,43 
I 1,55 I 3,80 (1,5б) (1 , 56) (1,51) 

УАЗ·.469 4,12 2,64 1,58 1,00 5,22 
I 1,60 I 4,12 (1,56) (I,б7) (1,58) 

ГАЗ-53Л 5,55 3,09 1,71 1,00 7,77 
I 1,87 I б,55 (2,12) (1 ,81 ) (1,71 ) 
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Продолжеиис табл. 1.5 

Cp~д-

Фирма. модель ПереДаточные числа Ii шаг иие I дllа-
коробки передач между соседними СТУПСIIЯМН эиа- пазон 

чения 

шага 

Zahnradfabrik 6.42 3.10 1.68 1.00 I 1.86 I 6.42 Ak'Y-40 (2.07) ( 1. 85) (l.б8) 

ЗИЛ-130 (.44 4.10 2.29 1. 47 1.00 7.09 
I 1.65 I 7.44 (1.81) (1.79) ( 1.56) ( 1.47) 

ЯМЗ-204У 6.17 3.40 1.79 1.00 0.78 6.69 
I 1.68 I 7.91 (1.82) (1.90) (1.79) ( 1.28) 

ЯМЗ-236Н 5.26 2.90 1.51 1.00 0.06 5.48 I 1.68 I 7.98 (1.81 ) (1.91) ( 1. 52) (1.50) 

К,амАЗ мод. 114 7.82 4.03 2.50 1.53 1.00' 6.З8 I 1.67 I 7.82 (1.94) (1.61) (1.65) (1.53) 

Clark 205V 7.58 4 .38 __ 2.40 1.48 1. 00 I 1.66 I 7.58 (1.73) (1.82) (1.62) (1.48) 

Clark 204VD 6.06 3.50 1.80 1,00 0. 80 I 1,66 I 7 . 58 (I,7 З) ( 1.94) (1.80) (1.25) 

Clark Э27V 

/ 
6.27 3.65 1,89 1,18 1.00 6,11 

11'58 6.~1 
(1.77) (1,88) (1,60) (1,18) 

Clark Э28V 7,01 3 ,91 2,11 1,18 1,00 6,11 1,63 /1'01 (1,17) (1,8З) (1,79) 

Ikaru. 280 8,81 2,90 1,99 1,44 1,00 6,01 1,55 5,81 
(2,00) (1,46) (I,Э8) (1,44) 

IF'A 8,82 4,56 2,62 1,69 1,00 6,38 1,11 8,62 
(1,89) (1,74) (1,65) ( 1,59) 

Scoda-760 I 7,64 4,27 2.60 1,59 1,00 5,95 
1'671 7,64 (1,79) (1,64) (I,6Э) (1,59) 

Tatra 138 

I 
8,69 4,40 2,66 1,62 1,00 7,53 11,_7_21~ (1,98) (1,65) (1.64) (1,62) 

SpY6er 4652-А 1.40 4.2 7 2.47 1.46 1. 00 
1.65 7.40 (1.73) (1.73) (1.69) (1.46) 

Spyser 8151-Т 5,19 2.95 1.72 1,Оn 0,69 
1,6б 7.52 (1.76) (1 . 72) (1,72) ( 1.15) 

Fllller 5С-65 8,08 4,67 2,62 1.38 1.00 
1,69 8 ,08 (1.73) (1,78) (1,90) (1,111) 
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Продолжение табл . 1.5 

Сред-

Фирма,модель Передаточные чнсла и шаг нне I ДI,а-
короБКII передач .. е жду сосеДIIИ"И ступеНЯМII эва- пазон 

"ення 
шага 

Fu11er 5С·650 6,37 3,4 0 1,74 1,00 0,75 1,71 8,50 (1,90) (1,95) (1,74) (1,33) 

David Dro\vn 557/480 7,95 4,70 2,78 1,56 1,00 
1,68 7,95 (1 ,69) (1,69) (1 ,78) (1,56) 

Da\'id ВГО"'п 577/480 6,05 3.34 1,76 ] ,00 0,77 1,67 7,86 (1,81) (1,90) (1,76) (1,30) 

Zahnrad!abrlk 55 -45 7,92 4,37 2,55 1,49 1,00 7,35 
1,68 7,92 (1,81) (1,71 ) (1,71 ) (1,49) 

Zahnradlabrik 55·45 6,47 3,33 1,70 1,00 0,764 6,00 1,71 8,47 (1,94) (1,96) (1,70) (1,3 ]) 

Zahnrad!abrik 56-90 9,01 5,24 3,22 2,20 1,50/1,00 8,30 9,01 
(1,72) (1,63) (1,46) (1,46/1,50) ],55 

Zahnradfabrik 56-90 7,03 4,09 2,45 1,50 1,00/0,81 6,48 1,54 I 8,8 
(1,72) (1,67) (1,63) (1,50/1,23) 

При м е ч а н и п : 1. В скобках прнведены значения шага между соседннмн сту-
пенями. , _ 

2, В знаменателях дробей приведены знаqення передаточного числа и шага для 
VI ступени. Последиее из передаточиых чисел относится к передаче задиего хода. 

1,6, ОСНО8иые 'характеристики коробок переда'! 
мехаиических траисмиссиЙ. имеlOЩИХ АОПОЛНИте .. .,иыЙ р8ДУК"ОР 

ФИРW8. 
модель 

КамАЗ 1010,11,,16 

Ful1er RT-910 

Fuller RT-610 

--

Ful1er RT-660 

Vo1vo R-61 

.~ .. 
Щ _=~ 1:1· =01 ~ .. 

7,82 4,ОЗ 2,60 I,&Э 1,00 7.Э8 1 g,б 

1 
6.38 3.28 2.04 1.26 0.816 8.01 

8.06 6.30 4.99 3.96 3.20 8.73 
2,61 1,97 1.66 1.24 1.00 2,73 

9,00 7,02 11,48 4,26 3,43. 9,60 
2,62 2,05 1.60 1.24 1.00 2.77 

7,18 5,61 4,33 3,42 2,67 10,9 
2,10 1,64 1,27 1,00 0,78 3,18 

10,6 7,40 5,20 3,93 9,71 
2,70 1,89 1,32 1,00 2,47 

I 8.081 

9,00 

- -

9,20 

10,6 

"АР 

1.00 
0.81& 

3,20 
1,00 

3,43 
1,00 

3,42 
1,00 

3,93 
1,00 

ДОПОЛRИТель-
яwА редуктор 

Д8lхступенче -
TIoI делитель 

I Двухступен'!а-
тыА заДнкА 
редуктор 

Двухступенча о 

тыА задниА 
редуктор 

То же 

» 
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Продолжеlше табл. 1.6 

... 
.. с :.: 

Фирма. ~~~ идр 
Дополннтель-

модель ~'8 .. ныА редуктор 

= g-S 
J:::{:.:I>. 

- - - - --- - - - - -

ZаhпrаdiаЬrik 

I 
13. 1 8.67 6.37 4.65 3.43 16.2 

13.1 
3.43 IдвухступенчаТhlil 

S5-110GP 3.82 2.53 1.86 1.36 1.00 4,72 1,00 задннй редуктор 

Ful1er R,-1750 I 9, 14 6.85 4.86 3.48 2.62 9 .56 
12.2 

3,48 То же 
(2,62) 1,96 1,10 1.00 0.75 2.74 1,00 

ЯМ3:238А 7.73 5.50 3.94 2.80 11.78 
10.9 

3.94 
1.96 1.39 1,00 0,71 2.99 1,00 

Fuller RT-915 12,0 9,42 7.45 5.90 4.78 13.03 4.78 Трех сту пеи ч а-
8.(15 6.30 4.99 3.95 3;20 8.73 12 . 0 3,20 тыА задний 
2,51 1.97 1.56 1,24 1.00 2,73 1,00 редуктор 

Fuller 12.5 8 ,35 6,12 4.56 3.38 13.07 3.38 То же 
RTO-913 

Eaton 
TS-1312A 

Spyser 8012 

!Cft8er 
7 б-3А 

------

Уо\уо RS-61 

(3.70) 2.47 1,81 1.35 1.00 
(3,20) 2,14 1,57 1.17 0,87 

' -
11,195.842.99 1.55 
8.97 4,68 2,40 1,24 
7,22 3.77 1.93 1.00 

7.62 4. 16 2.26 1.22 
6,26 3,40 1.85 1,00 
б,08 2,76 \,60 0,8J3 

\6,2 8,\8 4,38 2,3\ 
8, \8 4,39 2,34 \.24 
8,68 3,64 \,89 \,00 
6,29 2,86 \.82 0,80 
-

\1,22 7,84 11,110 3,113 
8,48 8,81 4,84 3,3\ 
2,86 2,00 \,40 \,00 
2,4\ \,68 \,18 0,84 

3,87 

10.17 
8.16 
6,56 

7.78 
6,39 
б.\8 

\6,22 
8,\7 
6,119 
6,ЗО 

\0,28 
11,67 

14.37 

11,19 

9,37 

\11,0 

\3,38 

1.00 
0.87 

1,55 
1,24 
1,00 

1. 22 
1,00 
0.813 

2,3\ 
\,24 
\,00 
0,80 

\,00 3,113 
0,84 3,83 
\,00 \,00 
0,84 \,00 

Трехступеи ча-
Tbll\ делитель 

То же 

чеТЫlехступен, 
четы редуктор 

Передииll повы' 
Ш'lOщиll АеЛlI
Tell. и sадинlI 
ПОИИЖ81Ощиll 
редуктор 

При м е ч а и и 11: \. В строие, соотвеТСТВУlOщеll "др - \, приведеиы переда-
точные ЧИСllа осиовиоll коробки. Передаточиые числа, S.КЛlOчеииые в скобки, ие нсполь
'УIOТСII. 

2. Последиие числа в рнду чисел ", соответствуlOТ передачам S8диеrо ходв. 

Передаточные числа раздаmoчных ко
робок необходимо выбирать для полно
приводных автомобилей. В раздаточ
ной коробке предусматривается, как 
праDIiЛО, две передачи - высшая и 

Ilизшая. Высшая является прямой 
ИЮ1 имест персдаТО'llIое число, б.~иэкое 

к единице; передаточное число низшей 
передачи определяют из условиА пре
одоления максимального подъема, 

полного использоваllИЯ сцепной массы 
и обеспечения минимальной устойчи
DОЙ скорости двнжения. Ддя расчеТОD 
используют слеДУЮЩllе Dыражсн",,; 
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1. 7. Передаточны~ Чllсла 
ра:Щ8ТОЧКЫХ коробок 

.. .... 
Модель 

0;0;: ..,» ир 
"':1 
0;:", 
00 
:.:'-& 

-
У АЗ-452Д 4 Х 4 1.94; 1.0 
ГАЗ-ббА 4 Х 4 1,982; 1,0 
ЗИЛ-157 б х б 2,08; 1,0 
ЗИЛ-IЗI б х б 2,08; 1,0 
.Урал-375. б х 6 2,15; 1,3 
«Урзл-377» Б Х 4 2.15; 1,3 
МАЗ-7310 8 Х 8 1.88; 1,0 
I(рАЗ-255Б 6 Х б 1,31; 1,013 
I(рАЗ-257Б1 Б Х 4 2,28; 1,23 
МАЗ-509А Б Х Б 1,635; 1, 18 
КрАЗ-255Л 6 Х 6 2,28: 1,41 
ВАЗ-2121 4 Х 4 2,135; 1,2 

из условия преодолении максималь

ного подъема 

ИРН = "'maxgmafno/ Ме max UoUll']T; 
из условия полного IIспользооания 

сцепной массы 

ИРII = <pgmq>fKo/MemaxUoUI'IlT; 
из условия минимальной скорости 

движения ИРН = О,377ПеУГКО/UI UоVз max' 
При расчетах принимают "'max = 

= 0.7-;.-0,9. <р = 0,7-;.-0,9, vз max = 
= 2-;.-3 км!ч. 
В табл, 1,7 прнведены значения пере

даточных чисел раздвточных коро60К 
иекоторых автомобилей, 

1,8, ОЦЕНКА 
ТЯГОВО·СКОРОСТНЫХ КАЧЕСТВ 

АВТОМОБИЛЕА 
С МЕХАНИЧЕСКИМИ 
ТРАНСМИССИЯМИ 

Анализ тягово-скоростных качеств 
автомоби.'IЯ позволяет оценить пра
ВIIЛЬНОСТЬ выбора параметров двига
те.IJЯ и трансмиссии. Для этой цели 
используют динамическую характе

ристику и графики пути и времени 
разгона автомобиля. Наиболее подной 
является оценка, проводимая при рас

чете режимов движения автомобиля 
в характерных УСЛОВIIЯХ. 

Динамическая характеристика пред
ставляет собой заВИСlIмоrть динами
ческого фактора D автомобпля ОТ 

скорости движения при различных 

передачах коробки передач: 

D = (Рн - P8)/gma • 

где Рн = МеЩUpUо1]т!Гко; 

Р и = О,ООlk иFvi. 
Скорость автомобиля, соответствующая 
определенной частоте вращения колен
чатого пала двигателя, определяется 

по выражению 

иа = O,377nefKO/ui UpUo· 

При движении на низших передачах 
11 больших значеНIIЯХ окружной силы 
целесообразно учитывать тангенциаль
IIУЮ эластичность шин Лот. На рис . 1.15 
приведена динамическая характери

стика автомобиля ЗИЛ-130В. Харак
терными точками динамической харак
теристики являются: 

максимальная скорость vamax Н дина
мический фактор D v , соответствующий 
максимальной скоростн; 
максимальный динамический фактор 

на высшей передаче Dv max и соответ
ствующая ему скорость ин (крити
ческая); 
максимальный динамический фактор 

на низшей передаче Dmax и соответ
ствующая ему скорость VDtnax. 
Значения, соответствующие харак

терным точкам динамических характе

ристик отечественных автомобилей, 
приведены в табл, ',В, 

ДинаМИliеска!! характеристика стро
Итс!! nрименител&ио к полностью гру

женному автомобнлю, Значения дииа-

J 
",m~x 

1. 
.0,18 

! 
r ' 
1 

o,f2 

'б I 
1 о,об --...... 

1 -
о 

....... 

V])max 

~ 

1Dv 

V/( 

-

аJl. _ 

I 

'11' 

'Х 

Рис. 1.15. Динамическая характеРИСТНl(iI 
а!l ТО моБНЛII :) If ,1''1-1 з о D 



Тягово-скоростные качества автомобuлей 31 

мического фактора при других массах 
автомобиля т~ пересчитывают по соот
ношению 

, '/ D =Dma та' 

Характеристики разгона автомобиля 
целесообразно рассчитывать на ЦВМ. 
Время разгона автомобиля от скорости 
Va mln до скорости V~ определяется 

интегрированием величин обратных 
ускорений по скорости 

t!a 

J (l /iB)dv. (1.5) 

t!amln 

Ускорение автомобиля 

ia = ~ (D - 'ф). 

где", - коэффициент дорожного сопро
тивления; б - коэффициент учета вра
щающихся масс . 

При известных конструктивных па
раметрах двигателя и трансмиссии 

б = I + Е J к/ тaГ~o + 
+ J AU~1JT/mar~O' 

где Е Jи - сумма моментов инерций 
колес автомобиля; J д - момент инер
ции маховика двигателя . 

Если неизвестны моменты инерции 
колес и вращающихся деталей двига
теля, то 

б = I + 01 + 02ul, 

где 01 И 02 - постоянные коэффициенты 
(01 = 0,03+0,05, 02 = 0,04 + 0,06; 
меньшие значения относятся к авто

мобилям большей грузоподъемности). 
При расчетах ускорения автопоездов 

можно пренебречь вращающимися мас
сами прицепа (полуприцепа) . Тогда 
коэффициент вращающихся масс авто
поезда (массой тап) 

ба" = бта/та "· 

t .8. Параметры дииамических характеристик 

Автомобили 

ЗАЗ-9бб 
ВАЗ-2101 
сМосквич-2140» 
ГАЗ-24 

РАФ-977Д 
ПАЗ-625Б 
ПАЗ-672 
ЛАЗ-б95Е 
ЛАЗ-б99А 

УАЗ-45IД 
Г АЗ-53А 
ЗИЛ-130 
cYpan-377» * 
КамАЗ- 5320 
КрАЗ-257 
ЗИЛ-131 * 
МАЗ-5335 

КАЗ-608 
сУрал-37БС» 
К8мАЗ - 5410 

Va тах, 
км/ч 

120 
140 
140 
145 

11 О 
80 
80 
75 

100 

95 
85 
90 
75 
85 
70 
80 
85 

75 
75 
85 

11> I Dv тах I 
Легкогые автомобили 

0.024 0,08 
0,025 0,065 
0,037 0,070 
0,025 0,10 

Агтобусы 

0,02 0.068 
0,018 0.045 
0,022 0,042 
0,03 0.045 
0.02 О,03б 

Грузогые автомобил и 

0,032 О,Об7 
0,022 0,045 
0,018 0,043 
0.017 0,038 
0,015 О,ОЗ7 
0,02 О , ОЗб 
0,013 0,018 
0,02 0,039 

Седельные тяга~и 

0,010 0.025 
0,013 0,022 
0,010 0,017 

* ВЫСШ8R ступень в раЗД8ТОЧllоА коробке. 

t!K, 
км/ч 

50 
60 
60 
65 

45 
40 
60 
45 
40 

60 
58 
48 
45 
50 
43 
40 
60 

Н 
35 
40 

D max I vD' км/ч 
I 

0,37 17 
0,30 22 
0.35 23 
0,40 20 

0,26 20 
0.32 7 
0.32 9 
0.З5 7 
0,31 7 

О , 2б 20 
0,34 9 
О,3б б 
0,33 б 
О,З3 6 
0.30 б 
0.57 5 
0,31 7 

0.21 5 
0,23 5 
0 . 18 б 
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Рнс. 1.16. Завнснмость длА определеННА 
точек переКJlючеННА передач 

Интегрирование выражения (1.5) 
провод~т численным методом . Предпо
лагается, что в небольшом интервале 
скоростей 6.щ = и; - и[_1 движение 
автомобиля является равноускорен
ным при ускорении, равном полусумме 

ускорений в начале и конце интервала. 
Время движения автомобиля М[, при 
котором его скорость возрастает на 

величину 6.щ, определяется по закону 
равноускоренного движения 

М; = ~и; = . 26.щ . 
1ср Н-1 + 1; 

2б (и; - Щ_1) 

g (Di + Di_l - фi - Фt_l) 

СуммаРllое время разгона автомо
биля на передаче n от скорости IIП mln 
до скорости IIП max находится суммиро
ванием времени разгона на иитервалах 

n 

t = Е М/. 
1 

Скорость движения при переключе
нии на высшую передачу vп соответ

ствует максимальной частоте вращения 
коленчатого вала двигателя, если уско

рение на низшей передаче на всех 
скоростях двwжения выше ускорения 

на высшей передаче (рис . 1.16 сплош
ные кривые) или соответствует ско
рости автомобиля, при которой кривые 
ускорений на низшей и высшей пере
дачах пересекаются (рис. 1.16, штрих
пунктирные кривые). 
Во время переключения можно при

нимать сопротивление движению по

CTORHHbIM . Потеря скорости за время 
переключения передач 

6.lIп = gфtп/бп , 

где бп - коэффициент учета вращаю
щихся масс при переключении передач 

(бп = 1,03+1,05); tп - время переклю· 
Чf/lИЯ (tп = 0,8+ 1,5 с в зависимости от 
способа переключения). 
Путь разгона автомоБИЛR находится 

интегрированием скорости автомоби~я 
t 

по времениS = J fJ dt. 
о 

1.9. ВреМА разгона 

Модель Время. с Модель Время. с 

Легковых автомобилей до скорости 100 КJК/ч (экспериментальные данные) 

ЗАЗ·968 38 СМОСК8нч·2140. 20 
ВАЗ-2101 22 «Москвич-21З7» 24 
ВАЗ-2102 25. «Москвнч-412 ИЭ~ 19 
ВАЗ-21011 20 ГАЗ-24 22 
ВАЗ-2103 19 г АЗ-24-02 26 
ВАЗ-210б 11.5 ГАЗ-13 20 
ВА3-2121 25 ГАЗ-14 15 
;о:Москвнч-2138. З3 ЗИЛ-II4 13.6 
,МОСК8нч·2136» 43 ЗИЛ-111 13 

Автобусов и грузовых автОJКобилей до скорости 60 КАI/Ч (расчетные данные) 

ПЛЗ·672 41 ЗИЛ-131 З3 
ЛАЗ-69БЕ 38 l(амАЗ-S320 42 
ЛАЗ-697Е 36 l(амАЗ-6510 60 
ЛАЗ-699А 32 «Урал-37S» 56 
у АЗ-451ДМ 18 сУрал-377» 62 
ГАЗ-53 36 I(рАЗ-257 55 
Г АЗ-66 28 I(АЗ-608А 80 
ЗИЛ-130 38 l(амАЗ-6410 90 
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Этот НlIтегра.1 также определяется 
численными методами. При равноуско
ренном движении в интервале скоро

стей I1Vj = Vj - Vi_l путь, проходимый 
автомобилем, 

I1Sj = vcpM = 0,5 (Vi_l + Vi) Mi . 

Путь разгона автомобиля от ско
рости "11 mln до скорости VK шах опреде
дяют суммированием расстояний I1S i , 
проходимых автомоби.~ем на интервале 

11 

S = ~ l1Si . 
I 

Путь, пройденный автомобилем за 
время I1ереключения tп с передачи 
с индексом i на передачу с индексом 
i+ 1, 

l1S п = (VM тах + О ,5l1v lI ) t П · 

В табл. 1.9 приведено время раз
гона некоторых автомобилей. 

1.7 . ОСОБЕННОСТИ 
ТЯ ГОБО-СКОРОСТН ЫХ 

РАСЧЕТОВ ПРИ НАЛИЧИИ 

В ТРАНСМИССИИ 

ГИДРОМЕХАНИЧЕСКОЙ 
ПЕРЕДАЧИ 

При тягово-скоростных расчетах 
автомобиля с ГМП необходимо помимо 
передаточных чисел трансмиссии опре 

делить следующие характеристики 

ГМП : активный диаметр гидромуфты 
или гидротрансформатора; нагрузоч
ную характеристику системы двига

тель-гидромуфта или двигатель
гидротрансформатор; выходную харак
теристику системы двигатель-гидро

муфта или двигатель-гидротрансфор
м атор . 

Для определения этих характеристик 
следует выбрать принципиальную 
схему и безразмерную характеристику 
гмп. Безразмерная характеристика 
определяет зависимость кпд 1]т.", 
коэффициента момента насосного ко
леса ЛН, коэффициента трансформации 
К от передаточного отношения гидро
динамической перс;\ачи i T •II . ПРIJ этом 
под пере"аточным отношением гидро

динамической передачи ПОlIимают отно
ШСIIИЯ угловых скоростей турБИIIЫ 11 

2 П/р А . и. ГРИШКСDII"В 

насоса . Безразмерная характеристика 
строится по результатам испытаlШЙ 
I{OHKpeTHbIx гидродинамических пе

редач. 

Основные соотношения: К = Мт/ Мн ; 
i T•H = nт/nн; 1]т.н = NT/NH = KiT •H ; 

ЛН = M/gpn~D~, где МТ (Ми), 
nт (nн) , NT (NH ) - соответственно кру
тящий момент (Н· м), частота вращения 
(об/мин), мощность турбннного (насос
ного) колеса; р - плотность рабочей 
жидкости (кг/м3) при t = 90+ 120 ОС; 
Da - актнвный диаметр (м). 
Под активным диаметром Da пони

мается наибольший диаметр рабочей 
полости. Д.(Iя комплексных гидро
трансформаторов таким размером явля
ется наибольший диаметр насосного 
колеса . • 
В автомобильных ГМП рабочей 

жидкостью являются минеральные 

масла (индустриальиое, турбинное, 
трансформаторное и др.), для этих 
масел при указанной температуре 
р = 850+ 870 кг/м3 

Основными режимами работы гидро
динамических передач являются: 

1) «Стоп» (iT.1I = О; ЛН = лно; /( = 
= Ко; 1]т.lI = О); 

2) холостого хода или синхронного 
вращения ит.н = 1,0; К = О; 1]т.1I = 
= О); 

3) равенства моментов (МН = Мт ; 
К= 1,0; i T • H = iM; Лн=Лн . м ; 

4) наибольшего коэффициента насоса 
(ЛII = Л В тах); 

5) максимального КПД ('I1т.н = 
= 'I1 т . 1I тах; i T _H = i;. н; \, = Л~). 
На рис. 1.17 приведеНbI безразмерные 

характеристики гидромуфты одно- 11 
двухреакторных комплексных гидро· 

трансформаторов . Из характеРИСТIIК 
видно, что КПД гидромуфты (рис . 
1.17, а) линейно заnllСИТ от ее переда 
точного отношения, а КПД однореак
ториого трансформатора имеет макси
мум при определенном значеНИII пере

даточного отношения. При коэффи
lLиенте трансформации, близком к еди
нице, целесообразно осуществлять пе
реход на режим ГИДРОМУфТbI (рис . 
1.17,6, точка А). Т,IКИМ образом. 
участок А В является участком работы 
ГlIдротрансформатора n режиме ГИ;1рО ' 
муфты. В чстырехколесном транС'фор 
маторе (:\ПУХРСЗКТОРIIОМ) l<pIfB)'1O /(П)\ 
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Рис. 1.17. Безразмерные характеристики гидромехаиических передач: 

а - ГИдРомуфты; 6~- трехколесного комплексного гидродннамического трансформа
тора; 8~- чtтырехколесиого комплексного гидротрансформатора 

можно разбить на три участка: ОС
оба реактора неподвижны; СА .- пер
вый реактор вращается, а второй не
подвижен; АВ - о:5а реактора Rраща
ются. В точке В может происхоДlПЬ 
включение фрикциона БЛОI{ИРОIJКlI. 
При полностью сБЛОКИРОIJЗННОМ фрик
ционе гидротрансформатор выполняет 
функцию ж~сткого звена. В табл. 1.10 
приведены п араметры безразмерных 
характеристик некоторых отечествен

ных гидротрансформаторов . 
Рабочий Дltапазон трансформатора 

определяется минимально Л,опускае

мым значением кпд на основных 

режимах работы автомобиля . Обозна
чают: максимальное значение коэффи
циента трансформации в рабочем диапа
зоне К р, минимально допустимое зна
чение кпд 'lp и соответствующее им 
передаточное отношение i T • 1I р . 
У автомобилей обычно принимают 

МИНlIмально допустимым кпд в рабо
чем диапазоне 80 %. Соответственно 
обозначают 'l~o, iso · 

.Максимальное значение передаточ
ного отношения в рабочем диапазоне 
i p max определяется режимом равенства 
моментов (К = 1). Обычно i p max = 
= 0,84+0,85, а передаточное отноше-

1. 10. параметры безразмерных характеристик гидротрансформаторов 

ГАЗ-13 М-21 ЗИЛ-111 ЛГ-470 

'1T , н, 
. 

Т1т . Н, Q Т1т . Н, 
. 

Т1т . н . Q 
К 

о 
К К 

о 
К % 'а:: % '= % '= % '= .<: .<: .<: .<: 

О О 2.5 5.83 О 2.1 5,75 О 2.45 6.29 О 2,7 3.19 
0,1 23,5 2,35 5,7 20,0 2,0 5,62 22,8 2,28 6.12 - - -
0.2 42.5 2.12 5. 5 3В.0 1.9 5 .33 42.5 2,12 5.46 4В,5 2,42 3,19 
0.3 57,б 1,92 5.2 54,0 I,В 5,13 57.5 1.40 5.69 - - -
0.4 70.0 1,75 4.9 66,0 1.65 4,91 66.5 1.66 5,3 80,0 1.95 3.1 
0,5 79.0 1.58 4.5 76,0 1,52 4,63 76,0 1,52 4.9 В5,О 1,70 3.07 
0,6 В5.6 1.44 4.2 В3,5 1,4 4,21 В2.0 1.37 4.37 ВВ,О 1,47 3. 00 
0.7 8В,0 1,25 3,65 87.5 1.24 3,65 В6,0 1,23 3,73 91.0 1,30 2,90 
0,75 - - - - - - - - - 91.0 1,21 2,75 
О.В В6,4 1.0В 3,05 89.0 1,11 3.02 8В . 0 1,11 2.98 89.5 1. 12 2.50 
0,84 84,0 * 1.0 2,8 - - - - - - - - -
0,87 - - - - - - 87.0 * 1.0 1,98 87.0 * 1.00 2.00 
0 . В8 - - - 88.0 * 1,0 2.3 - - - - - -0,9 0,В9 0,99 2.04 В9,0 0,99 2,0 0,89 0,99 1,6 84,0 0.99 1.50 
0.92 - - - - - - - - - 91,0 0,99 1. 30 
0 ,94 0,93 0,99 1,25 93 0,99 1,4 0,93 0.99 1,1 - - -
* Осуществляется переход на режим ГIIДРОМУфты. 
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ине в рабочей зоне трансформатора 
составляет 0,4-0,85. 

ПРQзраЧНОС1'Ь - свойство гидроме
ханической передачи, определяемое 
возможностью изменения крутящего 

момента двигателя при изменении сил 

сопротивления. КОЭффИl~иент прозрач
ности П = лll1/Лн2 (ЛИ1 И Лll2 - козффи
циенты крутящего момента насосного 

колеса при двух рассматриваемых 

значениях передаточных отношений, 

причем 'т .Н1 < {т .н2). 
Если П> 1, передача проэрачная; 

П = 1 - передача непроэрачная; 
П < 1 - передач'! с обратной прозрач
ностью. Например (рис . 1.17, а) , гидро
муфта на участке O-i}! обладает обрат
ной прозрачностью, а на участке 

{(' -1,0 прозрачная. 
Под коэффициентом прозрачности 

(если специально не оговаривается) 
понимается отношение коэффициентов 
момента насоса Еа режиме «Стоп» 
ит.н = О) И на режиме равенства 
моментов (К = 1) 

П = Лио/Лим, 

Б зависимости от числового значения 
коэффициента прозрачности все гидро
трансформаторы условно разделяют lIа 
непрозрачные и прозрачные. К не
прозрачным и малопрозрачным относят 

гидротрансформаторы, имеющие П = 
= 0,7+ 1 ,5. Гидротрансформаторы, 
имеющие большие значеиия коэффи
циента прозраЧflОСТИ, считаются про

зрачными . 

Наибольшие значения коэффициен'та 
трансформации в рабочем диапазоне 
имеют непрозрачные и малопрозрачные 

трансформаторы (КВО = 1,35+ 1,5). 
При известной конструкции транс

форматора активный диаметр рассчи
тывают, используя правила подобия 
для лопастных машин: 

!,/r---""'"2-
Da = у Мн/gрЛи·'III' ( 1.6) 

При непосредственном соединении 

J\вигателя и ГМП в формулу (1.6) 
вместо величин МН и Пн следует под
ставлять крутящий момент и частоту 
вращения коленчатого вала двигателя, 

подсчитанные по внешней характери
стике. Б тех случаях, когда величина 
Da известна, выбор характеристик 
совмести ой работы осуществ.~яется 
подбором передаточного ЧИС.1а согла-

2-

сующей передачи, устанавливаемой 
ь : ежJl.У двигателем и ГМП. 
-Б зто м случае Мн= МеUСIJТ)СП, где 

иСН. Т)СП - передаточное число и 

КПД согласующей передачи. 
Согласование характеристик двига

теля и Г МП заключается в выборе 
активного диаметра гидропередачи 

или передаточного числа согласующего 

редуктора. обеспечивающих наилучшее 
использование возможностей двига
теля и ГМП. Основной задачей согла
сования является обеспечение при 
определенной передаче в механической 
коробке ГМП наибольшего диапазона 
регулирования при наименьшем рас

ходе топлива. Процесс согласования 
заключается в построении характе

ристик входа системы двигатель

гидропередача и выборе оптимальной. 
Характеристика входа получается в ре
зультате совместного решения уравне

ний крутящего момента двигателя по 
внешней характеристике Ме = f (пе) 
и уравнения крутящего момента на 

насосном колесе Ми = f (Пи). Решение 
может быть получено аналитически 
иди графически . Точки пересечения 
графиков указанных зависим(\стей 
определяют соответствующие один дру

гому режимы работы. 
Для построения характеристиУ.и 

входа необходимо на график виешней 
характеристики двигателя нанести на

грузочные параболы гидродинамиче
ской передачи для ряда значений пере
даточного числа ит.". Нагрузочные 
параболы рассчитывают по выражению 
Мн= gрЛр~п~. 
На рис. 1.18 показана характери

стика ВХО,'1,а или так называемый график 

/'1~ НИt 
M~ 

).!ln~ 
~"'~-~,,{. 

h' 

nн 

РИI:. 1.18. Характеристики входа систе
МЫ двигатель гидротрансфОрмвтор 
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совместной работы двигателя с про· 
зрачным трансформатором. Все пара
болы проходят через начало координат. 
Крутизна этих парабол возрастает при 
увеличении коэффициента ЛН, Положе
ния точек пересечения парабол с кри
вой Ме внешней скоростной характе
РИСТIIКИ двигателя дают возможность 

определить крутящий момент двига
теля и передаточные отношения гидро· 

трансформатора при работе двигателя 
на устаllовившемся режиме с опреде· 

ленной частотой и полной подачей 
топлива . У трансформаторов с прямой 
проэрачностью рабочая зона слева 
ограничивается параболой lIагруже
ния, соответствующей режиму «Стоп», 
а справа - параболой, соответствую
щей максимальному передаточному 
отношению гидротрансформатора . 
у непрозрачных трансформаторов, 
имеющих постоянной величину Лт.Н, 
на графике совместной работы будет 
только одна парабола. 
у некоторых трансформаторов значе

ние ЛН при увеличении {т.н от О до 1 
иэменяется следующим образом: вна
чале возрастает от Лно до ~ max И затем 
уменьшается дО ЛIIМ • Считают, что 
такие гидротрансформаторы обладают 
смешанной прозрачностью и характе
ризуются двумя коэффициентами про
зрачности для участков с прямой 

прозрачностью (П1 = Ли mах/Лнм) И 
С обратной прозрачностью (П2 = 
=лно/Лн max). В этом случае на графике 
совместной работы сектор нагрузочных 
парабол участка с обратной прозрач
ностью располагается внутри сектора 

участка с прямой прозрачностью. 
При установке между двигателем и 

ГМП согласующей передачи следует 
предварительно перестроить внешнюю 

скоростную характеристику двигателя 

путем приведения ее к валу насосного 

колеса, используя при этом зависимо

сти Ме пр=МеИсп'I'Jсп и nе пр=nе/Uсл. 
Обычно согласование начинается 

с выбора основного режима . На выбор 
основного режима влияют характери

стики трансформатора, характеристики 
двигателя, тип автомобиля и предпола
гаемые условия эксплуатации . При 
этом следует иметь в виду, что общий 
силовой диапазон регулирования си
стемы двигатель-гидромеханическая 

передача при определенной ступенн 

механического редуктора завнсит от 

коэффициента трансформаций К и 
коэффициеН'га приспособляемости дви
гателя по моменту Км, а расход топ. 
лива от уделыlOГО расхода топлива на 

рассматриваемом режиме и КПД гид
ротрансформатора. 
Дизели обладают малым коэффи

циентом приспособляемости по мо
менту. Поэтому общий силовой диапа
зон регулирования системы двига

тель-гидромеханическая передача мо

жет быть получен в основном за счет 
повышения коэффициента регулирова
ния трансформатора. В этом случае 
наиболее целесообразно примененне 
непроэрачных или малопрозрачных 

гндротрансформаторов, обладающих 
более высокими коэффициентами транс
формации, чем прозрачные. Для обес
печения полного использования мощ

ности двигателя и снижения расхода 

топлива на всех эксплуатационных 

режимах совмещают максимальную 

мощность двигателя с режимом макси

мального КПД гидротрансформатора. 
При согласовании следует также 

обращать внимание на работу транс
Форм.атора в режиме «Стоп» И режиме 
наибольшего коэффициента момента 
насоса. 

Для малопрозрачных трансформато
ров с целью максимального использо

вания мощности на режимах трансфор
мации активный диаметр следует под
бирать так, чтобы lleo = (0,8+0,9) nN 
(1lео - частота вращения коленчатого 
вала двигателя при полной подаче 
топлива на режиме «Стоп»). 
Наибольшая экономичность при 

использовании таких трансформаторов 
получается, если 1lео = (0,8+ 1 ,О) 1lед 
(nед - частота _ вращения коленчатого 
вала двигателя при работе с минималь
ным удельным расходом топлива) . 
Наиболее часто у грузовых автомо

билей, самосвалов, городских автобу
сов согласовывают трансформаторы 
так, что nеО = (0,5+0,75) nN. Для 
повышения экономичности таких авто

мобилей целесообразно применять бло
кировку трансформатора . 
Высокая приспос06ляемость карбю

раторного двигателя может быть 

использована для достижения хорошей 

динамичности автомобиля при приме
нении прозрачного гидротрансформа-
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тора. Прозрачность гидротраНСфОРNа
тора должна быть такой, при которой 
двигатеm. во время трогания с места 

развивает наибольший крутящий мо
мент, а затем по мере Рilзгона автомо

биля переходит на режим максималь
ной мощности . Удовлетворительная 
топливная экономичность в этом слу

чае может быть достигнута при согла
совании режима наиболее часто исполь
зуемой мощности с режимом мак(:и
мального КПД . При этом следует 
иметь ввиду, что при увеличении 

удельной мощности уменьшается ее 
наиболее часто используемая величина. 
На легковых автомобилях применяют 

прозрачные трансформаторы с относи
.rельно малым коэффициентом транс
формации на режиме «Стоп» (Ко = 
= 2,0-;.-2.5) . Для снижения уровня 
шума двигателя при трогании с места, 

а также некоторого уменьшения износа 

его деталей и улучшения ТОIlЛИВНОЙ 
экономичности следует ПрI~ режиме 

«Стоп» нагружать двигатель на частоте 
вращения коленчатого вала меньшей, 
чем частота, соответствующая макси

мальному крутящему моменту, н('

смотря на то, что это несколько сни

жает силу тяги на колесах . 

Для снижения уровня шума низкие 
значения nеО в пределах (0,5-0,75) nN 
рекомендуется принимать и Аля город

ских автобусов . 
При проектировании трансмиссий 

с гидропередачами , обладающими 
большой прозрачностью, необхо
димо обращать виимание на режим 
с максимальным значением коэф
фициента насоса ли max. С целью 
предотвр<!щения перегрузки и останова 

двигателя точка пересечения этой па
раболы с внешней характеристикой 
должна лежать правее минимально 

устойчивой частоты вращения колен
чатого вала. 

Основной характеристикой для рас
чета динамики автомобиля является 
характеристика выхода с.истемы дви

гатель-гидромеханическая передача, 

представляющая собой зависимость 
мощности NT , крутящего момента МТ 
на валу турбинного колеса от частоты 
вращения турбины nт при полной 
подаче топлива в двигателе. 

Исходными данными для расчета 
являются точки, характеризующие 

лт 

Рис. 1.19. Характеристики выхода си
стемы двигатеJlЬ - гидротраисформатор 

совместную работу двигателя и гидр 0-

передачи, и соотношения 

МТ = МиК; nт = nHiT • н; 

NT = О, 105Мтnт, 

Характеристика выхода системы дви
гатель-гидротрансформатор показана 
на рис. 1.19. 
Динамическая характеристика и гра

фики разгона автомобиля строятся 
с использованием зависимостей, при
веденных в разд. 1.6 для механических 
трансмиссий, в которых вместо значе
ний Ме и nе подставляются соответ
ственно значения МТ и nт из выходной 
характеристики системы двигатель

гидротрансформатор. 
Коэффициент учета вращающихся 

масс б 

б = 1 + J пuм1']м K dWT + 
та,ко dWи 

JTU~1']M ~JK 
+ 2 + 2' 

та,КО ~а,кО 

где J н - момент инерции насоса гидро
траисформатора и жестко связанных 
с ним деталеi\ двигателя и согласую
щего редуктора; им , 1']м - соответ

ственно передаточное число и КПД 
механической части трансмиссии; 
r,J J( - суммарный момент ИIlерцl'lИ 
колес автомобиля; J T - момент инер
ции турбины и жестко связанных с ней 
деталей трансмиссии. 

Масса рабочей жидкости в траис
форматоре невелика, и при расчетах 
коэффициеита б ее не учитывают. EcmI 
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n, 

nrl п, 

Рис. 1.20. I(lIнематическаи характер •• -
стиаа гидротраНСформатора 

нет данных по J н и J т, то в первом 
приближении можно принять: 
для легковых автомобилей J н = 

= JT = О,ООН-О,О06 кг,м2 ; 
ддя грузовых автомобилей и авто

бусов J H = JT = 0,006+0,03 кг,м2 ; 
для грузовых автомобилей особо 

большой грузоподъемности J II = 
= 0,04+0,06 кг,м2 ; J T = 0,07+ 
+0,08 кг· м2 • 
Большие значения относятся к гид

ромеханическим передачам, работаю
щим с двигателями большой мощности. 
Для определения производной 

d(j)T/dwH по характеристикам вхо
да системы двигатель - гидромеха

ническая передача строят кинемати

ческую характеристику системы, пред

став.1ЯЮЩУЮ зависимость частоты вра

щения насоса от частоты вращения 

турбины (рис . 1.20). При этом ИСПОJiЬ
зуют соотношение nт = i T • нnн , Графи
ческим или аналитическим дифферен-

IlИРОll3ll11ем этой заВIIСИМОСТИ опреде
ляют значения производной при задан
ных знзчеНИ;J)( частоты вращения тур

БИIIЫ NТ или соответ';твенно скорости 

llВIIЖСIIИЯ аRтомобиля. У непрозрач· 
"ого трансформатора при полной по
л.аче топлива двигатель и насосное 

колесо вращаются с постоянной ско
ростью (dwT/dWH = О). При блоки
ровке трансформатора К = 1 и 
dWT/dw H = t. 
Общий силовой диапазон регулиро

вания гидромеханической передачи 
определяется как произведение сило

вого диапазона т~аНСформатора при 
КПД не менее 80 % (Кво)'и диапазона 
механической коробки передач (ДК). 
Его обычно принимаJOТ близким к ДlHI
пазону механических коробок передач. 
Передаточные числа главной передачи 
высшей и первой передачи механиче
ского редуктора рассчитывают исходя 

из тех же соображений, что и при 
аналогичных расчетах для мехаНИ'lе

ских трансмиссий. При э~ом ввиду 
возможности плавного изменения силы 

тяги при движении автомобиля в тяже
лых условиях расчетный коэффициент 
сцепления принимают большим, чем 
для механических трансмиссий, и берут 
в пределах (j) = 0,8+ t ,0 . 
Для повышения топливной эконо

мичности легковых автомобилей иногда 
уменьшают передаточное число глав

ной передачи на 15-20 % по сравне-

1.11 . Передаточные чнсла механического редуктора ГМП 
леГКОRЫХ автомобилей 

Передаточные чнсла хода 

Фнрма. /модель дк 

переднего заднего 

Honja cCivic 1200» 1.636 1.636; 0.966 2.045 
3ИЛ·117 2.02 2.02; 1.42; 1.0 1,42 
Renault «15TL» 2.03 2.26; 1.609; 1.114 2.229 
Reneult «ЗОТS» 2.40 2,307; 1.423; 0.961 1.846 
BMW «3.3L» 2.39 2.39; 1.45; 1.0 2.09 
Оре) . Oscan 1.6:0 2.4 2.4; 1.48; 1.0 1.42 
Chrysler «160:0 2.45 2.45; '1.45; 1.0 2,2 
Ford сСаргу Н:о 2.47 2.47; 1.47; 1.0 2.11 
RolIs Royce cComarque:o 2. 48 2.48; 1.48; 1,0 2.08 
BMW «528» 2.5 2.5;1 .5; 1.0 2,0 
Volkswagen cScirocoots:t 2.55 2.55; 1.45; 1.0 2.41 
ГА3 - 14 2.64 2.64; 1.55; 1.0 2.0 
ГА3-13 2,84 2.84; 1.62; 1.0 2.0 
Austin «Maxi 1750,. 2.612 2.612; 1.807; 1.446; 1.0 2,612 
«Mln! 1000» 2.69 2,69; 1.845; 1.46; 1.0 2.69 
Mercedes Benz -200:0 3.98 3.98; 2,39; 1.46; 1.0 5.47 
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1.12. Передаточные числа McxaHH'leCKoro редуктора ГМП 
грузовых автомо6илеli 

Пол- I 
иая \ Фирма, модель 
масса 

авто-

мобиля 

P1ymouth «РВ 300:> 2,7 
Ford c2800GLS. 3.4 
General Motors .Chevrole1 I<.rogos. 3.5 
GHC cTG 3103. 3.5 
Volvo «F 408-30. '7.5 
Saab -Scania «SBA111. 13.7 
I<.enworth «1<.·100. 16.0 
Maglrus Deutz .М260 ЕУ 120. 16,0 
Internatlolla1 «Harvester FS070·164» 26.5 
Titar cZ3242/38S. 32.5 
МоАЗ-6507 39.0 

МАЗ-7310 46.0 
БелАЗ-540А 48,0 

нию со значениями, используемыми 

для механических трансмиссий. В этом 
случае прн движении на высшей пере
даче в условиях увеличенного сопро

тивления используется режим транс

формации. 
В автомобильных гидромеханиче-

ских передачах применяют двух-пяти

ступенчатые механические редукторы 

(табл. 1.11, 1,12). Расчет передаточных 
чисел аналогичен расчету для механи

ческих трансмиссий. 

1.8. РАСЧЕТ РЕЖИМА 
ДВИЖЕНИЯ АВТОМОБИЛЯ 

Целью расчета режима движения 
является оценка тягово-скоростных и 

экономических качеств автомобиля 
в условиях, наиболее приближенных 
к реальным, и получение исходных 

данных для прочностных расчетов 

узлов и деталей трансмиссий. Расчет 
выполняется на ЭВМ. 
Алгоритм расчета включает в себя 

четыре взаимосвязанные системы: мо

делирование дорожных условий, моде
лирование действий водите.1Я, модели· 
рование динамики автомобиля и реги
страция параметров движения. 

дОРОJlOные условия с точки зрения 
режимов движения характеризуются 

сопротивлением качению, величинами 

уклонов и ограничениями скорости 

движения. При раС'lстах характерн-

Передаточиые числа хода 

дк 

переднего I зад-
него 

2,45 2.45; 1,45; 1.0 2.2 
2.47 2.47; 1.47; 1.0 3.35 
2.48 2.48; 1.48; 1.0' 2,1 
2.52 2.52; 1.62; 1.0 1.94 
2.45 2.45; 1.45; 1.0 2.2 
2.53 1.67; 0.94; 0.66 6,3 
3.69 3.69; 2,00; 1,58; 1.25; 1.00 9.65 
4.13 3.43; 2.01; 1.42; 1.0; 0.83 4.14 
7.9.7 7,97; 3.19; 2.07; 1,4; 1.0 4.47 
3.68 9.39; 6,69; 4,77; 3.5 12.07' 
9,88 6,394; 3.762, 2.304; 1.794; 3.553 

1,056 
3.2 3.2; 1,8; 1,0 1.6 
3.51 2.46; 1,43; 0,7 1,6 

СТlIка дороги задается в виде таблицы, 
в которой приведены перечисленные 
характеристики. Уклоны определяются 
измерением или по чертежам продоль

ных профилей реальных дорог. Огра
ничения скорости обусловливаются 
наличием на дорогах регулирующих и 

ограничительных знаков, населенных 

пунктов, перекрестков, зон ограничен

ной видимости, кривизны дороги 
в плане, помех от попутного и встреч

ного транспорта, наличием крупных. 

дорожных неровностей. Они могут 
быть рассчитань! или определены путем 
контрольных заездов на характерных 

участках; n некоторых случаях, на

пример при полигонных испытаниях, 

регламентируются заданием режима 

движения. 

Действия водителя моделируются 
таким образом, чтобы обеспечить дви
жение автомобиля с максимальной 
интенсивностью при отсутствии огра

ничений, снижение скорости до уровня 
ограничения, вплоть до полной оста
новки, движение со скоростью ограни

чения. При этом обеспечивается пере
ключение псредач в соответ~твии с за

данными условиями, режимы торможе

ния и работа двигатсля на частичных 
нагрузках. Например, для автомоби
лей с дизелем переключение с низшей 
передачи на высшую ДОЛЖIIО произво

диться при одновремеИIIОМ соблюдении 
слсдующих УСЛОВIIЙ: 
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достигнута максимально возможная 

скорость на ннзшей передаче (двига· 
тель работает с максимальной частотой 
вращения коленчатого вала); 
сопротивление двнжению автомобиля 

меньше, чем максимальная сила тяги 

lIа ВК.1ючаемоЙ передаче; 
за время переключения скорость 

автомоБН,lН не будет ниже мини
мальной устойчивой скорости на 
включаемой передаче . 
В случае, когда переключение пере

дачи с высшей на низшую вызвано 
увеличением сопротивления движению, 

переключение в модели произойдет, 
если одновременно соблюдаются усло
вия : 

сила сопротивления движению боль
ше максимальной силы тяги на высшей 
передаче; 

скорость движения меньше, чем 

максимальная скорость на низшей 
передаче . 

При снижении скорости вследствие 
наличия ограничения иогр переключе

ние на иизшую передачу произойдет, 
когда скорость движения станет б .. IИ3-
кой к минимально устойчивой на 
высшей передаче . При значительном 
снижении скорости в начале разгона 

или скорости равномерного движения 
включают передачу, соответствующую 

qIиженной скорости. Эта операция 
фиксируется как одно переклю
чение. 

Торможение автомобиля может осу
ществиться путем торможеиия двига

телем, тормозами или совместно двига

телем и тормозами . При этом режим 
торможения выбирается таким обра
зом, чтобы обеспечить снижение ско
рости до заданной в пределах зоны ви
димости . Последняя определяется до
рожными условиями или специально 

регламентируется в программе. 

Моделuрованuе динамики автомобu
ля основано на интегрировании урав

нения его движения 

~ = (Рк - Р1:.)/бтаи, ds 
(1.7) 

где V - скорость движения автомо

би'ля, м/с; s - координата пути; рн -
окружная сила на ведущих колесах; 

Р 1: - суммарное сопротивление до

роги и воздуха. 

Окружная сила 

Рк = МДUllUРUОЧТ/ГllО ' 

В рассматt>иваемом случае предпо
лагаеТСlI, что двигатель в каждое мгно

вение развивает крутящий момент Мд , 
величина которого определяется по

ложением педали управления подачей 
топлива а и частотой вращения колен
чатого вала двигателя (од-

е этой целью формируется функцио, 
нальная зависимость крутящего МО

меита Мд = f (а, (од), заданная, как 
правило , в форме таблицы. Необхо
димую тормозную силу Рт для сниже
ния скорости автомобиля до скорости 
ограничения иогр находят по выра

жению 

Рт = та (и 2 
- V~rp)/2ST ' 

где ST - тормозной путь , равный рас
стоянию видимости нли специально 

оговариваемый в программе. 
Движение автомобиля при тормо

жении определяется интегрированием 

уравнения (1 .7) , в котором вместо силы 
рк подставляется СИ,1lа Рт с отрица
тел~rм знаком. Коэффициент учета 
вращающихся масс при этом прини

мается равным единице. В случае 
торможения автомобиля тормозами и 
двигателем тормозная сила рт = 
= Рт . д + Рт • т· 
Тормозной момент двигателя Мт . д 

может быть определен эксперимен
тально при снятии скоростной харак
теристики двигателя и аппроксими

рован по выражению 

Мт . д = VЛ (А + Вnд)' 

где VЛ - рабочий объем двигателя, ,11; 
А и В - постоянные коэффициенты. 
Для двигателей грузовых автомоби

лей ЗИЛ и r АЗ можно принимать 
А = 0,15; В = 0,0008; для двигате
лей 51МЗ - А = 0,64; В = 0,00042. 
Тогда 

Рт . Д = Мт • дUкllpUо/ГкоЧт; 

Р т . Т = Рт - Рт _ д . 

~Подпрограммы регистрации параме
тров Д!lижения зависят от задачи рас

чета . При анализе тнгово-скоростных 
качеств автомобилей определяют зна
чения среДIIИХ скоростей и их рас-
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пределений, а также суммарный рас
ход топлива _ Для его определения 
при налнчии экспериментальных дан

ных формируется функциональная за
ВИСН~lOсть От = f (nд , Мд), представ
денная в табличном виде _ Значение От 
определяется линейной интерполяцией 
по двум заданным аргументам nд 
и Мд . 
При сравнительных или прибли

женных расчетах могут быть испо.ль
зованы следующие зависимости: 

для дизелей 

ОТ = gеNNдkиkll/ IOVа, 

kи = 1,2 + 0,14 и-

- 1 ,89И2 + 1,56ИЗ ; 

2 

для карбlораторных двигателеЙ 

kи - 3,27 - 8,22И + 
+ 9,13И1 - 3,16И', 

kп = 1,25 - О,99Е + 
+ 0,98Е2 - 0,23ЕЗ, 

где geN - удельный расход топлива 
при максимальной мощности г/(кВт· '1); 
N д - текущая мощность двигателя; 
И - отношение текущей мощности 
двигателя и максимальной И = 
= N д/ N е тах; Е - отношение теку
щей часто'tы вращения коленчатого 
вала двнгателя к частоте вращения 

при максимальной мощности (Е = 
= ne/nN). 

IiаГРУ30чные режимы 

Для расчета на прочность и долго
вечность деталей трансмиссии автомо
билей в соответствии с существующими 
методиками необходимо знать следую
щие характеристики нагрузочных ре

жимов трансмиссии : относительный 
пробег на каждой из передач; рас
пределение моментов в трансмиссии 

на каждой из передач; максимаJlьные 
динамические нагрузки. 

Применяют два способа определения 
характеристик нагрузочных режимов: 

экспериментально-статистический и 
расчетный . Первый способ основан "а 
анализе результатов эксперименталь

ных исследований нагрузочных режи
мов автомобилей в различных условиях 
эксплуатации и нахождении общих, 
присущих данному классу автомобиля 
закономерностей . В основу второго 
способа положены расчеты режимов 
движения и нагрузок в трансмиссиях 

в определенных условиях эксплуата

ции . Этот способ IlOзволяет более полно 

учесть особенности динамическоА си
стемы конструируемого автомобиля и 
вероятные условия эксплуатации. 

2.1. РАСЧЕТН ЫЕ СХЕМЫ 
ДЛЯ ОПРЕДЕЛЕНИЯ 

ДИНАМИЧЕСI(ИХ НАГРУЗОК 

в ТРАНСМИССИИ 

Автомобиль в целом н трансмнссня 
как составная часть являются система

мн с распределенными параметраМIf. 

Обычно при схематнзации траисмис
сии представляются в виде колебатель
ных систем с дискретными парамет

рами. Основаннем для дискретизации 
является то, что крутильные колеба
ння в траисмиссии имеют выраженный 
дискретныА спектр собственных ча 
стот в диапазоне до 200 Гц, поэтому 
дискретные системы пригодны для рас

чета колебательных процессов в этом 
диапазоне. 
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в системах, приведснных к диск
ретному IIИДУ, все детали заменяются 

элементами, каждый из которых ха
рактеризуется только одним из пара

метров : инерционностью или подат

ливостью. Дискретизация системы 
трансмиссии производится путем вы

деления ЭJlементов, относящихся к со

средоточениым массам, и элемеитов, 

обладающих TO.QbKO подаТJlИВОСТЬЮ. 
Инерционными элементами (сосредото
ченными массами) считают такие, осе
вой размер которых ие превышает 
1,5-2 их диаметров . Распределенные 
массы, если они малы по сравнению 

со сосредоточенными, учитывают 

приближенно, относя их к сосредото
ченны�M массам, находящимся на кои

цах участков. В тех случаях, когда 
осевой размер составляет более двух 
диаметров, а значение распределенной 
массы одного порядка с сосредоточен

ными, она искусственно разделяется 

на несколько сосредоточенных масс. 

К сосредоточенным массам относят 
маховик, диски сцепления, эубчатые 
колеса, фланцы, кольца подшипников, 
корпуса агрегатов . 

Элементы , обладающие только пода. 
тливостью, в первую очередь ими· 

тируют валы и специальные упругие 

детали. Учет и правильное определе
ние полатливости элементов имеют 

определяющее значение при составле

нии эквивалентных динамических си

стем . Зубчатые передачи и опоры имеют 
сравнительно малую податливость . 

01; 

а) 

Рис. 2. 1. Схем ы разделеННJI деталей ДЛА 
оnределення моментов инерции: 

а - разделении шестернн на простые 
тела вращеНИJl дли аналитического опре

деления момента инерцнн; б -разделение 
тела сложно!! формы для графоаналити
~eCKOГO определеини момента инерцни 

ТЩlIтель~wll учет податливостн таких 
элемеНТОD необходим при расчетах 
высокочаСТОТIIЫХ колебаний. Шины, 
упругие муфты имеют большую массу 
и высокую податливость, поэтому их 

замеияют сосредоточенной массой 
с присоединенной податлипостыо . 

После дискретизации автомобиль 
представляют в виде механической ко
лебательной системы, состоящей из 
множества сосредоточенных масс, со

елинеНIIЫХ безынерционными упругими 
звеньями. В системе отражены также 
все кинематические связи, осущест

вляемые перелачами различных видов . 

В процессе колебаний инерционные 
ЭJlементы системы обладают только 
кинетической энергией, податливые 
элементы - только потенциальной. 

MO.lteHmbl инерции определяют ана
литическим, графоаналитическим и 
экспериментальным методами. Ана
литический метод примеияют для де
талей, которые условио можно раз
делить на простые геометрические тела. 

Моменты инерции простых тел опре
деляют по специальным таблицам. 
Пример такого разбиения для зуб
чатого колеса показан на рис. 2.1, а . 
Момент инерции J = J 1 + J 2 + 
+ Jз + J4 • 

Графоаналитический метод опреде
ления моментов инерции применяют 

в том С.rJучае , когда форма детали та
кова, что деление на простые геометри

ческие тела невозможно. Деталь плот
ности р разбивают на части концентри
ческими цилиндрическими поверхно

стями (рис. 2.1, б), описанными во
круг центра вращения на малых рас

стояниях f).R/ один от другого. Момент 
инерции одной ~ такой части (на 
рис. 2.1, б заштрихована) 

М = biR~f).RiPnal/180. 
Момент инерции тела 

n 

J = ~ (аЛR~f).RJ рn/180. 
i=\ 

Податливости деталей определяют 
расчетным путем или эксперимен

тально . Формулы для определения 
податливости валов и некоторых дета

лей приведены втабл. 2.1 . При ПОС.'lе
~овательном ~е,дllнеНИII в;злов их 110-
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2.1. Формулы ДЛИ определеllИЯ податливости де тале 11 трансмиссии 

ЭСКИЗ Детзл и Податливость 

~~ 32 1 
t=па7F 

G - модуль сдвига 

.~ 32 1 
е =-;ta D' - d' 

~l§[td 
32 1 

t=-;taК=7F 

1 ( 1 1 ) 
К=- '+-+аа "'.р 3а а 

32 I 

~ 
е= naK,K'[j< 

~ - 1 
К,= 

1 - (d./D)' l d 

1 ( 1 1 ) «-]j 
К, = за '+---а-+ аг 

32 K,I . 

'JtfН 
е, =nali" 

'" -;~~~ К , = 3~ (1 + d/D + d"/D'); 

32 K,K.I 
К. ~ (1 - (II/d)')-' '. -= --па -т.-. 

е = ~ ( __ 1'_+ __ 1._+ х} 

~v 
nа d4 d4 

1 2 

х = -1- (l-d~/d~) 
8d~ 

З~ I 

~Jl 
е -= па -4-; 

dcp 

d cp = 0,5 (D + d) 

- -
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Рис. 2.2. ЭКIНI8.IIеитиая 
дииамическая система траис

миссии а8томобиля 4 Х 2: 
М8ССЫ с момеитом ииерци и : 

J. - К[1ипошипио-шаТУИllО -
J, го мехаиизма одного ци

лиидра двигателя; J,
маховика двигателя и ве

дущИх деталсА сцепления; 
J. - ведомых деталей сце
плсния; J. - деталей ко
робки передач (ведущий 
вал. ведомый вал с зуб
чатыми колесами и J н. J,,
зубчатые колеса. входящие 
с ними в зацепление); J.-

остальиых деталей коробкн передач. деталей. жестко связанных с выходным фланцем 
коробки передач. и части карданной передачи; J. - оставшейся части карданной пере
дачи. ведущих деталей главной передачи; J. - правого (левого) полуосеоого зубчатого 
колеса и деталей. жестко связанных с ним; J, - правого (левого) колесНого узла; J. -
приведенные к маховым поступательно-движущиеся массы автомобиля; J 1p - двигателя 

и коробки передач при повороте в поперечной плоскости; J 7Р - заднего ведущего моста 

при повороте в продольиой плоскости (реактивиый момент инерции педущего моста); 
звеиья с податливостями: '. - участков коленчатого вала двигателя; е •• -
пружин гасителя крутильных колебаний и первичного вала I(оробки передач; е .. - ва
лов и соедииений коробки передач; е",. е." - иерабочих ответвлений зуб'lатых передач 
в коробке передач; 'н- кардаиной передачн; '56 - дифференци ал а; eGi (е67 ) - правой 

(левой) полуоси; '78 - шин ведущих колес правого (левого) борта; е1Р - опор двига

теля при повороте в поперечной плоскости; '7Р - подвески ведущего моста при повороте 

моста в ПРОДОЛЬНО/l плоскости (реактивная податливость); с, - сцепление в траис-
миссии; с. - сцепление ведущих колес с ДОРОГО/l 

датливости суммируют; при паралле

льном - их жесткости. 

Податливость шлицевых и шпоноч
ных соединений. рад/(Н· м) 

еш = Кш/d2Ihz. 

где для соединений с призматической 
шпонкой Кш = 6-10-1'. м'/Н; для со
единений с сегментной шпонкой 
Кш = 13.8·10-1а мЗ/Н; для шлицевого 
соединения Кш = 4.2·10-12 мЗ/Н; 
d - диаметр соединения. м (для шли
цевого соединения d = dcp); 1 - длина 
соединения. м; h - активная высота 
шпонки (шлица). м; z - число шпо·
нок (шлицев). 
Податливость карданных шарни

ров. рад/(Н,м) 

ем = 5·10- S/d3. 

где d-диаметр соединяемых валов. м. 
Податливость рессорной подвески 

ведущего моста на скручивание в про

дольной плоскости (реактивная подат
ливость). рад/(Н· м) 

е, - 4/с[ .• 

где с - линеf.iная жееткость подвеСКII. 
Н/м; L - длина рессоры, м . 

Собственная подаТЛIIВОСТЬ зубьев. 
находящихся в зацеплении. приведен

ная .К одному из валов рад/(Н· м). 

ез = Кз/ЬR2 cos2 а. 

где Ь - рабочая ширииа колеса (М); 
а - угол зацепления; R - радиус 
начальной окружи ости зубчатого коле
са. расположенного на валу. к кото

рому приводится податливость зубча
той передачи (для конических пере
дач R - среднее значение радиуса на
чальной окружности); м. Ка - коэф
фициеН1 (для стальных прямозубых 
колес Кз = 6·10-11 м2/Н; для стальных 
косозубых колес КЗ = 3.6·10-11 м2/Н; 
для стальных шевронных колес Кэ = 
= 1;4·10-11 м2/Н). 
Для упрощения математического 

описания элементы эквивалентной 
механической колебательной системы 
приводят к одному валу (к одной угло
вой скорости) или к нескольким. При 
приведении должны� сохраняться ра

венства кинетических энергий приво
димой и приведt'нной масс. потенци
альных iнергий деформации приводи
мого и приведенного упругих звеньев 

системы и ,нергии рассеивания на прн

водимом и приведенном элемеllтах 
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системы. ПриведеНIIые значения пара
~leTpoB системы 

J = Jolu2; е = еои2 , 

где Jo, ео - собственные значения пара
метра элемента; 'и - передаточное 

число от вала приведения до BaJJa при
водимого элемента. 

Если в механизме происходит деле
ние мощности на неСКО.1ЬКО nOT<;JKoB, 
то передаточное число от приводимого 

элемента определяют при остановлен

ных других элементах. В табл. 2.2 
приведены простейшие механические 
колебательные СlIстемы, типичные для 
трансмиссии автомобиля, и соответ
ствующие им эквивалентные динами

ческие системы . 

ПриведеНllые крутящие моменты М, 
приложенные к элементам системы, 

находят IIЗ соотношения 

М = Molu, 

где МО - приводимый крутящий мо
мент . 

На рис_ 2.2 показана приведенная 
к коленчатому валу двигателя экви

ва,1ентная динамическая система авто

мобиля 4Х 2 (элементы демпфирова
ния УС.'lOвно не показаны) . 
Операция приведения к одному валу 

не является обязательной. В конкрет
ной задаче может оказаться удобным 
приведение системы к нескольким ва

лам , или для детального иссле,~ования 

работы одного из агрегатов его меха
ническую СlIстему рассматривают не

приведенноЙ . 
При праКТИ'lеСКIIХ расчетах ЭКВlfва

лентную динамическую систему авто

мобиля у"рощают, сокращая число 
элементов. Степень упрощения может 
быть различной и зависит от характера 
.задачи и Г.1авным образом от исс.~елу
емого частотного диапазона . 

Упрощение системы проводят в та
кои последовательности. 

1 Исходную динамичf'СКУЮ систему 
разделяют на простейшие двух- и 
одномаСС08ые системы (табл. 2.3 и 
рис . 2.3). 

2. Определяют собствеllНУЮ 'lacTOTY 
(Щ, ,ря k-()й 0 .111ОмаСС080Й систем", 

")~ (('k-I + ('k)/J'/('k-I('k: 

.7, J] .74 .7; 

~~ 
3, Jz J] J~ J.r ~ 
~. ~ Q2!E) 

* .7] J, 

~~ 
.7, .7, JG 

~~~ 
.). Jt !.!L .J" .!!L·J5 2. ~ !.!L 

J, z 'Л",; tJ~'t,J f;/~6Q e~"6a 
О о 'ц Е) C>---€) 
J J I'J+ ~t+f "$61' tso ' 

~z~; tl2 -'- J.з Jj'" 
J,')z. J,tJz 

JJO'...!!L, J;'Jf ' .!:!i.+JG.!!L 
.7, '.7г 'н"/; eJ""f еJ~'fи 

О ..lLO {'л. е/; О fJ6 Ч6а ~ 
~'Jz 

Рис. 2.3. Последовательиость упрощеRИЯ 
зквивалеитиой дииамической системы 

для двух массовой системы 

<11~ = и" + J k_I)/J kJ k-I ('". 

3. Системы, для которых <112 » 
~ V~im (\'Iim верхняя граница 
исследуемого частотного диапазона) 

преобразуются в заменяющие, 
(табл . 2.3) 

4. Производится замена простейших 
систем в соответствии с табл. 2. ,3. 
При этом происходит объединение 
соответствующих звены: в н вычисля

ются параметры упрощенной системы. 
Ч IIС.10 степснеii свободы упрощенной 
системы уменьшается по сравнению 

с ИСХО,'1IIОЙ на число преобразованных 
систем . Дальнейшес упрощение про
изводится в том же порядкс (пп.I-4) . 
Основными характеристикаМII дина

мических КО.1ебательных систем явля
ются частоты собствl'Н/-/ЫХ "олс6анuй 
u формы колеба/-/uЙ. 
Упрощение динамической системы 

можно вести до тех пор, пока частоты 

и формы собственных l<Олсбаннй упро
щенной системы в исследуемом ЧёI
стотном диапазоне с заданной TO'IIIO
стыо совпадают с анаЛОГИЧНЫМII пара

~eTpaMH всхо/щой CIICTf'Mbl. Для рас
'ICTёI частот и форм собственных колс
баНИI"1 у,~обен M3TPIl'II1blii МСТОд. J'П»О-
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2.2. Экви.аИIIТНЫI ,l.ннамичеСllие системы 

МеХ>lНII'Iеск.я I ДииаМllческая Параиетры ДИН8Мllческой системы 
СlIстема СlIстема 

" 

е, 1 ~ J 1 = J 1: J2 = J2 u : '12='1 +е2и rW' )'. r. t,Lf"\ J, "/ 2 2 

~' J, 

з; з; ',з: з] '" / 2 ' 
~- ~ JI=JI:J2=J2+J21u:Jз=Jз: 

з; !J--i1] ~l~~ J4=J~/u2; '12='1: '2З='2; е24 =,зu2 
J;, J; 

, , 2/ 2 

~ " ~;"~ ~'::" " ~ ~ ',~i(~i::'):( ~:": ~,'~ ~ 
- + (~ +е. (l+u) J] е2 Il 3 

. 
'~" е; ~P '" Jl=J;;J2=J;lu2;Jр=J~/р-U)2; " [eJ е , 2 .. - I J; 1J1. J,.7z eI2.=el+e2:ep=tp(I-U),L-ФIФ2 

е,! 
Jp 

---~--~--------~------------------

2.3. Преобразование Ilростеllwих динамических CIICTeM 

Заменяемая 
система 

"н 1/
" ~ 

'к" Зк e~ 

7 

~ 
J<t tk J/rt1 

Заменяющая 
система 

" ~ 
З; '" З;., 

'1;~, ,,;' 
~ " е" е •. , J;' /{ 

Расчетные формулы 

J~ = Jk'-kle~: J~+I = Jktk_l/e~; 

11 = 11k_l (ek_l/e~)2 + 11k (ek/e~)2; 

e~=ek_l+ek 

.I~ = J~ + J k..:.1; e~_) ='-kJk+)/J~; 

" "" ( /" )2 е k = ekJ k/ J k' 11k_l =. 0.511/ ek 'k-l : 

" (/ ")2 11k = 0.5'1/ t k ' k 
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~енИlО с аllализом 'lacToTHblX харак

теристик указанным методом подверга

ются линейные снстемы без демпфи
ровання . 

Уравнения системы заПИСЫllают в 
в матричной форме 

м {ф} + С {Ч1} = (О), (2./) 

где М - матрица инерционных ·эле
ментов; С - матрица жесткостей; 
(Ч1 \ - координатная матрица . 
Умножая уравнение (2.\) на матрицу 

M-l, обратную матрице М, получают 

J {ф} + Н {Ч1} = {О}, (2.2) 

где J = ММ-l, Н 0== M-1C, 
Миожество решений уравнения в ма

тричном виде 

(IP) = (/А-) ехр (-iw/), 

где 111} - столбец постоянных; w
частота; t - время. 
Подставив значение {Ч1} в уравне

ние (2.2) и разделнв обе чаСТI+· на 
ехр (-iwt), получают 

(H-w 2J) {r..t] = {О]. (2.3) 

для физической колебате"ьной си
стемы {r..t} =F о. Следовательно, система 
уравнений (2.3) нмеет решение, когда 
определитель I Н - w2J I = О, т. е. 

hll -- w2 

h21 

h12 • • • h1n 

h21 - w2 ••• h2n 

hn1 hn2 ••• 11nn - w2 

гле h - Э,lемент маТРИI!Ы Н . 

=0, 

(2.4) 

Определнтель (2.4) представляет со
бой уравнение n-го порядка относи
тельно w3 • Решнв его, получают n 
::rначений квадратов частот собственных 
колебаний. Собствеиные векторы матри
цы Н определяются иа основе реше
IIНЯ n - I уравненнй снстемы (2.3), 
где (f.t) - собственный lIeKTop маТРII
нЫ Н, соотпетствующиli се собствен
ному значению л. При этом одна из 
компонент вектора : f.LJ прииимается 

равной "роизвольной константе, на· 
пример ~tli = 1. Программа расчета 
частот и форм колебаний динамических 
систем, реализующая этот метод, дол

жна предусматривать формироваllие 
матриц инерционной н жесткостей 
без записи уравнений движения. Ис· 
~одными данными являются: значение 

масс инерционных звеньев, жесткостей 
упругих звеньев и граф связей между 
массами, соединенными упругим зве· 

ном. ~rnpyroe звено может связыват[, 
между собой две массы или массу с за
делкой. Для систем, содержащих ре· 
активные упругие звенья, дифферен, 
циальные механизмы, дополнителыIо 

указываются номера масс, связанных 

с реактивным упругим звеном и с раз

личными элементами дифференциала 
(водило, солнечное и коронное зубча
тые колеса), а также значение пара· 
метра дифференциала (отношение мо
ментов на солнечном и коронном зуб
чатых колесах). 

Расчет частот и форм собственных 
колебаний трансмиссий по описанному 
методу может ПРОВОJ\ИТЬСЯ дЛЯ вы· 

явления опасных форм колебаний, 
отстройки от частоты резонансных 
колебаний путем соответствующего под· 
бора конструктивных параметроI3. 
На этапе состаll.1t'НIIЯ ДlIнамической 

J(олебательной системы каждый инер· 
ционный и упругий элемент соответ
ствует определ~нной детаJlН или группе 
деталей трансмиссии. При упрощеlllfll 
систем снаЧilла ПрlI приведеll 1111 , а за
тем при уменьшении числа степеней 
свободы определенность такого соот
веТСТВИfl теряется. Расчетная динами
ческая система эквивалентна реальной 
системе трансмиссии только в том, 

что колебательный процесс 8 ней в за
данном частотном л.иапазоне модели

рует реальный колебательный процесс. 
ОднаlЮ тот факт, '!то ряд УЗ.10В транс
миссии характеризуется инерционными 

и упругими параметрами, превалиру

ющими по своей величине (большие 
моменты инерции IIмеют маховик, 1(0· 
леса, сосредоточенная масса главной 
передачи; большие податливости
каР;1анный ва.1, полуоси) , дает осно, 
вание ПРll1lисываlЪ элементам Р:Jсчет

ной динамической систt'мы соответствие 
опрt',~елеIНIЫМ деталям, уз.~ам. ЭТО 
удобио для анализа и расчетов. 
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При расчетах ко.lебаниЙ IJ трансмис
сии в ДlIапазоне до 250 Гц приведен
вые массы подвижных "еталей дви
гателя можно заменить одной массой 

с суммарным моментом ннерции Jo. 
Если масса автомоби.1Я распреде
лена раВНШIерно по ведущим Ко.lесам, 

сцепление их с дорогой одинаково, 
а трение в дифференциале незначи
Te.~bHO. то динамическая система на 

участке .15-.17 (см. рис. 2.2) является 
симметричной. Ее упрощают объеди
нением пара.l.lе.1ЬНЫХ ветвей. Полу

чается цепная динамическая система, 

у которой объединенные MO~leHTbI инер
ции и жесткости равны сумме соответ

ствующих параметров пара.1Ле.~ьных 

ветвей. При таком упрощении не учиты-

2.4. Расчетные динамические Системы 
трансмиссий автомобlЫJей 

g;" 
=е: 
";,, 
~ ~ Дннам:ическая система 
00 
~-& 

4х2 

4х4 

БХ4 

6х6 

ваются противофазные ко.lебаIIИЯ, ко
торые могут возникать в параллельных 

ветвях. В автомобильных коробках 
передач инерционные массы на IIерабо

чих отвеТВ.lениях .1 Нl, .132 можно счи
тать жестко соединенными с рабочими 
участками. При решеНИII вопроса об 
y'IeTe в динамической системе реак
тивных звеньев следует принимать 

во внимание степень взаимосвязи ко

лебаниii масе автомоби.1Я и масс транс
миссии через реактивный контур I! 

В.lияние реактивных элементов на ча

стоты 11 формы собственных колебаний 
системы. При многих видах расчетов 
бывает достаточно учитывать только 
реактивный контур ведущих мо
стов. 

В табл. 2.4 представ.~~ны расчетные 
:Щllамические системы трансмиссий, 

на которые целесообразно ориенти
роваться при упрощении многомассо

вых систем. Путем упрощеНIШ системы, 
показанной на рис. 2.2, получена, 
например. динамическая система транс

миссии автомобиля 4Х 2. 
Параметры динамических сист~ не

которых автомобилей, приведенные 
к КО.~енчатоыу валу двигателя, даны 

в табл. 2.5. Частоты собственных 
КО.lебаниii этих систем даны в 
табл. 2.6. 
При расчете нагрузочного режима 

тоансмиссий рассматриваются следу
ющие основные колеGательные про
цсссы: переходные, возникающие при 

трогаНIIИ и переКЛЮ'Iении передач; 

низкочастотные КО.lебания в диапазоне 
до 20 Гц от воздействия неровностей 
микропрофиля; высокочастотные ко
.1ебания в диапазоне 20-250 Гц от 
uоздействия двигате,lЯ. 
Динамические расчетные системы для 

опреде.1еюш переходных колебате.1L
ных процессов ,10ЛЖНЫ с достаточной 
точностью воспроизводить первую фор
му колебаний в трансмиссии с часто
той, близкой к соответствующей ча
стоте реальной системы. В расчетную 
динамическую систему должны быть 
введены фрикционные элементы, моде
.1l1рующие работу сцепления в транс
ыиссии и сцrплеНIIС ведущих колес с 

дорогой. При отсутствюi реаКТШ,IШХ 
штаIIГ D конструкции подвески необ
хо;щмо учитывать реактивный контур 
ведущих мостов. 
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2.5. Парам:етры динаМИ'Iеских систем трансмиссий автомоБИJIей 

I 
Автомобиль 

Пере- I дача 

I 
J , 

! 0,52 
ГАЗ-53А !! 0,52 

!!! 0,52 
IV 0,52 

! 1,02 
!! 1,02 

ЗИЛ-130 1I! 1,02 
IV 1,02 
V 1,02 

1 3,8 
11 3,8 

МАЗ-500А 111 3,8 
IV 3,8 
V 3,8 

I Автомобиль 
Пере-
дача 

С12 

I 
1 4,6 

• ГАЗ-53А II 4,6 
III 4,6 
IV 4,6 

I 8,5 
11 8,5 

ЗИЛ-130 I1I 8,5 
IV 8,5 
V 8,5 

1 21,3 
II 21,3 

МАЗ-500А 111 21,3 
IV 21,3 
\' 21,3 

На рнс. 2.4 приведены динамические 
системы для расчета колебательных 
процессов в трансмиссии на режимах 

трогания и переключения передач. 

Для упрощения расчетов переходных 
колебательных процессов при пере
ключении передач динамические си

стемы целесообразно приводить к двум 
валам: недущему валу коробки пере
дач и карданному. В динамические 
систеwш введены элементы, мо:r.елиру

ющие. работу сцепления - С1' и СI\еп
,~ение КО,1ес с дорогой - Сер, При 

I 

I 

I 

Моменты инерции, кг. м 2 

J, 

I 
Jз 

I 
J. 

I 
.1, 

I 
J. 

I 
J p 

0,047 0,002 0,0004 0,018 0,8 0,014 
0,006 0,010 0,0016 0,080 3,5 0,060 
0,009 0,033 0,0053 0,256 11,5 0,195 
0,002 0,121 0,0151 0,742 33,7 0,570 

0,028 0,003 0,001 0,024 1,05 0,011 
0,029 0,011 0,004 0,080 3,46 0,037 
0,030 0,035 0,012 0,26 11,1 0,117 
0,032 0,086 0,028 0,63 27,0 0,284 
0,037 0,185 0,061 0,14 58,3 0,615 

0,093 0,002 0,010 0,076 2,78 0,008 
0,092 0,018 0,032 0,248 9,06 0,025 
0,101 0,064 0,115 0,915 0,916 32,80 
0,102 0,165 0,269 2,10 77,0 0,215 
0,098 0,394 0,607 4,72 17,4 0,484 

)!\есТ!(ости с, 10-3, Н'м 

С23 

I 
С3. 

I 
C41i 

I 
С56 

I 
Ср 

4,0 0,49 0,03 0,18 0,13 
7,7 1,91 0,14 0,18 0,57 

10,1 6,13 0,44 2,64 1,86 
25,6 18,0 1,ЗО 7,70 5,43 

3,2 0,52 0,04 0,24 0,19 
6,3 1,72 0,12 0,78 0,64 

17,5 5,50 0,40 2,48 2,04 
40,2 13,35 0,96 6,0 4,95 
80,6 28,84 2,08 13,0 10,56 

8,9 2,67 0,27 0,58 0,41 
26,7 7,69 0,88 1,92 2,62 
56,8 28,0 3,20 7,0 9,6 

153,0 65,0 7,40 16,1 22,4 
130,0 115,2 16,8 36,6 50,4 

расчетах прощ~ссов нагружения IIрИ 

переключении передач моделируется 

работа синхронизаторов в коробке 
передач - элемент С2 , При расчетах 
нагрузок на режимах трогания эле

мент С2 исключается, 

В расчетах колебаний от воздействия 
микропрофиля дороги используются 
динамические системы, с высокой точ
ностью отражающие первые две формы 
КО.1ебаIIИЙ реальных трансмиссий. Осо
бое значение при построении таких 
динамических систем имеет описание 
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Js 

OJ Jб Jo 

Рис. 2. 4. ДllиамичеСКJlе системы автомо
билей ДЛА pac'leTa иагрузок 8 траисмиссии 
иа режимах ТРОГВНИА и переключеНИА 

передач: 

а 11 б - I<олеснwе формулы соответственно 
4 Х2 н6Х4 
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2 .6 . Частпты собственных кпле6аниil 
траисмиссий автомобилеil (раД/с) 

Передача 

1 I 11 I 111 I IV I V 

8.1 13,9 22,6 33.8 
100.0 100.5 100,1 100,1 
116.8 117,4 116.0 115.4 
723,2 467,3 301,7 205,8 

1234. 411189.6 1165.0 1171 .7 
1794.4 1664.2 1399,0 1399.3 

6,9 10 ,3 16,4 25,б 31,8 
102,8 103 ,8 103 ,4 103.4 103,1 
144,4 153.1 143,0 140, 1 134.2 
493.6 408,6 321,4 257.6 209.0 
687,3 714.5 762,9 786,9 794.7 

1190,5 1039.5 1162;3 1399,3 1680.3 

8,5 11.8 19.1 26,б 35,0 
98,7 98.7 98,0 97,3 96,4 

283.4 214.8 240.2 204,3 159.8 
426.0 372.3 326.3 316,0 312.1 
563.7 605.0 666,4 724,8 147.9 

2421,4 1487,1 1362.1 1652,б 1386.9 

6,4 9.5 13.9 21 .2 30.1 
90.4 90.4 90,4 90.5 90,4 

105.0 105.0 104.9 104.6 102. 4 
234.0 233.0 231.2 232,6 211.9 
450.0 440,0 425.3 398.1 338.2 

- -

RЗl'имосвязей колебаИIIЙ в трансмис' 
сии с линейными и угловыми колеба· 
IIIIЯМИ подрессореиной и неподрессо· 
р~нной масс автомобиля (см. разд. 2.7). 
Расчет колебан и й. возGУЖ)1аемы х 

ДDигателем, проводится с ИСПО.lu ,:юва

lIием динамических систем, с заданной 
точностью отражающих пять-шесть 

форм колебаний траНСМИССИII. Этому 
требоваНIfЮ отвечают динамнческие си
стемы , приведенные в табл . 2.7 Эле
менты вязкого трения в звеньях си 

стем yc.~OBHO не показаны . Звено el2 

моделирует гаситель крутильных ко

лебаний сцепления . Так как колеба-

2.7 . Динамические снстем", ДЛА расчета 
колебаниll, возбуждаемых Д8игателем 

"'.... 
:со; ..,» 
":о; 
0;", 
00 
:< -& 

4 х2 

4Х4 

.6Х 4 

6 Х 6 

ДНllамическзи система 

J, 
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ния, возбуждаемые двигателем, имеют 
сравнительно высокую частоту, то 

сцепление колес с дорожной поверх
ностью · не учитывается . Система транс
миссии соединена с массой автомобиля 
звеньями, имитирующими тангенци

альную податливость шин ведущих 

колес. 

2.2. РАСЧЕТ МАКСИМАЛЬНЫХ 
НАГРУЗОК В ТРАНСМИССИИ 

Эксперимеитально установлено, что 
наибольший момент в трансмиссии 
автомобиля возникает при трогании 
автомобиля с быстрым включением 
сцепления (броском педали) . Этот мо
мент может значительно превышать 

момент, соответствующий максималь
ному моменту двигателя. На рис. 2.5 
показаны эксперименталыlо полу

ченные моменты в трансмиссии при 

трогании автомобиля с быстрым вклю
чеНllем сцепления на первой 11 второй 
передачах. Максимальный MOM~.нT 
в трансмиссии M max для расчетов на 
прочность определяется по наиболь 
шему из экспериментально полученных 

значений. Нагруженность трансмис
сии в этом случае удобно оценивать 
коэффициентом динамичности kД , под 
которым понимают отношение приве

денных максимального момента на 

упругом звене трансмиссии к моменту , 

создаваемому на этом звене двигателем 

при работе на режиме, cooTBeTcTBYJO
щем максималbtlOМУ крутящему мо

менту Il д = м max/ Ме тах . 

/'f 

/'f та! . 

МtrI(1Х 

Рис. 2.8. Осциллограммы момеита 8 траис
мисс"и при трогаиии с БЫСТРI~М ВКЯIO"е

иием сцеПJlеНИА (Т с ~ О, I с): 

"а IIcfJ8011 rlереДИ'lе (асфальт. под·ьем 
%); 2 - "а второй передаче (зсфаJII,Т) 

2.8. Максимальные дииамические нагрузки 
иа полуоси 8едуюцего моста 

пере-I ·М. I k 
дача кН·м Д 

УеЛаВИА 
провеДеннп 

испытаний 

II 

11 

1 
I1 

11.4 
11 .7 
8.6 
8.8 

13.2 

10.7 
9.5 

8.9 
6.3 

12.0 
11,9 

1.6 
1.5 
1,6 
1,7 

I 

I 

I 

ГАЗ-5ЗА 

1.9 
2.0 
3.0 
З.I 

ЗИЛ - IЗО 

2.7 

2.2 
2.0 

МАЗ-500 

I 2.0 
2.6 

Асфальтовое 
покрытне; п. 

об/М н К 
3640 
5250 
3500 
5250 

Грунтовая 
дорога; 

п = 1800 об/мин 
Асфальтовое 
покрытне при i. 

% 
4 
8 

Асфальтовое 
покрытие 

К,амАЗ-5410 

Асфальтовое 
покрытие при i. 

% 
1.7 4 
1.7 6 

.Москвич -2140. 

Асфальтовое 
покрытне пр" 1. % 

I 
2.1 

I J 1.9 
2.1 
2.2 

При м е ч а н и е. i - УКЛОII (подъ-
ем) AOpOflI. 

в табл. 2.8 приведены значения 
максимальных динаМИ 'lеских моментов 

и коэффициенты динамичности для 
трансмиссий некоторых автомобилей, 
полученные экспериментально _ 

Величина максимального динамиче
ского момента зависит от параметров 

упругих и ИllеРUI!ОННЫХ элементов 

трансмиссии 11 привода сцепления . 

Поэтому расчеты максимальных на
грузок в трансмиссии необходимо про
водить на основе моделирования дви

жения системы трансмиссии в усло

виях трогания с резким ВК.1ючением 

сцеплеНIIЯ . ДЛЯ ЭТОI'О IIСПОЛЬЗУЮТ рас
четные .дНШIМllцеские системы, пока

Зillillые 1111 рис. 2.4. ДDllжеШlе масс 
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динамической системы описывается си
стемой диффереlщиаЛЫIЫХ уравнеllИЙ. 
которые решаются на ЭВМ. 
При моделироваиии процесс;) трога

ния в ИСХОj\НОМ состоянии массы * 
Jз-Jъ (см . рис . 2.4, а). Jз-Jg (см. 
рис. 2.4. б) находятся в покое. К массе 
двигателя J 1 прикладывается момент 
двигателя . и происходит разгои до 

определениой скорост!! и,. По дости
женчи ЭТОII скорости моделируется 
ВКЛЮЧ~Нllе сцепления Cl' 

Момент двигателя задается по внеш
ней скоростной характеристике. со
держащей корректорную и регуляриую 
ветви Мд = Ме (00) . 
В момеит трогания к массам автомо

биля J ъ и J 9 прикладывается момент 
от сил сопротипления движению 

М f = Gа'ФГноluо· 
Момент трения в сцепле~IИИ М с 

в процессе его включения задается 

по выражению 

Мс = Mccfc (t) sign (001 - UООэ). 

где Мсс - статический момент тре
ния полностью включенного сцепле

ния; {с (t) -закон нарастан!!я момен
та трения в сцеплении по времени при 

его включении; 001. ооз-угловые ско
рости соответственно масс J 1 и Jз . 
Закон нарастания момента трения 

в сцеплении определяется типом и 

параметрами привода и описывается 

с достаточной точностью экспоненци
альной зависимостью 

{с (t) = 1 - ехр (-kt). 

где k - константа. характеризующая 
темп включения сцепления (k 
= 3/fc); tc - время полного включе
ния сцепления. 

При отсутствии в конструкции при
вода сцепления усилительных пнев

матических или гидравлических звень

ев при броске педали tc = 0.015+ 
+0.04 с. Если в приводе сцепления 
установлен усилитель. то (с при бро
ске педали увеличивается . Например. 
для привода сцепления автомобилей 
КамАЗ tc = 0,1 с. 

·в последующем под обозначением мас
СЫ .! i понимается масса с моментом инер
Цltи J i . 

Расчет максимального MOMellTa D 
трансмиссии выполняется при тро

гании автомобиля иа низших передачах 
с максимальноii частотой вращения 
коленчатого вала двигателя . 

При приближенных расчетах мак
симальный динамический момент на 
ведущем валу коробки передач можно 
определять по эмпнрическиr.l формулам 

Mmax = 2~cMe max при ит ~ 20; 
Mmax = 1,35М", при ит ~ 50. 

где М'" = rpm(jlgrHO/UT"T' 

При 20 < ит < 50 величииу Mmax 
находят интерполяцией значений 
Mmax • полученных для ит = 20 и 
и·г = 50. по выражению 

M max = 2~cMe max - (2~cMe max

- I ,35Мер) (и ,г - 20) /30. 

Для агрегатов трансмиссии, рас
положенных за зубчатой парой при
вода промежуточного вада коробки 
передач. макснмальный динамический 
момент можно определять по моменту 

I;I~ ведущем валу с учетом передаточно

го числа трансмиссии и конструктив

ных параметров узлов деления мощ

ности . 

Для автомобиля с гидромеханиче
ской трансмиссией момент на турбии
ном ваду гидротрансформатора 

M max= МноКо , 

где МНО - момент на насосном колесе; 
Ко - коэффициент трансформации 
при режиме «Стоп». 
Максимальный момент на других 

деталях находится по зиачению мо

мента на турбинном колесе с учетом 
'передаточного числа и КПД транс
миссии на участке от турбинного вада 
до рассматриваемой детали . При этом 
максимальный момент в трансмиссии 
не может превыщать момент. обеспечи
ваемый сцеплением при <р = 0.8: 

Мер max 0.8mepgr flO/U~,,~, 

где и~ и ,,; - соответственно передато
чное число и КПД трансмиссии на 
участке от рассматриваемой яетали 11.0 
ведущих колес. 
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2_3_ ЭI(СПЕРИМЕНТАЛЬНО
СТАТИСТИЧЕСI(ИЕ 

ХАРАI(ТЕРИСТИI(И 

НАГРУЗОЧНОГО РЕЖИМА 

Нагрузочный режим, определяющий 
усталостную прочность трансмиссии 

автомобиля, зависит от параметров 
движения автомобиля, его технических 
характеристик и конструктивных осо

бенностей. 
Использование нагрузочных ха-

рактеристик непосредственно в pact,ie
тах затруднительно . Поэтому их при
водят к системе детерминированных 

характеристнк, по которым оценивают 

долговечность деталей . Выбирают та
кие режимы нагружения, характеризу

емые постоянными амплитудой и часто
той, которые обеспечивают в деталях 
трансмиссий т~кие же накопления 
усталоствых повреждений , как и ре
альные случайные нагружения. 
Накопление усталостных. поврежде

ний в ~'еталле характеризуется вели
z 

чиной ~crinNi ' В этом выражении z''':'''' 
{=1 

число интервалов кривой распределе
ния напряжений в детали; N{ - число 
циклов нагружения детали за весь 

пробtг напряжением , соответствую

щим i-MY интервалу. Обозначим ~{= 
= ai/crp и CXi = N;lN p, получим 

z 

L a'tNi = 
{=1 

z 
~~ a;N p ~ ~'tCXi = а~'NрКп , 

/ = 1 

где ар - напряжение в дета!!и при 
расчетном режиме нагружения; N p -
число циклов lIагружения при расчет

ном режиме нагружения; т - пока 

затель степени, зависящий от харак
тера нагружения; К п - коэффициент 
приведения режима переменных цик

лических напряжений к режиму цик
лического иагружения с расчетной на
грузкой (коэффицнент пробега), 

z 

К n = ~ ~'trxi ' 
. 1 

Если кривая распределения пред-
стаБ.JIена аналитической функцией 
плотности вероятности, то 

(Уп 

К П = --k- ( ат, (а) dcr. 
ар J 

(ун 

или, учитывая пропорциональность за

висимости между нагрузкой и напря
жением а, 

МВ 

К n = -1- J Мт! (M)dM. 
м; мн 

В этнх выражениях <1н , <1в , Мн , 
МВ - соответственно наименьшие и 
наибольшие напряжения и моменты, 
действующие на деталь; f (а), f (М) -
соответственно плотности вероятно

стей напряжений и моментов, действу
ющих на деталь. 

Таким образом, применит~льно к де
талям автомобильных трансмиссий 
обобщенными характеристиками для 
расчетов на долговечность являются: 

расчетные моменты М р; расчет
ные частоты вращения валов Пр ; 

коэффициенты пробегов К пили 
эквивалентные моменты мэ ; коэф
фициенты относительных пробегов на 
каждой из передач 6. 
Эти характеристики определяют от

дельно для деталей, работающих на 
всех передачах (индекс О в обозначе
ниях) и для деталей, работающих на 
определенных передачах (индекс i) . 
Наиболее существенное влияние на 

нагрузочный режим трансмиссни ока
зывают средние скорости движения: 

относительный пробег на каждой из 
передач; удельная сила тяги; число 

r.тупенеЙ в коробке передач . 
Средняя скорость автомобиля tlа ер 

зависит главным образом от дорожных 
условий и удельной мощности двига
теля. Если нет других данных, то 
среднюю скорость автомобиля можно 
найти по выражению 

tlа ер = Kvtla mзх' 
где tlа Пlах - максимальная скорость; 

К!) - коэффициент, эависящиА 01 
условий движения и удельноА мощно
сти 311томобиля (К!) 0,5+0,75) . 
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ОmНОСЦ1ТU!лыtыu nроби 1/0 передаче Si 
представляет собой отношение пути, 
проходимого автомобилем 113 i-й пере
даче, к общему пути S:t' проходнмому 
автомобн.~ем , 

61 = Sj/SE ' 

Для средних условий эксплуатации S 
может быть определен по эмпириче
ским данным. приведенным в табл. 2.9. 

Средние скорости движения автомо
биля на передачах и; ер могут быть 
найдены исходя из предположеиия, что 
диапазон частот работы двигателя на 
всех передачах примерио одинаков . 

Тогда справедливо соотношение 

и; ер = ил. ep11o /Ui, 

fJt.e ив. ер - скорость автомобиля на 
высшей передаче, 

ив. ер = иа ер Е Siщ /и в; 
j 

ив, Щ ~ передаточные числа соответ

ственно высшей и i-й передачи. 
Подставив значение ип. ер, ПО.'lучим 

tIi ер = иасри; ESjU j. (2.5) 
j 

Скорости, найденные по выражению 
(2.5), принимают также в качестве 
расчетных для нахождения коэффи
циентов динамичности при расчетах 

зубчатых колес н подшипников. 
Jlдельная сила тягu представляет 

собой отношение окружной силы на 
ведущих KO.~ecax к весу автомобиля 
( автопоезда) 

')'11 = Рк/Оа · 

Экспериментально установлено, что 
распределение удельной силы тяги 
подчиняется усеченному по максималь

ным значениям логарифмически нор 
мальному закону распределения. 

Плотность вероятности определяется 
выражением 

t 

Р (t) = v~л ,f ехр (- 0,5/2) dt. 

О 

Параметр 1 находят по фор~tуле 

1 = (lg ')'Ki - Ig ')'i cp)/av;, 

r:t.e ')'1Ii - текущее значеllие у;>е.lыюi 
силы тяги; ')'1 ер - среднее ЗtlзченИI 

удельной силы тяги на передаЧЕ 
с индексом i; ау; - среднее кнадра 
тическое отклоиение десятичного .~o 

гарифма удельной сит,] тяги на пере 

даче с индексом i. 
Если рассматривается распре:1(~ле · 

иие ,),к; в пределах от I'Щ == 'J. Д< 

')'Щ = ~, то вероятность уде.1ЬНОЙ силь 
тяги в этом диапазоне 

р [а ~ "к! < В] = ф (12)'- ф (11) ; 

12 = (В - Ig ')'! ер) ayi; 

11 = (сх. - Ig '\'! ер) ayi' 

Значения Ф (12) н ф и.) - опреле
ляют по таб.1ицам нормального рас
преде.'1ения. 

• Дииамические нагрузки, возника
ющие в деталях трансмиссии, УЧИТЫ

ваются при расчетах соответствующими 

коэффициентами . Поэтому распреде-
'ления удельных сил тяги Оiраничива· 
ются величинами рас.четных удельных 

сил тяги. 

Расчетные значения YAe.'lbHbIX сил 
ТIIГИ на передачах ')'к i р представ.~ЯlQТ 

собой отношение максимальной окру
жной СИЛЫ,развиваемой на ведущих 
кодесах автомобиmI (автопоезда) при 
установившемся движении, к его весу: 

'\'Itip = Р/{; mах/Оа. 

Если иа НI\ЗШИХ передачах окружная 
Си.'1а на ведущих колесах может быть 
ограничена по УСЛОВИ5lМ сцеП.~ения 

с дорогой, то для этих передач опре
деляют значения ')'р как по условиям 

сцепления, так и по мощности двига

теля и в последующих раСЧЕ:тах IIC
пользуют меньшее из значений. 

По УСЛОВИЯМ сцепления с дорогой 
'\'(j)P = ffJm(j)/ma. Для условий движе
ния по твердым дорогам прини:мают 

ffJ = 0,7; для автомобилей повышенной 
проходнмости в случае двюкеllliя вне 

благоустроенных дорог ffJ = 0,5+0,6. 
По моменту двигате.~ 51 1'" i IJ = ' 
Ме m;ix 11 i1j;! ГноОи' 



2.9. Распреде.,енне пробега на передачах (В %) 

Пер"даqи 

Автомобиль 

I I I I I I I I I I I 1 II III 1 \1 V VI VII \1111 IX Х ХI XII 

I 

-Легковой 10 88 
М/ тах/mа< 80 Н'М/Т 6 22 70 

М/ тах/mа ;;;'80 Н.м/т 1 4 20 75 
1 3 6 15 75 

f"рузовой: 
Ne/m a > 11 к Вт/т 1 3 14 82 

0.5 1.5 (2) 7 (8.5) 20 (54) 71/35 

0.6 1.8 7.6 20 (60) 70 (30) 
0.5 1.5 5 (1.5) 10 23 (50) 60 (33) 
0.3 0.7 1.2 2.4 5.4 12 54 

Ne/m a < 7.4 кВт/т 0,7 2 8.3 24 (60) 65 (29) 
0.6 1.8 5.б 12 23 (50) 57 (30) 
0.4 0.8 1.2 2.6 6 14 25 (45) 50 (30) 
0.3 0.5 1 1.8 4.4 8 12 18 (47) 5.; (25) 
0.2 0.4 0.8 1.2 2.9 5 8 12 20 (45) 50 (25) 

Самосвал 4 15 31 50 
4 11 18 26 41 
4 11 18 41 26 
3 6 11 16 23 41 
3 6 11 16 38 26 

При м е q а н и я: 1. В скобках приведеиы даииые для случая использования повышающей передаqи .в делителе. 
2. П.р,обег на передачах заднего хода составляет: 0.3 % для легковых автомобилей; 0.5 % для грузовых; 
2.5 уо для автомобилеЙ·самосвалов. 

c.n 
c.n 
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РаС1lеТllУЮ удельную силу 
моменту Дllигателя 11 случае 

зования гидромеханической 
миссии находят по формуле 

тнги по 

исполь

транс-

I'Hip = МнКиiТ)i/Гн~GI\' (2.6) 

где М" - момент на насосном колесе 
трансформатора при максимальной по 
даче топлива в двигатель и значении 

коэффициента трансформ:щии, соот
ветствующем КПД трансформатора 0,7 
на низших передачах и 0,85 на выс
ших . 

Среднее Зllачение удельной силы 
тяги на передачах 'Ун i ер определяется 
СОПfютивлеllием движению. В общем 
виде 

YHi ер = у,р + Упi + Yji, 

где 'У,р - удельное сопротивление до

роги (У,р = 'р); I'ai - среднее удель
ное сопротивление воздуха (Yai = 
= Aи~ ср7та) ; 'Yji - среднее удель
ное сопротивление разгону [Уn = 
= в (YHiP - N - 'Yai)). 
Среднее удельное сопротивление воз

духа целесообразно учитывать при 
Vi ер > 40 км/ч . . 
Для определения удельных сопро 

тивлений пользуются приведенными 
ниже данными . 

АВТОМI)6и ль .'IerKoBoi! ГРУЗОВОl1 Самосвал 
,р 0,018 0,03 0,05 
А О , ОП5 0,020 0 , 024 
В 0 ,2 0, 3 0,2 

Средние квадратические отклонення 
десятичного логарифма удельной силы 
тяги Uyi можно принимать в преде

лах 0,2-0,25. Большие значения от
носятся к автомобилям с большой 
удельной мощностью и к деталям , 
нагружаемым только при работе на 

определенной передаче коробки пе
редач . 

Распределение удельных сил тяги 
для деталей, работающих на всех 
передачах, также подчинено логариф

мически . нормальному закону распре

деJlения . Оно может быть получено 
суммированием нагрузочных режимов 

на отдельных передачах . Однако прак
тика расчетов показывает, что более 

объективные результаты, особенно для 
многоступенчатых коробок передач, 

получают по общей кривой распреде
ления удельных снл тяги . 

Для нахождения значеиия общей 
средней удельной силы тяги 'УНО не
обходимо найти суммарное удельное 
СОПРОТИfJление движению 'УкЕ : 

Ук 1: = Укl cp~1 + 'YK2cp~2 + ... + 
n 

+ 'Ун n ер;n = ~ 'Ун i eJl~i. 
1 

РаспредеJJение удельных СИ,1 тяги 
подчинено логарифмич~ски нормаль
ному закону, при котором мода рас

пределения смещена относительно 

средней удельной силы тяrи, поэтому 
общая средняя удельная сила тяги 
оказывается неСIЮЛЬКО меньшей, чем 
суммарное удельное сопротивление дви

жению . Сопоставление эксперименталь
ных и расчетных данных покаЭbJвает, 

что справrдливо следующее соотно

шение: 

УкО = (0,85 -;- 0,9) 'УкЕ ' 

Среднее квадратическое отклонение 
логарифма общей удельной силы тяги 
может быть принято таким же, как и 
для распределений на передачах· , т. е. 
иуо = 0,20+0,25. 
Расчетный режим движения явля

ется условным. Он определяется детер
минированными значениями момента 

М р , передаваемого рассчитываемой де
талью трансмиссии, и частотой ее 

вращения Пр . При этом условно при
нимают, что автомобиль при заданной 
передаче в коробке передач движется 
с предельной для данной передачи 
удельной силой тяги со скоростью, 
соответствующей расчетной для данной 
передачи. 

Расчетный момент детали может 
быть найден по выражению 

M iP = 8ЛУI{ i pgma' ко/и;,,; , 

(2.7) 

где е и л. - коэффициенты , учиты
вающие соответственно циркуляцию 

мощности и долю мощности, передава
емую через рассматриваемую деталь; 

и; и Т); - соответственно передаточ-
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ное число н КПД траНСМIIССИИ на 
У'lаСТl{е от раССЧИТЬШ<JСМОЙ детали до 
колес. 

Рекомендуется принимать е = 1 для 
автомобилей с одним ведущим мостом 
или несколькими, имеющими диффе
ренциальный привод . При блокирован
ном прнводе е = 1,1 на низших пере
дачах и е = 1,2 - на высших. 
Если в приводе от двигателя к рас

сматриваемой детали имеется узел де
ления мощности (межосевой дифферен 
циал), то л берется в соответствии с рас; 
пределением моментов этим дифферен
циалом. Например, если в раздаточ
ной коробке имеется несиммеТРИlJНЫЙ 
дифференциал, делящий момент ме
жду передним и задним мостом в от

ношении 1 2, то для деталей перед
него моста нужно принимать л = 1/3, 
а для деталей заднего моста л = 2/3. 
В том случае, когда дифференциал 
отсутствует, коэффициент л прини
мают пропорциональным сц~пным 

Macca~l. 

Гидромеханические трансмиссии де· 
лят на два участка: двигатель-на

сосное колесо; турбина-ведущее ко
лесо . Для первого участка расчетным 
является максимальный момент дви
гателя . Расчетный момент для вто
рого участка находят по формуле , 

в которой YKiP определяется по вы
ражению (2 .6). 
Расчетным моментом для деталей, 

работающих при· всех передачах в ко
робке передач, является максималь
ный момент, передаваемый через транс
миссию при установившемся движе

нии . Определяется по формуле (2.7), 
в которую подставляется значение 

YHII1 · 
Расчетная частота вращения оп

ределяется исходя из расчетных ско

ростей J\вижеНIIЯ автомобиля. При этом 
для деталей, работающих иа всех пе
редачах, иОI1 = VICP ' а для деталей, 
работающих на определенных переда
чах, Vi]1 = и; ср (2.5). 
Расчетную частоту вращения нахо:\Пт 

по формуле 

ntp = 2 , бfv;ритгко . 

Коэффицuенты пробега определяют 
по выражению 

"к тах 

f.( . = -1- S i'mf (Ig" ) Х J1' nl I{i rl<i 
"\IKi р 

"/1 mln 

х d IgYHi- (2.8) 

Практически интегра" в формуле 
(2 .8) находят численными методами . 
В этом случае К Н; целесообразно на
ходить по формуле 

z 
~ т '; т К пi = ~ "\IКiПРП "\I'<ip' 
11=1 

(2.9) 

где z - число интервалов удельной си

лы тяги .в пределах от )'н mln дО "\IK тах; 
Рп - вероятность удельной силы тяги 
на интервале с номером n. 
За максимальное значение удельной 

силы тяги "\IK тах принимается расчет
ное значение укр ; минимальное зна · 

чение удельной силы тяги можно огра
ничивать величиной, отличающейся от 
значения средней удельной силы тяги 

на 3a"i . 
Практически подсчет целесообразно 

начинать с наибольших значений 
удельной силы тяги и прекращать, 
когда вероятность или удельная СИJlа 

тяги становятся значительно (на 1-
3 порядка в зависимости от вида рас
чета и требуемой точности) меньше 
соответствующих наибольших значе
ний. 
Коэффициенты пробега зависят от 

вида нагружения детали. При расчете 
зубчатых колес на контактную уста
лость в формулах (2.8) и (2.9) прини
мают показатель степени т = 3,0, 
а при расчетах на усталость при 

изгибе т = 9,0. При расчетах под
шипников принимают : шариковых 

т = 3, роликовых т = 3,33. По су
ществующим методам подшипники рас

считывают по эквивалентному моменту 

т -
M:.J/ = м;рук,,;. 

tt Наибольшее ВЛIIЯllне на КОЭФФИЦlI 
енты пробега оказывают отношение 
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i'Kp/)'HCP 11 О('ДИ'llНlа среднего квадра
тического отклонения Gyi. ПОЭ'гому 
при приближенных расчетах можно 
использовать данные графиков 
рис. 2.6, 2.7. На этих графиках по
казаны эависимости коэффициентов 
пробега при расчетах по напряженияы 
изгиба К пF и контактным К пН в за
висимости от отношений уделLoНЫХ 
СИ.1 тяги И средних квадратических от

клонениЙ. При исподьзоваННli графи
ков ддя расчета подшипников коэффи
циент пробега можно принять равным 
коэффициенту пробега при расчете 
зубчатых колес lIа контактную уста· 
лость. 

f:F§J 11 1 
0,2 

0,11 I~(- 1 

1 1,2 1,5 2 2,5 з (Klcp/fxlp 
кпн 
0,10 
0,08 

0,06 

О,М 

0,02 

0,01 
0,008 
0,007 
0,006 3 

'f 5' 8 7 8 1'нtср/!illp 

Рис. 2.6. Зависимость КО9ффициеита 
пробега Кпн от отношений удельных сил 

тяги: 

1 - а", = 0.3; 2 - ау = 0.25; 3 ~ а = 
• = 0.2 "1 

I<nF. 

~ 

0,0. 

0,00 

°1°00, 

°1°000 

z 3 'f 5 6 7 fкlm/fxtp 

Рис. 2.7. Зависимость козффициеита 
пробега К oF от отношений удельных сил 

тяги: 

J - ау = 0,3; L2 - а" = 0.25; 3 - ау = 
= 0.2 

2.4. РАСЧЕТНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ 
НАГРУЗОЧНОГО РЕЖИМА 

ТРАНСМИССИИ 

Моменты, нагружающие узлы и де
тали трансмиссии, представляют со

бой случайные широкополосные про
цессы, включающие установившиеся 

и переходные р-ежимы. Первые харак
теризуются тем, что изменение их 

статических параметров происходит за 

время существенно большее, чем период 
наиболее низкочастотной составляю
щей. К установившимся режимам 
можно отнести движение на переда

чах. Переходные режимы наблюда
ются при трогании автомобиля и пере
lj:лючении передач; они имеют не

больщую протяженность по пути (до 
5-8 %), однако их доля в наработке 
ресурса.деталеЙтрансмиссиЙ является 
существенной. Переходные и уста
новившиеся процессы в реализаЦIIИ 

крутящего момента следуют один за 

другим и могут быть достаточно четко 
разграничены. Это позволяет общий 
нагрузочный режим рассматривать 
как сумму нагрузочных режимов 0l 
установившнхся и неустановнвшихся 

процессов. Частотный анализ моментов 
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n трансмиссии автомобиля показы
вает, что установившийся процесс ха
рактеризуlOТ три составляющие: ква

зистатическ~ я, оБУСЛОDленная сопро
ТIIВ,lеllllем движению, динамическая 

от воздеiiствия микронеровностей /\0-
рог и динамнческая, вызванная не

равномерностью работы двиг;;тсля. 
Влияние лругих составляющих; 

обусловленных, например, неточно
стью работы зубчатого зацеплении, 
переходом от однополюсного к }\ВУХ

полюсному зацеплению, обычно не 
распространяется за пределы рассма

триваемого узла и может быть учтено 
при расчетах соответствующими ко

эффициентами. Рассматриваемые со
ставляющие достаточно четко разделе

ны по частотам. К квазистатической со
ставляющей следует относить процессы 
с частотами до 0,3-0,5 Гц. Микропро
филь дороги н зависимости от скорости 
движения и свойств трансмиссии вы
зывает колебания с частотами 0,5-
20 Гц, а двигатель - с частотами 
20 - 250 Гц. Экспериментальные 
исследования покаЗЫ!lают, что пере

численные выше составляющие мо

жно считать некоррелированными, по

этому нагрузочный режим при уста
новившемся движении может быть по
лучен их непосредственным суммиро

ванием. 

К процессам, вызывающим неуста
новившиеся КО.1(,бания в трансмиссии, 
относятся режимы трогания и пере

ключения передач. При трогании и 
переключении передач динамический 
момент в трансмиссии достигает боль
ших амплитуд и изменяется по иепе

риодическому закону. В общем слу
чае процесс трогания или переклю

чения передач можно разделить на 

пять этапов (см. рис. 2.8): / - выклю
чение предыдущей передачи; // -
синхронизация и включение следую

щей передачи; ! / / - включение сцеп
ления; /V - высокочастотные коле
бания в процессе включения сцепле
ния; V - колебания в трансмиссии 
с собственной частотой. Основное зна
чение в формировании динамической 
нагрузки у трансмиссии имеют f! 1, 
/V и V этапы. 
Динамические моменты, действую

щие в трансмиссии автомобиля на 
режимах трогания и переключения 

t1 

I>II~ I~I ;-~I"" 

Рис. 2.8. Измеиеиие момеита в трансмис
сии автомоБИJlИ при переКJlючении пере

да'. 

передач, зависят от конструкции ав

томобиля (динамической схемы транс
миссии, динамических характеристик 

двигателя), стиля вождения (темпа 
включения сцепления) и дорожных 
условий_ Темп включения сцепления 
и дорожные сопротивления являются 

случайными величинами, и это опреде
ляет случайный характер динамиче
ского момента в трансмиссии на рас

сматриваемых режимах. Процесс рас
чета моментов в трансмиссии на пере

ходных режимах включает следующие 

операции: составление расчетной схе
мы, моделирование динамики двига

теля, моделирование действий води
теля и условий движения. В резуль
тате расчетов получают статистические 

характеристики нагружения транс

'миссии в рассматриваемых эксплуата
ЦllOнных условиях при трогании с ме·· 

ста и переключении передач как с вы

сшей на низшую, так и с низшей на 
высшую. 

Расчет нагрузочного реЖllма транс
миссни выполняется на ЦВМ. Пакет. 
программ состоит из объединенных 
программных блоков н отдельных 
программ, каждая из которых может 

использоваться самостоятельно. 

Схема пакета программ приведена 
на рис. 2.9. Процесс расчета ВК.1ючает 
слеДУlOщие основные этапы: опреде

ление режима движения, квазиста

тической составляющей и характери
стик режима работы трансмиссий; на
груженности трансмиссий на режимах 
трогания с места и переключеНIIЯ 

передач; характеристик колебательных 
процессов в траНСМИССIIИ от воздей
ствия дорожных неровностей и не
равномерности работы двигателя. 
Затем происходит формирование ха

рактеристик нагрузочного режима. 
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Рис. 2.9. Схема пакета программ по рас
чету нагрузочного режима трансмнсснй 

автомобнлей 

2.5. БЛОК ПРОГРАММ 
«РЕЖИМЫII 

Блок программ «Режимы» состоит 
из программы расчетов режимов дви

жеиия и программ счета статической 
составляющей и режимов работы транс
миссии. 

Основные положения расчета ре-
жимов движения были приведены 

в РilЗД. 1.8. Программа обеспечивает 
получение на каждом шаге счета но

мера передачи i, текущ{;то значения 

скорости аВТQмобнля v и среднего 
момента в трансмиссин, прнведенного 

к кардаНflОМУ lIалу М . 
Текущее значение скорости авто

мобиля находят интегриропанием урав

нений (1 .7) . Момент на карданном ва
лу в зависимости от характера движе

ния при установившемся движении, 

при торможении двигателем и при 

разгоне определяется соответственно 

М = P);'KO/(UO'l');); м = -Мсди) 
/('I');uo); м = Meu-r'l');/uo' '1');, '1'); -
КПД участков трансмиссии соответ
ственно от двигателя до карданного 

вала и от карданного вала до колес. 

При торможении только тормозами 
и при движении с выключенной пе
редачей в коробке передач момент 
в трансмиссии равен нулю. 

Программа расчета статнческой со
ставляющей обеспечивает получение 
для каждой i-й передачи двумерного 
распределения среднего момента, дей
ствующего в трансмнесии, и скорости 

Дlщжения автомобиля в виде корреля
циониой таблицы (табл . 2.1 О). 
Таблица по вертикали образуется т 

уровнями , по которым сортируются 

2.10. Двумерное распределение 

I u
1 ! I Vk I I I 

М 1 I Рll I I Plk I I Pln I Рмl 
. I 

1 I . I I I 
M j I Pj1 I I Pjk I I Pjn I РМ! I 

I I I I I I 
Мт I Ртl I I Pmk I I Ртn !Рмm 

I Риl I I Pvk I I Риn I 
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.текущие значеНIIЯ сргднего момента, 

а по горизонта.')и - n уровнями, по 

которым <;ортируются текущие значе

ния скорости движения . Элемент та
блицы для i-й передачи - элемент 
двумерного массива Р ii k представляет 
собой вероятность совместного вы
полнения неравенств 

Mj - Mv1/2 ~ М < M j + tJ.Mj2, 

Vk '-- tJ.vj2 ~ V < Uk + tJ.v/2, 

где tJ.M и tJ.v - ширина интервалов 
сортировки значений текущего мо
мента М и скорости и. 

Целесообразной является раз-
мерность массивов т = 10, n = 10. 
На каждом шаге счета соответствующий 
счетчик аи k увеличивается на еди

ницу. Вероятность определяется по 
формуле 

1
т n 

Pijk = aijk ~ ~ aijk· 
j=l k=l 

Программа счета режима движения 
имеет следующие счетчики: 

числа включений каждой передачи 
отдельно с высшей смежной и с низ
шей смежной; 
суммарного пройденного пути и пути, 

пройденного на каждой передаче; 
общего времени движения и времени 

движения на каждой передаче . 
По данным счетчиков вычисляются 

относительное число ВКЛlOчений пере
дачи на 1 км пути И относительное ис
пользование передач по пути и вре

мени. 

Массивы результатов решения пере
даются в программные блоки расчета 
нагруженноети трансмнсснн от воз

действия микропрофиля дороги, дви
гателя и расчета нагруженности на 

режимах трогания и переключения 

передач. 

2.6. БЛОК ПРОГРАММ 
РАСЧЕТА НАГР~ЕННОСТИ 

ТРАНСМИССИИ ПРИ ТРОГАНИИ 

С МЕСТА И ПЕРЕКЛЮЧЕНИИ 

ПЕРЕДАЧ 

При составлении модели переклю
чения передач принимают следующие 

предположения: 

переключение на высшую передачу 

происходит, когда частота вращения 

коленчатого вала двигателя соответ

ствует максимальной мощностн, на 
низшую - максимальному моменту; 

при выключении передачи одновре-

менно выключается сцепление и 

умеНblfJается подача топлива; 

в процессе синхронизации движение 

автомобиля по инерции; 
время полного включения сцепле

ния рассматривается как случайная 
величина . 

Рекомендуемые динамические си
стемы для моделирования динамиче

ских нагрузок в тран('миссии пока

заны на рис . 2.4 . Моменты инерции J1 
и J2 приводятся К ведущему валу 
коробки передач, все остальные
к карданному валу. 

Моделирование нагрузок при тро
гании с места и переключении передач 

рассматривается применительно к ав

томобилю схемы 6Х4 . ДЛЯ других 
схем автомобилей последовательность 
решения остается той же, различие 
заключается только в динамической 
системе . 

Движение динамической системы 
осуществляется под действием внеш 
них моментов: момента двигателя Мд 
и суммарного момента сил сопротив

ления движению автомобиля М1; ' Вы

ключение предыдущей передачи в со
ответствии с принятыми допущениями 

считается мгновенным, и нагрузки 

в трансмиссии на этом этапе переход

ного процесса не рассматриваются. 

Процесс синхронизации рассматрива
ется как этап формирования начальных 
условий (начальных скоростей масс 
и моментов в звеньях) для этапа ВКЛIQ
чения сцепления. 

На этапе синхронизации относи
тельное движение масс динамической 
системы отсутствует. Уравнення дви
жения имеют вид 

J2oo2==1=McHUn; (2.10) 

J 1:00з = ± Мен - М1:, 

где МеН - момент синхронизации; 
ив - передаточное число коробки 
передач на включаемой передаче; 

J1:=Jз + J4 +J6 + J6 +J7 + 
+J8 +J.o 
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Угловые скорости мзсс J 2 И J з 11 мо
мент Dыключения предыдущей пере
дачи (010 и (Озо являются начальными 

условиями процесса синхронизации и 

связаны соотношеlIием (020 = Uu(Озо 

(и[] - передаточное число коробки 
передач на IIредыдущей передаче) . 
Верхние знаки при М СН (2.10) соот
ветствую'Г переключению с низшей 
передачи иа вЬiсшую, нижние - с выс

шей передачи на низшую. В дальней
шем рассматривается только переклю

чение с низшей передачи на высшую. 
Считая МСН = сопst, после интегри
рования уравнения (2.1 О) в пределах 
времени сннхронизации tСП имеем 

J 2J }'.(OZOUB (1 -- ив/и[]) 
tси = 2) 2 . 

Мен (J}'. + J2UB - J2 M};,uB 

Угловые скорости масс системы по 
окончании процесса синхронизации 

MCHtCII 
(О2С = (020 - J и 

~UB 

(ОЗС = (О4С = ... = ООвс = (О2с :иu, 

Угловая скорость массы J1 в мо
мент окончания синхронизации оп

ределяется по дииамической харак
теристике двигателя, определяющей 
скорость снижения частоты вращения 

коленчатого вала двигателя при вы

ключенном сцеплении и отпущенной 
педали подачи топлива. 

Для автомобильных 
такие характеристики 

руют экспоненциальной 
вида 

двигателей 
аппроксими

зависимостыо 

(О1С = (ОХ + ((О - ООХ ) ехр (- kt), 

где (ох И 00 - угловые скорости ко

ленчатого вала соответственно на хо

лостом ходу и в момент выключения 

предыдущей передачи; t - время 
(t = О+tсп)· 
Динамические моменты в звеньях 

системы в момент окончания синхро

низации 

МЗ4 = J 3 (Мен - Мт.)/J т.; 

Мб7,88 = (Jз + J4 + J5 + J,) х 

х (MCH-M}'.)/J}'.; 

М78 ,89 = (J з + J. + J 6 + J 8 + J 7 + 
+ J 8) (МСН - Мт.)/J 1:' 

По окончании процесса сиихрониза
нии массы J. и Jз соединяются жест
ко, и начинается этап включения сцеп

ления. 

Приложенный к системе момент 
двигателя Мд зависит от положения 
органа подачи ТОПЛlIва и частоты вра

щения коленчатого вала 

Мд = f (а, nд), 

где а - коорднната у"равляющего ме

ханизма подачи топлива. 

Можно записать 

Мд = f (а) Ме (nе), 

где М" (nе) - внешняя скоростная 
характеристика ДЩlгателя; f (а) -
закон нарастания крутящего момента. 

Обозначив время нарастания крутя
щего момента 'е, для рассматрнваемой 
задачи можно принять f (а) = t/te 
при t < (е , f (а) = 1 при t ~ te. 
Зависимость для аппроксимации вне
шней скоростной характеристнки дви
гателя приведена в разд. 2.1. 
Момеит трения в сцеплеНИI1 МС 

з&висит от темпа его включения и 

может быть описан зависимостью 

МС = МС• С [1 - ехр (-kt)Jif (001- (02), 

где МС• С - статический момент тре
ния поли остью включенного сцепления. 

Время полного включения tc явля
ется случайной величиной, завися
щей от многих факторов, IJ может быть 
представлено в виде ограниченного 

справа и слева rayccOBcKoro распре

деления 

1 f (tc) = ехр [- (tc. м -
V2nl1tФт 

- fc)2/2at] при t m1n ~· tc ::::::; 'max; 

f (tc) = О при tc ~ !max и tc < f m1n • 

где t m10 и tmax - соответственно ми
нимальное и максимальное время по.'!, 

ного включения сцепления; (с . м. at -
математическое ожидание и среднее 

квадратическое отклонение времени 

полного включения сцепления; 

фт = ф [ис - fm1u)!crt] + 
+ ф [(tmax - tc)!l1t]· 
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Момент сил сопротивления движе
нию М Z:' приведеllIlЫЙ J{ I<i! рданному 
валу, 

М1; = PIrKO/(U01]~)· (2.11 ) 

Все величины сопротивлений, вхо
дящие в уравнение (2.11), можно счи
тать детерминированными, за исклю

чеНllем сопротивления подъему, кото

рое при троганни н переключении пе

редач является случайной ведичиноi1, 
зависящей от характеристик макро
профиля дороги. 
Дли описания режимов трогания и 

переключения передач достаточной ха
рактеристикой макропрофиля дороги 
является распределение уклонов . 

Обычно распределение уклонов макро
профиля имеет ограничения, обус
.'1Овленные наличием предельно допу

стимых уклонов на дорогах. Распреде
ление уклонов дороги при расчетах 

переключений конкретных ступеней 
преобразуется . Это связано с практи 
ческой нецелесообраэностью переклю
чений при определенных дорожных 
условиях. Например, при крутых подъ
емах невозможно переключение на 

высшие передачи. Поэтому при рас
четах вероятностей переключений на 
высшие передачи распределения укло

нов ограничивают справа . Величина 
ограничения Cl.; зависит от номера 

включаемой пере.~ачи и определяется 
неравенством 

Cl.; <Ри.я/Gа - 'Ф - k8FrJ~/Ga , 

где РН • n - максимаЛЫlая сила тяги 
на включаемой высшей передаче; 
[lа - скорость движения автомобиля 
в момеит переключения передач. 

Переключения на низшую передачу 
113 спусках маловероятны . Следствием 
этого является необходимость усече
ния распределения уклонов макро

профиля слева при расчетах нагру
женности трансмиссии при псреклю

'Iениях с высшей передачи на низшую. 
Возможиые значения времени вклю

чения сцепления в пределах от О 
до 'сц и значения дорожных сопротив
лений в IIредеmlХ от 'ФmlП до 'Фmах, 
характерных для каждого переклю

чения, делятся на разряды Л/с:ц и 
Лф. Разряды характеризуются сред-

ним значением величины времени вклю

чения сцеП.~ения 'сц. J( (k-й разряд) 
и средним значением дорожного со

противления 'Фl (l-й разряд). 
Определение нагруженности транс

миссий на переходных режимах про
IЮДИТСЯ путем решения системы урав

нений для каждой пары значений 
'сц . н и 'Фt. Праюически реализация 
на печать не выводится, а непосред

ственно обрабатывается в ходе реше
нии. Обработка заключается в опреде
Jlении ординат момента через проме

жуток времени Лt, равный шагу счета, 
сортировке ординат по уровним и вы

делению максимаJIЬНЫХ значений. Пе
реходный процесс считается закон
ченным, когда размахи колебаний мо
мента составляют не более 20 % ве
личины первого размаха. Рекомен
дуется иметь число уровней n = 257 
750 для сортировки момента . 

В результате расчетов для каждого 
переключения отдельно с высшей на 
низшую и с низшей на высшую пере
дачи определяются: распределение ве

личин момента, двумерное распределе

ние амплитуд и средних значений, 
средняя протяжеННОСiЬ переходного 

процесса по пути. Вероятность попа
дания момента D i-й уровень шириной 
ЛМi = (Мmах - Mmln)/n' имеющий 
среднюю величину момеlJта М irn = 

MmlD + O,5~M; (2i - 1), находят 
по выражению 

Р (Mi) = ГiЛt/tо, 

где 10 - длительность переходного 
процесса; '; - число попаданий мо
мента в i-й уровень. 
В процессе решения выделяются 

экстрема.'Iьные значеlJИЯ ампли

туд, которые также сортируются по 

УРОDНЯМ. 
Длительность переходного процесса 

по пути определиется ИlJтегрированием 

ур:шнения 

Sп = ЫеГl\о/ио-

Общие статистические характери
СТlIКИ момента D траНСМИССИII получа

ются суммированием с учетом весовой 
/\0.1 И каждой реа.'IнзаЦИII Р (/с, 'Ф) 
в() всем МlJожестве 

р (/ c• ""') = f (tc, ~1) ~~) Mc. 
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Результаты расчетов в IНЩС pacl1pe· 
деления момента, двумерного распр~ · 

деления амплитуд и средних Зllа'IСIIИЙ 
передаются в блок формирования на· 
грузочного режима. 

2.7. РАСЧЕТ НАГРУЖЕННОСТИ 
ТРАНСМИССИИ 

ОТ НЕРОВНОСТЕЙ ДОРОЖНОЙ 
ПОВЕРХНОСТИ 

При расчетах нагруженности транс· 
миссий от воздействия неровностей 
ПОllерхности (микронеровностей) при· 
нимаются следующие допущения : 

профиль дороги симметричен отно, 
сительно продольной вертикальной 
плоскости, проходящей через ось сим· 
метрии автомобиля; 

контакт колеса с дорогой является 
точечным, а влияние длины неровно, 

стей на возмущающую силу учитыва· 
ется корректнровкой микропрофиля; 
математическое ожидание скорости 

движения автомобиля постоянно и 
равно средней скорости движения ; 
эквивалентная динамическая систе· 

ма может быть представлена линеари· 
зованной расчетной схемой; 

наезд переднего не ведущего моста 

на неровность не вызывает значитель, 

ных колебаний в трансмиссии. 
Расчетная динамическая система 

применительно к автомобилю 4 Х 2 
показана на рис. 2.10. В этой схеме 
направляющее устройство подвески 
обеспечивает относите.7Jbное смещение 
моста и рамы при их вертикальных 

перемещениях по закону 

Х1 - Х = rt (~ - z), 

х 

~ 
х, 

Рнс. 2.10 . Расчетная динамическая C\l
стема автомобиля 4 Х 2 для определения 
нагрузок в трансмиссии от воздействия 

неровностей МНкропрофнля дороги 

где 1) - коэффициеllТ, характеризую
щий КlIнематическую связь между 
вертикальными и продольными пере

мещеtlИЯМИ моста и рамы автомобиля 
(-0,1 ~rt~O,I). 
В перемещенин в продольном направ

лении по координате х принимает уча

стие подрессоренная масса автомобиля 
tI1 и масса переднего моста, а в верти· 

калыJOМ направлении по координате z 
только масса, прнходящаяся 11<) Be:ty
щий мост rn2, 

т = та - m2fl + Е JIIl/rKO; 
rn2 = ma/L, 

где а - расстояние от переднего моста 

до центра тяжести; L - база автомо
биля; EJK1 суммарный момент 
инерции колес переднего моста. 

Параметры системы: J1 - приведен
ный момент инерции вращающихся 
масс двигателя, сцепления, коробки 
передач, части карданной передачи; 
J 2 - прнведенный момент инерции 
масс части карданной передачи, вра
щающихся деталей ведущего моста, 
колесных узлов и колес; rn2н - не

подрессоренная масса ведущего моста; 

C12~ приведенная жесткость трансмис

сии; СШТ - припеденнаl! тангенци

альная жесткость шин ведущего моста; 

Ср, kp - приведенная жесткость и ко
эффициент демпфирован ия. подвески 
ведущего моста; Сш - радиальная 

жесткость шин ведущего моста. 

Движение масс системы описыва
ется в обобщенных координатах: х, z, 
~, (Pl ' Ч>12 = Ч>l - Ч>2 «(Pl' Ч>2 - углы 
ПQJюрота масс с моментами J 1 И J 2)' 

Уравнения движения системы 

z = аlРР; 
Ji = cIR -С2РР - b2Tu; 

~ = - b1P p + b2R; 

!Р12 = ГиоТоfJ2 - (i/J 1 + 
-1- 1Р2) М12 ; 

!Pl = M12/J 1, 

R - нормальная реаКЦИI!. 
Уравнения связи 

I 
t (2.12) 

J 

Рр = Ср (6 - z) + k p (~- z); 
R = сш (q- 6); 

То - Т + Rq; + Щ; 
R - (т2 + т2п) g; 
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т = Сш . T/'RO (X/rRO - '1'12 - '1'1) + 
+ kш • T/rRO (*/'1'.0 - Ф12 - Фl); 

М12 = С12'Р12 + К 12ФI2' 
Коэффициенты уравнений 

аl = (т + т2и)/А; 
Ь1 = т2 (т + т2н)/т2нА; 
Ь2 = т2 (1'\~ + trl2H)/m2HA; 

ЬЗ = 'l'jт2т/т2нА; ь. == 11т (т2 + 
+ т211)/т2нА; А = 1'\2тт2 + 

+ 'l'j2mm2 + m211m + mm2' 

При заданной спектральной плот
ности микропрофиля автомобильной 
дороги Sqfl спектральная плотность 
момента в трансмиссии 

. 2 2 (")2 SM= 8 s (v)\WI2 (IV)\ C12/ ит ' 

где Ss - спектральная плотность 
возмущающего воздействия микро
профиля при скорости движения v 
автом06и.'1Я; W12 (iv) - комплексная 
частотная характеристика системы; 

С12 - приведенная к колесу жесткость 

трансмиссии; и; -- передаточное чи-

сло на участке от звена трансмиссии 

до колеса; v - частота возмущения. 

Для системы, описываемой уравне
ниями (2.12), квадрат модуля комплек
сной частотной характеристики 

\ w 12 (iv) \2 = 
(- ~2V8 + ~4V· - ~8,·2p + 

-1.. (- ~IV' + ~зv6 -- ~&va)2 
= ()(1V• - )(зv8+ )(6V4-)(,V2+ )(,)2+ • 

+ (_ )(2V7 + )(,V6 + )(8V3 + )(.V)2 

(2.13) 

Коэффициенты, входящие в выраже

ние (2 .13), определяются по формулам 

~1 = R'HO/(J2v); ~2 = [Сшf + 
+ R (аl + Ьд К р!и] 'но/! 2; 

~з = 'HO/J 2 (Сшf (аl + Ь1 ) Кр + 
2 -+ Кш. тЬзсш/,ко + R/v [(01 + 

+ Ь1 ) ер + Ь1 сш]); 

3 П/Р А. И. ГРlIwкевнчм 

~4 = сш/(J2,ио) (Кш. ТК р [Ь, (аl + 
+ Ь 1) - Ь4Ь1] + ЬзСш. т + '~o! (ai + 

-+- Ь1) Ср + 'HoR.b1a1 Кр/и}; 
~a = (Кр (Сш. т + СрКш. т) [Ьз Х 
Х (аl + Ь1) - Ь,Ь1] + '~oRalfJl х 

х ср/и} сш/(J2,но); 

~,= Ст. тСр [ЬЭ (аl + Ь1) -

- Ь4Ь2 ] сш/(J 2'НО); 

)(1 = 1; )(2 = ct2 + 1'2; 

)(3 = ctз + ct2Y2 + Уз; 
)(4 = ct4 + ctзУ2 + ct2Уз + 1'4; 

)(о = cto + ct4Y2 + ctзуэ + ct2Y4 + 1'5; 

)(, = ct6Y2 + ct4уз + ctзУ4 + ct2'1'o; 

)(7 = ct5уз + ct4'\'4 + ctз,\,1j; 

)(8 = cto'\'4 + ct.'\'6; )(, = ct6'\'6; 

ct2 = Кш. т (b2/'~O+ I/J 2) + 
+ Ка (I/J1 + I/J 2); 

ctз = Сш. т (b2/'~O + 1 jJ 2) + 
+ С12 (ljJ 1 + I/J 2) + Кш. ТК12 Х 
Х [(I /J 1 + I jJ 2)b2!'Ro+ 1/ (J 1J 2 )]; 

ct, = (КI2СШ. Т + СI2КШ. т) [(I/J 1 + 
+ I/J 2) b2/'~O + I/(J l ! 2)]; 

ct, = [( I/J 1 + l/J 2) b2/Г~o + 
+ 1/(J 1J 2)] СШ.ТСI2; 

'1'2 = К Р (аl+ы1;; 

Уз = Ср (аl + Ь1) + Ь1Сш ; 

'\'4 = Ь 1аlК рСш; 

1'6 = Ь 1срсшаl' 

Расчеты проводятся на ЭВМ. Пра... 
грамма расчета обеспечивает расчет 
для каждого значения частоты воз

мущения V квадрата модуля комплекс
ной частотиой характеристики 
I Wll (lv) \2, уровня спектральной плот
ности микропрофиля, их произведения 
(уровня спектральной ПЛОТНОСТII де
формаЦIIИ звена 1-2, рис. 2.10) и 
спектральной плотности момента, на
гружающего трансмиссию . Для форми
рования нагрузочного режима не06-
ХОДIIМО определить в рассматриваемом 
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Pl4c. 2.11. АППРОКСl4маЦI4Я спектральных 
плотностеll Мl4кро"рофI4ЛЯ дорог 

диапазоне частот дисперсии колеба
ний момента и его первой и второй 
производных. Эти характеристики рас
считываются по выражениям 

VmaX 
Ом = Е SML\\>; 

Vmlll 

VmaX 
Ьм = Е 8м\>2 L\v; 

vmln 

Vmax 
15м = Е SM\>4 L\v . 

Vm1n 

дисперсии вычисляются для движе
ния на всех передачах и скоростях, 

вероятность которых, найденная при 
расчетах режимов движения. отлична 

от нуля. Результаты расчетов переда
ются в блок формирования нагрузоч
ного режима. При расчетах нагружен-

ности трансмиссии используются спек

тральные плотности микропрофиля. 
определенные для конкретных дорог. 

или типовые, получениые обобщением 
результатов измереннй характерных 
видов дорог. 

Спектральная плотность микропро
филя автомобильной дороги может 
быть представлена в виде 

Sq(Л)=SО(Л/ЛО)W' (2.14) 

где л - путевая частота. рад 1м. 
л = 2n/l; 1..0' So - характерная ча 
стота и уровень спектральной плот
ности при этой частоте; W - показа
тель степени, определяющий интенсив
ность изменения уровня спектральной 
плотности по путевой частоте . 
На рис. 2.11 показана аппроксима

lщя спектральной плотности микро
профиля с помощью выражения (2 .14), 
а в табл. 2.11 приведены параметры 
спектральных плотностей характерных 
тнпов дорог. 

Спектральная плотность микро-
профиля соответствует спектральной 
плотности возмущения Sqv (v) при 
v = 1 м/с . Для скоростей движения и, 
отличных от указанной, Sqv (v) = 
= v-1Sq (Л/v). В этом случае спек
тральная плотность, аппроксимиро

ванная выражением (2 .14), 

SqU = (I-
1So [" / (vло)гw = 

= (I-
1So (v/VоГW 

При расчетах должна быть учтена 
сглаживающая способность шин. 
Спектральная плотность возмущения 

2.11. Параметры спектральных ПJlотностеll I'IНКРОПРОфl4леll 
автомобильных дорог 

Дорога 

1 

"}О/. I 
"J.·o, л. ' Is\ . 10',1 S • . 10". I S • . 10"1 W, I w. 1м l/м 1/1'1 м"/рад м'/рад м'/рад 

Ровное цементобетон- 0.16 0.16 17 0,34 34 0.3 2.5 2.5 
ное шоссе 

Ровное булыжное 0,26 11.8 25 0.11 2.5.10-' 2.0 1.0 2.0 
шоссе без выбоин 
Изношенное асфаль- 0,26 0,57 25 2.0 8.5 4,4 4,0 3.4 
тобеТОlIное шоссе 

с выбоинами 
Булыжник - раэби' 0,53 1,8 50 0,1 53 2.4 1.4 3.0 
ты/!. в плохом состоя-
ИIIИ 

Разбитая грунтовая 0,53 5,3 БО 14 0,14 1,6 4,0 2.0 
- - -
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с учетом сг лаЖlIвающей способности 
шины 

2 
SJj (v) = -2 -. Sqv (v) (1- cos av), 

а V· 

где а - параметр, 'характеризующий 
длину отпечаТI(а шины; а = lш /U 

lш = 2 VO,IH (D - O,IH), 

D - наружный диаметр шины, Н
высота профиля шины. 

2.8. РАСЧЕТ НАГРУЖЕННОСТИ 
ТРАНСМИССИИ 

ОТ НЕРАВНОМЕРНОСТИ 

РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЯ 

Расчет проводят применителыlO к 
линеаризованной динамической СII
стеме , к которой приложено полигар
моническое возбуждение . Число сте
пеней свободы расчетных систем выби
рают таким, образом. чтобы частотный 
состав учитываемых составляющих jiоз
буждения полностью входил в полосу 
собственных частот колебаний системы . 
Рекомендуемые расчетные динамиче
ские системы трансмиссий автомобилей 
nриведены в табл. 2.7. 
В гасите.'1е крутильных колебаний 

сцепл~ни" (звено 1-2) деllств)'ст мо
Мент трения 

М.,р'" М." !.1.lln (Шl- (01), 

tде Мт •• - динамичеСkllft (при дви
жении дисков) момент треЮ{II, 
В первом приближеиии !вено 1-' 

полагае1'С1I линеАным С податливостью, 
рввиой податливости ' ведущего В8.'8. 
ЕСЛII получеННЬJе в результате реше· 
ИИ!! аМп.'1ИТУДbJ колебаний момента 
в звене /-2 не преВОСХОДIIТ величины 
Мт • д' то гаситель крутильных коле· 
баний не работает и рассеяние энергии 
в результате трения не пронсходит. 

Решение, получеиное в первом при
ближении. используется далее для 
расчсtа дисперсии момента в трансмис

ени . При превышении амплнтуды ко
лебаний момента на звене 1-2 велн
чины Мт . Д неоБХОдJlМО учитывать рас
сеяние энергии в гасителе крутильных 

колебаний. Для ускорения расчетов 
113 ЦВМ IlелесообраЗflО сиду трсния 
без смаЗОЧI\ОГО маТ('РИ<J.~а замеJll1ТЬ 

З· 

силой вязкого сопротивления . Исходя 
из равенства работы сил трения за 
цикл колебаний, эквивалеНТНblЙ ко
зqxpициент вязкого сопротивления оп
ределяется по выражению-

Ка = 4Мт. Д /(n<fJav), 

где <fJ12 - амплитуда колебаний в звеие 
1-2 (<fJ12 = <fJl - <Р2); v - частота. 
Далее осуществляется итерациои

НblЙ процесс определения величины 
K12 • КОТОРblЙ прекращается при усло 
вии 1(<fJt2 - <fJ)2)/<fJ121 < 0.01 (<fJ12 и 
<РI2 - преДblдущая и ПОС,1едующая 

амп.~ИТУДbl) . 
Для расчетов параметров колебаний 

в трансмиссии, возбуждаеМblХ нерав
номерностью работы двигателя. до
статочной характеристикой воздейст
вия является спектраЛЬНblЙ COCTa~ 
момента двигателя иа последней ко
ренной шейке коленчатого вала. Кру
тящий момент двигателя представляет 
собой периодическую функцию, кото, 
рая разложсние~1 в ряд Фурье может 
быть представлена дискретным спект, 

ром. Парамеtры гармоничесн:оIi состав· 
ляющей зависят от режима работь! 
двнгателя . 

Для tокращения Вblчис.1еНI1Й rspM(J' 
ниче~киlt анализ c.тteдyeT ВЫi10iJИIt'th 
только для одного какогО-ЛИбо режима, 
nРИИ!!1'ого аа рзсчетньНt, 110 рзадмъио 
АЛ!! момеитов сил ДвМения газов j{ 

момеитов си., инерции воавратно-по

ступатеЛЪJfО Д1lИЖУЩИХСJl масс. абы. 
'1110 расчетным режимом ЯDЛllется ре

жим маКСИМaJlЬНОГО 'ффектltвного мо
мента ДВJlгате.'llI. С достаточноft точ, 
ностью можно считать, что 8МП.1llТУДЫ 

гармонии от СIIЛ даВJlения газов 

(Arp1 , Arpg) пропорционвльны сред
нему индикаторному давленню PI. 
а амплитуды сил инерции возвратно

поступательно движущихся масс про

порциональны квадрату чаСТОТbl вра-

щения n; коленчатого вала двигателя 
Это дает возможность результаты гар
монического анализа MOMellTa двигате
ля на выбранном режиме раБОТbl рас
пространить на все другие расчеТНblе 

режимы работы. 
Кривая крутящего момента СII.1 .'laB

ления гаЗ08 может БЫ1'Ь I\ОЛУ'IСН3 по 
\IIЩIIкаторной ДН(\l'рамме раБОН.1 о;щого 
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Рис . 2.12 . 3аllllСИМОСТИ крутящего 1140· 
мента по углу ПОlIорота а (00 = 157 рад/с. 

МВ = 670 Н· м): 

1 - от сил давления газов ; 2 - от сил 
инерции Dозвратно, поступательно двн · 

жущихся масс двигателя 

ци.1индра двигателя . Для этого по 
индикаторной диаграмме опреде.1)яется 
зависимость силы давления газов (га
зовых сил) на поршень от угла пово
рота коленчатого вала . 

Полученная зависимость исполь-
зуется для построеиия графика тан
генциальной силы, действующей на 
кривошип. График представляет за· 
висимость крутящего момента одиого 

цилиидра от газовых си .... для четырех
тактных двигателей график СТРОИТСII 
I предe.nах 0-7200, а для двухтактных 
0-3600, График крутящего момента 
двигатеЛR от газовых сил получ&ется 

суммироваиием моментов, передаю· 

ЩИХСR на КОJlенчатый BaJl от каждого 
ЦИЛlfидра с учетом их фазового сдвига. 
Суымирование ДJlЯ двигателей с рав
номерным чередованием вспышек про

водится иа интерваJlе 0- 180't/z. для 
двигателей с неравномерным чередо
ванием вспышек - иа интервале О -
- 360't/z ('t = 4 - для четырехтакт
ных двигателей и 't = 2 - для двух
тактных двигателей; z - число ци
линдров). 
Сила инерции от возвратно-посту

пательно движущихся ыасс определя

ется выражеиием 

Pj = - mjRш2 (cos ct + Л cos 2Ct), 
где m) - масса поступательно дви

жущихся частей кривошипно-шаТУIl
ного механизма; R - радиус криво
Щlщаj (J) - УГЛОQа!! скорость коленч\!-

того ваJlа ДВllгателя; ct - угол пово

рота КО.~енчатого вала ; А. - отноше· 
ние радиуса кривошнпа к длине ша

туна. 

График зависимости крутящего мо
мента двигателя отсил инерции строится 

в том же порядке, что и график момента 
газовых снл. На рис. 2.12 показаны 
соответствующие расчетные графики 
применительно к двигателю ЯМЗ·23б . 
Определение амплитуд гармониче

ских составлпющих момента двигателя 

рекомендуется проводить по следующей 
методике . Отре:юк. соответствующий 
периоду момента, условно принимается 

равным 2л, и через I1ромежутки 
2л/m измеряютсп ординаты . Коэффи 
циенты Фурье и средний крутящий 
момент Ме определяют по формулам 

т 

Амэ = ; ~ У; cos SXi ; 

1 

т 

ВМ = ~ ~ У. sin sx . 
э т ~ I l' 

I 
т 

м,=* ~YI' 
где %" 111 - сооТветственно абсцисса 
и ордииата точки; • - порядок гармо

ники;' Ам. и Вм. - коlффициенты 
разложения момента порядка • от 

газовых и инерционных сил. 

Достаточная точность обеспечивает
ся прн т > 48. АМПJlитуда и фаза 
гаРМОНИКIf s-ro порядка ' определяются 

по выражениям 

Амр, = YA~:-+-B~, ; 
tg CtMP' = Ам,/Вм,. 

Частота возмущеиия гарыоинк 

'\7. = (м/30) sros, 

(2.15) 

где Sro - порядок первой гармоники. 
Для определения характеристик воз 

мущения, создаваемого ДВllгател·ем, ис

пользуют корреляционные таБJlИЦЫ, 
связывающие скорость движения авто
мобиля на передачах и средние мо
менты в трансмиссии, получеllные в ре

зультате раС;ЧСТОQ реЖИМQ8 движсfЩJl, 
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Характеристики возбуждения от не
равиомерности работы двигателя пред
ставляются в виде двумерного инфор
мационного обеспечения. имеющего т 
уровней гармоник газовых сил и n 
уровней - инерционных. Элемент таб
.IJИЦЫ .для i ·Й передачи Ри k представ
ляет собой вероятность возмущения 
при среднем моменте в трансмиссии М jL 
И частоте вращения коленчатого вала 

двигателя. соответствующей скорости 
tJki (см. табл . 2.10). 

Расчет амплитуд гармонических со
ставляющих для каждого элемента 

массива осуществляется по приведен

ным ниже соотношениям. 

\. Действие гаэовых сил 
Индикаторный момент двигателя.со

ответствующий j-MY уровню среднего 
момента в трансмиссии (Н·м). 

ми} = Mji/ui + ММп. 
ММп = О,078Рмu(lл. 

Среднее давление. соответствующее 
мехаиическим потерям в двигателе(Па): 

для карбюраторных двигате.леЙ 
Рм. п = 5·\0' + \.З·\О·Wп; 
для дизелей Рм.п = 8·\04 + \.7 Х 

Х \оtwп• где wп - средняя скорость 
поршня, соответствующая скорости ав' 

10моБИЛII на J·oA передаче V.f; 
"'а""" Q,318SaVII.IUT/'MO' 

Амплитуда ,·й rармоиикн при сред· 
ием моменте • трансмиссии Ми 

AI'/' - Al'p.M8J/MIP' 
'де М.р - индикаторный момеит, 
СООТlетtТIIУЮЩИЙ расчетному реJJ(ИМУ. 

2. Д,tlcfll8U1 uнеРЧUОННIII)t сщ 

А. 11.. = А. 'р (nll./np)l, 

'де Ан 11.. - амплитуда rармоникн 
инерционной силы порядка '; 1&. lf1&p
частоты вращения колеичатого ВЗJIа 

двигателя, соответствующие скорости 

(1111 и расчетному режнму. 

3. деас1718ue cy,w,wapHIIIX сил 

Ajks = V A~ /' + А; ks + ... .... 

....... + 2Ar JаА и ll. cos (ar • - ан.) . 

Входящие в это выражение углы ar. 
и аи, определЯЮТСII ПО формулам. 
(lналогичным (2.15), '.' 

Характеристиками моментов, дей
ствующих в звеньях рассчитываемой 
динамической системы на передаче 
с индексом i. являются дисперсии ко
лебаний момента. возбуждаемого дви
гателем при среднем моменте в транс

миссии Ми и скорости движения 
автомобиля tJki. 
Дисперсия колебания момента в зве

не z динамической системы от гармо
ники порядка s 

Djks = (0.5Ajks)2IWz (iv) 12. 
Общая дисперсия в звене z от всех 

гармоник 

т 

DZk) = ~ Djks, 
5=1 

где т - число учитываемых гармоник 

(рекомендуется т = 6) . 
Квадрат модуля комплексной ча

стотной характеристики системы 1 Wz '~ 
рассчитывается по системе дифферен
циальных уравнений. описывающих 
движение системы, записанных в опе· 

раторной форме. Решение ПРОВОДИТСII 
на ЦВМ ~ использованием стандартной 
программы. Квадрат модуля комплекс
ных частотных характеристик системы 

ка каждой частоте определяется как 
сумма квадратов деАствитмьной к 
мнимых частей. 

'.О, ФОРМИРОВАНИЕ 
ХАРАКТЕРИСТИК РАСЧЕТНОГО 

НАГР)'ЭОЧНОГО РЕЖИМА 

Методики расчета на долговечность 
деталей трансмиссии при 9ксперимеи· 
Т8JIьно-статистическом и расчетном на· 

rруэочных режимах одинаковы. В том 
и другом случае основноА характе
ристикой режима нагружения являют
ся коэффициенты пробега К п. Послед~ 
ние определяют по характеристикам 

распределений удельных тяговых сил 
при экспериментально-статистических 

нагрузочных режиыах или по распре

делениям крутящих моментов. деЙ· 
ствующих на рассчитываемую деталь, 

при расчетных наГРУЗО\IНЫХ режимах. 

Основной характеристикой является 
110казатель R накопления устаЛОСТIIЫJ( 
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1I0вреж:\ений, определяемый 110 фор
муле 

R=~MKPK' (2.16) 
К=l 

где МК - момент уровня К, деllству
ЮЩIIЙ на дета,%; Рк - вероятность 
момента уровня К . 
Программа формировання характе

рИСТIIк нагрузочного режима преду

сматривает расчет накоплений уста
.10CTIIbIX повреждений отделbtlO для 
установнвшегося режима движения Ry 
и исустановившегося Rи . Расчет ведут 
для каждого звена трансмиссии в со

отпетствии с ПРIIIIЯТОЙ расчетной схе
мой. При этом определяют коэффи 
циенты пробега отдельно для деталей, 
работающих на иекоторых передачах, 
и ДJIЯ деталей, работающих на всех 
передачах. 

Для расчета накоплеНlIЯ усталостных 
повреждений для детали, нагруженной 
на определенной передаче, используют 
тр и корреляцнонные таблнцы: режи
Мов движения, нагруженности транс

~lИ ссии от воздействий микропрофиля 
и нагружеННОСТIl трансмиссий от не
равномерности работы двигателя . Каж
дая из этих таблиц имеет т уровней 
Момента и n уровней скорости . На 
iIересечении строк и столбцов нахо
дятся элементы таблиц, в которых соот, 
ветственно расположены: вероятности 
сочетаний моментов М} н скорости tlu, 
дисперсии колебаНиА момента на рае
сматриваемом звене ОТ nоэде/ktвиА 
дорОЖllЫХ неровностей инеравномер· 
ности работы ДDНГIIТe.'tR при ,тих colle· 
таниях, 

Таким образом, каждый '.'!емент 
таt'!лицы характеризует процесс иагру' 
жения детали при УСТ8НОВIIвшемсв 

движении. При зтом процесс имеет 
следующие характеристики: 

~атематическое ожидание Mj; дис· 
персию D jk = D jkи + D }kA; вероят
ность Pjk. 
Рассчитываются дисперсии первой 

и второ!{ производных процессов "а
гружеllJlЯ , обусловлеНIIЫХ DоздеЙСТDI{-

ем микропрофиля (iJ ikll И jj Jkп) и 
.~вигателя (DjkA ' DЛIД) И их суммы : 

Djk = Djkll + DjkA' 
., ., Ь' 

lJjk = Djkll + ikA· 

Для определенного Зllачення Mj 
из корреляционноlI таблицы (см . 
табл. 2.1 О) ВЫ'Iисляется вероятность 
распределения скорости движения ав

томобиля 

Pjk (и) = Pjh/PM}' 

Вычисляются днсперсии процесса 
нагружения для выбранного значе
ння М} с учетом весовой доли каждой 
скорости ин 

n 

D j = ~ PJh (и) D jk , 
k=1 

n 

Ь} ;0 .Е Pjk (и) Djk ' 
k=l 

n 

Dj = .Е Pjk (и) Djk" 
k=l 

По величинам D j, D j, jj j рассчиты
ваются среднее квадратическое откло-

IIеняе а j = V D j, эффективная частота 
"е} =YDj/Dj' параметр широкополос
ности . ~j = \Jej/b j . 
Расчеты ВЫПOnняются ДJlЯ всех / 

из корреляционной таблицы, В ре
зультате определяется распределение 
момента На звеньях трансМИСсии ДJIA 
рассматриваемой передачи (передача 
е ЮJдексом 1) 

IН 1 
'. (М) - ~ Рм} V2na/ Х t::t 
х ехр [-0,6 ( М -;} М} ) 1] . 

с учетом доли пробега автомоБИЛR на 
каждой передаче определяется распре
делеиие момента ·в трансмиссии для 
всего маршрута. На осиовании ха
рактеристики суммарного процесса на

груження по формуле (2 .16) рассчиты
вается показатель накоп.,ения уста

лостных повреждений при установив
шемся движении иа рассматриваемой 

передаче . Показате.ль накопления уста
лостных повреждений при неустановив
ШIfХСЯ реЖI1МЦ R{\ опреДeJ1яеТ(~я Ii~' 
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посредственно по распределениям мо

ментов, действующнх на деталь на ре
жимах трогания с места и переключе

ния передач. 

Суммарный показатель накопления 
усталостных повреждений на уста
новившихся и неустановившнхся ре

жимах находится по выражению 

Rir. = SyiRyi + SHiRHi, 

где 6УЁ' SHi - относительные пробеги 
при движении на передаче · с индексом i 
соответственно при установившемся 

и неустановившемся режимах. 

Относительные пробеги определяют
ся при расчетах реЖИМОD движения 

и нагруженности трансмиссии на ре

жимах трогания с места и переключе

нии передач 

Syi = ~. - 6н. , 
где Si - относительный пробег иа пе
редаче. 

КоЭффициенты пробега 

Кп = Riт./М';{, (2 . .1.7) 

где Mpi - расчетный момент на i-й 
передаче. 

Следует иметь в виду, что коэффи
циент К п, найденный по изложенной 

3 

методике, учитывает действие внешних 
динамических нагрузок. Позтому в фор
мулах расчета напряжений в зубчатых 
колесах следует принимать коэффи
циент Kve = 1. 
Эквивалентный момент для расчетов 

подшипников находится по выраже

нию 

Мэi = 11 Ri1;. (2.18) 

Для деталей, нагруженных на всех 
или нескольких передачах, показз

тель накопления усталостных повреж

дений определяется для всех передач. 
Показатель накопления усталостных 
повреждений на маршруте 

Ror. = Е 6IRir.. 
I 

Коэффициенты пробега и эквива
лентные моменты находятся по выра

жениям (2 .17) и (2.18), в которых 
вместо Ri}; подставляется значе
ние Ror. 
Расчетные моменты и расчетные ча

стоты вращения принимаются такими 

же, как и при экспериментально,ста

тистических нагрузочных режимах. 

Расчет зубчатых передач 

3.1. ОСНОВН ЫЕ ВИДЫ 
И ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ 

ХАРАКТЕРИСТИ КИ 

ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

ТРАНСМИССИИ 

в трансмиссиях автомобилей при
меняются главиым o(Iразом эвольвент
ные зубчатые передачи (табл. 3.1). 
Отдельно рассматриваемая зубчатая 

передача имеет в зацеплении два зуб
чатых колеса . Меньшее из них назы-

вается шестерней, а большее - коле
сом . Ниже в обозначениях величины, 
относящиеся к шестерне, отмечены 

индексом ш, а к колесу - индексом к. 

Геометрнческие характеристики зуб
чатой переда'IИ и составляющих ее 
зубчатых колес зависят от параметров 
исходного контура, модуля, вида пере

дачи, коэффициентов смещеиия у ше
стеРIIИ и колеса, угла наклона зуба 
и чисел зубьев . Параметры исходного 
контура поясняются Ila рис . 3.1 . 
Ими являются : угол IIРОфиля а, 
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DИII пере,цачи 

Цнлиндрнческая 
прямозубая: 
внешнего ЗDI~епле

ния 

BHYTpellHero заце· 
плення 

Цнлнндрическая I{О
созубая: 
виешнего зацеп

лення 

внутреннего заце

пления 

К:оинческая : 
прямозубая 

с круговыми зубь
ямн 

ГllПоидиая 

Расчет 8убrшnшlt передач 

3.1. Вн,цы а.ольваитных зу(jчатых пере,цач, 
IIримеИАемых в тра!!СМНССНАХ автомобнлей 

Особенности 

Нанболее проста 8 изготоаленнн; 
создает пuвышенныА шуы, AlJЯ 
уменьшення которого прнме!!яет

ся моднфнцированныА по аысоте 
зуба IIСХОДНЫЙ контур 

Более сложна в нзготовлеиии; 
создает меньшиА шуы при работе; 
имест большую коитактную проч
I!ОСТЬ 

Сложнее в изготовлек!!и, чем ци
линдрическая прямоэубая; создает 
осевую снлу; имеет большую 
плавность работы н большую 
прочность 

То же 

Наиболее простая нз ' передач 
с непараллельиымн осями; в за

цепленин создается выталкива

ющая осевая сила 

В зацепленнн создается осевая 
сила, которая в завнсимости от 

сочетаиия угла иаклона зуба и 
направления вращення может быть 
как выталкивающей. так и затя
гивающеА. Чуаствительна к регу
лировке зацеплеllИЯ . При правиль
ноА регулировке имеет хорошую 
плавиость работы R высокую проч
I!ОСТЬ 

Имеет те же особеииости. что и 
коническая передача с круговыми 

зубьями. Обладает иаиболее вы
сокоА плавиостью и бесшумиостью 
рабо.ТЫ. Вследствие вы\:оких ско
ростей скольжеиия профилеА тре
бует примеиеиия специальных сор
тов смазочных материалов 

Прныенение 

В коробках передач AlJЯ 
первой передач н н заднего 
хода 

В коробках передач с не
сколькнми проыежуточиыми 

валами; в иекоторых раз

даточных коробках 
В планетарных коробках пе
редач; в колесных редукто

рах ведущ!!х мостов; в меж

осевых дифференциалах 

В коробках передач и раз
даточных коробках; двойных 
центральиых главных пере

дачах 

В планетариых иоробках пе
редач легковых автомобилей 

В симметричных межосевых 
и межколесных дифферен
циалах; плаиетарных короб
ках передач легковых авто

мобнлеА н колесных редук
торах грузовых автомобилей 
В глаВНblХ передачах 

В главных передачах 

коэффициент высоты головкн h:. коэф
фициент радиального зазора с·. Ука
занные параметры определяют лишь 

пропорции элементов зубьев исходного 
контура и соответствующей этому кон
туру производящей рейки. Абсолютные 
размеры зубьев производящей рейки 
характеризуются величиной модуля т. 
Модуль есть линейная величина, в n 

Раз меньшая шага зубьев рейки. 
Шаг Pt = пт показан на рис. 3.1. 
Окружность диаметром d = mz, где 

z -- число зубьев, проведенная из цен
тра, совпадающего с осью зубчатого 
колеса, в плоскости, перпеIlДИКУЛЯР

ной этой оси, является делительной 
окружностью зубчатого колеса . Ис
ходный контур и производяща,Я рейка 
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имеют деЛИТeJJЬНУЮ прямую, делящую 
шаг между толщиной зуба и шириной 
впадины поровну . В зависимости от 
расположения ДeJJИТeJJЬНОЙ прямой от
носительно делительной окружности 
различают : зубчатые колеса без сме
щения - делительная прямая каса

тельна окружности; с положительным 

смещением - делительная прямая 

смещена от окружности в направлении 

от оси зубчатого колеса (рис. 3.2); 
с отрицательным смещением - дели

тельная прямая пересекается с окруж

ностью вследствие смещения к оси зуб
чатого колеса . Отношеиие смещения 
к модулю называется коэффициентом 
смещення исходиого контура и обо
значается х. Для зубчатой передачи 
пользуются коэффициентом суммы сме
щений X:z; = ХН + хш при внешнем 
зацеплении илн ХЕ = ХН - ХШ -

при внутреннем. Передача, в которой 
ХШ = ХК = О, не имеет смещения. 
Если при Хш + О ХЕ = О, то передачу 
называют равносмещенной . При Х}; > 
> о передача является смещенной 
положительной , а при ХЕ < О - ,С,ме
щенной отрицательной. 
Смещения в зубчатых колесах при

меняются для повышения прочности 

зубьев, в том числе для достижения 
равнопрочности зубьев шестерни и 
колеса , а также для решения некото

рых геометрических вопросов, напри

мер, исключения различных видов 

интерференции профилей зубьев, полу
чения заданного межосевого расстоя, 

ния и т. п. Коэффициенты смещения, 
применяемые в зубчатых передачах 
автомобильных трансмиссий, приведе
ны в табл . 7.3, 11 .1. 
Перечисленные выше параметры ис

ходного контура являются исходными 

lIезависимыми геометрическими харак

теристиками зубчатой передачи. При 
рассмотрении цилиндрической прямо
зубой передачи эти характеристики 
позволяют после выбора модуля и 
коэффициентов смещений расчетом 
опреДeJJИТЬ все прочие ее геометриче

ские характеристики . Для цилиндриче
ской косозубой передачи дополнитель
ной исходи ой характеристикой яв
ляется угол наклона зуба ~. Вследствие 
наклона зуба линейные таигенциаль
ные размеры и профнль зуба, а следо
ваТС_1 Ыlo, его модуль 11 угол ПрОфН_1Я 

r: 
."""+-.---J,........j.. 

Рис. 3.1. Исходный КОНТУР без модифн
кации 

в сечении, нормадьном к оси зубча
того колеса (торцовом сечении), отли
чаются от таковых D сечении, нормаль

ном к линии зуба . Модуль и угол 
профиля в сечении , иормальиом к ли
нин зуба, равны модулю т и углу 
профиля ct производящей рейки, но 
при выполнении геометрических рас-

~ 

~ I~IIII 

5) 

Рис. 3.2 . Элементы зацеплеиии цилнндри-
ческих зубчатых колес: 

а - внешНее зацепление (ИР/ Ii ИР!} -
положеllИЯ иllструмент"лыlАA реПки ПР" 
Ilареэании соотпетстпеllНО шестеРНIf н 

Ko.~cca): б - DIIYTpellllee зацеплеНliе 
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-~ m 
J 

б) 

Рис. 3.3 . Элементы КОlIнческих 11 rипоид
ных передач: 

а - КОllическая передача с межосевым 

углом ~ = 900; 6 - ГИlIоидная пере
дача 

четов косозубой передачи для ясности 
могут обозначаться та (модуль нор
мальный) и ап . В торцовом сечении 
зубчатого колеса моду.1Ь называется 
окружным (иногда торцовым), его обо
значают IЩ. ДЛЯ угла профиля в тор
цовом сечении применяется обозначе
ние а/. При выполнении геометриче
ских и ПРОЧflОСТНЫХ расчетов косозу

бой передачи коЭффициент смещения Х 
рассматривается как отношеиие ве

личины смещення к нормальному мо

дулю . 

Дополнительной исходной харак
теристикой для конической зубчатой 
передачи является межосевой угол ~ 
(рис . 3.3). Диаметр делительной ок
ружности и соответственно модуль ко

нического зубчатого колеса зависят 
от расстояния рассматриваемого сече

ния до точки пересечения осей пере
дачи. В прочностных расчетах кониче
ской прямозубой передачи использует
ся средний модуль т, т. е. модуль 
в сечении, положение которого опре

деляется средним конусным расстоя

H!jeM Rm· При проектиропаНl\JI оБЫ'III0 

выбирают внешний модуль те, соответ
ствующиА внешнему конусному рас
стоянию Re. В этом случае для опре
делення среднего модуля используются 

зависимости 

т = meRm!Re; Rm = Re - O,5bw; 

bw~ O,3Re-

Для частного случая ~ = 900; 

Re = О,5те V 2~ + 2~, 
В расчетах на прочность конической 
передачи с круговой линией зубьев 
используется средний нормальный мо
дуль тп. Если при проектировании 
такой передачи выбран внешний окруж
ной модуль mte, то величина mп 
определяется из зависимостей mt = 
= mteRm/ Re: mп = тt cos ~n, где 
~It - средний угол наклона зуба (рас
четный). 
Конические передачи автомобиль

ных трансмиссий выполняют обычно 
равносмещенными. Коэффициенты сме
щения выбирают из условий дости
жения равного сопротивления уста

лости зубьев шестерни и колеса и 
умеренных величин скольжения про

филей в крайних точках зацепления. 
Выполнить оба условия, правильно 
подобрав коЭффициенты смещения ХК= 
= - Хш, не всегда можно . Поэтому 
в конических передачах трансмиссии 

дополннтельно к смещениям при не

обходимости увеличивают толщину 
зубьев шестерни, соответственно умень
шая толщину зубьев колеса. Это 
достигается соответствующим разводом 

резцов при нарезании зубьев. Отноше
ние линейной величины изменения 
нормальиой толщины зуба к нормаль
ному модулю называется коэффициен
том изменения ТО.1ЩИНЫ зуба, обозна

чается X't' . ДЛЯ шестерни XtW положн
тельно, для колеса Х,;К = - XtU1 ' 

Дополнительной исходной характе
ристикой для гипоидной передачи яв
ляется гипоидное смещение Е. Гипо
идное смещение есть расстояние между 

осями шестерни и кол!'Са (см. рис. 3.3). 
Выбор угла наклона зуба в гипоидной 
передаче иезависим только для колеса. 

После выбора угла ~HK и гипоидного 
смещения Е yrOJI наклона зуба ше
стерни ~пш определяется геометриче
сКИМ расчетом, прн ~TOM имеет место 
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неравенство ~пш > ~пк . Окружной мо
дуль гипоидной шестерни (mtш = 
=mn!cos ~пш) больше, чем у колеса 
(mtl\ = mn/cos ~пк), Отношение 
mtш/mtк = COS ~nH/COS ~"ш = КГ на
зывают коэффициентом увеличения диа
метра гипоидной шестерни. Гнпоидная 
н коническая передачи, имеющие оди

наковые диаметры колес и передаточ

ные числа, отличаются диаметрами ше

стерен - гипоидная шестерня имеет 

диаметр в Кг раз больший, чем кони
ческая. К конструктивным особенно
стям гипоидной передачи относится 
также неравенство углов зацепления 

рабочих инерабочих профилей зубьев. 
Рабочими называются профили, нагру
жаемые при движении автомобиля 
вперед, нерабочимн - нагружаемые 
прн движении задним ходом. 

При выполнении прочностных рас
четов зубчатых колес трансмиссии 

должны быть известны не только пере
чнсленные выше исходные характе

ристики, но и некоторые величины, 

определяемые геометрическим расче

том после выбора исходных характе
ристик. В табл. 3.2 дан перечень 
исходных и рассчитываемых геоме

трических величин, используемых 

о расчетах на прочность и усталость 

зубчатых передач различных видов. 
Все исходные характеристики, а так
же те величины, которые в результате 

геометрического расчета передачи обя
зательно указываются на рабочих чер
тежах зубчатых KO:Iec, рассматривают
ся в таблице как заданные; для опре
деления прочих величин даны форму
лы. В формулах, имеющих два знака, 
расположенные один под другим, верх

ний относится к передаче внешнего 
зацепления, а нижний - внутрен
него. 

3.2_ Геометрические параметры, используемые "ри расчете 
зуб~атоА передачи на усталость и прочность 

У. I по пор . 

2 
3 

4 

5 

б 

7 

8 

9 
10 
I1 

12 

13 

Наименование 
н обознаЧСllие ~- Расчетные формулы. УI,азаНI1R 

Для переда'l всех 8ИД08 

Число зубьев Zш, ZK 

Передаточное чнсло * 
Коэффицнент смещеНIIЯ Хш , 

хк 
1\о,ФФициеIlТ суммы сме
щеНIIА 
РасчетнаR ширшiа зубча
того веица Ьfш' bfK' мм 
РабочаR шнрииа зубчатых 
веицов по коитакту зубьев 
bw, мм 
Средияя ширииа зубчатых 
венцов, мм 

Коэффициент радиуса за-

кругления у корня зуба Р; 

По исходным ,цаНIIЫМ 

11 = Zк!Zш 
По исходным AaHlIbIM 

Х1: = ХН ± хш 
См. рис. 3.4 

То же 

Ьср = 0,5 (bfш + bfI{) 

По исходным даllИЫМ 

ДОПОJlиитеJlЬНО ДАЯ ЦИАиндрнческоlI ПРАмозубоА переда'JИ 

Модуль т, мм 
Угол профиля зуба а, • 
Угол зацепления в пере
даче a w' • 

Межосевое расстояиие, ММ 

Начальные днаметры, мм 

По исхо.цным данным 
То же 
Определяется из таблицы инволют по 

2Х1: tg а 
Iпv о\ш = + inv а 

ZK± ZШ 

оеличине 

I1 w = О,5т (ZI( ± zш) cos a/cos аш 
dwш = 2aw!(u ± 1); d WI( ~ 2"wu/(u ± t) 

... Велнчииа и, обозначаеМВII без IIHAeHca, относится к сопряженноА паре зуб'lатых 
колес н Ile учитывает направлення переАВ~Н силового потока. 
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Продолженне табл. 3.2 

:н. I Ноимеиование 
по пор. н обозначение Расчетные формулы. ука'.НИR 

14 

16 

16 

17 

18 

Диаметр вершин зубьев ше
стернн dаш • мм 

Отиосительная шнрниа кои
такта шестерни "'bd 
Число зубьев условного 
парного колеса (определя
ется только для внешнего 

зацеплення) 

Радиус кривизиы профиля 
зуба шестерни в нижнеll 
точке пересопряжеиия, мм 

Радиус кривизиы профиля 
зуба колеса в верхиеll точ-
ке пересопряжеиия. мм 

По исходиым даиным 

I/Jbd = bw/dWd1 

%фш = 14 + 20Хш при ХШ ~ -0,3; 

Zфш = 2 - 20.1'ш при .1'ш < -0.3: 

Zфк = 14 + 20.1'к при ХК ~ -0.3: 

2фк = 2 - 20.1'к при ХК < -0,3 

Ртш = 0.5 У d~ш - (2шm cos tt )2 - nт cos tt 

Рик = аш 51п а,ш ~ Ртш 

ДополиитеЛЫIО nЛЯ 1\llлиидрическоlI косозубоА передачи (после п, 8) 

19 Модуль иормальныll mn • I По ИСХОДIIЫМ данным 

20 

21 

22 

23 

24 

25 

26 

27 

28 

29 

30 

31 

32 

мм 

Угол профиля в нормаль
иом сечении аn , о 

Угол иаклоиа линии зуба 
11. о 
Угол профиля в торцовом 
сечении. о 
Угол зацеплеиия в торцо
вом сечении a,tw' о 

Угол зацепления n н ормаль
иом сечении, о 

Межосевое расстояние. мм 

Начальные диаметры dww • 
dWK ' ММ 
Число зубьев условиого 
парного зубчатого колеса 

Zфш' Zфк 
Относительная ширина кои
такта шестерин I/Jbd 
Число зубьев эквивалеит
иоll шестерии. колеса 
Коэффициент осевого пере
крытия ер 

Диаметры вершин зубьев 
dаш , мм. daK • мм 
Коэффициент торцового пе
рекрытия 

То же 

а! = arctg (tg а,n/СО5 Р) 

Определ.g~тся из таблицы ннволют по величине 

2ч:tg а, 
inva,tw= + + inVOC t 2к _ %ш 

аnш = arctg (tg tttw С05 11) 
mn COS ОС ! 

а = О 5 -- (% ± % )--
W • cos 11 к m cos a,tw 

См. п. 13 

См . 16 

См . п. 15 

%vш = 2ш/СОS' Р; ZVK = 2K/COS' 11 
ер = ЬШ sin P/(1Imia) 

По исходным даниым 

где 

еа, = (РаШ - Ррш) cos р/(пm cos а,е)' 

РаШ = 0.6 .,; d~ш - d~ш: 
Ррш = ±аш 51п rJ.tw ~ Рак: 

Рак = 0.5 ~d~к - d~K: 
dbm = mn2ш cos a,t/cos (3: 

dЬИ - mnzK СО! а,,/со! р 



н. I по пор . 

33 
34 
35 
3б 

37 

38 

39 

()снооные flUabl 11 геомеthрuчеСkuе xapalCmepuchlUkU 11 

ПродолжеНllе табл . 3.2 

Наименованне 
н обозначение Расчетные форму.1Ы, указания 

Дополнительио дли коиической примозубой передачи (по(ле п. 8) 

Средний МОДУЛЬ т, мм 
Угол профиля зуба СХ, • 
МежосевоА угол 1:, о 
Средний начальный диа
метр, мм 

Угол деЛИ1'ельного конуса 
бm, IIк , о 

Число зубьев эквивалент
ной шестерни, колеса 
Относительная ширина кон
такта шестерни 

По нсходным даиным 
То же 

dwш = dw = mzш : dWK = dK = mгк , 

гДе d - средниА делительный диаметр 
По исходиым даиным 

гС/ш = Zm/ COS бm: гС/К = ZM / COS бм 
'ФЬd = bw/dwm 

~ОПОllннтеJlЬИО AJlR "ОllичеСllоА передачи с "руговымн ~убьимн (1I0сле п . 8) 

40 

41 

42 

43 
44 

45 

46 

47 

48 

49 

50 

СРl!дниА нормальныА мо
ДУЛЬ mn, мм 
Угол профнля В нормаль
ном среднем сеченин СХn ' о 

Угол наклона линии зуба 
в среднем сечеНИII ~n' • 
Межосевой угол 1:, о 
Углы делительного кону
са, бm , 6м , о 

Средиие н а чальные диаме
тры, мм 

к.оэффицненты изменения 
толщины зуба Хтш ' Хтк 
Отиосительная ширина ион
такта шестерни ~\bd 

Чнсло зубьев эквивалент· 
,to!! шестерни , колеса 

к.оэффициент осевого пере
крытня 

к.оэффицнент торцового пе
рекрытия 

По нсходным данным 

То же 

dwш = dш = mnzш/соs f3л : 

dWK = dK = mnzK/cos f3n 
По нсходным данным 

См. 39 
Хтк = -Хтш 

ZIIШ = Zш/(СОS 6ш c os' Вn ): 

ZIIK = ZK/ (COS бк С05' ~n) 
e~ = bw sin ~n/(лmn) 

I!сх = [ V ( 2 С:~6ш + h~ + Х Ш С05 ~ J 2 _ .. . .. 

-.. ... _ (zmcoscxt )2+ 
2 cos бm 

+ -v (2С::бм +h~+XK cos рn У-С2~::5б:i)2-

- 51п cx t (2 с:~!lш + 2-C-::-!l-J] -~--
где h~ - коэффициент высоты головки sуба 
исходного контура в торцовом сечеНltи, взяты!! 
относнтельно окружного модуля ; 

СХ ! = arctg (tg СХn/СО5 рn ) 



78 

1\1' I П" пор. 

51 

53 

5·1 

55 

56 

57 

58 

59 

60 

61 

62 

63 

64 

~ш 

еа 

РаСIIрт зубчатых llереUШI 

Наименование 
11 обозначенне 

Прод"лжение табл. 3 .2 

Расчетные формулы, указанни 

JJ,ОIIОЛННТ~.,ьно дли гипоидиоll передачи (после 11. 8) 

Среднн" нормальныl! мо
дуль /IIn , ММ 
Угол профнля рабочеА сто
роны зуба R иорМ"ЛЬНОМ 
сечеНlI1I аn, о 

Сумма углов профиля обенх 
сторон зуба в о нормальном 
сечении atl~, 

УI'ЛЫ наклона лин"и зуба 
в среднем сечении /!пк' 

/!nш' о 
Полусумма угл"в наКЛОllа 
лннии зуба колеса и ше
стерни, о 
Полусумма углов профиля 
"беих сторон зуба, о 
Углы демrтельного конуса 
'\, (6ш), о 

Ср~ДНllе начальные Днаме' 
трЫ , мм 

КОЭффlщиент ширииы КОН
такта шестерни 'I'bd 
Число зубьев ЭКRивалент
""й шестеРllИ, колеса 

К"эффициент УRеЛllчеl:IIЯ 
диаметра шестерни 

Коэффнциенты Ilзмеиения 
толщины зуба Х-сш' Х-С" 

Коэффициент осевого пере
крытия 

Коэффициент торцового пе
рекрытия 

6 

0,87 

7 

0,95 

8 

1,02 

Исходные данные 

То же 

13ср = 0,5 (13т< + 13nш ) 

аср = О, 5ап :!: 

По ИСХОДНЫМ даиным нли при ОТСУТСТВIIИ 
даНIIЫХ по формуле 

бш ~ 0,45 (баш + 6[ш), 
где 6а , 6, - углы конусов вершии и впадин, ука 

занные "а чертеже шестерни 

См. (1. 39 

'- " dwш = dш = mnzш/соs IIпш ; 

dWK = d" = tnnzl</COS 13'1" 

Zvш = Zш/(СОS 6ш С05' IInш ): 

гик = ZK/(COS 6 к С05' f\nl') 

Кг = С05 IInK/cos (:\nш 

По исходным ДЗIIIIЫМ 

Х-СК = -Х-СШ 

(зкь - KZ) (R. eK - 0,5Ьш) 
Е(:\ = 3:tm

n 

ьш (R.еи - 0,5Ьш) tg 13ср 
где Кь = R. (R. ь) 

еи ек W 

ReK - внешнее конусное расстояние, указыва

ется на чертеже колеса 

Прнближенные значения 8а 11 зависимосТн ОТ 

2ш слеДУlощие: 

9 

1,07 

10 

1,11 

12 

1,19 

11 

\,21 

16 

1,23 

18 

1,25 

20 

1,26 
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Рис. З.~. Расчетные значе
ННII рабочеil шнрины зуб
чатого венца (АЬл , АЬп -
свободные участ1tн венца 
шестернн; в состав вели

чины Ь/ш В1tлючаются 
свободные учаСТ1tИ, но не 
более т ! на сторону) 

3.2. РАСЧЕТ НА УСТАЛОСТЬ 

При расчете зубчатых передач транс
миссии проверяют контактную уста

лость активных поверхноетей зубьев 
и усталость зубьев при изгибе. В фор
мулах расчета на контактную уста

лость величины пишутся с индексом Н, 
а расчета на усталость при изгибе
с индексом F Ниже при пояснении 
существа расчета на усталость имеется 

в виду общнй случай, и указанные 
индексы временно опущены . 

При расчете на усталость снаllала 
определяют расчетное напряжение cr 
и число циклов N перемены напря
жения за назначенный период работы 
зубчатого колеса . Затем определяют 

веЛIIЧИНУ cf'1 N, характеризующую 
усталостное воздействие циклически 
изменяющегося напряжения на ма

териал детали за назначенный период 
работы. Здесь т - показатель кривой 
усталости материа.1а. Для оценки со

против.~ения усталости величину от N 
сопоставляют с общим ресурсом детали 

па даннаму виду lIапряжения cr{:mNo , 
где О/irп - предел RЫНОСЛIIВОСТИ ма

териала при базавом '/Нсле ЦIjКЛОВ No. 
Условием достатачнаго сопративления 
уста.1асти материала в самам абщем 

виде является выражение от N "" 
< crJ:mNo' на аснаве катар огО' при 
оценке сапротивления усталасти апре

деляют допускаемое напряжение или 

срок службы детали в километрах про
бега автомабнля . Сопротивление уста
лости считают достаточным, если рас-

четное напряжение не превышает 

допускаемого или обсспе'lиваемыii 
С!JOк службы lIe меllыне планируе
мого. 

6,,, 

При проведении расчета на уста
лость при изгибе зубьев определяют 
следующие параметры . 

1. ХарактеристИI<И нагрузочного ре
жима зубчатой пер.едачи : расчетный 
крутящий момент на валу колеса пере 
дачи M iP ' окружную силу Ри, расчет
ную окружную скорость Ui, относи

тельный пробег автомобиля на данной 
j-й ступени трансмиссии Si, коэффи
циент приведения реального режима 

перемеНIIЫХ нагрузок к режиму рас

четного момента - коэффициент прО'
бега К пFi . Если зубчатая передача 
нагружается на несколькнх ступенях, 

то эти характеристнки определяются 

для каждой ступени . 
2. Напряжение crFj, соответству

ющее нагрузочному режиму данной 
i-й ступенн . Прн работе передачи на 
нескольких ступенях наибольшая ве
личина crFj принимается в качестве 

расчетной Ор. 
3. Эквивалентнае число никлов NFCi 

перемены напряжения, приходящееся 

Ilа 1 I{M общего пробега авто~юби.'я 
на данной ступени . Д.1Я этого деЙСТВII
тельное чнсло цнклов за 1 км пробега 
N дi умножается на коэффициент про
бега К пFi Н ОТlIоснтельный пробег 
иа даннай ступени Si (NFEi = NAj Х 
Х Кп FiSi), 

4. Ресурс по напряжениям IIзгиба, 
необходимый для обеспечения 1 км 
пробега автомобиля . 
Если зубчатое колесо нагружается 

иа одной ступени, 

R - oтFN . 
/F - F FE' 

lIa нескольких ступенях, 

" 111,.. , RJF i..J fl Fi Л FEI' 
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5. Предел ВЫНОСЛИВОСТН зубьев ир 11т, 
для чего IIсходное табличное значение 
предела выиосливости иРе 11т, соответ

ствующее определенному характеру 

цикла и технологии обработки, умно
жается на коэффяциенты, учитыва
ющие реальный характер цикла и 
технологическую обработку. 

6. Общий ресурс зубчатого колеса 

nlр 

RF lim = ир IimNFO' 

После этого оценивается сопротив
ление усталости зубьев. При оценке 
110 допускаемому напряжению опре

деляются следующие параметры: 

общее эквивалентное чис.'1O циклов 
расчетного напряжения 

I mf" NFE = R1FLo а , 

где Lo - планируемый пробег авто 
мобиля до капитального ремонта агре
гата , км; 

коэффициент долговечности KFL = 
mр-..,..,._-:-;-_ 

= VNFO/NFE; 
допускаемое напряжение ирр = 

= ир IImKFL. 
Условие достаточного сопротивле

ния усталости Op~ ирр . 

При оценке по сроку службы опре 
деляется пробег автомобиля, обеспе
чиваемый сопротивлением усталости 
зубьев по изгибу LF = RF Jlm/RI F, 
в этом сдучае условие достаточного 

сопротивления усталости LF:;;" Lo. 
При расчете на контактную уста

лость активных поверхиостей зубьев 
определяют аналогичные параметры . 

Перечисленные этапы расчета на 
усталость целесообразно выполнять 
в последоватмьности, предусмотрен

ной табл. 3.3, 3.5, 3.7, 3.]2, 3. ]3 . 
По табл . 3.3 определяют данные 

нагрузочного режима зубчатой пере
дачи . Затем по табл. 3.5 рассчитывают 
геометрические коэффициенты напря
жений контактных и изгиба. В табл. 
3.7 дан порядок определения ко~и
циентов, учитывающих точность, раз

меры и условия работы зубчатой пере
дачи. По табл. 3.12 Qпределяют рас
четные напряжения контактные и из

гиба. По табл . 3.13 определяют допу
скаемые напряжения и проводят ol~eH

ку сопротивления зубчатых колес кон-

тактной усталости и усталости при 
изгибе зубьев. Табл. 3.4, 3.6, 3.8-
3.)) являются справочными. 
Величины, имеющие различные зна

чення на передачах, в таблицах напи
саны с индексом i. При выполнении 
расчетов в индексе вместо i пишется 
номер передачи ], 2, 3 и т. Д . 

Рабочие формулы для определения 
расчеТ1IЫХ и допускаемых напряжений 
(табл. 3.]2, 3.]3) получены на основе 
структурных формул, приведенных в 
ГОСТ 2]354-75· и рекомендуемом При
ложении ] к нему для расчета цилин
дрических зубчатых передач внеш
иего зацепдсния ; 

а) на контактную усталость 

V
r 

WHI U+ 1 _ 
0// 0= Z//Z MZe -d---- , 

wl и 

FH/ 
WH/ = -ь- KHa.KH(JKHu; 

w 

ин liт Z Z к к -
иHP=-SН R v L хН' 

ан lim = иН liт "KHL ; 

условие достаточного сопротивления 

усталости иН ~ инр; 

б) на усталоtть при изгибе 

ар = У РУеУ (JwFt/m; 

W Ft = KFo.KFf\KFvFFt!bw; 

иРР = У RYSKxFuF !im/SF; 

Ор !im = а} Iim bKFgKFdKFcKFL; 

-условие достаточного сопротивления 

усталости ир ~ иРР. 

Объединив формулы для определе
ния - расчетного контактного напря

жения, получаем 

V..!l:!.L и + 1 Х ан = ZM b
w

d
w1 

IL 

~ .. , --::-~----:-:-
Х Z~Z~KHa.KHf}KHu' 

Подкоренное выражение в рекомендуе
мом Приложении 1 к ГОСТ 21354-75'" 
обозначено Сн . Таким образом, ин = 
= z м V СН. Так как зубчатые колеса 
трансмиссии имеют неllзменное значе

ние коэффициента ZM, то расчет на 
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3 .3. Исходные данные нагрузочного режнма 
ДЛА расчета зубчатых передач на усталость 

Нанмеиоваиие и обозиачеиие 

Расчетный крутя щи!! момеит на валу 
колеса зубчато!! передачи иа даиио!! 
ступеии Mip' Н. м 

Расчетиая частота вращеНIIЯ вала ко
леса рассчитываемой зубчатой пере
дачн иа данной ступенн nip' об/мнн 

Планнруемый пробег автомобнля до 
капитальиого ремоита агрегата, вклю

чающего рассчитываемую зубчатую 
передачу L., км 
Относительный пробег автомобнля на 
данной cTynellH в долях общего про-

бега '1 
I(оэффнциенты пробега для расчета 
на контактную усталость (на уста
лость прн изгнбе) КпН' (KnFi) 
Чнсло вхождений в зацепленне од
ного зуба одной н той же стороной 
за однн оборот вала зубчаtого ко
леса аш , ан 

Передаточное чнсло Uшо/ от . шестерни 

(колеса иМО /) рассчитываемой эубча

той передачи к ведущим колесам ав· 
томобиля на данноil ступенн (для 
планетарных передач - в ·относи
тельном движеиии) 

Суммарное число оборотов ведущего 
колеса автомобиля, совершаемое за 
1 км пробега 

Расчетная окружная сила на даflноil 
ступени, Н: 

кроме многосатеЛЛНТ1IЫХ передач 

для многосаТeJlЛИТНЫХ передач 

Расчетная оиружиая скорость в зуб-

чатоА передаче на даllиоА ступеии, 
м/с 

Расчетиые формулы, указаиия 

См . разд. 2.3. Для миогосателлнтноА 
переАачн' Mlp определяется на валу, 

иа котором закреплено одно нз цен

тральиых колес мехаинзма 

См. разд. 2.3. Для планетарных пере
дач расчетная частота П/о определяется 
в отиосительиом движеиин 

п/о = п/ - nh' 
где nh - частота вращения водила 

иа даиной ступеии 
Зиачеиие L. указывается в техниче
ском задаиии 

См. разд. 2 . 3 

См. разд. 2.3 

а = 1 для зубчатых колес, нмеlОЩIlХ 
одно зацепление, а tакже для пара
знтных зубчатых колес н для сател
лнтов планетарных передач; а = "р 
для зубчатых колес, нмеющих Пр 

зацепленнй (напрнмер, центральных 
нолес планетарных передач) 

Определяется по кинематической схеме 
траисмиссии. Для планетариых пере
дао} с вращающнися воднлом следует 
обязательио учитывать табл . 3.4 

N s = 1000/(211'''0) 
в качестве 'МО может быть принят 

статичеСКIIЙ радиус ведущих Itолес а,,· 
томобиля 

Fti = м /1)' 10' /dw• 

где d w ОТНОСIIТСЯ К зуб'lатому колесу, 
для которого указан MOMel1T ЛI i р; 
для ПН10ИДНЫ)( передач F /i ОJlреде

Л яется для шестерlI и 11 колеса от· 

дельно 

Fti = M/p.IO'/(dwn/,)' 
где " р - число сателлнтов; M ip -
по п. 1 

и/ = 1tdwn/ p /(GO.IO'), 

где dw отиосится К зубчатому колесу, 
для которого указана частота враще

НИА "/р; для планетарных переДач 

8MrcTo I! / Р подстаВ.'lяется 11/0 
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3.1. ФОРМУJl'" для определения передаточного ЧИСЛВ 
от рассчит .... "еМоlI детаJlИ к ведущим KOJleCaM в.томоБИJlЯ 

для планетарных мехаиизмо. трансмиссии 

Передаточное число (Uшо или ико) с учетом ОТlIосителы,о,"" 

вращеиия звеньев 

ИС'lOJlьзование 
Типы механизмов. табл . 8. \ 

основных звеньев 
А, В, I А, В, I I I механизма, А, D D В , С 

табл . 8.\ С, D С, D 

Рассчнтываемое зубчатое колесо 

2а I Zb \ Zg I г( I Zg ' Z( 

а - ведущее гь 211 2ь 
Ь - остановлена -рип.,к -г- U ям ,< -zt ив ... " 

--11 

" - ведомое g Zt ВМК 

а - остановлено \ 2 а га 2а 
Ь - ведущее -=р "пмв -- "вмк --и Z-UB.,'< h - ведомое Zz г! пмк g 

~x -р -р 

-р 1 -- х -- х 
а 11 Ь - остаНОDлено -- х --Х I-p 1-11 I-p 

или ведомое I-p I-p 
2а 1, - ведущее 

Х "ВМ !1 Х "ВМI< 
га га 

Х --lIвм \{ Х -- "ОМ '< X ZU BMH Zg г!: g 

Пр н м е ч а н \1 я : \ . Параметр р подставляется с его знаком, указанным на 
схемах А, В, С н D в табл. 8.1. 2. ивм \{ - передаточное Ч\lСЛО на участке от оедом ого 
звена механизма к ведущим колесам автомобиля . 

N· I по пор. 

3.5. Коэффициенты напряжений 

Н"нменоваиие 
и оБО3Н34сние 

Коэффнциент кон такт ного напря· 
жения в расчетной точке сопря· 
жеНllhJХ ПРОфllле/! для переда'lН: 

ЦIIЛИl'ДР'I',еСI<оl! прямоэубо/! 

цилиндрическоil косоэубой 

коническо/! обкатно/!, :!: = 90· 

коническоlI: 
1: = 90· 

полуобкатной, 

конической, :!: +- 900 

ГИПОИДной обкатноlI: 

ГIIПОИДНОЙ полуобкатной 

Расчетные формулы, указания 

ZH = dwшаw \g ~rvi (2РтшРик) 

ZH = 2 (и ± 1) COS2~/(U sin 2СХ"ш) 

ZH ,= 2 Уи' + 1 cos' ~n/(и sin 2а,,) 

ZH = 2" cos' /3n/(У и' + 1 sin 2~n) 

ZH = 2 sin 6ш (и' + 2и Cos 1: + 
+ 1) cos'/3n/( и sin 2~n) 

ZH = 2 sln бк (ctg 6ш + 
+ K~ ctg 6к) cos2 /3ср /( Кги sin 2all ) 

ZH = 2 sin бн c\g бш Х 
Х cos' /3ср/( Кги silt 2аn ) 
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N. I по пор. 

Нанменованне 
н обозначен не 

2 Номинальиое значенне коэффици
еита напряжении изгиба зуба для 
зубчатых колес: 

Продолжен не табл. З.б 

Расчетные формулы, указания 

передачи внутреннего зацсrrле- I У Ош' УОк см. табл. З.б 
ННЯ 

колеса полуобкатноil кониче- I УО к = 2,25 
скоП (гипоидной) передачи 

"рочих 

3 Коэффицнент. учитывающий влия
Hиe параметров паРIIОГО зубчатого 
колеса для передач: 

внутреннего зацепления 

коническнх и гипоидных 

ЦИЛИНДРllчеСl<llХ псреда'l внеш-
него зацепления . 

4 Коэффициент. учитывающнй влня
иие угла профиля ka 

G 

7 

8 

9 

(' 150 

ka. 1.).1 

сительную ве_~нчину paA\lyca пере-
I Коэффициент. учнтывающнй отно-

ХОДИО{I кривой профнля зуба kp . 
О (!' 

k(! 1.22 

Коэффициснт. учнтывзющиl! пред
намеренное псрераспределение тол

щины зуба ДЛЯ передач: 
КОllНчеСИ,ltх в 1"II110ИДНЫХ 

прочих 

Расчетное значенне коэффицнента 
напряжении изгиба зуба 

Коэффициент, учитывающий пере
крытие при расчете коитактного 

иапряжении для передач: 

примозубых 

иепрямозубых 

Коэффициеит. учитывающий пере
крытие зубьев при расчете иапря
жении изгиба ДЛЯ передач: 

прямозубых 

КОRнческнх и ЦИЛИIIДРИ'lе~КИJl 
кnсnзубых 

ГИПОИДflЫХ 

у Ош' У Ок определяютси графику 

рис. 3. 5 

k uш = k UK ::::: 1 + 0.125 (Хк - Хш ) 

kUШ = k UI( = 1 

kUШ ::::: 1 + 0.125 [(:ZФш/:Zvк) + Х1; - 1]; 

k uK "" 1 + 0.125 [(Zфl(/ZVШ) + Х1; -- 1] 

17030' 

1.07 

0.1 

1.12 

200 22" 30' 25· 

1.00 0.935 0.88 

0. 2 0.3 0.4 

1.07 1.03 1.00 

k·tJJJ = 1.57/(1.57 + Х,;ш): 
k.tJ( = 1,57/(1.57 + х,;к) 

k,;ш = k';K = 1 

У Fш = У оwkuш/(аkршk,;w; 

У FK = У OKkUKka.kpKk';K 

Zr. = 1 

Определяется по номограммам рис. 3.6 

Уе = I 

У е = Ze 

УеШ = ZвСОЗ f',cp/cos /\'IШ: 
У el( = Zecos /\cp/COS PnJ{ 
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Уо , 1. -, 

31 х=-О,8 
L_l!-.I-+-\f--\oI'-..,,-о,б -!--t--, 

-0.5 
LLI\.-II-\~w.~-o.*'-L __ +_-1 

-0.3 
-/12_-4_-1 Il_Ц~\-\+\7"Ь"'rjr ,.0./ 

О 
uruЦД~~'V- 0,1 

0,2 
R LЩ-l\-~~)('-'I!l"<;;:1'f;;;lо'J* 

0,6 х =/,0 

,.о'" 
/г 16 20 30 W 60 100 200 Zv 

Рис. З . 5. Графнк АЛА опреАелеННА вели
чины У. при расчете зубчатых KOJleC внеш
него зацеплеННА с нсходным контуром по 

ГОСТ 13756-81 

Ze 
~ JГ, --==~===-~t3:;!t'"-:_:---.;;-r--..., 

~6 "'" /1// ,,Г ... ""'" ...... 4f"...:~ 

0,7 i/// -' /..,>:;.~..::::- 7,~ 
(7,8 .J..L.LL..'l/ ....... 

0,.9 f 
1,0 7,1-7,2 I,] 1,~ 
1, 1. l а = 0,.9 ::::--
1,2 

О Р," 1,0 1," &jЗ 

а) 
Ze 
q5г'------r------г-----,----~~ 

~ы~ 
1,(7 О. -

~ 1,0 1,5" &/1 
i) 

Рнс . З.6. Номограмма AJlA опреАеJlения 
коэффнцнента Zг (штрнховой лннней со 
стрелкамн показан ПОРАДОК опреАеJlеНИА 

коэффнцнента): 

а - при расчете ЦАлиндрических пере

да,,; 6 - при расчете КОl1ических и ги
ПОИДных перед~ч 

3. G. ЗиачеИИА козффнцнентов У Ош (У ОК) 
для передачи внутреннего зацеПJlеННА 

прн ХШ =Хк 

о 

+0,3 

+0,6 

+1,0 

О 

+0,3 

+0,6 

+1,0 

О 

+0,3 

+0,6 

+1,0 

40 

2,52 
(2,72) 
2,50 

(2,43) 
2,48 

(2,23) 
2,48 

(2 , 00) 

2.50 
(2,72) 
2,48 

(2,43) 
2,46 

(2.23) 
2.46 

(2.06) 

2,48 
(2.62) 
2,46 

(2,36) 
2.44 

(2,15) 
2,44 

(2,00) 

О I 2,45 
(2,62) 

+0,3 2,43 

+ 0,6 2,42 

I 
(2,36) 

(2,15) 
+1,0 2,42 

О 

+0,3 

+0,6 

+1,0 

О 

+0.3 

+0,6 

+1,0 

(2 . 00) 

ZVK 

50 60 

"'VШ = 13 
2,46 2,40 

(2 . 73) (2,74) 
2,46 2,40 

(2,52) (2,58) 
2,44 2,38 

(2.33) (2,41) 
2,44 2,38 

(2.12) (2,23) 

"'иш = 14 
2.44 2,38 

(2,73) (2,74) 
2.44 2,38 

(2,52) (2.58) 
2.42 2.36 

(2.33) (2,41) 
2.42 2.36 

(2 . 12) (2,23) 

"'vш = 17 
2.40 2,35 

(2,63) (2,64) 
2,40 2,35 

(2.43) (2,49) 
2.38 2,32 

(2 .24) (2 .32) 
2.38 2,32 

(2,05) (2,15) 

"'!lШ = 19 
2,38 2,32 

(2,63) (2.64) 
2.36 2,32 

(2,43) (2,49) 
2, 35 2,30 . 

(2.24) (2,32) 
2.35 2,30 

(2.05) (2,15) 

ZVW = 25 

80 

2,35 
(2.73) 
2,35 

(2,66) 
2,35 

(2.54) 
2.35 

(2.41 ) 

2,32 
(2,73) 
2,32 

(2,66) 
2.30 

(2,54) 
2,30 

(2,41) 

2,30 
(2.63) 
2,30 

(2,56) 
2,25 

(2,46) 
2,25 

(2,32) 

2.28 
(2.63) 
2,26 

(2,56) 
2, 24 

(2,46) 
2,20 

(2,32) 

2,30 2.20 2.12 
(2.55) (2.56) (2,55) 
2.28 2.20 2.10 

(2,36) (2.42) (2.50) 
2.26 2,18 2.08 

(2,18) (2,26) (2.39) 
2,26 2,18 2.06 

(2.00) (2,09) (2,26) 

zvw = 33 

2,08 2.04 
(2,56) (2,55) 

2.08 2.04 
(2,42) 2,50) 

2.06 2,02 
(2.26) (2,39) 

2,06 2,02 
(2,09) (2,26) 

100 

2.35 
(2.72) 
2.35 

(2 , 70) 
2.35 

(2.63) 
2.35 

(2 . 50) 

2,30 
(2,72) 
2,30 

(2,70) 
2,30 

(2,63) 
2,30 

(2.50) 

2,20 
(2,62) 
2,20 

(2.60) 
2,20 

(2.53) 
2.20 

(2.41) 

2.10 
(2,62) 
2,10 

(2.60) 
2.10 

(2.53) 
2,10 

(2,41) 

2.02 
(2,54) 
2,02 
(2,53) 
2,02 
(2.46) 
2,02 

(2,34) 

2.00 
(2.54) 

2,00 
(2,53) 

2.00 
(2.46) 
2,00 
(2.34) 

При м е q а и и е. ПРИНЯТО. что зубья 
колеса lJарезаются долБАКОМ • имеющим 
число зубьев z. = 20 ± S. 
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3.7. Порядок определення К09ффнциеитов, .учитывающих точность, 
pa3Mep~ и у~овия работы зубчатоА передачи 

N. I по пор .. 

2 

Наименоваиие 
и обозиачеиие 

К:оэффициент, учитывающий непо
стоянство интенсивиости иагрузки 

иа иакnоltиых коитактных линнях 

К:оэффициент, учитывающий влнянне 
точности изготовления на распреде

ление иагрузки 

Степень точности 

КНУ 

3 

4 

К:оэффициент, учитывающий вид зуба 
и точность изготовnеиия при расчете 

ноитактных · напряжениЙ 

К:оэффициент. учитывающи А точность 
изготовления прн расчете н апряже

ннй изгиба зуба 

Степень точностн 

KFr:I. 

6 

7 

8 

9 

10 

К:оэффицнент, учитывающнй начаnu
ную неравномерность распреjl;еления 

нагрузки вследствие деформgцин ва
лов н зубьев KOfl 
К:ОЭффнuиенты, учитывающне влня
ние приработки зубьев в процессе 
эксплуатацин КНш' KFw 

К:оэффициеит, учитывающий началь
ную неравномерность распределения 

нагрузкн между сателлнтами (дnя мно
госателлитных передач), Уn 

Расчетное значение коэффицнеитов, 
учитывающих неравномерность рас

пределения нагрузкн по ширине вен

цов: 

дnя всех передач (кроме многоса
теnnитных) 

дnя миогосатеnnитных передач 

Расчетная пронзводственная погреш
ность в зубчатой передаче 6., мкм 
К:оэффициевт, учитывающнй вnияине 
внда передачи на проявлеltие погреш

ности при формироваиии дииамиче
ской наrрузки, N 6 

Расчетные формулы, указания 

Кн,р - 1 + (l!pj3): 

при ер > 1 КН'Ф = 1,33; дnя прямо
зубых передач КНФ = 1 
Зависит от степени точности передачн 
по нормам пnавности работы 

6 
0,95 

7 
1 

8 
1,05 

КНr:I. = KH1j>KHY 

9 
1,10 

Зависит от степеии точиости передачи 
по нормам плавности работы 

6 
1 

7 
1 

8 
1,08 

9 
1,16 

Определяется по графикам рнс. 3.7 и 
3_ 8 в завиенмости от условной группы 
передачи 

Определяют по табл. 3.8, исходя из 
твердости рабочих поверхностей зубьев 
(HRC) и расчетной окружной ско
ростн; для передач, работающнх на 
HecKonbКlfx ступенях, - нсходя НЗ ок

ружной скоростн иа наllболее ннзкой 
ступенн 

См. табл . 3.9 

KHfI = 1 + (КОР - 1) КНш: 

KFP = 1 + (КОР - 1) KFw 

КНР = 1 + (УnКор - 1) КНш; 

KFP = 1 + (YnKOfl- 1) KFw 

См . табn. 3.10 

Дnя цнnиндрнческой прямо-
зубой ...... . 
Дnя циnиндриqеской косозу-
боll ........... . 
Дnк конической прямоsуБОЙ 
Для коннческой с круговым 
зубом .... 
ДЛА ГИПОНДllоl! 

0,18 

0,10 
0,20 

0,1. 
0.08 
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N. ! по пор . 

11 Суммар»ая 
пряженных 

Наименованне 
н обозначенне 

удеЛЫlая жесткость сn

зубьев G1:.I·10-·, МПа 

.'r · "л наклона зуба 
11, flcp• 12 16 
Передачн: 

косозубая НlrЛllllдричеСJ;аlt 20 1!\ 
н.осuзуБЯfi коническая 23 22 
прям()зубhlе IlИЛI\НДРII·lе· 

ская и коническая 

12 

13 

14 

15 

16 

17 

18 

19 

20 

21 

Внутренняя ди»амнческая нагрузка 
пр" окружной скорости 1 м/с, Н 

Внутренняя динамическая нагрузка 
Н а данно!! ступени. Н 

Предельное зиачение ДlIнамнчес.коЙ 
нагрузки для данноП передачи, Н 

Расчетная внутренняя динамическая 
иагрузка на данной ступени F ji' Н 

Расчетное значенне коэффициента 
внутреннеА ДинаМllческой »агрузки на 
даино/l ступеllИ 

I(ОЭФФIЩlrент, УЧНТblвающий влияние 
внеШНIIХ дииамических нагрузок 113 
даниой ступенн. K ui 

I(оэффициенты, У'JИТblваroщне влия
lIие динамических иагрузок на уста· 

лость зубчатых колес 

I(оэффициент. У'lитываroЩIIЙ влиянне 
свойств смаЗО'1I10ГО материала 

I(оэффициент, учитывающи!! влияние 
сил трения на величину плеча изгиба 
зуба 

I(оэффицненты, учнтывающие влия
нне размеров зубчатого колеса н его 
зубьев 

Продолженне табл. 3.7 

Рвсчетные формулы, указнння 

! заВIIСНТ от угла наклона лннии зуба 
и внда передачн 

20 24 28 32 36 40 

18 17 16 14 13 11 

21 20 19 17 16 14 

14 

FjO = Nt:.bcp V~w';;-(U + 1) t:.O/u 

F j t:.i = FjOUi 

FjM t:.ObcpG'E.I С05' 11·10-' 

в качестве расчетной приннмается 
меиьшая из двух величня: F j t:.i нли 

FjM 

КМ = 1 + (Fji / Fti) , 

где F/i по п. 9 табл. 3. 3 
См. рис . 3 .9 

KHui = v Kt:.iKvi; 

KFvi = Kt>iKt'i 

При примененнн смазочных матерна
лов, рекомендуемых для редукторных 

узлов трансмиссии автомобилей, при
нимается KHIJ. = 1 
Для ведущего зубчатого колеса Вllеш
него зацеплення KFIJ. = 1,05; для ведо-
мого KFIJ. = 0,95 
Для ведущего и ведомого зубчатых 
колес виутреииего зацеплеиия KFIJ. = 1 

КхН = 1 при dw ~ 700 мм; 

КхН = 1/(1,07 - 10-'dw) 

при dw > 100 мм; 

KxF СМ . табл. 3.11 
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': r :i"ц.+~ ;кт 
• EI Л EI! :mlYk'l+±--:Цi ш 
~~~L-J . 

II Ш Ш 

D 1 шI IlY ш D 'щiU ... wr--a-t Ш ~ 1 lY 
L-П 

9B'~ 
~/I НуS~""'';;'''''''-;;'''''''''-= 1 -1 

~Z 4* ~6 46 ~O ~o( 

Рис. 3.7. График Д"Я опреде .. еиия ОРlf,еи
тировочиых значеииil коэффициеита Ko~ 

при расчете зубчатых колес с твердостью 
активных поверхностеА зубьев НВ>З50 
(без продол~ной модификации и без кор-

рекции уг .. а наклоиа зубьев) 

контактную усталость выполняется 

с использованием величины СН 80 

всех промежуточных Д!:Jicтвиях. Ниже 
величина СН обозначена П If (19) 
JJ названа параметром контактного 

напряжения. 

Приве,з.еllJJые выше формулы рас
простраllЯЮТСЯ лишь на цилиндриче

ские зубчатые передачи внеШllеJ 'О за
цепления . Для того чтобы рабuчие 
формулы ю,ели nбщую структуру ПРJJ 
расчете зубчатых передач всех видов, 
применяемых в трансмиссии автомо

биля, оказалось необходимым выпал
НИТh некоторые их преобразования, не 
искажающие существа расчета. В пре
образованном виде эти формулы даны 
в табл. 3.12, 3.13 . 
Ниже приведены ориентировочные 

значения коэффициента KFc, учиты
вающего влияние двустороннего при

ложения нагрузкн . 

Для явно выражеННОJ'О ЗJJакоперс

И~IIНОГО ЦИК.1а (ПРОМ!'ЖУТUЧIIЫС эуб'Jа-

ш,ш 

х • . , -." 
~ш.~,~ _~~ 

" [ - -" л - ~л- = ~; 
, 11 . 

1,11 1/'./ b.L~""'" I 

,0,2 0,1f 0,6 0,8 1,0 'Рм 

Рис. 3.8. График для определеиия ориеи
тировочиых зиачениii коэффициента Ko~ 

при расчете главных передач автомоби .. еи 
(верхний ряд передач) и нерегу .. ируемых 
конических передач (иижиий ряд передач) 
с твердостью активных поверхиостей зубь
ев нв > 350 (без продольиой модифика-
ции); I а - шариковые 1I0ДШIIПИИКИ; 

I б - роликовые 

тые колеса в реверсных однорядных пе

редачах, сателлиты с внешним и внут

ренним зацеплениями в планетарных пе-

:::1 I_~~ 
11 1 ~"[,.,. o1"f"= 1 , 

2 If 6 8 v,,.,/c 

Рис. 3.9 . График для определеиия козф
фициеита Ки , у',итывающего в"ияние 

Вllешних динамических иагрузок: 

1 и 2 - мехаНические трансмиссии авто

мобилей соответственно грузового и лег 
копого; 3 - траисмиссии оnтомобнлеR 
с гндротраисформатором IfЛИ гидромуф
той; штрихо"ые КРИDые - зубчатые перс
Д"'1И иеllодрессореllИЫ" агрегатов ; 

СIIЛОШIIЫС КРIlВЫС - зуб""Тhlе псрсд.'''' 
IIOApeccopClIlIbIX .,-pc, · aTO~ 
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3 .8. Эначення КО9ффIIЦНf'НТОВ КНш И КРш' 
учитываlOЩНМ: прнработку зубьев 

редачах) или периодического реверси
ровання при одинаковой продолжи
теЛЬНО::ТII работы D обоих направле
ниях КРс = 1,00 . ., ., 

.a)(b~ 
~:~~ 
~., о. C,J 

~~~~a: 
~ ~ g t:J; 

47 
50 
60 

47 
50 
60 

Скорость и, м/с 

1 2 1 4 1 6 I б~n~е 
КНш 

0'6210'6510'7010'80 I 0,72 0,76 0,85 0,96 
0,80 0,85 0,86 1,00 

КРш 

0,90 10' 9611'0011 ' 001 0,95 1,00 1,00 1,00 
1,00 1,00 1,00 1,00 

Для одностороннего отнулевого цик
ла или достаточно близкого к"'lIему 
(зубчатые КО.1еса низших передач и 
заднего хода в коробках передач) 
КРс = 1,30. 
При периодическом измеиении на

правления нагрузки, когда отношеllие 

чисел циклов ыаксима.'1ЬНОЙ нагрузки 
разных направлений может достигать 
NpB/ N пр "'" 0,3+0,4 (зубчатые колеса 
трансмиссии, расположенные за узлом 

реверсирования, зубчатые колеса раз
даточных коробок, ведущих мостов 
и т . д . ), КРс = 1,20. 

3 . 9. Значення коэффнцнента Уn ' учнтывающего неравномерное распределенне 
нагрузки в передаЧАХ с разветвлением потока мощности 

при 7-11 и 8-11 степенях точности 

Наличие и характер Число разветвлениА Пр 

Вид механизма самоустаи авливающегося 

I I I звеиа 
2 3 I 6 4 5 

.' 

Однорядный Отсутствует - 1,25 1,30 1,35 1,40 

-i=- Водило или два централь- 1,10 1,1 О 1,15 1,20 1,2 5 
ных зубчатых колеса (од -
но I~ентральное в простой 

несоосноА передаче) 

1= Одно из центральиых зуб- - 1,15 1,2 0 1 ;25 1,30 
чатых колес 

Двухрядный Отсутствует - 1,30 1,35 1,40 1.45 

~ 
Воднло илн два централь- - 1,15 1,20 1,25 1,30 
ных зубчатых колеса 

1,20 1,25 1,30 1,35 Одио из центральных ' зуб- -
чатых колес 
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3.10. Значении расчеl'НОЙ 
ПРОИЭRодственноА погреwности 1:.. 
зубчатых колес трансмlIC:СИН. МIIМ 

• ';1' 
о .. Модуль т, mп , мм 
:11" "1>-
~g~ 

О ~0:5 о .., ... ф со 10 
"'С= ".; I I I с .. = 

89 

При периодическом изменении на
праВ.lJения нагрузки, когда N рп/ N пр :=::< 
r::::: 0,65+0,75 (зубчатые колеса выс
ших передач в коробках передач авто
мобилей, испытывающие реверсирова
ние нагрузки при движении накатом, 

а также вследствие колебательных 
процессов), KFc = 1,08. 
При периодическом изменении на

правления нагрузки, когда Npo/ N пр:=::< 
:=::< 0,45+0,60 (зубчатые колеса сред
них передач в коробках передач авто
мобилей), KFc= 1,14. 

"':оа'" ..... 0; I ф '" U"C 

6 
7 
8 

..; <6 аО 
ОС> 

с< -о; 
--------

1
1 О 112 114 116 118 1 22 18 20 22 25 28 34 
28 32 36 42 48 56 

3 . 11. Значение коэффициента К xF • зависимости от модуля т (mп ) 

и AllaMeTpa d зубчатого колеса 

Модуль т (mп) мм 

dw• мм 

I I I 1 1 I I I 10 I 112 2 3 4 Б 6 7 8 9 11 

До 300 0,96 1,00 1,02 1,04 1,07 1,10 1,13 1,16 1,19 1,22 1,25 
301-400 0,98 1,02 1,04 1,06 1,09 1,12 1,15 1,18 1,21 1,24 1,27 
401-500 1,00 1,01 1,06 1,08 1,12 1,16 1,19 1,22 1,25 1,27 1,30 
501-600 1,03 1,07 1,09 1,11 1,15 1,18 1,22 1,26 1,29 1,32 1,35 
601-700 1,06 1,10 1,12 1,14 1,18 1,21 1,26 1,30 1,33 1,37 1,40 
701-800 1,10 1,13 1,16 1,19 1,22 1,26 1,30 1,34 1,38 1,42 1,46 

3.12. Расчетные напря.ения 

N. по пор . 1 
Наименованне 
н обозначенне 

2 

Параметр контакт
ного напряження на 

данной ступенн, 
МПа 

Расчетное контакт
ное напряжеllне, 

МПа 

3 Напряжение изгнба 
зуба на даиной сту
nellH, МПа: 

шестерни 

Расче1'ftое напряже
ние изгиба зуба ше
стерни и колеса 

(]Fш' (]Рк' МПа 

РасчеТllые формулы, указания 

* F ti 
ПНi = ~ZHZeKHa.KHfJKHrliKHflKXHK 

W"'wш 

Для гипоидной передачн вместо Р/I подставляется 

FtKI 

(]н = 275 VПн 
Для зубчатых передач, работающих под нагрузкой 
на несколькнх ступенях, подставляется нанбольшее 
значенне параметра П Н из числа полученных по п. 1 

F ti 
(] Fшi = -ь-- у Fш У еКFа.КFАКFVIКF"шКхFw 

1шmп 1' .. 

F tI 
(] Fki = -ь-- у Fk У еКFа.КFАКFViКF"иКхFк 

1иm", .... 
Для гипоидиой передачи вместо F /1 подставляются: 

Ftшl для. шестерни; FtKI для КOIIеса 

Принимаются наиБOllьшие дл" шестерни н КOIIеса 

из получеНIIЫХ по п. 3 

* Для зубчатых колес, нагружаемых 118 всех передачах, напряжения ПН (п. 1) 
11 (] Fш' (J Рк (п. 3) определяются только ДЛЯ ннзшей передачи трансмнссии. 
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3 . 13. Допускаемые наПРНlКен". " оценка СОПРОТ"8"'8ИИИ УСТLIIОСТИ 

Na I по пор. Наименование и обозначенне 

Параметр предела контактно!! вы
НОСЛ\lВОСТИ П НО 11т' МПа 

2 Предел ВЫНОСЛИВОСТlI прн симме
тричном нзгибе зубьев (JFc 11т' 
МПа 

3 Коэффициент, учитывающий ше
роховатость поверхиости активно!! 
повеРХ\lОСТИ зубьев, Z R 

Класс шероховатости по 
ГОСТ 2789-73 * 1 

(40--20) R(J' (Rz). мкм 
ZR 

4 

5 

б 

7 

8 

9 

10 

11 

12 

0,82 

Коэффнцнент, учнтывающиll осо
бенности технологии обработки 
nepexoAHofi кривоn зуба 

Коэффнциент, учитывающий влня
ние двустороннего приложеНИII 

нагрузки 

Параметр предела контактно!! вы
иослнвости при базовом числе 
циклов, Мl1а 
Предельное напряженне изгиба 
прн базовом чнсле цнклов, МПа 

Ресурсы по контактным наПРRже
ниям, необходимые для обеспече
ння 1 км общего пробега авто
мобllЛЯ 

Ресурсы по напряжениям изгиба, 
необходимые для обеспечения 1 им 
общего пробега автомоБИЛR 

Эквнвалентное число циклов пере
мен контактного напряжения 

КОЗффllциент долговечности по 
контактиым напряженням 

ЭКВlIвалептные числа цнклов пе
ремен напряжений ИЗГllба зуба 

Расчетные формулы, указаllН. 

См. табл. 3.15 

То же 

7 5 
(20-10) 

6 
2,5-1,25 1,25 ·-0,63 

0,66 0,91 1,00 

у R = 1 - для цементнрованных, цианн

рованных, закаленных ТВЧ по контуру, 
нормалнзованных н улучшенных зубчатых 
колес, имеющих нешлифованкую пере
ходную поверхность без грубых следов 
обработкн, не подвергаемых обработке 
дробью. Значение, отличное от У R = 1, 
может приниматься при иалнчии доста

точно достоверных экспернментальных 

данных 

Орнентнровочное значенне KFc опреде

ляеТСR по данным, приве.ценным на 

стр. 88-89 

п Н1im = П Но IimZR 

(JF liт =(Jpc IIm YRKFc 

"" тн . RlНш = QшNs ~ ПНi 'iUш.ОjКпНi ' 

"" тН R IНK = QKNS ~ ПНi 'jUKOiKnHi 

"" тр R1Fш = QшN 5 ~ (JFШi'IUШ • OiKnFI 

. "" mF R1FK = QKNS ~ (JFКi;iUиОIКпFi 

Покаэателн тн, mр см. в табл_ 3.15 

NНЕШ = RlНшLо/П';Н; NHEK = 
D / тн = "IНи L o П Н 

mн.,..,...-..,.,,.,..-_ 
кнLш= VNно/NНЕш; 

mн.,..,...._=-_ 
KHLK = VNHo/NHEн 

Если KHL < 0,9, то принимаеТtя KHL = 
= 0,9. Значения N НО приве.цены в 

табл. 3.15 

N FЕш = R1FшLо! (J;~; 
NFEK = R1FKLO!(J;: 



н. 
по пор . 

13 

14 

15 

16 

17 

18 

19 
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Наименование и обозиачение 

К09ффициен'!'Ы долговеЧllOСТИ по 
напряжениям нзгиба 

Допускаемые контактные напри· 
жеИIIЯ. МПа 

Допускаемые напряжения изгиба 
зубьев. МПа 

Условие достаточного сопротнвл~' 
ния контактно!! устаЛОСТII зубьев 

Условие достаточного сопротивл~' 
ния усталости зубьев при изгибе 

Сроки службы по контаlпноl! вь:
иослнво~тн аубьев. им 

Сроки службы по IbliloCIIHlotTH 
ауа... прн И.ГIIО" ИМ 

Продолжение табл. 3. 13 

Расчетные формулы. указания 

mF.,...,...--,-,,.,-_ 
КFLш = VNFо/NFЕш; 

mF-:-:-_~_ 
K FLK = VNFo/ NFEH 

ЕСЛII KFL < 0.9. то ПРИlIим ается KFL = 
= 0.9. ЗначеНIlЯ N FO приведсны в табл. 3.15 

ОНРш = 275 VПН limКНLш; 
О НРК = 275 V П Н IimKHU\ 

ОFРш = °F IimКFLш ; 0FPK = °F IimKFLK 
Если по п. 14 получеио ОНР > 0.8oHlim М. 
то принимается ОНР = 0.80н lim М 
Если по п. 15 получено OFP > 0.6oFlim М. 
то rlрннимается 0FP = 0.6 oFlim М 
Значения он lim М 11 0F lim М указаны 
в табл . 3.15 

он ';; ОНР 

OF';; OFP 

mН ! 
L Hw = ПН IimNHOI R1нш ; 

'"н / LHK -=ПН IImNHO R1HK 

L тр / 
Fw _aF IImN РО Rlpw ' 

'"р / L PH - ар IIшN РО RIPK 

n р Н .. е q I 11 Н е. Если параметр J!aC:'1etHoto иоНтактиоrо ИIпр"жеllКII n н < 
< О.еп н 11m' То РIС",Т., по ПП ••• 10. 11. 14. 18 ке FlPOIOAIITCII; сопротивленне контакт' 
.. оА УСТ'nОСТИ lyCl ... TOA переАIIIИ 1IIIIIIeTC" '8I1еАОа!0 Аостаточны". 2сnн n н > О.еп н 11 т' 
то рас .. ет" по Уllа.аНАЫМ ПУНКТ'" IWПОnНIIЮТСII. О,,"ивко СТУIIIИII. Ila которых n Hl < 
< О.еп н 11т' • п. 8 lIе учиты.аютс" - ОТCSРIКОIЫIВЮТСII. 

Ес:ли РIС ... ТИО. IIlпр"жеиие аl' < о.оа, 11т' то дnll ДIИIIОГCJ зуб'I8ТОГО коnеса РIС' 
"'ТЫ по пп. 9. 12. 13. IS. 19 не прона.ОДIIТСII; СОПРОТИlnОИИ. усталости зуCl'lIТОГО колеса 
прн и.гиб. ауClЫ' н.n.етс. 'Iведомо ДОСТIТОЧНЫМ. Есnи ар::, 0.9ар 11m' то расчеты по 
указаниым ПУИКТIМ .ЫПОЛНI\ЮТСII. однако ступени. нв "оторых аn < О.ВОр 11т' • п. 9 
не учиты.аЮТС:II. 

При расчете зубчатых колес. нагружаемых на всех пер~дачах. пп. 8 н 9 выпол' 
НlllOТСЯ по формуnам: 

8 R а N llтll" К . R = О V пmlf ". . 
. 1Нш = w s 11 ~шо 11110 ' 'I/к к ' s Н u"O"nHJ' 

~F mF 
9. R1Fw =а ошN,ОFшuшо1(пFО: R IFK = o"NsOFK IIHo1(nFO' 

Эд~сь Пн. О"ш' ОРи - расчетные напряжения иа низw~А передаче ; KII 1fO 11 KIIFO -
коэффициенты пробега (2.17). 
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3.3. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ 

Расчет заключается в определении 
максимальных контактных напряже

ний на активных поверхностях зубьев 
и напряжений изгиба зубьев и сопостав
лении указанных напряжений с соот
ветствующими предельными. В ка
честве предельных в этl\х расчетах 

ПРИНИМ3Jотся напряжения, при одно

кратном деJiствии которых возможно 
или значительное повреждение актив

ной поверхности зуба, например, смя
тне , вдавдивание, растрескивание, 

остаточная деформацня зуба, или его 
поломка. 

Расчетная нагрузка в зацеплении 
определяется нсходя из величииы ма

ксимального дииамического момеита 

Мтах . Методы определения величи
ны Мmах , а также соответствующие 
рекомендации рассмотреиы в разд . 2. 
Последовательность расчета зубчатой 
передачи иа прочность приведена 

в табл . 3.14 . Характеристики вынос
ливости и ~прочности зубчатых колес 
из разных материалов даны в табл. 
3.15. Все величины, входящие в рас
четные формулы напряжений, кроме 
коэффициента Кд , заимствуются из 
расчетов на усталосТl:. (табл . 3.3, 
3.5, 3.7, 3.12) . 

3.14. Последовательность paCQeTa на npOQHOCTЬ 

"'. I по пор. 

2 

• 

• 
I 

б 

Наименование и обозначение 

Максимальныil динамическиА мо· 
мент на валу зубчатого колеса 
М mах • Н · м 

~озффнциент макснмальной Аина
мической нагруакк 

ПаР •• 8ТР КОНТlктиоrо вапр.же' 
н.. прн ... Iст,и. м.хс •• аnыого 
"HBIM •• '~KOГO момент •• МП. 

МIКСИМlnЬНое контактно. Н.ПРII
.Iкне, мп. 

М.ксимальное R8прижеИRе нагиCS. 
,уб. mестерии, МП. . 

То же. зуба колеса 

Условие достаточной контактиой 
прочиости активиых поверхностей 
зубьев 

"'~,~, ~~--, -. - -

PaCQeTHble формулы. указаиии 

Определяется экспериментально или ана
литически при расчете дииамической мо · 
дели трансмиссии Данного авто

моБИIIИ 

Кд - Мтах/М р • где Мр - расчетный мо
мент на ТОIII же валу и на той же ступенн. 
по KOTOtJO_y выполнеи расчет и. УСТ.
nость (СIII. Т.бn. 3.3, п. 1). Вместо lеnи
чнны М rn.х может быть lаl\аи непосред
ст.енно ко.ффицн,нт /(. 

" ЛНJ -К. ~ 'HZ.I(HraI(H,I("H 

", - l' ТI15о11. 3.3. п •• 

flю - .275 JlПНJ 

"1 ОFJш·К.-ъ УFшУе/(ра.КFO)( 
tштn 

)( КFJJ.шК;I;Fw 

't 
°FJK = КА -Ъ-- YFкY8KFa.KF/I Х 

,итn 

:rc KFJJ.rI<1:Fк 

о Н! .;;; 0.90 Н 11т М 
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Продолжение табл . 3.14 

N. ',' 
по пор . ' Наимеиование и 06озиачеl\ие Расчетные ФОРМУЛЫ. УКlaаИI\Я 

7 Условия достаточной прочиости I rJFjw';;; 0. 9ЙF lim М; rJFjl\';;; 0. 9rJF lfтМ; 
при изгибе зубьев 

8 

9 

к.оэффициеит запаса контактной' 
ПРОЧI\ОСТИ аКТИВIIЫХ повеРХl\осте!\ 
зубьев 

к.оэффициеl\ТЫ запаса прочиости 
зубьев при изгибе 

йн 11т М' rJF Вт М 

см. в табл . 3.15 

nHj = йн 11т M?IHj 

ПFjш = rJF 11т М/ЙFjш; 
nF}K = rJF liт M/rJFjK 

1 О Условия достаТОЧИоl\ ПРОЧIfОСТИ 
зубьев при оцеике по запасам 
прочиости 

nHj :> 1.1; ПFjш:> 1,1; nFjK:> 1,1 

3.15. Характеристики выиосливости и прочиости зубьев зубчатых колес. 
ИЗГОТОВ.1ениых И3 разлиqиых материалов 

Характеристики 
Характе· 

Твердость ристики 

HRC ВЫНОСЛИIIОСТИ прочио" 

сти 

Вид тер- .. 
мообра" >. 1Q • е: ~ 

.. t'! CTBn~ ботки ., >- .. .. t: 
'" t: ,. 

:€ ::I! .. .. :!1: .. .. :11 ~ 
~ • . 

~ ~ ~ • " .. ! Ё~ • i !о ... =0' ~ 5 (, , .. ,:, 1_ ,. !:' :. : :- ~ 8 ' .. С::.! ID_ 

12Х2Н4А и,,,,н- е8-83 83-41 430 4 1М 1.2 1 1800 3800 
Тlи.RII 

12ХНЭА То Ж8 08-83 211-01 310 4 18.11 1.2 8 18110 3800 
18ХГНТА t 88-83 30-42 410 4 18.0 1.8 3 1100 3800 
leXfH2TA • 08-88 30-42 420 4 19.0 1.2 3 17110 3800 
18ХГТ • 88-83 28-88 870 4 18.0 1.2 3 1800 3800 
I.X2H4BA • 118-83 811-40 430 4 21.0 1.2 3 1980 8800 
20Х2Н4А • 158-83 38-41 4110 " 21.0 1.2 3 111150 3800 
20ХН3А • 68-83 31-41 400 " 18.0 1.2 3 1900 3800 
20ХГНТА • 68-88 30-42 420 4 19.0 1.2 3 1780 3800 
20ХНМ • 68-83 28-38 420 " 20.0 1.2 3 1700 3800 
20ХГНР » 86-83 28-38 410 " 18.0 1.2 3 1860 3800 
20ХГР » 86-83 28-3' 380 " 18.0 1.2 3 11500 3800 
215ХГТ • 56-83 28-35 400 " 9 19.0 1.2 3 1700 3800 

ЗОХГТ » 68-63 29-42 410 4 9 19.0 i.2 Э 1700 3800 
35Х UиаНII- 56-63 36-4& 410 2 9 18.0 1.2 3 17&0 3800 

заХА 
рование 

То же 66-63 36-4б 420 2 9 18,0 1,2 3 1800 3800 
40ХА » 66-63 36-46 420 2 9 18,0 1,2 3 1800 3800 
40ХН ОбъеМ- 4б-66 45-65 300 2 6 11,0 0,60 3 1600 27БО 

иая 

закалка 

40ХН Улучше- 25-50 25-30 240 1 6 5,0 0,16 3 700 1800 
иие 

45 Закалка 53-58 28-35 280 2 7 13,0 1 3 1500 3500 
ТВЧ по 
контуру 

5511П То же 56-62 29-32 420 2 7 16,0 1 3 1600 3800 
, 
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3.4. АНАЛИЗ РЕЗУЛЬТАТОВ 
РАСЧЕТА 

ДЛЯ I1рИИЯТИЯ решения о целесоuб
разности сохранения предварительно 

выбранных размеров и характеристик 
зубчатой передачи или о необходнмо
сти IIX корректировки результаты рас
четов на усталость и прочность сле

дует проана.лизировать. Нанболее бла
гоприятными результаты расчетов мож

но првзнать, ес.~и по всем видам напря

женного СОСТОЯШIЯ расчетныс напря

жения не превышают допускаемых, 

но достаточно близки к ним, например 
(0,7+0,8) иp~и~иp, а запасы проч

ности находятся в пределах flj 
= 1,1+2. При получении недоста
точного срока службы следует в пер
вую очерсдь уточнить характеристики 

нагрузочного режима и иные исходные 

данные и повторить расчеты. 

Наибольшее влияние на результат 
расчета на усталость оказывает 

величина расчетного момента. Особо 
важным является уточнсние его ве

ЛИЧIIНЫ дЛЯ режима работы на низшей 
ступени трансмиссии . Например, если 
трансмиссия имеет низкую ступень, 

предназначенную лишь для маневри

рования и движения с очень малой 
скоростью, то дJiя такой ступени в ка· 
чес1'ве Маиснма.!jЬНоГО длительно дей
ствующего момента на входном валу 

'tрансмнссии целесообразно прин"ть 
не максимальныЙ MOMellT двигателя, 
11 _1~IWb (0,1.,..0,8) М. !пах с последу· 
IOщей проверкой ограничеНlIlI по сцеп
лению lедущих колес. д.'1Я автомо
билей, на которых используют lIаи
более низкие ступени трансмиссии 
преимущественно на бездорожье, про
верку момента по сц~плению ведущих 

КО.'1ес цмесообразно проподить, при
няв коэффициент сцеплення в преде
лах rp = 0,5+0,6. Если выполненное 
уточнение изменило результат расчета 

недостаточио, то в общем случае сле
дует принять решение о соответству

ющей коррсктировке размеров и иных 
геометрических характеристик зубча
того колеса . В частном случае , к ко
торому относится использование агре

гата, стоящего на произподстве, при 

модернизации автомобиля может ока
заться целесообразным допустить не
СКО,lЫ<О умсньшеlJliЫЙ срок службы 

при YC.l0BIIН, что запас пrЮЧIlОСТИ зуб
чатых колес достаточсн . Прямым ука 
занием lIа необходимость корректи
ровки размеров и ХIlРilктеристик зубча· 
тых колес является получение нри 

их расчете lIе.'I.0стато'lНОГО прсде.lа 

выносливости OlIHOBpeMeHIIO по всем 

видам напряженного состояния. 

При получении в результате расче
тов очень бо.1ЬШОГО срока службы, 
например трех-, пятикратного по ОТlIo

шенню к IIлаllируемому , следует clla
чала убедиться в достаточной "роч
IIOCTH зубьев . Прн излишнем запасе 
прочности и OlIlIOBpeMeHHO чрезмерном 
расчстном сроке с.lужбы принципиаЛ L-
110 це_lесообразна корректировка раз· 
меров зубчатых КО.1СС . Однако и в этом 
случае может оказаться оправданным 

сохранение выбранных ранее разме
ров. Основаниями для такого решения 
могут быть: требования унификации; 
умеренные сроки службы по другим 
видам напряжеиного состояния; не

обходимость иметь достаточную проч
ность торцов зубьев (это относнтся 
к -переДВИЖIIЫМ зубчатым колесам); 
необходимость установки зубчатого ко
леса на валу, диаметр которого вы

бран По условиям жесткости кон· 
СТРУIЩИи ИЛИ установки достаточно 

долговечного подшипника; необхо
Димость разместить на теле зубчатого 
колеса достаточно надежную зубчатую 
муфту; требования перспективнос:ти 
конструкции. 

В практике rtраектирования сохра. 
кился метод ориентировочной оценки 
КОКСТРУIЩИИ по ноМИнальным иапр'" 

жени"м, используемый при предвари
тельном выборе . размеров и параме· 
трав деталей. Номииа.'1ьные иапря· 
жеНIIЯ рассчитываются по формулам 

П Н = -r-!.J-- ZHZe; 
оwdwш 

Ft 
(JF = -ь-- У FY е· 

/тn 

Данные Д.~я расчета определяются 
в порядке, рассмотренном в Ta6.~. 3.2 
(ЬШ , hj, lnn, dw), 3.3 (F/) и 3.5 (ZH, 
Ze , У F, Уе). При анализе результатов 
такого расчета сопостав.'IЯЮТСЯ номи

Ha.IIbHbIe напряжения в проектируемых . 

деталях и соответствующих деталях 

надежно работающих на автомобнmJХ
аналогах. 



Расчет ПОДШИПНИКОВ качения 

4.1. ОСНОВНЫЕ ТИПЫ 
И КОНСТРУКТИВНЫЕ 

РАЗНОВИДНОСТИ 

ПОДШИПНИКОВ 

Подшипники качения, применяемые 
в агрегатах и узлах автомобиля, мож
но разделить на две группы: стандарт

ные, применяемые во всех областях 
машиностроения, и специальные (не
стандартные), предназначенные в основ
ном для подшипниковых узлов авто

мобилей. 
Подшипники первой группы стан

дартизованы по типам, сериям и основ

ным размерам. Технические параметры 
стандартных подшипников (размеры, 
динамическая и статическая грузо
подъемности, предельная частота вра

щения) дают в каталогах и справоч
никах по подшипникам ... качения . 

Подшипники второй группы разра
батывают с учетом конструктивных и 
эксплуатационных особенностей отдель
ных агрегатов и механизмов автомо

биля . Для этой группы подшипников 
в каталогах обычно приводятся только 
габаритные размеры, а значения ди
намической и статической грузоподъ
емностей указывают в технических тре
бованиях . 
Стандартные подшнпннкн общего на

значения. В агрегатах и узлах транс
миссий автомобилей иаиболее широкое 
примеиение получили следующие типы 

стандартных подшипников качения : 

шариковые радиальные однорядные, 

роликовые радиальные однорядные 

с короткими цилиндрическими роли

ками, шариковые радиально-упорные 

однорядные и двухрядные, роликовые 

радиально-упорные с коническими ро

ликами однорядные и двухрядные, 

швриковые радиальные сферические 
двухрядные, роликовые радиальные 

сферические двухрядные, роликовые 

игольчатые, шариковые упорные. 

Для сравнительной оценки техниче
ских характеристик перечисленных ти

пов стандартных подшипников в табл. 
4.1 приведены ориентировочные зна
чення относительной грузоподъемно
сти, предельной частоты вращения 
подшипника (за основу принят ра
диальный однорядный шарикоподшип
ник), а также данные по допускаемому 
углу перекоса и способности под
шипника воспринимать радиальную Fr 
и осевую F а нагрузки. 
В табл. 4.2 приведены схемы и 

I<раткие характеристики отдельных кон

структивных разновидностей стандарт
ных подшипников. 

ШарU/совые радиальные однорядные 
подшипники , примеияемые в автомо
билестроении, имеют следующие пре
имущества: простую конструкцию, от

носительно малую стоимость, высокие 

значения предельной частоты враще
ния, способность воспринимать комби
нированные нагрузки и фиксировать 
деталь в осевом направлении. Приме
нение радиальных шариковых подшип

ников наибо.~ее целесообразно при 
соотношении F а! F r ~ 0,35. Они мо
гут также применяться в качестве 

упорных подшипников в тех случаях, 

когда предельная частота вращения 

упорного подшипник.а является недо

статочной. Радиальные шариковые 
подшипники применяются в фикси
рующих и плавающих опорах валов 

коробок передач, раздаточных коро
бок, ступицах задних колес легковых 
автомобилей. 

РолиКDвble радиальные однорядные 
nодшиnники с короткими цилиндриче
скими роликами применяют в тяжело

нагруженных опорах, они предназна

чеllЫ в основном для восприятия ра

диальных нагрузок. 

допускаемая осевая нагрузка 
F а дол (Н), которую могут восприни
мать роликовые подшипники некото

рых типов (см. табл. 4.2) без снижения 



4. J. Основные хараllтеристикн стаИАартны. ПОАШНПИИКОВ качении 

Тип подшипника 

0000 1000 200Ь 3000 40(!0 60Df!. 7000 
Характе-

~ Ж t! Жi ~ ~ ~ 
ристнка 

Относитель- 1 0,6-0,8 1,2-1,6 1,5-2 2-2,2 I 1,1-1,2 1,6~1,9 
иая дина- I мическая 

грувопод'Ъ-

емность 

ОтНОС:итель- 1 1 1 
ная предель-

0,5-0,65 0,3-0,4 1 0,5-0,65 

lIая частота 

вращення 

Допускае- 15' 3· 2' 3· 2' 10' 2' 
мый угол 
пере коса 

Вос:приии-
маемая 

нагрузка: 

основная Радиальная РВАнальная носевак 

дополни- Осевая. Осевая, См. табл. 4.2 Осеваи. - 70-200 40-150 
тельная 70 20 25 

Внутренннй 1-360 5-200 15-320 40-500 15-280 

I 
16-240 15-320 

днаметр 

поДШипннка. 

мм 

При м е ч а 11 и е. Осевая нагрузка указана в % от неиспользованной радиальной. 

8000 

~ 
1,4-1,7 

0,25-0,5 

15' 

Осевая 

-

10-500 

<D 
о> 

'tJ 

~ ;s 
;:. 

~ 
1': 
:. 
::t: 
1': 

~ 
Б 
~ 
~ 
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Подшипиик 

0000 

~ 
60000 

~ 
160000 

~ 
60000 

~ 
180000 

е 

4.2. Стандартные ПОДWИlIНИКИ общего назначения 

ГОСТ Характеристика 

ШаРUICо,ые paauaAbIlbIe однорядные 

8338-75 , ОСlIовиая конструктивная разновндность, на базе 
КОТОРОЙ разработан ряд другнх КОIIСТРУКТИВ
кых моднфикациlt 

2893-82 , Имеет канавку на иаружной обойме и СИ;lбжен 
упорным кольцом, что позволяет обрабатывать 
гнезда подшипников в корпусе сквозным растаЧIf

ванием 

2893-82 Отличается от типа 50000 тем, что имеет одиу 
заЩИТIlУЮ wаl!бу 

7242-81 , Имеет OAIIY защитную шайбу 

8882-76 1 с двусторонним уплотнеиием, заполняется смазо
чиым материалом иа заводе-изготовителе и при
меияется в узлах с затрудиеllИЫМ подводом 

СМ аз очи оГо материала 

РОАиховые радuальные одllорядны�t с короткими ЦUАuндрuчеСКUАIU ролuкамu 

2000 

8 
32000 

а 

8328-76*1 ВОСПРИllIIмает толы(о радиальные наГРУЗI("; ВКУ
треНllее кольцо может перемещаться в осевом 
напраllлении иа 1-2 мм от среднего положеиия 
относительио наружяого кольца, предназначен 
в основном для устаllОВЮI lIа плавающюс опорах 

валов 

8328-75*' То же 

4 Iljp А, И. ГРIIшкеВIIЧ8 



~\8 

Подшипиик 

12000 

а 
42000 

8 
92000 

а 
102000 

в 
292000 

~ 
502000 

8 
36000 

а 
46000 

66000 

Расчет nодlUиnнuков каченuя 

Продолжение табл. 4.2 

гост Характеристика 

8328-75*1 Восприиимает радиальиые и иебольшие кратко
времеииые осевые иагрузии одиого иаправлеиия; 
предиа9И ачеи для установкн на опорах плава

ющнх валов 

8328-75*1 То же 

8328-75*1 Восприннмает радиальные и небольшие осевые 
нагрузки в двух направлениях; применяется 
в качестве фнк~ирующеА опоры вала 

8328-75*1 Имеет увеличеиное чнсло ролнков. что повышает 
его грузоподъемность. но снижает быстроход
ность (повышенное треиие между роликами); 
при меняется на плавающих опорах валов. в уз
лах с ограниченнымн радиальными размерами 

5377 -79 1 Воспринимает только радиальные нагрузки; при
меияется на плавающих опорах валов в узлах 
с ограничеинымн радиальными размераМII 

5377-79 1 То же 

Шариковые радиально -УIIорные 

831-75 

831-75 

831-75 

Угол контакта сх. 
'" F alF, < 0.55 

12°; прнмеияется прн 0.35';::; 

CI. = 260; FiF, = 0.55+0.68 

сх. = 36°; FalF, > 0,68 
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ПОДШИПIIIIК 

176000 

m 
56000 

~ 
76000 

ш 
D 

1000 

е 
81000 

l! 
97000 

-~ 
4* 

Продолжение т~бл .•. 2 

ГОСТ Характеристнка 

8995-75 I ОДIIорядныll; а = 260; имеет разъемное внутрен· 
нее кольцо и контакт в четырех точках; воспри ' 

нимает осевые нагрузки 8 обоих направлениях 

4252-75 I Двухрядныi\ ; а = 260; воспринимает осевые на· 
грузки в обоих направлениях 

двухрядilы�;; а = 260; ВОСПРIIИlIмает осевые на
груsки в обоих ноправлениях 

POA/,lCtii.1I "а'иаА.но -I/nop/tfll. 

ааа-" !I _ 10+! 1', ПРИ""ЯlI!ТСII при'.", - 0,R2+ О". 

7260-51 I а. - 25+301; nS'llиеи"еТСII при '(/', > 0.62 

6364-78 I а. = 9+ 17°; воспрннимает осевую нагрузку I обо· 
их иапраВJ1ени~х, применяется в фНКСНРУЮЩIIХ 
опорах 
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J\t1.'1ГОUСЧIIОСТII . Оllределяется по сле

ДУЮЩИМ формулам: 
для 1I0ДlIIIШННI(()В серий диамегров 

100.j200, 300 и 400 

[а доц = 
= КаСо (1,75-0,12SnПlахКв (O-d)]; 

J\ЛЯ ПUДшипников серий диаметров 
500 и 600 

[а AOIJ =-= 
= К"СО [1,16 - 0,08f1 тзх Кв (О - d») , 

где Со - статическая грузоподъем
ность подшипника, Н; d, О - соответ
ствеНIIО внутренний и наружный диа 
метры подшипника, мм; Птах - ма

ксимадьная частота вращения подшип

ника, Об/мин; Ка, КП - коэффи
циенты. 

Ниже приведены значения коэффи
циента Ка В зависимости от характера 
осевой нагрузки (температурного ре
жима). 

Постоянная (высокая температура) О 
ПереМСНIIЗЯ (умеренная темпера-
тура) .. . .. . .. .•.. 0,06 
НеПРОДОЛЖlIтельная (ииэкая тем-
пература) ..... . . .... 0.1 
Случаi1ная (ниэкая температура) 0.2 

Коэффициент К в определяется по 
серии диаметра подшипника. 

Серия ,IIиаметров . 

I(в· 10' 

100, 200, 300, 400 
&00 600 
8.1 7 6 

Роликовые подшипники с короткими 
цилиндрическими РО.llиками приме

няютс;я в основном В подшипниковых 

узлах коробок передач, раЗДаточных 
коробок, редукторов ведущих мостов. 
Шарuковш радuально·уnoрнш nод

шиnнulCU одиорядные и двухрlIдные 

применяются в тех случаях, когда на 

опору действует комбинированная на· 
грузка. Наиболее употребляемые в ав
томобилестроении конструктивные раз
новидности радиально-упорных шари

ковых подшипников приведены 

в табл. 4.2. 
Однорядные радиально-упорные ша

риковые подшипники воспринимают 

осевую нагрузку только одного на

правления и устанавливаются попарно 

с соответствующей регулировкой. Вы
бор КОНСТРУКТИВЦой раэцов~дцостн од-

НОРЯДIЮГО шарикового радиально- унор

ного подшипника определяется соот

ношением между осевой и радиалыlйй 
нагрузками . 

РОЛUlWоые радиально-упорные nод
ШUnНUlCи, применяемые в автомобилях, 
приведеиы в табл. 4.2. Подшипники 
предназначены для восприятия ком

бинированной нагрузки. ОДНОРЯДllые 
подшипники воспринимают осевую на

грузку одного направления , а двух

рядиые - в обои л направлениях. 
Роликовые радиально-упорные под

шипники условно подразделяются на 

три группы : с малым углом контакта 

(а = 10+ 16°) , с увеличенным углом 
ItDHTaKTa (а = 20+22°) и с большим 
углом контакта (а = 25+30°). 
Однорядные подшипники приме-

няются для установки вала с регули

руемыми разнесенными опорами. двух
рядные подшипники, а также одноряд

ные спаренные подшипники, установ

JleHHbIe симметрично, могут приме

няться в качестве фиксирующей опоры 
вала. 

Роликовые радиально-упорные под
ЩЮIники применяются в тяжелонагру

женных опорах коробок передач, раз
даточных коробок, редукторов веду
щих мостов и в узлах ходовой части 
автомобиля. 
Другие типы стандартных подшип

ников, указаННli1е в т&6.11. 4.1, в агре
гатах и узлах автомобиля используют
ся сравнительно редко. Применение 
радиальных двухрядных сфернческих 
шарнко- и роликоподшипников имеет 

м'есто в тяжe.nОКlгружекиых опорах 
раздаточных коробох МНОГОПРИIОДНЫХ 
автомобилей. Радиальные РОJIИКОПОД
шипники с длнниыми цилиндрическими 

роликами и ИГОJIьчатые, а также ша

риковые упорные подшипники в arpe
гатах и узлах автомобилеА исполь· 
зуются в основном внестандартном 

исполнении. 

Специальные подшипники. Подшип
ники качения, относящиеся к группе 

специальных, выпускаются с учетом 

конструктивных и эксплуатационных 

особенностей агрегатов и узлов авто
мобиля. Все специальные подшипники 
являются нестандартными:в табл. 4.3 
rтриведены основные конструктивные 

разновидно!;ти !;пециаJ1ЬНЫХ ПQДЩИП' 

НИкОВ, 
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4.3., ПОДШИПНИКИ качеиия специальные (нестандзртные) 

Подшипник Характеристика 

Роликовые радиальные беs колец 

64000 

8--
---

Фирмы DOrkopp 

8' 
Е 

464000 

е 
Po,~ рагuа,tН., 

lа4ООD 

е 
704000 

О 
804000 

в 

Предназначен для воспрнятия только радиальноit 
нагрузки при невысокоА частоте вращення _ Приме
ияется 11 опорах с ограничеиными в радиальиом 

напраllлеиии размерами (блок промеЖУТОЧIIЫХ зуб
чатых «олес заднего хода коробки передач, сател
литы колесных планетариых передач и др.) 

Имеет стальной штампованиыА сепаратор, обладает 
повышеиной быстроходностью по сравнению с типом 
64000 

Имеет два ряда роликов н сепаратор, ыенсе чувстви
телен к перекосу. обладает повышенными грузоподъ
емностью н быстроходностью 

При ширине подшнпннка до 30 ММ выпускается 
однорядным. Сllыше 30 ММ - ДIlУХРЯДНЫМ. Сепаратор 
наГОТВIIЛНllаеТСII на стеnll. из .IIеГКИ:II Cnn811011 н на 

р.аnНЧИЫ:ll IIH,1I.OII пn.стм.со. ПримеИllеТСII 11 подшип
ВНКОВЫ:ll узnе:ll коробок передач и раздеТОЧИW:ll ко· 

,робок 

1II1),t •• cr",., tJt, 'HI,"P'HHHO 1IС1,.ча (II0рданн.,) 

и .. нт Рo.rlllКII СО сф'Р.ЧК"."1I Торц .... , .1 ..... , 
)'Пollот ••••• 

Имеет упnотвевие. ролики могут иметь коиичкк.е 
или циnивдрическне торцы 

Имеет резииовое уплотнение ПОВЫШСllиоА герметич
ИОСТII. не требует замены смазочного материала при 
9кспnуатации ' 
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Продолженне табл . •. 3 

ПОДШИПIlИК ХарвнтеРИСТlIка 

Шариковые упорные однорядные В sащumНО.1f КОЖ!lхе 

688000 

Воспринимает тол~ко осевую нагрузку. не требуется 
замены с/ltаэочного материала прн эксплуатацни . 

ПРlIмеияется в муфт~х выключеиия сцеПIIСIIИЯ 

108000 

~L8 
Воспринимает только осевую нагрузку. требуется 
замена смаэоч •• ого материала при эксплуатuции. Прll' 
меняется в поворотных КУllаках переднего моста 

Кроме перечисленных выше основ
ных типов и конструктивных разно

видностей подшипников, в агрегатах 
и узлах автомобилей в качестве опор 
качения могут применяться также ком

плекты свободных цилиндрических и 
игольчатых роликоп . 

4.2 . ОСОБЕННОСТИ 
конструкций 

ПОДШИПНИКОВЫХ УЗЛОВ 

Подшипники качения имеют D ос
новном два назначени/!: ВОСПРИIIТИI 

деАствующю: на опору радиальных 11 
осевых нагруаок; фиксация аз,,_ (мор. 
nуса) в ОСI!I!ОМ IJаПРID.1ении. 13 11· 
висимостн от КОНСТРУIЩИИ _грегат_. 
условий монтажа. т~ебованиА к же. 
сткости опор И точности вращеНИJl 
деталей при решении ,тих аадач Moryt 
быть испоm,ЗОВ8НЫ С.~еДУlOщие основ
иые варианты yctpoAcTBa подшипни, 
ковых умов. 

сФикеирующаll опора - плаlающая 
опора~ (рнс. 4.1). При данном варианте 
устройства опор вал (корпус) должен 
быть зафиксирован в осевом направле
нии только в одной, фиксирующей 
(установочной) опоре . На второй, пла
вающей опоре должна быть предусмо
трена возможность изменения длины 

в ма, что обеспечивается выбором со
ответствующей посадки OДIlOГ~ из 
колец иди самим ПОДШIlПНИКОМ. 

Рассматриваемый принцип устрой
ства опор имеет слеДУЮЩl\е преимуще

ства: раССТОЯНIIЯ между посадочными 

~е<;тами для подщипников на валу 

и в корпусе не ДОJIЖНЫ выдерживаться 

с особой точностью; возникнопение 
осевого преднатяга илн защемление 

тел качения вследствие тепловых удли

нений вала исключается; значительио 
упрощается монтаж подшипников. 

В многоопорных валах должна быть 
только одна фиксирующая опора, 
остальные - плавающие . 

В качестве фиксирующей опоры МО' 
rYT применяться радиальные одноряд' 
ные шарикоподшипники (рис. 4.1, а) j 
раДИ8i11lSные роликоподшипники типа 
92000 (рис. 4.1. б), двуХj"lд!(ые или 
сдвоенные (при симметри'lНОЙ уста
новке) раДИ8"j,НО'упорные шаj:lИJ<оаые 
(рис. 4.1, В) 11 ро.,иковые (рис. 4.1, д) 
nОДШИПНhКII, Шарикоподшипники С 
ltеtырехтоЧечиЪ!м KOIITaKToM конет
PYKtllaHolt рааКО8ИДl!ОСТИ 176000 
(рнс. 4. 1, _). Лри ограниченных мон, 
тажных размерах ПОДШНПНИkОВОГО УЗJtа 

н больших paAHaJtbHlolJl и осевых не· 
грузках иа опору в качестве фиксиру' 
ющей опоры может быть использована 
"омБИИВЦIНI роликового радиального 
ОJ.норядного подшипника типа 2000 
и.,и 32000 и шарикового радиального 
однорядного подшипника (рис. 4.1, е). 
В этом случае монтаж ПОДШIlПННКОВ 
проиэводится таким образом, чтобы 
ро.1Икоподшипник воспринимал только 

радиа.,ьную, а шарикоподшипник

только осевую нагрузку . 

Необходимое выравнивание линt'Ji
ных погрешностей на плавающей опо
ре лучше всего осуществляется за счет 

установки на опоре радиальных роли·

ковых подшипников тина 2000 
(рис. 4,1! а, д) или З~ 000 (рис. 4.1 , 6, 
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г, е), у которых ролики могут пере
мещаться вдоль дорожки безборто
вого кольца. В качестве плавающих 
опор также могут использоваться ра

диальные игольчатые подшипники, ро

ликовые подшипники с длинными ци

линдрическими роликами сез колец, 
а также комплекты свободных роликов. 
При использовании радиальных ша· 
риковых подшипников создание пла

вающей опоры может быть осуществ, 
лено за счет применения подвижной· 
посадки либо внутреннего кольца на 
вал, либо наружного кольца в корпус 
(рис . 4.1, в). 

«Регулируемые опоры» (рис. 4.2). 
При рассматриваемом варианте ус
тройства опор вал (корпус) монти
руется в двух разнесенных однорядных 

радиально· упорных шариковых или 

РОЛIIКОВЫХ подшипниках, каждый из 
которых способен Dоспринимать осевое 
усилие только одного направления. 

Преимущество данного варианта ус
тройства опор состоит в том, что тре
буемый внд начальной регулировки 
подшипников (осевой зазор, нулевой 
зазор, осевой предварительный натяr) 
может быть получен непосредственно 
при монтаже подшипииков в агрегате. 

При регулируемых опорах возможны 
две схемы установки подшипников: 

схема «Х» (рис. 4.2, а) и схема «О» 
(рис. 4.2, б-г). Выбор схемы зависит 
от характера приложения нагрузки, 

конструкции агрегата, условий рабо
ты, удобства монтажа, регулировки 
и обслуживания в эксплуатации . Схе
ма «О» является предпочтительной в тех 
случаях, когда необходимо получить 
большую опорную базу подшнпников 
(расстояние между точками 1-1). 
При расчете осевого зазора и.qи 

предварительного натяга подшипников 

следует обращать внимание на возмож
ность тепловых деформаций вала, кор
пуса и самих подшипников. Перепад 
температур вала и корпуса приводит 

к тому, что при одинаковом материале 

вал в осевом н радиальном направле

ннях расширяется больше, чем кор
пус. Это необходимо учитывать при 
выборе схем установки подшипников. 
В случае установки подшипников по 

схеме «Х» вследствие теплового р<:сши
рения вала начальный осевой зазор 
всегда будет уменьшаться, а прн уста-

1 
а) 

J[ I б) 11 

I fl 1 
е) 

11 
о) 

Рис. 4.1. Схемы установки подшипников 
• СфllкснрующеА - плавающей_ опорах: 

_ фиксирующая опора; f f - плава-
ющая опора 

новке ПОДШIIПННКОВ по схеме «О» 
следует различать три возможных слу

чая. В первом (рис. 4.2, б) линии ко
нусов наружных колец подшипннков 

сходятся в одной точке на оси вала; 
радиальное тепловое расширение под

шипннков компенсируется осевым теп

ловым удлинением вала, и отрегули

рованиый при МQНтаже зазор в под
шипниках практически не изменяется . 

Во втором (рис. 4.2, о) линии ко
нусов наружных колец подшипников 

пересекаются . Радиальное тепловое 
расширение подшипников в этом слу

чае оказывает на зазор большее влия
ние, чем осевое УДЛИllеllие вала, и на

чальный зазор в подшипниках в ре
sультате нагрева агрегата будет умень
шаться. 

В третьем случае (рис. 4.2, г) линИI! 
конусов наружных колец подшипни

ков не перссскаются. при этом радналь

ное раСШllреllие ПО,,\ШIIПJlИКОВ влияет lIа 
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Рнс. 4.2. Схемы установки подшипников 
в регулнруемых опорах BaJla: 

а - схема сх.; б - г - схема со. 

зазор в подшипниках в меньшей сте
пени, чем осевое удлинение вала, и 

начальный зазор в подшипниках уве
личивается . В данном случае подшип
ники могут регулироваться с нулевым 

зазором и даже с небольшим осевым 
преднатягом. 

При решении вопроса о том, какое 
из двух колец подшипника, внутрен

нее или наружное,будет регулируемым, 
следует исходить из условий сборки 
подшипникового узла и конструктив

ных особенностей агрегата. Как пра· 
вило, при установке подшиПников по 

схеме «о» регулировка осуществляется 
внутренним кольцом подшипника, а 

при установке по схеме «Х» - наруж
ным кольцом. 

«Плавающий вал~ (рис. 4.3) . В этом 
варианте опоры имеют принципиально 

одинаковые устройства с регулируе
мыми опорами. Одн.ако если в «регу
лируемых опорах» для компенсации 

тепловых расширений деталей необ
ходим начальный осевой зазор или 
небольшой преднатяг, то для опор 
плавающего вала всегда предусматри

вается гарантированный осевой зазор, 
величина КОТОРОГ-О в . зависимости от 

размеров подшипников и длины вала 

находится в пределах от 0,5 до 1,0 мм. 
Осевой зазор должен задаваться кон
структивно подбором соответству-

ющих допусков на линеliные размеры 
деталей . Допуски должны быть назна
чены с таким расчетом, чтобы ИСlUlю
чалось защемление подшипников при 

самых неблагоприятных условиях. Од
нако и чрезмерный осевой зазор не
желателен во избежание появления 
значительных ударных нагрузок при 

каждом изменении направления осе

вых нагрузок. 

Для опор плавающего вала приме
няются радиальные роликовые под

шипники типа 42000 (рис. 4.3, а), 
а также радиальные однорядные шари

ковые подшипники при условии по

движной посадки одного из колец 
каждого подшипника (рис. 4.3, б) . 
Радиально-упорные подшипники для 
опор плавающего вала не приме

няются. 

В коробках передач автомобилей под
ШНПНИКОВi!lе узлы первичного и вто

ричного валов выполняются, как 

правило, по принципу «фиксирующая 
опора - плавающая опора». В ... каче
стве фиксирующих опор чаще всего 
используются радиальные однорядные 

шарикоподшипники конструктнвных 

разновидностей 0000 и 50000, а ... также 
70000 или 170000 - с канавкой для 
ввода шариков . Последние два типа 
подшипников имеют увеличенное чис

ло шариков, обладают более высокой 
грузоподъемностью и применяются ДЛя 

автомобилей большой грузоподъем
ности. 

На плавающей опоре ведущего вала 
коробки передач (центрирующая опо
ра в маховике двигателя) ИСПОЛЬЗУIОТ
си радиальные однорядные шариковые 

подшипники типов .QOOO, 60000 и 
180000. Б качестве плавающей опоры 
вторичного вала коробок передач лег
ковых автомобилей и грузовых авто-

ми 
а) 6) 

Рис. 4.3. Схемы установки подшипников 
в опорах СПJlааающего,. BaJla: 
а - роликовых ; б - шариковы:а 
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мобилеА малоА и средней грузоподъ
емности применяются игольчатые под

шипники типа 464000 или комплекты 
свободных роликов, а г'РУЗОВЫХ авто
мобилей большой грузоподъемности-
радиальные роликовые подшипнИI<И 

типов 502000 и 64000 или комплекты 
свободных ролнков. 
Подшипниковые узлы промежуточ

ного вала коробок передач легковых 
и грузовых автомобилей малой гру
зоподъемности выполняются, как пра

вило, по принципу «плавающего вала». 

Промежуточный вал таких автомобилей 
выполняется обычно в виде блока 
зубчатых колес, вращающегося на 
неподвижной оси . В качестве опор 
качения используются радиальные 

игольчатые подшипники типа 464000 
или комплекты свободных игольчатых 
роликов. В коробках передач грузо
вых автомобилей средней и большой 
грузоподъемности промежуточный вм 
устанавливается в «фиксирующей опо
ре -- п.lJавающеЙ опоре» или в регули
руемых опорах с использованием ро

ликовых радиально-упорных подш!,,п

ников. 

В раздаточных коробках подшипни
ковые узлы выполняются по тем же 

принципам, что и в коробках передач . 
В связи с высокоА нагруженностью 
подшипниковых узлов раздаточных ко

робок в них широко применяются 
радиально-упорные роликовые под

шипники, особенно в автомобилях 
большой грузоподъемности. 
В главных передачах ведущих мо

стов автомобилей применяются глав
ным образом роликовые радиально
упориые подшипники, устанаВЛlfвае

мые в регулируемых опорах: В гру
зовых автомобилях коиическая ше
стерня для увеличения жесткости уста

навливается между опорами, при этом 

на пере.'1неЙ опоре устанавливаются 
спареНllые роликовые радиально-упор

ные подшипники одинакового или раз

ных типораз'tlеров , а на эаднеА (ло
полнительиоА) опоре -- роликовые ра
диальиые подшипники типа 102000. 
Коническое колесо обычно монтирует
ся вместе с корпусом диффереJlци"ла 
и устанавливается в опорах регулируе

моrn типа с ИСПО_1ьзоваllием РОЛIIКОВЫХ 

радиаЛF,НО-УП()РНЫХ П()ЛШИПIIИКОВ тн

п()п 7200 11 7500. Шариковые paJIlla.lJb-

но-упорные подшипники ввиду их ма
лой жесткости для опор диффереи
циала применяются сравнительно ред

ко, иногда в легковых автомобилях. 

4.3. МЕТОДЫ 
РАСЧЕТОВ ПОДШИПНИКОВ 

Подшипиики качения могут рабо
тать при следующих режимах нагру

жения и относительного вращения 

колец: вращаются под нагрузкой; не 
вращаются под нагрузкой; совершают 
под нагрузкой качательное движенне. 
В агрегатах и узлах трансмиссии авто
мобилей подшипники в большинстве 
случаев работают в режиме вращения 
под нагрузкой. Опоры, в которых 
подшипники под НЗГРУЗКOI"I не вра
щаются, а при вращении работают 
без нагрузки , применяIOТСЯ в короб
ках передач и раздаточных коробках 
(передняя опора ведущего вала ко
робки передзч в маХОJJике двигателя, 
опоры свободно сидящих на валу 
зубчатых колес постоянного зацеп
ления) . К ПОДШИПНИК3М , совершающим 
под нагрузкой качательное движение, 
относятся игольчатые подшипники кар

данных шарниров (карданные подшип
ники). 
Основным показателем rаботоспо

собности вращающихся под нагрузкой 
подшипников качения является долго

вечность . Современные методы расчета 
долговечности подшипников основаны 

на теории усталостного разрушения 

рабочих поверхностей тел качения и 
колец подшипника . Технической ха
рактеристикой подшипника, опреде
ЛlJющей его ДО.lJговечность, является 
динамическая грузоподъемность С. Под 
динамической грузоподъемностью по
нимается нагрузка (радиальная 
для радиальных и радиально-упорных 

ПОJ!ШИПНИКОЯ и ОСЕ'Я"Я -- ДЛЯ упорных 

подшипников), которую группа иден
тичных ПОДШИПНJlКОВ МОЖЕ'Т выдер
жать D течение расчетного срока 

службы, равного 1 млн. оборотов 
внутреннего кольна . Под расчетным 
сроком службы ПОНlIма('ТСIJ ЧНСЛО обо
ротов , КОТ()РОС должно отработать не 
менее 90 % ПОДШИПIlJШОIJ 113 данной 
группы в ОДИllакопых УС.IJОПJlIJХ без 
появлеIlИЯ прн:шаКОD устаЛОСТII ме

талла. 
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При расчете долговечности подшип
ника учитываются характер н иаправ

леиие внешнеll иагрузки, скоростиой 
и температуриый режимы ПОДшнпнн, 
ка, смазочныА материал и условия 
смазывания подшипника, конструктив

иые особенности подшипиикового узла 
и условия монтажа подшипника. 

Для подшипников, невращающихся 
под нагрузкой или вращающихся с ча
стотой менее 1 об/МИII, показателем 
работоспособности является остаточ
ная деформация тел качения и колец 
подшипника . Технической хараl(тери
стикой, опреДе.1яющеЙ работоспособ
ность таких ПО:J.шипннков, является 

статическая грузоподъемность Со. Под 
статической грузоподъемиостью под
шипника понимается нагрузка (ра
JJ.иальная - для радиальных и ра

диалыю-упориых подшипников и осе

вая - для упорных подшипников), воз
действие которой на невращающийся 
подшипник вызывает общую остаточ
ную деформацию тела качения и ко
лец в наиболее нагруженной зоне 
контакта, равную 10- 4 диаметра тела 
качения . Расчет невращающнхся под
шипников проводится по макснмаль

ной динамической нагрузке, действу
ющей на подшипниковую опору . 
Оценка работоспособности кардан

ных подшипников , работающих при 
качательном движении, проводится или 

по динамической грузоподъемности С 
(расчет долгове'lНОСТИ), или по стати
ческой грузоподъемности СО (расчет 
при статическом нагруженин) . Расчет 
карданных подшипников, имеющий 
спе1tифические особенности, обуслов 
л енные необходимостью учета влия
ния качательного движения lIа рабо
тоспособность подшипника, приведен 
n разд. 10. Ниже приведен расчет 
долговечности вращающихся под на 

грузкой подшипников и расчет не
вращающих('я. под нагрузкой подшип
ников, работающих в условиях ста
тического нагружения. 

4.4. НАГРУ3I(И, ДЕЙСТВУЮЩИЕ 
НА ПОДШИПНИI(И 

в редукторных узлах трансмиссии 
автомобилей нагрузки на ПОДШIIП
ннки оБУС .10Fl .,иваются усилиями в за-

цеплении зубчатых колес. Подшип
ники осей сателлитов планетарных 
передач дополнительно нагружаются 

центробежными силами от массы са
теллитов. Расчет нагрузок на под
шипники выполняется в такой после
довательности : 

а) рассчитываются усилия в зацеп
л!.'нии зубчатых колес; 

б) составляется расчетная схема 
действующих на вал нагрузок и на
ходятся опорные реакции; 

в) определяются радиальные и осе
вые нагрузки, действующие на под 
шипники. 

При расчете долговечности нагруз
ки на подшипники определяются по 

эквивалеитному крутящему моменту 

M g . Для подшипников, работающих 
в условиях статического нагружения, 

расчет нагрузок проводится по ма

ксимальному динамическому момен

ту M.lmax . Рекомендацни по определе
нию М. и Mjmax приведены в разд. 2. 
Усилия 8 зацеплеиии зубчатых колес. 

Окружное F 1, радиальное F R и осе
вое Fx усилия в зацеплении цилиндри
ческих, конических и гипоидных зуб
чатых колес рассчитываются по фор
мулам, nриведенным в табл. 4.4 . В фор 
мулах для определения FR, и F.'t ги
поидных и конических зубчатых колес 
с непрямыми зубьями верхние нди 
нижние знаки принимаютrя в зави
симости от направления наК.'Iона зубь
ев и направления вращения зубчатого 
колеса (направление вращения по ча
совой стрелке считается правым. а про
тив часовой стрелки - левым). Для 
ведущего зубчатого колеса верхнне 
знаки следует принимать в том слу

чае, когда направление вращения (если 
смотреть с вершины де.1ительного ко

н'уса) совпадает с направлением на
клона зубьев, а д.1Я ведомого, если 
указанные направления не совпадают; 

в противном случае следует принимать 

нижние знаки. 

Направление действия радиального 
FR. и осевого Fx усилий в зацеп
лении гипоидных и конических 

зубчатых колес с непрямыми зубьями 
определяется в зависимости от знака 

плюс или минус . При положительном 
значении F R. направлено по радиусу 
к оси вращения зубчатого колеса, 
а Fx - от вершины К основанию 
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4.4. Выраження А.DЯ расчета УСИ.llнА в зацеПJlеНlIИ ')'бчатых KOJl~C 

Зубчатые колеса с зубьями 

Уси
лие 

прямыми иепрямыми 

ЦUАuкдрuческuх 

Ft 

FR 

Рх 

2M/dw 
Ft Ig (сх.ш + р) 

о 

2M/dт 

KOKU'leCKUX 

2M/dw 

F t tg «(1.шn + p)/cos ~ 

F t (К !I 

2M/dт Ft 

FR 

Fx 

Р! tg«(1. + р) cos 6 

F t tg (а + р) sin 6 

(tg «(1.n + р) cos 6 =F sln ~n siп 6) F t/cos ~n 

(tg (аn + р) sin 6 ± sin !ln cos 6) Fticos ~n 

rurtouaKIJIX 

Ft для колеса 2 М 2/d та: для шестерни F 12 cos ~nl/cos ~n2 

FR (tg (аn + р) cos 6 + sin ~"sln 6) Ft/cos ~n 

F х (Ig «(1." + р) sin 6 ± sln ~n cos 6) F tfcos ~n 

n р 11 М е ч а н и е. Используемые обозиачения см. в разд. 3. угол трения р 
3+50. 

делительного конуса параллельно оси 

вращения; при отрицательных зна

чениях F R и F х направлены в стороны, 
противоположные указанным. 

Опорные реакции_ Радиальные и 
осевые реакции на опорах вала опре

деляются на основании расчетной схе
мы действующих на вал нагрузок 
с использованием известных методов 

механики и сопротивления материа

лов . Если действующие на вал нагруз
ки расположены не в одной плоскости, 
то их проецируют на две взаимно 

перпендикулярные плоскости, находят 

в каждой плоскости составляющие опо
рных реакций. а затем геометрически 
складывают и получают в результате 

суммарные реакции на опорах. 

При составлении расчетной схемы 
действующих на вал нагрузок радиаль

ная реакция в опоре с радиальным 

подшипником прикладывается в пло

скости симметрии подшипника. В опоре 
с радиально-упорным однорядным под

шипником радиальная реакция R при
кладывается в точке пересечения оси 

вращения подшипника с lIормалью, 

IIроведенной к середине контактной 

площадки тела качения с наружным 

кольцом (рис . 4.4). Расстояние /R 
(опорная база) от точки приложения 
раднальной реакции дО ШИРОI{ОГО торца 
наружного кольца подшипника рас

считывается по формуле 

/R = 0,5 [8 + 0,5 (d + D) tg а}. 

Для стандартных радиаJIЬНО-УПОР
ных однорядных шариковых н роли-

в IJ 

~I 't:I 

ff R 

а) 6) 

Рис. 4.4. РаСПОJlОlllение точкн ПРИJlОlllения 
радиальной реакцни при установке в опор. 
раднально-упорного ОДНОРЯДНОГО ПОД-

wипннка: 

IJ - шарикового: 6 - роликового 
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{о 

Рис. 4.5. ДеЙСТВllе ради8.JIЬИОЙ реак
ции при установке в опоре сдвоенных ра

диаJlЬНО-УПОРН ЫХ РОJlИКОПОДШИПНИКОВ 

ковых подшипников значения lR при
ведены в табл. 4.5 и 4.6 . 
При установке в опоре сдвоениых 

радиально'УПОРНЫХ роликовых под-

4.5. Опориая базз IR 
радиаJlЬНО-УПОРНОГО однорядного 

шаРllКОВОГО ПОДШИПlIика, мм 

~ ~ii Тип ПОДWИПИИИК8 
8~=o 

!Ш -~TITITI о 10 t:~f-o:Е с с о о с о о о 
о >-CtJ ~ с":) - ~ м "Q' М ... 

~'\O :: ::s: \о !./:J с.с t.O со (о <о <D 
OJQr=( CI') с"") ~ "It' ...... CD со 

00 7 - 8 9 - - - -
0\ 7 - 9 10 - - - -
02 8 - 10 \2 - - - -
03 9 10 1\ 13 \5 - - -
04 \1 11 14 \5 16 - - -
05 12 13 15 17 19 23 24 30 
06 13 15 17 19 22 26 28 33 
07 14 17 19 22 25 28 31 37 
08 15 18 21 24 27 32 35 41 
09 16 20 23 25 30 35 39. 44 
1 О 17 22 24 27 33 37 43 48 
11 19 24 27 29 36 40 46 52 
12 20 26 28 32 39 43 50 56 
13 21 28 29 34 42 46 54 59 
11 22 29 32 36 44 51 57 66 
15 23 31 33 38 +7 55 61 71 
16 25 33 36 40 50 58 65 75 
17 26 34 37 43 52 62 67 19 
18 28 36 40 45 56 65 72 84 
19 30 38 41 48 58 - 76 -
20 32 40 42 51 62 - 81 -
21 34 42 45 54 65 - 84 -
22 35 44 48 57 68 - 89 -
24 38 48 61 61 '74 - 97 -
26 39 51 57 .64 79 - 103 -
28 42 54 59 69 85 - 111 -
30 45 57 63 74 90 - 118 -

-- -

wипников одинакового типоразмера, 

смонтированных по схеме со. (рис. 4.5, 
опора 1), радиальная реакция RI 
в опоре J прикладывается не в плоско
сти симметрии подшипников, а сме

щается от нее на расстояние аl в сто

рону, противоположную направлению 

действующей на вал осевой силы Р А. 
Расстояние аl (мм) определяется по 
формуле 

а1 = Kla, 

где а - расстояние между точками 

пересечения оси вращения подшипни

ков с нормалями, проведеиными к се

рединам контактных площадок тел 

качения с наружиыми кольцами под

шипников, мм; К, - коэффициент, 
определяемый по графику рис . 4 .6 
в зависимости от параметра v = 
= Р A/(RI усл tg а) (RI усл - услов
ная радиальная реакция в опоре [, 
вычисленная в предположении, что 

она действует в плоскости симметрии 
подшипников и приложена в точке О 
на расстоянии /0 от опоры [[ (см. 
рис. 4.5). 
. По найденному значению йl опреде
ляется расстояние 1 между точками 
приложеиия радиальных реакций RI и 
Rп, исходя из которого их вычисляют. 

Нагрузки, действующие иа подшип
ники. Радиальная нагрузка на под
шипник Fr равна по величине резу.'1Ь
ТИРУlOщей радиальной реакции в под
шипниковой опоре . Осевая иагрузка F а, 
действующая на подшипник, опреде
ляется в зависимости от конструкции 
подшипниковых опор и типа уста

новленных на иих подшипников. 

/(1 I I L2r I I I 0,4 

0,2 I /у""'" 

О 0,8 1,5 1," J,Z ",0)/ 

Рис. 4.6. График ДJlЯ определення КОSф
фициента К, при регу.пировке подшнп

ников: 

I - с нулевым зазором·натягом; 2-
с преДнаТЯГОN 
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4.6. Опорная база I R 
радиаАЬНО-УПОРНОГО однорядиого 

РОJlИКОВОГО подшипника. ММ 

,>< 
Тип ПОДUlИпиика .,,. 

"'= ..,= 
о'" 
'8~ 

;>. 

","''' 0"0 с) 

'" с:>. llcut с) 

;::: 0=:1 о с) о с) "=., с) с) о с) с) 

>:~[:i с) "" '" u') '" "" ..... "- "- "--
02 - 10 9 - -
03 - 10 10 - -
04 - 12 11 - 14 
05 - 13 14 - 16 
06 12 14 16 15 18 
07 1·1 16 17 18 21 
08 15 16 18 19 23 
09 16 19 20 20 25 
10 17 19 21 22 28 
11 19 21 25 22 31 
12 20 21 26 26 32' 
13 21 23 28 27 36 
14 22 23 29 28 30 
15 23 26 32 29 39 
16 26 29 34 31 41 
17 26 32 35 32 44 
18 28 31 36 37 44 
19 29 34 41 37 52 
20 31 37 43 42 53 
22 34 40 46 47 61 
24 36 42 50 52 65 
26 40 46 54 58 72 
28 43 49 58 56 78 
30 44 49 61 62 82 

с) 

с) 

'" "-
"" 

----
'22 
26 
28 
32 
35 
38 
41 
42 
47 
50 
53 
52 
60 

.Р4 
62 
76 
82 
-
88 
-

При установке вала в «фиксирующей 
опоре - плавающей опоре» действу
ющая на вал осевая нагрузка Р А 
воспринимается подшипником фикси
рующей опоры. Осевая нагрузка на 
подшипник фиксирующей опоры Fa = 

= р А = ~ Fx • где '~ Fx - алгебраи
ческая сумма осевых усилий в зацеJl
лении одновременно работающнх на 
валу зубчатых колес. 
При установке вала в радиально

упорных однорядных подшипниках 

(в «регулируемых опорах» осевая на
грузка на подшипннки определяется 

исходя из действующей на вал осевой 

нагрузки Р А = ~ Fx и осевых состав
ляющих S1 и Sп. возникающих 
в опорах 1 и 11 от Рilдиальчых нагрузок 
Fr1 и Frп (рис . 4.7). Осевая состав
ляющая S от радиальной нагрузки на 
радиально-упорный подшипник Fr 
определяется 110 форму.,ам: 

rr 

5" ,.. I р, \ 151 --
f'll 

~ 

Ь 
~.~ 

а) 
/ f! 

/ / / / / / / / / / / / / / / / // / / / / / / / / / // /" /" ~/ 

~ 
lн lн 

6) 

Рис. 4.7. Схемы действия нагрузок ПРН 
устаиовке ваJlа в радиаJlЬИО -УПОРИЫХ одно

РЯДИЫХ шариковых или роликовых под-

шипниках: 

а - схема со»; б - схема СХ» 

для роликовых 

S = l,245Fr tg а; 

для шариковых 

S = eFr• 

Значения коэффициента е приведены 
ниже. 

Угол контак-
та а, о 

е . 
Угол контак-

та а., о 

18. 19, 20 
0,57 

24, 25, 26 
0,68 

30 35, 36 40 
0,80 О,9Б 1,14 

При м е чаи И е. ДJlЯ а; = 12" 
Ig е = [lg (Fr/Co) - 1,144]/4,729; ДJlЯ 
а = 150 Ig е = [Ig (Fr /Co) - 1,766 ]/7.363. 

Формулы для определения осевых 
lIагрузок на радиаЛЬНО-УПОРllые одно-
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рЯ.1ные ПО.1ШИПIIIIКII ори IIХ парной 
YCTaHoBJ(e на ва.1У приведены ниже. 

Пrн $1:;;' 511: Р А о- О нл ll 51 < 511: 

РА .. 5 II - 51 Fal = 51: F"II = 51 ,

p .-I ' 
Прн 5 1 <51( P A < 5I1- 5 I FaI~ 

511 - РА : FlIll 511 ' 

П Р н м ~ ч а 1/ и е . Номером 1 сл~ду~т 
обозначать ту опору . д.11Я которой напра
вленне OC~BoA составляющеА 5 С08пада~т 
с I/аправлекнем деАствующей на вал осе
вой lI ~ rI'Y3KH Р А' а номеро" 11 - ту 

опору. для которой указанные СIIЛЫ ""еют 
ПРОТI/80положные направления (см . 
рис . 4 .7 ) 

4.5. РАСЧЕТ ДОЛГОВЕЧНОСТИ 
ПОДШИПНИКОВ 

долговечность подшнпников агре· 
гатов трансмиссии автомобилей выра· 
жается в КИ:lOметрах, т . е . в той же 

единице измерения . в какой исчие
.1яетея срок с.1ужбы автомоби.lеЙ. Рас
чет ,l0.1говечности подшипников про

водят в такой ПОС.lf'довате.'1ЬИОСТН. 
1. Определяют параметры l/агруЗО'I

IЮГО реЖlIма раССЧIIТываемого агрегата 

траисмиссии: эквива.lеl/ТНhlЙ кру.тя
ЩIIЙ MOMellT на ве.l}'щем валу Мэi, 
расчетную частоту вращения ведущего 

вала npi (об/мин) 11 относительные 
пробеги автомоби.1Я на переда'lах Si. 
Здесь и далее иидекс i обозначает по
рядковы!, номер передачи в коробке 
передач (; = 1, 2, ... , k, где k - число 
передач) . Рекомендации по опредеJ,е
мию параметров нагрузочного режнма 

приведены в раЗJl. 2. 
2. Определяют динамическую грузо

подъемность подшипника С (.!IЛЯ стан
дартных подшипников - по каталогам 

и справочникам, для нестандартных -
по формулам, приве.:r.енным в Ta6.'I . 4 .7). 

4. 7. Выраlllения AJlA расчета динаМН'lеской ГРУ30ПОА1оемностн С 

Тип подшипннков 

Шарнковы!! : 

раднальныll н радиально-упориыll: 

D
T 

.;;; 25,4 мм 

й т > 25,4 мм 

упорный однорядиыll одинарныА и 
АвоlIноlI: 

йТ ';;; 25,4 мм 

D
T 

> 25,4 мм 

РоликовыА : 

раднальныА с коротними цилиндриче
скими роликами и радиально-упорныА 

упориыА одиорядиый одинарныА и двоlI
ной 

с длинными цилиидрическими роли

ками без колец 

ИгольчатыА: 

с сепаратором 

без сепаратора 

Дннамнческая 
ГРУЭОПОД1,емность С. Н 

f (i cos ц)0.7 z2/ЗD I.8 
с т 

f (i cos Q)0 , 7z2/Зз 647D1•4 
с • т 

f 22/ЗD 1 •8 
с т 

f z2/3з 647 D1•4 
с • т 

• 
f с (о eff cos а у /9z3/4 й~9/27 

f /7
f
/9
f 

z3/4 D29/ 27 
с е т 

24.5Z 2' ·DT l eff 

59;;""DT l eff 
39z1 /'DT l eff 

При м е ч а и я е. Прямеияемые обозначения: f с - I{озффициеит. зввнс,.щи!l от 

геометрии дeTa.lleA подшипника. точности их изготовления и материала (числовые ,!lиа· 
'Iеиия 'с приведеиы в табл. 4.11-4.10); i - число рядов тел качеиия; а - угол коитакта; 

z - 'Iисло тел качени,.; йТ - диаметр тела качени,. (средниА диаметр АЛЯ конич~ского 

ролика я наибольший для бочкообразиого), мм; lе" - эффективна,. АЛlJна ЛИIIИИ кон

такта ролнка с кольцом. ММ. 
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4.1. '1ИСАовые эиачеиия коsффНllкеита 
f с .Jlя шарнков ых ПОДШИПНИКОВ 

Радиаль' 
иый одио· 
рядный 11 

Радиаль· Сфе' ради.ль· 
D T CQS a./do но-упор-

ный двух- риче-

НЫЙ одно- рядный СНИЙ 

И двух-

РЯДIIЫЙ 

0.05 46.69 44.23 17 . 30 
0,06 49,08 46,49 18,63 
0,07 51,10 4~ , 41 19,89 
0 ,08 52,82 50,04 21,09 
0,09 54,29 51,43 22,25 
0 , 10 55,54 52 ,62 23 ,38 
0,12 57,49 54 , 46 25,Ы 
0,14 58,80 55,71 27,67 
0,16 59.59 56,46 29,70 
0,18 59,95 56,79 31,65 
0,20 59,92 56,77 33,51 
0,22 59,59 56,45 35,24 
0,24 5.8,99 55,88 36,82 
0,26 58, 16 55,10 38,21 
0,28 57,13 54 , 13 39.38 
Q,30 55,95 53,01 40,29 
0,32 54,63 51,76 40,91 
0,34 53,20 50,40 41,24 
0,36 51 ,66 48,94 41,26 
0,38 50.05 47,42 40,98 
0.40 411.~7 45.82 4IJ.cO 

При м е ч а н 11 е. d. - диаметр ОК
РУЖIIОСТИ, прох('дящеn через центры тел 
качения. 

Для подшипникового узла, состоящего 
из двух одинаковых подшипников, 

динамическую грузоподъемность рас

считывают по формулам: шариковых 
С = 1,62C1; роликовых С = 1,72C1, 
где С 1 -динамическая грузоподъем
ность одного подшипника . 

:3. Составляют расчетную схему вала 
и находят радиальную J-'r i И осевую F а; 
нагрузки , деЙСТВУlOщие "а подшип
ник (см. разд . 4.4). 

4.9. 'IHCAoBwe 5нв"ен"я КОЭФФИI\кента fe 
;J.ЛII РОJlИКОВЫХ радиальных t ilОРОТllltNИ 

ЦИJllfндрнчеСIIИМИ роликамн и 

радиВollЬНО-УПОРНЫХ подшнпников 

.. .. ... .. 
~ ... 
~ 

'е 
-а-

'с 
-а-

'с 
.. .. '" о о о 
CJ CJ CJ 

1-< 1-< 1-< 
Q Q Q 

0,01 45,74 0 ,08 71.65 0,20 78,26 
0.02 53,46 0,09 72,75 0,22 77,71 
0,03 58,42 0.10 73.85 0,24 77,16 
0,04 62,28 0.12 76.06 0,26 77,06 
0,05 65,03 0,14 77,16 0,28 74 ,95 
0,06 67,79 0,16 77,71 0,30 73,85 
0,07 69,44 0,18 78,26 
------

4. Определяют экпивалентную ди
намическую нагрузку ПОДШИПНIIКОВ по 

формулам: 
шариковых раднаЛЬНblХ и радиально

упорных Il роликовых радиаJ\ЬНО

упорных 

Р; = V Xifri + YiFai; 

радиалыlхx роликовых 

Pi = VFri; 
радиальных сферических шарико, 

вых и РОЛИКОВblХ 

Pi = XiFri + YiFai; 
упорных шариковых и роликовых 

Р, = Fa!, 

где V - коэффициент вращения (У = 
= 1 и V = 1,2 при внутреннем коль
це, соответственно вращающемся и 

неподвижном по отношению к на

грузке); Xi, Yi- коэффициенты соот
ветственно радиальной JI осевой "а 
грузки. 

4.10. 'I"еловые 311а'lеНИА КОЭФФИЦllеllта [с Д.1И упорных ПОДWИIIННКОВ 

ШаРИКО8ЫХ Роликовых 

DT/do I fe I DT/do I 'е I DT/do I " 
DT/do I 'е 

0,01 36,72 0,08 68,52 0,20 90,20 0,01 99,20 
0,02 45,21 0,09 70,9!1 0,22 92,82 0,05 137,78 
0,03 51,06 0,10 73,27 0,24 95,28 0,10 165,34 
0.04 55,66 0.12 77,39 0,26 97,59 0,15 181,87 
0,05 59,51 0,14 81.05 0,28 99.79 0.20 192,90 
0.06 62,86 0,16 84.36 0,30 101.87 0.25 198.41 
0,07 65,83 0 , 18 87,40 0,34 105.77 о .зо 209.4:1 

- - - - - - --- - - - - - - - - - - - - -- --
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Ниже ПРИВСДСIIЫ значения коэффи
цнеllта У для шариковых радиальных 

Ра/Со ' 10' 1,4 2,8 5,G 
У 2,3 1,99 1,71 
е 0,19 0,22 0,26 

4.11, КО9ФФИЦI.енты У ДЛА шарнкоа .... 
радиально-упориы. 

и сфернческнх ПОДШIIПНИКО. 

Одно- Двухрядных 
РЯДНЫХ 

.. '" .. 
л У/ Л 

iF u./Co 
t.. ... t.. ... -... 

t.. 
::. ::. ::. I 

:::ъ -., ~ I 
t.. t.. 

I 

а. = 12· 
0,014 1.81 2.08 2.94 0.30 
0,029 1,62 1,84 2,63 0.34 
0.057 1.46 1.69 2.37 0.37 
0.086 1,34 1.52 2 . 18 0.4 1 
0.110 1.22 1.39 1.98 0,45 
0.170 1.13 1.30 1.84 0.48 
0.290 1,04 1.20 1.69 0.52 
0.430 1.01 1.16 1.64 0.54 
0.570 1,00 1,16 1,62 0.54 

а = 150 
0.015 1.-17 1.65 2,39 0.38 
0.029 1.4 0 1. 57 2.28 0.40 
0.058 1,30 1,46 2,11 0.43 
0,087 1.23 1,38 2.00 0.46 
0. 120 1.19 1,34 1.93 0 ,47 
0,170 1,12 1,26 1,82 0,50 
0,290 1,02 1,14 1,66 0,55 
0,440 1,00 1, 12 1,63 0 , 56 
0,580 1,00 1,12 1.63 0,56 

а = 18, 19, 200 

I 1,00 I 1,09 I J ,63 0,57 
а = 24. 25, 260 

I 0,87 I 0,92 1 I,~ 1 0.68 
а = 300 

0,76 I 0.78 J ,21 0,80 
а. = 35. 360 

0,66 I 0,66 I 1,07 0,95 
а = 400 

0,57 '" 0,55 0,93 1.14 

При м е ч а и и е . 3начен,ия коэф-
фициента Х при F а/( V F г) > е слеДующие. 

(/., о I ~ 15 18, 19, 20 
UДIIОРЯДНLlЙ 0,45 0,44 0,43 
IIОДШИПННК 

Двухрядный 0,74 0,72 0,70 
ПОДшипннк 

а., о 24, 25. 26 ЗО 35. 36 40 
Однорядный 0,41 0,39 0,37 0.35 
IIОДШИПИИК 

Двухрядныn 0,67 (1,63 0,60 0,57 
подшипник 

При F,., /( УРг).;;;;е и любых значениях 
аХ = 1. 

дЛЯ ОДНОРЯДIIЫХ ПОДUJIIГlIIИКОП при 
F./VFr ';;;; е IIРИ""М"~ТСЯ х= 1 11 У = О . 

подшипников при Ра/(УРг) > е, а для 
других типов - в табл. 4.11-4.12. 

8,4 JI 17 28 42 56 
1.56 1.451,31 1,151,04 1,01) 
0,28 0,30 0,34 0,38 0,42 0,44 

Этим значениям У соответствует 
Х = 0,56. При Ра/(УРГ) ~ е У = О, 
х= 1. 

5. Определяют коэффициеит вну
тренних динамических нагрузок 

n 

Кдц = 1 + (О,7/n) ~ (Fjl!J./ /Fti)m, 
m=1 

где Т! - число зубчатых кодес, одио
временно работающих на валу; Fjl!J.i -
динамическая нагрузка в зацепленни 

зубчатых колес (см. табл. 3.7, п . 13); 
Ра - окружное усилне в зацеплении 
зубчатых колес (см. табл. 4.4) . 

6. Находят коэфt!ициент внешних 
динамических нагрузок Кд2 , который 
учитывает влияние колебательных 
процессов в трансмиссии на долговеч

ность подшипника. Для подшипни
ков, расположенных рядом с фланцем 
Кр~lJления карданного вала, следует 

принимать К Ц2 = 1,2; для подшипни
ков дифференциала КД2 = 1,3+ I ,5; 
для прочих подшипников агрегатов 

трансмиссии при отсутствии экспери

ментальных данных рекомендуется при

нимать КД2 = 1. 
7. Определяют коэффициент ра

диального зазора Кз , учитывающий 
в,~ияние монтажного зазора в подшип

нике на его долговечность. Этот КОЭф
фjЩиент определяют только для ра
диальных и радиально-упорных ро.~и

ковых подшипников при чвсде Te,~ 

качения z ~ ·10 и наличии монтажного 
зазора. При этом из двух установлен
ных на валу радиально-упорных ро

ликовых подшипников Ка определяют 
только для того подшипника, который 
не воспринимает внешнюю осевую 

нагрузку . В остальных случаях сле
дует принимать Кэ = 1. 

Значение Кз! определяют по гра
фику (рис . 4.8) в зависимости от пара
метра 

qi = Fri/4,54z~~·lIl~;19 cos а, 

где FTi - радиальная На\'рузка. Н; 
[е// - фактическая д.111НЗ .'Iинии КОН
такта роmща с КО.'lьцом , мм; ""г-
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4.12. КОЭффициеиты Х и У дли роликовых радиал.ьных сфеРИ'lеских 
и радиальщ)-упориых подшипииков 

Подшипник Fa/(VF,) .;;; 1,5 Ig а Fa/(VF,) > 1,5 Ig ~ 

Роликовых радиальных сферических.и радиально-упорных 

Однорядный 
Двухрядный 

I (О) 0,40 (O,40/tg а) 
I (O,45/lg а) 0,67 (O,67/tg а) 

Шариковых сферических 

I (О) Однорядный 
Двухрядный I (0.42/lg а) 

0,40 (O ,40/lg а) 
0,65 (O,65/lg а) 

При м с ч а н и е. 5ез скобок приведены значения коэффицнеита Х, в скоб-
ках - У. 

монтажный радиальный зазор в под
шипнике, мм. 

Для полнокомплектных радиальных 
подшипников с короткими цилиндри

ческими роликами значения ~r при
ведены в табл . 4. \3, для остальных 
типов радиальных роликовых подшип

ников значение I!., определяют по 
рабочим чертежам деталей подшипни
кового узла. Для радиально-упорных 
роликовых подшипнико!! ~r = 2ба Х 
Х sin а, где 6а - монтажный осевой 

Т, ос 100 125 
КТ 1,0 1,05 

4.1 З, ОриеИТИРО80чные значения 
монтажного радиального зазора ~г 

в раднальных подшипниках 

с КОРОТКИМII цнлиндрическими роликами, 

МКМ 

Внутрен-
Основ-

Дополнительные но/! 
ннА дна-

ряд 
ряды 

метр 

пnдшнп-

I I ""ка d, 6 1 2 3 
мм 

14-30 24 12 36 48 
30-40 30 14 46 50 
40-БО 30 18 46 62 
50-65 36 20 56 72 
65-80 40 24 64 80 
80-100 46 28 74 90 

100-120 52 30 84 100 
120-140 58 34 94 114 
140-160 66 38 10б 130 
160-180 74 42 114 142 
1AO-~00 80 48 128 156 
200-225 90 54 112 174 
225-250 102 62 154 190 

п р н .. е ч а н 11 С _ Зllачения А, по

лучеllЫ по формуле Аг = 0, ·1 (~IIM + Анб), 
г де Анм и АJlб - COOTDeTCTUCllHO наимень
шее н НЗllБОЛЬUlее 311ачеНIIR IIОМIIIIЗЛЫIOГО 
paAJl::JJ1hHorn знэnра В IInAIIIIIIIIIIII<C. 

зазор в подшипниках, величину кото

рого опреДeJIЯЮТ по рабочим чертежам 
подшипникового узла. 

Величина КВ! ограничивается пре
дельным значение~f, вычисляемым по 

фррмуле Кзпр = O,22z0 •7 , Если най
денное по графику (рис. 4.8) значе
ние КЗi > Кзl1р , то следует принимать 
КЗi = Кзпр . 

8. Находят коэффициент темпера
туры КТ в зависимости от рабочей 
температуры подшипника Т 

1 ~O 175 200 225 25() 
1,10 1,15 1,25 1,35 1,40 

9. Определяют коэффициент мате
риала Км . Для полнокомплектных 
подшипников КМ = \. Для подшип
ников без одного или обоих колец 
значение КМ опреДeJIЯЮТ по графику 
рис . 4.9 в зависимости от поверхност
ной тпердости деталей подшипникового 
уз.~а. выполняющих роль бегопых до
рожек. 

К} 

3,0 

2,$ 

2,0 
1,6 
1,6 

[":: ~ 

~ 2 

~ 
1?" ~ 

......:: ~ 
~~ I 

г"'" ~ ........ 1 

~'" 
"2 
lO 
J J S 610 ;0 ""060 /(JQ'.fOlt!.? ~OO{j(J010QO ( 

рис, 4,8. График AJlA определеНИА коэф
фициентв радиаJJЬИОГО зазора Кз РОЛИКО-

81~X ПОДШИПИИКОВ: 

rHII\II,IJlhllbIX: 2 paAllaJlbllo· 
)'"0[>и, .I;'( 
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/(,.,.1("0 

Г 
7,8 

7," 

"~2 58 я /fRC 

Рис. 4.9. График ДJlЯ опредеJlеиия КОЭф
фициеитов материаJlа К М' КМО 

1 О. Рассчитывают приведеннуlO на· 
грузку по фuрмуле 

Р ПР i = PiKA jiКДаКЭiКТКА\' 
Под приведенной нагрузкой пони

мают постоянную нагрузку (радиаль
иую - для радиальных и радиально

упорных подшипников и осевую

для упорных подшипников), при при
ложении которой к подшипнику обес
печивается такой же расчетный срок 
службы ПОДШИПНlша, как и при дей
ствительных условиях его работы в 
ПОДШИПНИКОВОМ узле, 

11 . Определяют число оборотов под
шипника за I км пр06ега автомобиля, 

ti1i = 1000uп.и t /2;tfИ, 
где uп_и i - передаточное число от под

шипника до ведущих колес автомоби
ля; 'к - радиус качения ведущих 

КО.,ес автомобиля, м. 
Значение Uп.к i определяют по ки

нематической схеме трансмиссии авто
м06идя. Для подшипника, у которого 
при работе вращаются оба кольца 

(например, подшипник передней опоры 
вторичного вала коробки передач, 
расположенной В торцовой выточкс 
первичного вала), при определении 
Uп.Иi следует исходить из относи-

телЫlоl( частоты вращения KOJIelt IIОД

шипника nОтн = nан ± nв, где Паи 
и n" - частота вращения соответст· 

венно внутреннего и наружного копь

ца подшнпника; знак плюс при ни

мается при вращении колец в разные 

стороны, знак минус - в одну сто

РОНУ. 
12. Рассчитывают ДО';lговечность 110,,\

шипника на i-й псреда'lе по форму
ле (км) 

L'I = 108 (С/Р пР i)"' /n1i , 
где т - показатель степеlllf (для ша
риковых подшипников т = 3, для 
роликовых _подшипников т = 3,33). 

13. Опреде.'IЯЮТ сум~арную ДО.'Iго
вечность подшипника с учетом работы 
автомобиля на всех передачах 

l·s = (~ Si/ Lsi)-l. 

Долговечность подшипника обеспе
чивается, если выполняется условне 

L8 ~ Lo, где Lo - нормаПlВНЫЙ про
бег автомобиля до капитального ре

монта . 

4.6. РАСЧЕТ НЕВРАЩАЮЩИХСЯ 
под НАГРУЗКОЙ 
ПОДШИПНИКОВ 

Оценку работоспособности невраща
ющихся под нагрузкой подшипников, 
работающих в условиях статического 
нагружения, проводят в такой после
дователыlOСТИ. 

1. Определяются необходимые для 
расчета исходные данные: максималь

ный динамический момент М jmax на 
валу, на котором устаНОВЛСНbl рассчи

тываемые подшипники, н статистиче

ская грузоподъемность подшипника СО 
(для стандартных подшипников опре
деляется по KaTa.'IOraM и справочни

кам; для нестандартных - по зави

симостям, приведениым ниже), Н. 

Шариковых 

рвдиалы'хx и радиальио-упориых 

Сферических 

УПОРНLlХ 

радиалыlхх н радиаЛЬНО-УПОРIIIolХ 

Упорных 

Роликовых 

12,26izD2 cos а 
т 

3,33izD2 cos а 
т 

49zD2 
т 

2\, 57iz/ tffD т ro~ cl. 

98, \z/ ef!/')'J' 
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2. Рitссчнтываются радиальные Fro 
и осевые Foo нагрузки, действующие 
на подшипники (см. разд. 4.4). 

3. Находится эквивалеитная стати
ческая нагрузка Ро , предстаВ,1яющая 
собой постояниую иагрузку (радиа.~ь
IIУЮ - для радиа.1ЬНЫХ и радиальио

упорных подшипников и осевую -
Д.~я упорных), ПРИJ!Ожение которой 
к подшипнику вызывает в наиболее 
нагруженной зоне контакта тел каче
ния с КО.'Iьцами такую же общую OCTit
точную деформацию, как и при дей
ствительных условиях нагружения. 

Значение РО рассчитывается по 'сле
дующим формулам для подшипников : 

радиальных шариковых, радиаль

ных сферических и радиально-упорных 

РО = XoFro + YoFao; 

РО = Fro , 

принимается большее из двух полу 

ченных значений Ро , ро.'Iиковых ради· 
альных 

РО = F ro ; 

упорных шариковых и роликовых 

Р = Fao • 

Здесь Хо, УО - коэффициенты соотве1" 
ственно радиальиой и осевой нагрузки 
(табл . 4.14) . 

4. Определяется приведеннэя ста
тическая нагрузка Р о пр : 

Р О пр = КоКмоРо, 

где КО - коэффициент надежности 
при статическом нагружении, учиты

вающий предъявляемые к подшипиико, 
вому узлу требования в отношении 
плавности хода и легкости вращения 
(при высоких требованиях Ко =- 1,2+ 
+ 1,5, при нормальиых КО = 0,8+ 1,2, 

при ПОНliжеllНЫХ КО = 0,5+0,8); 
КМО - коэффициент материала (для 
полнокомплектных подшипников 

К 1010 = 1; для подшипников без одного 
или обоих КО.1ец значение КМО опре
деляется 110 графику рис. 4.9 в зави
симости от поверхностной твердости 
деталей, выполняющих роль беговых 
дорожек). 

Работоспособность невращающегося 
под нагрузкой подшипника обеспе,!и

'вается, если выполняется условие 

Ропр ~ со· 

а • 

4.1~. ЧНС.ЛО8ые значення 
КОЭффНI(нентов Х. нУ. 

Однорядные Двухрядные 

Х. У. Х. У. 

Шариковые радиQльные 

0,6 0,50 0,6 I 0,50 

ШаРllковые и РОЛUl(овые сферические, 
ролuковые радиально-упорные 

12 
18-19 

20 
25 
26 
30 
35 
36 
40 

I 0,5 I O,22/ tgal 1.0 I O,44/ tga 

Шарuковые 
радиQльно-уnорные 

0, 5 
0,5 
0,5 
0,5 
0.5 
0,5 
0,5 
0 . 5 
0,5 

0,41 
0.43 
0,42 
0,38 
0,37 
0 ,33 
0 ,29 
0,28 
0,26 

1,0 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 

0.94 
0,86 
0,84 
0,76 
0,74 
0,66 
0 ,58 
0, 56 
0,52 

П Р н м е ч а н н е. Пара oAHllaKo-
вых однорядных радиально-упорных под

шнпников, установленных узкимн или 

широкимн торцами одии к другому, рас· 

сматривается как ОдНН двухрядный ра· 
Дllально-упориый ПОДШИПIlИК. 
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Расчет валов 
u 

и шлицевых соединении 

5.1. ВИДЫ РАСЧЕТОВ ВАЛОВ 
АГРЕГАТОВ ТРАНСМИССИИ 

При оценке работоспособности валов 
агрегатов трансмиссии автомобилей 
применяют три вида расчета: на ста

тическую прочность, на жесткость и 

на сопротивление усталости. При прак
тических расчетах валов конкретных 

<1грегатов трансмиссии обычно исполь
зуют не все три вида расчетов, а толь

ко те из них, которые определяют ра

ботоспособность валов и агрегата в це
л ом . Выбор определяющих видов рас
чета З<lВИСИТ от конструктивных осо

бенностей вала и агрегата и характера 
нагружения. 

Расчет на статическую прочность 
проводят по максимальному динами

ческому момеиту М jmax и выполняют 
для всех валов агрегатов трансмиссии . 

В результате расчета определяют ма
ксимальные напряжения в опасных 

сечениях вала и устанавливают запасы 

прочности. 

Расчет на жесткость выполняют для 
валов коробок передач, а также дру
гих редукторных узлов трансмиссии, 

имеющих длинные валы. Значительная 
деформация этих валов нарушает пра
вильность зацепления зубчатых колес 
и контакт тел качения с кольцами 
подшипников, что может привести 

к повышенной вибрации и шуму при 
работе агрегата и увеличению износа 
зубьев и подшипников. Расчет валов 
на жесткость проводят по расчетному 

крутящему моменту Мр . 
Расчет на сопротнвление усталости 

выполняют в основном для полуосей 
ведущего моста автомобиля. Валы 
коробок передач, раздаточных коробок 
и главных передач, диаметры которых 

выбирают из условия обеспечения не-

обходимой жесткости или по размерам 
подшипников, имеют повышенные за

пасы статической прочности, что , как 
правило, исключает необходимость 
проведения расчета на сопротивление 

усталости . При этом виде расчета ва
лов используют длительно действу
ющие нагрузки с учетом числа и ха

ра/Псра циклов нагружения. 

5.2. ОПРЕДЕЛЕНИЕ 
ДЕЙСТВУЮЩИХ НА ВАЛ 

НАГРУЗОК 

Валы агрегатов трансмиссии авто
l\юбилей нагружаются крутящим мо
ментом Ми, окружными Pt , радиаль
ными PR и осевыми Fx усилиями, 
действующими в зацеплениях зубчатых 
колес, и реакциями опор R. На по
луоси (разгруженные) действует толь
ко крутящий момент . 
Расчет действующих на вал наГРУЗОI< 

проводят в такой последовательности. 
1. Устанавливают необходимые для 

расчета исходные данные: 

расчетный Мр и максимальный ди
намический М jmax крутящие моменты 
на ведущем валу агрегата трансмис

сии; 

передаточное число UIB от ведущего 

вала агрегата трансмиссии до рассчи

тываемого вала (по кинематической 
схеме агрегата); 
параметры зубчатых колес. взаимо

действующих с рассчитываемым валом: 
начальный диаметр dw• угол профиля 
зуба схш, угол наклона ~ и направление 
зуба (по рабочим чертежам зубчатых 
колес); 
линейные и угловые размеры. не

обходимые для состаRления расчетной 
схемы вала (табл. 5.1): раССТОЯНllе l 
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5.1. Расчетные схемы" формулы ДЛЯ определеНИА радиальиых реакцн!i 
иа опорах типо~ых 8~Jl08 агрегато. траисмиссии автомобилей 

Расчетная схема вала 
Формулы для определеиия радиальиых 

реакций па опорах вала 

RYl1 = [РЙ (/-/1) - Fx'wl!l; 

RYD = (F~.zi + Fx'w)/I; 

Rzл = Р/ (1-11)/1; 

Rzn = F/l1 /1 

RYl1 = [рй ('1-1) -Fx'w+ Ру ('а- ')J1'; 
Rуп = (FR' 1 - Fx'w + Ри'а)/I; 

RZl1 = [Pz (12 -/) - Р/ (11 - ')] /1; 

RZD = (Pi2 - Ft l1)/' 

Rул = [FЙ1 (1-/1) - FX1 'Wl + FR,2 (1-'2)+ 

+ Fxa'wz) j l; 

Rуп = (Fй1 /1 + Fx1'rL'l + FR,z/z - Fxz'wz)/I; 

Rzn = (F/ i (1- (1) - Р/2 (1 ~ 12)]/ 1; 

R ZD = (-F/l'l + Р/ 2 '2)/I 

Rул=[F,ql(1-11)-FХ1'Wl+F,q2(/-1z) СО5 ср + 
+ F /2 (1- 12) sln ер + РХа' w2 СО5 cp] j1; 

Rуп (РЙ1'1 + FX1'Wl + Fй21s СО5 ер + 
+ Fta/ a 51п ср- Fx2'W2 СО5 ep)/I; 

RZl1 = [F t1 (1-'1) - Р/1 (1- 12) cos ер + 
+ РЙ2 (1-12) 51п ер + Fx2'W2 51п q>]jl; 

Rzп = (-F t111 + Ра1 2 cos ер-

- Рйа12 51п ер + FX2'W2 51п cp) j l 
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между опорами вала; расстояния от 

TO"leK при.~ожеIlIlЯ нагрузок до опор; 

уго" <р между ПЛОСI(ОСТЯМИ, проходя· 

ЩИМII через ось вала и точки при.,о

жения усилий в ЗУU1/атых зацеплениях 
(по рабочим чертежам агрегата). 
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рассчитываемом валу. 

При расчете иа жесткость и сопротив
.,еИllе усталости 

Ми. р = щвМр . 

При расчете на статическую проч· 
IIОСТЬ 

Ми тах = uIBM jmax ' 

3. Рассчитывают усилия в зацепле
иии зубчатых колес: окружное F" 
раДllальное FR и осевое F;x; (см. 
табл . 4.4) . 

4. Составляют расчетную схему вала. 
5. Олреде.!JЯЮТ радиальные реакции 

на опорах вала в двух взаимно пер

пендикулярных плоскостях: в пдоско

сти осей валов (осей вращения сопря
женных зубчатых колес) и в перпенди
кулярной к ней плоскости. 

6. Определяют действующую иа вал 
осевую нагрузку Р А. 
При составлении расчетной схемы 

вала усилия в зацеплении зубчатых 
колес и реакции опор считают сосре

доточенными, а усилия в зацеплении 

зубчатых колес приложенными в по
люсе зацепления посередине зубчатого 
венца. Реакцию опоры при установке 
в ией радиального подшипиика при
кладывают в точке пересечеиия оси 

вала с плоскостью симметрии подшип

иика, а при устаиовке радиально

упорного подшипника - в точке пере

сечения оси вала с нормалью, прове

денной к середине контактной площад
ки тела качения с наружным кольцом 

(см . рис. 4.4) . При пространственном 
расположении точки приложения уси

лий в зацеплеиии зубчатых колес от
носительно выбранных координатиых 
плоскостей иаходят проекции этих 
усилий на координатные плоскости и 
по их зиачениям рассчитывают реак

ции на опорах вала. 

Реа/щии на опорах вала определяют 
по расчетной схеме известиыми ыето
дами механики и сопротивлеиия мате

риалов. Для типовых валов агрегатов 
траисмиссии расчетные схемы и фор· 

мулы Д.!JЯ определеtlllЯ опорных реак

ций приведены в табл. 5.1. 
Следует отметить, что крутящий мо

ме"т может действовать ие по всей 
длине вала. Участок вала, восприни· 
мающий крутящий момеит, опреде. 
ляется местом и конструкцией соедине
ния зубчатых колес с валом. Осевые 
усилия в зубчатых зацеплениях могут 
восприниматься или частью вала, или 

вовсе не восприниматься валом, что 

также зависит от конструктивного 

исполнения соединения зубчатых ко
лес с валом. 

5.3. РАСЧЕТ ВАЛОВ 
НА СТАТИЧЕСКУЮ ПРОЧНОСТЬ 

Валы агрегатов трансмиссии авто
мобиля работают прн следующих ви
дах напряжений: только кручения 
(разгруженные по.!JУОСИ); только из
гиба (промежуточный вал иекоторых 
конструкuий коробок передач); изгиба 
и кручения или изгиба, сжатия (растя
жения) и кручения (валы коробок 
передач, раздаточных коробок и глав
ных передач) . Формулы и порядок 
расчета валов на статическую проч· 

ность по указанным видам напряжен

ного состояния приведены в табл. 5.2. 
Расчетные форыулы даны для наиболее 
общего случая напряженного состоя
ния вала, работающего при совмест
ных изгибе, сжатии (растяжении) и 
кручении. При пользовании табл. 5.2 
для расчета вала, работающего только 
на кручение, в ней следует опускать 
те пункты, которые относятся к рас

чету нормальных напряжений а, а при 
расчете вала, работающего только 
на изгиб, - пункты, относящиеся 
к расчету касательных напряжеиий 't' 
и нормальных напряжений при сжа
тии (растяжении). 
Исходными данными для расчета 

вала на статическую прочность яв

ляются следующие параметры: 

максимальный крутящий момент на 
ведущем валу агрегата трансмиссии 

Мтах , Н,мм (см. разд. 2); передаточ
иое число от ведущего вала агрегата 

трансмиссии до рассчитываемого 

вала UIB; 
размеры опасного сечеиия вала (на

РУЖIIЫЙ dи и внутренний dви диа-
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5.2. ПОРЯДОК расчета 8ала иа статическую прочиость 

НаИМ~И08ание н обозначение Расчетные формулы. указания 

Действующие на вал нагруэки 

Максимальиый крутящий момеит. вос' 
принкмаемый валом, Н · мм 

Мктах UIBMjmax 

119 

2 Усилия . Действующие в зацеплении I См. табл . 4.4. при этом М М к тах 
зубчатых колес. Н: 
окружное Р, 

раднальиое FR 
осевое F х 

3 

4 

Радиальиые реакции на левой и пра" 
вой опорах вала . Н : 

в плоскости осей валов R,ул. R,yn 
в плоскости. перпендикулярной 
к плоскостн осей валов . R'zл ' Rzn 

Осевая сила . действующаll на вал. Н 

Подсчитывают по расчетноlI схеме вал~. 
пользуясь нзвестными правиламк меха · 

ники и сопротивления материалов. 

для типовых валов агрегатов тракс' 

мнссин см. табл . 5. 1 

РА=!.РХ 
Расчет напряжений в опасных сечениях ваАа 

5 НАгибающий момеит в опас"ом ceQe' I Определяют по эпюре Ilзгибающих МО' 
нии вала, Н . мм : ментов 

б 

7 

8 

9 

в плоскости осеА валов, М ну 

в плосиостн. перпендикулярной к 
плосиости осей валов. М иz 
суммариы!! М п 

Гt'ометрические характеристики опас· 
иого сечеИJ1Я вала: 

момеит сопротивлення npll изгибе 
Wи • мм' 

момеит сопротивлеиия при круче' 

иии W К' мм' 

площадь S. мм' 
Напряжение нзгиба. МПа 

НапряжеНllе кручеИI!Я. МПа 

Коэффициеиты. учитывающие влия , 
ние абсолютных размеров сечения 
вала : 

на предел текучеСТII Кет 
на пр~дел ПРОЧИОСТI! КеВ 

10 Коэффициент запаса ПРОЧНОСТII по 
пределу текучести : 

11 

12 

13 

по lIапряжениям изгнба 

ПО напряжениям кручения 

КОЭФФИЦlfеит запаса прочности по 
пределу прочностн: 

ПО напряжениям изгнба 

по напряжениям кручения 

Общий коэффнциект запаса прочиости : 

ПО пределу текучеетu 

по пределу прочностн 

УСЛОВИII достаточно" прочностн 8ала 

Ми = v M~y-+ M~z 
Подсчнтывают по формулам, ПРIIве· 
денным в табл. 5 .4, нлн по справочиым 
данным 

(1 = (М и/W и) + (Р A / S ) 

't = М К max/WK 
См. рис . 5.1 

11 От KeT<JT 

"tт КетТт: 

"ов КеоОв/О 

"тв КевТв/Т 

/V ·' 2 nт=nотптт пйт+птт 

"a=nOBn t8/V n~8+niB 
II T ;;;' 1.2+ 1.5 

M8;;'1.5+1.8 
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5.3. Меканнческно характернстнкн (таНАартных оБРАзцоа Н3 матеРНaJlоа, 
примениомых ДЛИ 88.110а а8томобнлей, МПа 

Сталь 
Твер-

дость Н8. ав ат "в 
,,-
т 0_1 t_1 11"_1 

не менее 

45 240 800 550 ~50 300 350 210 0 , 08 
40Х 270 900 750 680 450 410 240 0 ,08 
40ХН 270 920 750 700 450 420 250 0,07 
40ХН2МА 390 1400 1160 1000 800 650 330 0,07 
12ХН3А 260 950 700 650 490 420 210 0. 07 
12Х2Н4А 300 1100 850 800 590 500 250 0,07 
18Xrт 330 1150 950 900 666 520 280 0,10 
ЗОХГТ 320 1150 950 900 665 520 310 0,10 

П Р н м е ч а н н е . Твердость - соответствует определенному режиму термоо6ра
БОТI(Н заГОТОВI(И, из которой вырезаны стандартные образцы (нормалнзация или закалка 
н ОТПУСI() . Величин а 11"_1 безразмернаи . 

5.4. Форму.~ы ДЛИ определении геОМР.ТРИ'lеских характеристик 
сечений вала 

Момент сопротивлении 

Пuпере'lное 

I 
Площадь 

сечение вала W H WK 
сечения S 

~ 1(d~/32 1(d~/lб 1(d~/4 

. .: 1( ( dt-d~и)/(32dн) 1( (d~ -d~н)/(16dн) 1( (d~-d~н)/4 

.~ 1(d~/32-Ьh{2dн - 1(d~/16-Ьh(2dн -
nd1/4-bh/2 

-h)2/(16d и ) -h)2/(16dи) 

~ 
nd~/32- bh (2d ll - 1(d~I/16-Ьh(2dн-

nd~/4- ЬЬ 
-hj2/(8dн ) -h)2/(8dи) 

- - - -- ~ - -
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Продолженне табл. 5.4 

Момент сопротнвлення 

Поперечнuе 

I 
Площадь 

сечение вала WH WK 
сечения S 

~ 
nd'+bz(D-d) (D+ nd'+bz(D-d)(D+ 

nd'/4 + Ьг (D - d) /2 + d)'/(З2D) + d)'/(16D) 

~ 1fd'/32 nd'/l б 1td'/4 

d - делительный (средиий) диаметр эвольвеитиых шлицев 

• ,иПd~(~2 'Knd~/Ie , s1td~/4 

do~- диаметр поперечиого отверстия 

dо/dи О 0,05 0,10 0,16 0,20 0,25 0,30 0, З5 0,400 

'и 1,0 0,925 0,850 0,775 0,700 0,626 0,660 0,476 0,400 

'1< 
1,0 0,964 0,926 0,884 0,840 0,791 0,740 0,686 0,630 

'! 1.0 0.936 0.873 0.809 0,746 0.682 0,618 0,655 О , 49О 

При м е ч а I1 и С . z - '!иело шлицев. 

метры); размеры шлицов, шпоночных 
пазов и других элементо'в опасного 
сечения; 

материал и термообработка вала ; 
механические характеристики мате

риала вала, МПа (пределы текуче
сти ат и прочностн ав при изгибе, 
пределы текучести 'Тт и прочности 'Тв 

при кручении - табл . 5.3), а также 
геометрические параметры, соединен

ных с валом зубчатых колес. 
Оценку статической прочности вала 

ПРОDОДЯТ по пределу текучести ат 
или ПРО'IНОСТИ ав, Прн отношении 
ат/ав ~ 0,7 запас прочности опреде
ляют по пределу текучести, а при 

ат/ав> 0,7 - по пределу проч
ности. 

lf'e8, If'e'" 

0,9 

tJ,8 

0,7 
10 ;0 JO '10.f0 !ООdя,мм 

Рис. 6.1. Зависимости аО9ффициеИТО8 
ВЛИIIИИЯ абсолютных размероа на преАел 
прочностн КгН и на предел теNучести к,Т 
ОТ d . 

В · 

/-маРГ8!'ЦОВИСТ8R столь; 2 -легироваНllая 
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5.4. РАСЧЕ-Т ВАЛОВ 

НА ЖЕСТ КОСТЬ 

При расчете на жесткость опреде
ляют прогнбы 11 углы поворота сечений 
вала. )..I.лл агрегатов трансмиссии рас
считывают прогибы валов в точках 
пересечения их осей с плоскостями, 
ПРОХОДЯЩИМII через середины зубча
тых венцов сопряжениых зубчатых 
КО.1ес, а углы поворота - для сече

ний, расположенных в указанных пло
скостях и на опорах валов. Прогибы 
н углы поворота определяют в пло

скости осей валов и в перпендикуляр
ной к ней плоскости. 
Наибольшее влияние на работу зуб

чатой передачи оказывают прогибы 
валов D плоскости их осей и углы пово
рота сечений в перпендикулярной пло
скости. Прогибы валов приводят к из
мененню межосевого расстояния, до

полнительному скольжеНIIЮ активных 

поверхностей зубьев и увеличению их 
износа. Углы поворота в плоскости, 
перпендикулярной плоскости осей ва
лов, вызывают перекашивание одного 

зубчатого колеса по отношению к дру
гому, что обусловливает неравномер
ное распределенне нагрузки по длине 

зуба. 
На работоспособность подшипников 

качения, особенно роликовых, суще
ственное влияние оказывают углы по

ворота сечений на опорах вала. Пере
кос вала в подшипниковых опорах 

вызывает искажение контакта тел ка

чения с кольцами, что прнводнт к уве

личению неравномерности распределе

ния нагрузкн между телами качения 

и в зоне контакта, повЫшению износа 

и шума. 

Расчет на жесткость вала постоян
ного сечения. Прогибы и углы пово-

!J 

м 

" х 

ь 
р 

х 

Рис. 5.2. Схема приложения нагрузок пр" 
расчете вала постояниого сечения на же

сткость 

рота вала постоянного сечения, на

ходящегося под действием сосредото
ченных сил Р и моментов М (рис. 5.2), 
определяют на основании обобщеиных 
уравнений упругой линии н углов 
поворота сеченнй вала. 
Уравнение упругой линин 

EJy = EJyo + EJBux-l-
+ м (х - а)2/2 + Р (х - b)~/6 . (5.1) 

Уравнение углов поворота 

EJB= EJBo+ М (х-а)+ 

+ Р (х - Ь)2/2, (5.2) 

где Е - модуль упругости материала 
вала прн растяжении (сжатии); х
текущая коорднната сечения вала, 

в котором определяют прогиб у и 
угол поворота 8; EJyo, EJBo - по
стоянные, определяемые из условий 
закрепления Baila в опорах (прн креп
лении вала в подшипниковых опорах 

принимают EJyo = О, EJBo :/= О, в за
щемленной опоре EJyo = EJBo = О); 
J ~ осевой момент инерции сечения 
вала; а, Ь - координаты сечений, в ко
торых приложены сосредоточенные на· 

грузки соответственно М иР. 
в уравнениях (5.1) и (5.2) наГРУЗКII 

М и Р принимаются ПОЛОЖИ'ГeJ1ьными, 
если они имеют направления, указан

ные на рис. 5.2 (прн направлении 
оси у вверх М действует по часовой 
стрелке, а направленне Р совпадает 
с направленнем оси у), а прн противо
положных направлениях - отрица

тельиыми. Если какие-нибудь нагрузки 
(М или Р) повторяются несколько раз, 
то и соответствующне члены в урав

нениях (5.1) и (5 .2) составляются 
столько же раз. _ 

Расчет вала постоянного сечения на 
жесткость с ИСПОЛЬЗованием уравне

ний (5 .!) и (5.2) проводят в следующем 
порядке. 

!. Устанавливают необходимые для 
расчета исходные даниые: расчетный 
крутящий момент на ведущем валу 
агрегата трансмиссии Мр (см. разд. 2); 
наружный dH и внутренний dBK диа
метры поперечного сечения вала; мо

дуль упругости матеjиаЛ8 вала Е 
(для стали Е = 21 · 10 МПа); осталь
ные параметры см. разд. 5.2. 
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2. Составляют расчетную схему вала 
и иаходят действующие на вал на· 
грузки в плоскости осеА валов и в пло
скости , перпеидикулярной к плоскости 
осеА валов (см . разд . 5.2). Силы выра
жают в Н, а моменты - в Н'мм. 

3. Определяют осевой момент инер
ции сечения вала (мм') 

J = л (~- d~H)/64. 
4. Рассчитывают прогибы у и углы 

поворота сечений 8у в плоскости осей 
валов хОу (рис. 5.3. б) . Для этого 
составляют уравнения упругой линии 
вала: 

в пределах первого участка (О ~ 

"'" х ~ [1) 

EJ у = EJ Уа + EJ8//ox + R//лхЗ/6; (5.3) 

в пределах второго участка (ll ~ 
~ Х ~ /2) 

EJy = EJyo + EJ8//ox + 
+ R//nx3/6 - F Rl (х - /1)8/6 + 

+ М1 (х -11)2/2; (5.4) 

в пределах третьего участка и. ~ 
<x~l) 

EJv - EJvo + EJ8,ox + 
+ RIIJJx'/6 - F Rl (х - 11)8/6 + 

+ Мl (% - '1)'/~ - F R. (.t - 1.)1/6-
- М. (оС - 1.)1/:2. (&,11) 

COCTa.JlIIICJT ура.иеllИI умо. nово' 
рот. сечениll .aJ!/I: 

• предмах nepBoro участив (О .. 
It .. '1) 

EJ8// - EJG/lO + R",x'/2; (5.6) 
• nреде"ШI IToporo участка (/1';:; 
х __ 11) 

EJ8, .,. EJe"o + R'lfX'j2-
- FЯl (x-/1)8/2 + М1 (х -/1); (5.7) 
в пределах третьеrо участка (/8 ~ 
x:::;;;l) 

EJO" = EJO"o + R"лх'/2-
- F Rl (х - /1)2/2 + М1 (х -/1) -

- FR2 (х -/2)2/2 - М: (х -/2)' (5 .8) 

В уравнениях (5.3)-(5 .8) Уа н 8уо 
обозна'lают соответственно ПРОГllб 11 

угол поворота сечения взла НЗ левой 
рпоре (х = О), 

!I fil 

к '. M~ j tr.\\'l t.fj~ ~~~~K 

!I 
FR1 

FIIZ R'In 

K<J. 

Х 

tJ) 
fil <L "ln 

Ки 

~ [1 ,,!" Х 
~ 

l . -~. 

6) 
Рис. 5,8, РаСчеТllаll cxeilla .'.IIа ПОСТОIIИ· 

иоrо сечеиlIЯJ 

а - 11 ПР.ОI:ТI'IИСТlекиоll с:ис:tеме КООРАИ. 
иаt ~V'I i! - 11 MOcKoet" осей .аnОI хои: 
• - а h.,ос:хосtи Ж~,. neJlneltAllxYnllplloA 

ПIlОСКОСТИ осей •• 1101 

ОпреДI!J!IIIOТ УТОoll поворота сеЧI!11ИJl 
81.'1а на o'I8.oA омре (х" О) 

8/111 - 8"а - [-R"1I /1 + F Rl (1 - '1)11.
- ЗМ1 (1 -11)' + P~I (1 - '.)' + 

+ ЭМ. (l-I.)I]/БЕJlj (5.9) 
8 плоскости симметрии зубчатого 

веllца колеса J (х - 11) 
8иl -= 8vл + Rv .. Л/2ЕJ; (5.10) 

в плоскости симметрии зубчатого 
Bellua колеса 2 (х = /2) 

8у2 = El vл + [Rу .. Л- F R\ (12-/\)2 + 
+2M1(/a·-11»)/2EJ; (5.11) 

на правой опоре (х = /) 
8"п::~ 01/11 + (Py .ТJ I 2 - FRl (1 - /да + 

+ 2М1 (1 - 11) - F Ra (1 - 12)2 -

~ 2M~ (1 -12)] .t2ЕJ. (5.12) 
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ВhlражеНl1е· (5.9) ПОЛУЧ~IIО из урав
нения (5 .5) исходя нз условия равен
ства нулю прогибов вала на левоА и 
IlpaBoi1 опорах (Уа = Ул = О и при 
х = / У = Уп = О) . Выражения (5.10), 
(5.11) н (5.12) получены из уравнений 
соответственно (5.6), (5.7) и (5.8). 
Определяют прогибы вала в мм: 
в плоскости симметрии зубчатого 

веl!ца колеса 1 (х = 11) 

У. = Оул'. -1- RlJл/~/6EJ; (5.13) 

о плоскости симметрии зубчатого 
венца колеса 2 (х = [2) 

У2 = Oyi2 + [Rулl~ - F R' (12 -1.)3 + 
+ 3М. (/2 - /.)2J/6EJ. (5.14) 

Выражения (5.13) и (5.14) полу
чены из уравнений соответственно 
(5.3) и (5.4) . 

5. Определяют прогибы z и углы 
поворота е: в плоскости xOZ, перпен
дикулярной к плоскости осей валов 
(рис. 5.3, в). Для этого составляют 
уравнения упругой ЛИНИlI вала: 

в пределах первого участка (O:s:; 
<: х :s:; /1) 

EJz = EJzo + ЕJ6:0х+R~nх'/бi (5.15) 

в пределах второго участка (li < 
<: X~ 1.) 

EJ, - Е/ео + Е/в,о* + 
+ R'I1"I/6 - F /1 (* -11)8/6j (5.16) 

в предмах третьего участка (1. ~ < x~ 1) 

EJ, == Е/,о + Е/е:ох + 
+ Rzлх8/6 - F /1 (х -11)8/6 + 

+ Р'I (х -11)8/6. (5.17) 

Составляют уравнения углов по
ворота сечеиий вала: 

в пределах первого участка (О::::; 
х :s:; /1) 

EJO: = EJezo + Rzлх2/2; (5.18) 

в пределах второго участка (/1:;:::;;; 
х :s:; [2) 

EJ8z = EJOzo + Rzлх2/2 -

-f(i(x-/~)2/2; (5.19) 

d пределах третьего участка (/. ~ 
х :s:; /) . 

Е/е: = Е/О:о + Rzлх2/2 _. 

-F/1 (x-/1)1/2+F,2 (х-/.)I/2. (5.20) 

В уравнениях (5.15)-(5.20) Zo и 
ежа оБО.'3начают соответственно прогиб 
и угол поворота сечеиия вала на ле

вой опоре (х = О). 
Определяют угол поворота сече

ния вала на левой опоре (х = О): 
ОЖЛ = 8:0 = (-Rzл/3 + 'н (/-/1)3-

- F'2 (1- /2)3)/6EJ/; (5.21) 

в плоскости симметрии зубчатого 
венца колеса 1 (х = [1) 

ez• = 0zл + Rzл 'if2ЕJ; (5 .22) 

в плоскости симметрии зубчатого 
венца колеса 2 (х = /2) 

6z2 = 6ZJI + 
+ (RZJЛ - Ft1 (12 -1.)2J72EJ; (5.23) 

на правой опоре (х = /) 
6zii= 6zn + [R zn l l

- 'а (1-/1)2 + 
+ F ': (1- 1.)I]/2EJ. (5 .24) 

Выражеиие (5.21) получеио из урав
неии" (6.17) при значении х = 1 и 
20 = 'п :::о О, а выражения (5.22), (5.23) 
и (6.24) - из уравнений соответствен
ио (6.18), (6.19) и (5.20). 
Определяют прогибы ВllJlа: 
в п.,оскости симметрии Iубчатого 

венца ко.,еса J (ж =- 11) 

11 - 8'n'1 + R,n~/6EJj (5.25) 
в плоскости симметрии Iубчатого 

венца колеса 2 (ж == 1.) 

'2 = 8'Л'2 + 
+ (RzJlI~ - ',1 (/2 -'I)З)/6ЕJ. (5.26) 

ВыражеНИlI (5.25) и (5.26) получеиы 
соответственно из уравиений" (5.15) 
и (5.16). 

6. Определяют суммариый прогиб h
E 

и суммарный угол поворота еЕ се
чений вала: 

hx. = V У'1. + Z2; 

f\~.= V'e~ + 6~. 
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в IIЛОСI<ОСТЯХ хОу И ХО!I прогибы 
и уг.'1ы поворота сечений вала могут 
иметь как положительные, так и ОТ

рицательные значения. Знаки плюс 
или минус при значениях прогибов 
и углоп поворота указывают на на

правление линейных н угловых пере
мещений сечений вала ОТl!осительно 
выбранных осей координат . При по
ложительном значении прогиба сече

ние пала смещено в направлении коор· 

динатной оси (Оу или Oz) (рис. 5.3), 
а при отрицательном значении - в про

ТИВОПО.'10ЖНОМ шшравлснии. Если угол 
поворота имеет положите.'1ьное зна

чение, то сечение вала повернуто про

тив часовой стреЛI<И , а если отрица
тельное - по часовой . 
Для вала , нагруженного только од

ной сосредоточенной нагрузкой (силой 
р или моментом М), прогибы и углы 
поворота можно определять по фор
мулам , приведеlIНЫМ в табл . 5.5. В ней 
представлены четыре схемы нагруже

нил вала : схемы (две первые) при при
ложении нагрузки между опорами 

и схемы при консольном нагру
жеlIИИ вала. Для каждой схемы 
пр"ведены формулы отнg<:ительных 
значеннй yr.'IOB поворота в и проги
бов ii для различных сечений вала (на 
них _указаны индексы ' при величи
нах 8 и и), а также формулы для опре
деления абсолютных значений углов 
поворота е и прогибов у. 
Табл. S.5 можно пользоваться также 

для определеНИJl прогибов и умов 
поворота при действии Н8 вал несколь, 
ких иагрузок. В этом cnучае по фор
мулам табл. Б.Б снаЧlIJJа определяют 
прогибы и углы поворота в задаииом 
сечении при действии Н8 вал каждой 
нагрузки 8 отдельиости, а затем прово
дят их алгебраическое суммирование 

11 k 

У = ~ Yj; А = ~ 8j ; 
1=\ 1=1 

где У, е - COOTBeTCTBCHIIO прогиб и 
угол поворота сечения при совместном 

действии на вал всех нагрузок; Yj, 
е/ - соответственно прогиб и угол 
поворота сечения прн деiiствии на 
вал i-й нагрузки; k - число действу
ющих "а вал нагрузок . 

Расчет вала на жесТI<ОСТЬ по форму
лам таб.1 . 5,5 рекомеIlдуется QЫПQЛlIЛТЬ 

RA р, Pz Rл 

~ а) 

Rл f} Q%>(z ~R" 
12? * H~~r~"f H~~ 

о, а, о) Qz Oz н 
k,RA k, P, f1\ k Р, kJ~ ,kJlln ~ l Wr z 2 Ф 7f.k'~4 Kl~:!:.,!- '.ни , ф 

/(,0, kzO, 6) kzQz kJOZ KJH 

К, "" k,p'!J а, kz Pz kJ ~ 
© I 

/,Н, t IJH 

~~.;. (J.! . l~~ 
г) 

LJ az 

Рис, 5 . 4. После,ll.овательиость преобраэо-
8ания ступенчатого 8ала 8 8квивалеитныА 

вал постояиного сечевия: 

а и г - Вал соответственио ступенчатый и 
9квиввлентный; 6 н , - нвгрузки . дей
ствующие ив части разрезанных ввло,. 

соответственно ступенчатого и IК8И. 

8алентного 

при ручном счете, 8 по обобщенным 
уравнениям (5.1) н (5.2) - на ЭЦВМ. 
Расчет И8 .есткос:ть ступенчатого 

8ма. ДЛII определения прогиб08 и 
угnов поворота сечений ступенчатого 
ваnа его преобразуют в ,квивалент
ный вал постояниого сечеиия. Пр е
образование ступенчатого вала осно
вано на следующем принцнпе: если 

вал постоянного сечения с моментом 

инерции 11 заменить валом с моментом 
инерции 10 = k/1 И изменить при этом 
все нагрузки и реакции в k = 101J1 
раз, то угловые и линеiiные переме
щения всех сечений ва.'1а не изменятся. 

Последовательность преобраэования 
ступенчатого вала в эквивалентнЫI't 
вал постоянного сечения показана на 

рис . 5.4 . Для заданного вала с MOMCII
тами Иllерции 11. 1 •. Jз И Вllешними 
нагрузками P1. Pz. P~ 11 М (рис . 5.4, а) 



5.5 . ....,. ...... -Р: - ' ...".s. .... y7J1tJ8 '101ItJ1IOT8 8а ... ПОСТОАННОТО С~'I~ННА 
N .. "'н-- -..-, 22Liiif'Й Е._А Р НЛН COCpeAOTOqeHtlblM моментом М 
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~ 
Опреде· A~ 

, ... 
I ~ 1". 

ляеМ3R I+i ' /1 /1 ' 
величина - I~ " . r, z 

# /1! 

ёп I а (1 - а) (21-.) , 
'"-3у-а)' r - al' l' 
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ё, I (1- а) (2al- .01- 3ЖI) I 1'-з.(,-.)11- ~} I ~ 
а (3.111- (2) 11- 3Х} ~ ;: 

ер(м) I 2а (/-.0) ('-28) I 6aCI-.)-2f" t al (30+ 21) - 21 (30 + 1) ~ 

I I I 
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ё, 30 (1- Х.)" -а (11 - ••• '.-а.-- 3-С/- Х.)о' Zal (3.11, - 21) - 31 (.11, - 1)' - 21 (~I - 21) ;::: 

ё п I I I Е 
-а (/8-". '-:t8" 2al' -2/1 :.. 

1:: 

и, I (l- а) (2aI- .oS -Ж}).8 I 46a1-2Ii'-2l.) Ж,_ i-~ r - ах, (12 - хп .11, (1"- ж1) 1 
ир(м) I 2а" (/- .)8 J -31 41-.)0.1- Za) I 2а'l (а + l) - 1 (.11, - l) (~I - l) i 

I 
а (/-ж.) Х I .,-.. )Х I ах, (x~ _ 12) - ~ 

у. -а' (30+21) 
;t 

х (:ux.-.4-~ :. (2Ii'- 21Х1 + x~) - (а + l) (.11, - 1)' 1:: 
;,. 

в I ± HI'EJI I ±мt/IEJI I ± P(J/6EJI ± M(J/6EJl 

!I I ± Pj/6EJI I * Mj/8E.J' I ± РfI/БЕJl ± Мj/БЕJ' 

При м е ч а и н е. В фор.уааJl АВ .....-- •• 11 __ nmnc прин'имаетСR в случае. еслн Р нли М нопра.ле" ... ту же 
сторону. что н на схеме, • 511 •••• 87С-. ~ -.cn __ "'8oro Ilапраоления. 
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находят реакции на левой Rл и пра
вой Rп опорах и строят эпюры по
перечных сил Q и изгибающих момен
тов Ми. В переходных сечениях ва
ла 1 и 2 находят поперечные силы Q1 и 
Qз И изгибающие моменты МИ1 и Миz . 
\t Разрезают» ступенчатый вал по пере
ходным сечениям 1 и 2 на отдельные 
части и прикладывают соответствую

щие им поперечные силы и изгиба
ющие моменты (рис . 5.4, 6) . Преобра
зуют каждую часть вала с моментами 

инерции J 1, J 2' J з в вал с моментом 
инерции Jo (обычно Jo принимают 
равным моменту инерции сечения одной 
из частей вала). Д.'1Я этого находят 
коэффициенты приведения k1 = JO/J 1, 

k2 = JO/J2 , kз = Jо/Jз , умножают все 
силы и моменты, приложенные к каж

дой части ступенчатого вала, на со
ответствующий этой части коэффициент 
приведения k и одновременно прини
мают, что момент инерции каждой 
части вала равен Jo (рис . 5.4, в) . Опре
деляют результирующую поперечную 

силу tJ.Q и результирующий изгиба
ющий момент tJ.Ми в местах разреза : 

tJ.Q1 = Q1 (kз - k1); 

tJ.МИ1 = МИ1 (k2 - k1) ; 

tJ.Q2 = Q2 (kз - k2); 

tJ.Ми2 = МИ2 (kз - k2) . 

«Соединив» отдельные части вала 
друг с другом и приложив в местах 

соединения результирующую попереч

ную силу tJ.Q и результирующий из
гибающий момент tJ.М и , получают экви
валентный вал постоянного сечения 
с моментом инерции Jo (рис. 5.4, г). 
Необходимо отметить, что на эквива 
лентный вал действуют не только 
заданные внешние нагрузки , изменен

ные в k раз, но и дополнительные 
внешние силы tJ.Q и моменты tJ.M II 

от внутрениих силовых факторов, при
ложенные в местах сопряжения частей 
вала . 

Для определения прогибов и углов 
поворота сечений эквивалентного вала 
применяют те же методы, что и для 

вала постоянного сечения. Найденные 
11 результате расчета линейные и угло 
вые перемещения сечений эквнвалеllТ
"ого вала по величине и lIаправленНlО 

соответствуют перемещениям тех же 

сечений ступенчатого вала . 
Расчетные значения перемещений ва

ла в местах посадки зубчатых KO.lJeC 

не должны превышать следующих ве

личин : прогиб вала в плоскости осей 
валов 0,\ мм, а в перпендикулярной 
к ней плоскости 0,15 мм; угол пово
рота в каждой плоскостн 0,002 рад. 
Суммарный угол поворота на опоре 
при установке в ней роликового или 
игольчатого подшипника не должен 

превышать 0,0005 рад, а при установке 
шарикового радиального или радиаль

но-упорного подшипника 0,002 рад . 
При установке в опоре самоустанавли- _ 
вающегося подшипника (сферическо
го) угол поворота сечения вала на 
опоре не лимнтируется. 

5.5. РАСЧЕТ ВАЛОВ 

НА УСТАЛОСТЬ 

ПРИ КРУЧЕНИИ 

Валы трансмиссни автомобилей на 
сопротивление усталости прн кручении 

рассчнтывают в такой последователь
ности (табл . 5.б) : 

опреде.1ЯЮТ параметры нагрузочного 

режима, необходимые для расчета; 
устанавливают размеры опасных се

чений вала и механические характе
ристики стаидартных обращов из ма
териала вала; 

рассчитывают напряжение кручеиия 

в опасных сечениях вала и велиqину 

накоплення усталостного повреждения 

за 1 км пробега автомобиля; 
находят предел выносливости вала 

при реальном цикле напряжения и 

ресурс вала по сопротивлению уста

лостн при кручении ; 

определяют расчетный срок службы 
вала . 

Исходными данными для расчета 
вала на сопротивление усталости при 

кручеиии являются следующие пара

метры : 

дорожные условия . в которых 

должна проходить эксплуатация авто

мобиля (i = 1, 2 ..... k - порядковый 
номер вида); относительные пр06еги 
автомобиля в рассматриваемых видах 
дорожиых условий а, ; 

расчетный крутящиrl момент на валу 
Мр/. Н · м (см. раэд. 2) ; 
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Расчет валов U шлuцевwе соедцнеllиJI 

Б.О. ПОРЯДОК р • .:чета 8a.ll8 на ':ОПРОТИ8.11еии, УСТL1IО':ТИ при .РУ'ltнии 

Наимеиоваиие и обозиачеиие Расчетиые формулы и указаllИЯ 

Pac~eт накоnмниJl /lcmaAocmHoeO nО8реждениJl 
ваАа 'а I КМ nро6ега а8тОAfо6иАЯ 

Момеит сопротивлеНИII опасиого се- I См. табл. 5.4 
чения вала при кручении W К, мм' 

НОМИИ8ЛЫlое иапряженне нручеНIIЯ. 
МПа 

Чнсло цинлов перемеиы напряжения 
кручеиия за 1 км пробеГ8 автомобиля. 
км-1. 

Tj = МVi"10'/IVи 

N li = I1 0 ё' 10' /2nгк 

Показатель степеин. характеризующнА I РекомеНДуется приннмать т 
зависимость между напряжеинем кру-

чения вала н числом цнклов т 

Расчетная величина иакопления уста
лостиого П08реждеиия 8ала за 1 км 
пробега автомобиля. (МПа)т/км 

Ресурс 8ала по соnроти8лению 

ОбщиА коэффнциент. учитывающиА 
влияиие концентрацни напряжения. 

абсолютиых раэмеров сечеиия. состоя 
ния поверхиости и упрочияющеА об
работки вала иа предел выносливости 
при кручеиии 

Предел выносливости стаидартного об 
разца из материала. вала при кру'!е ' 

иии с симметричным циклом при ве

роятности иераэрушеиия р = 0.95 (для 
нормального закона распределеиия) 

к.оэффициеит. ~арактеризующий ка
чество материала 

Предел выиосливости вала при кру
чении с реальиым симметричным цик- · 

лом при р = 0.95 

т . 
R1ti = tj NliKnBi 

устаllосmи при /(py~eHии 

_ K"t+ Кпt -1 
K"tA - ---=-~--=;i-

KfltKer 

Kt см. табл. 5.8 
Ket см. рис. б.5 
Knt см. табл. 5.9 
Kf\1: см . табл. 5.1 О 

t_ 1 = '{_ 1 (1 ..... 1.G5v"t_l) 

Кфt = 't_1/"tT 

"trAi = 
21:_. 

4 

Базовое число ЩlКлов перемены на
пряженнА при кручении вала 

(K"tA + КФ1:) - (Ktn - Kq>t) Ti 

Реl(омеllдуется принимать 

NOt = 6· 10' 

Ресурс вала по сопротивленИlО уста· 

лости при кручении. (МПа)m 

т 

Rt lim 1 = "trAiNOt 

Рас~tmный СРOf( службы 8ала 

12 Расчетиыll срок службы вала ~я от- I (., =apiRtlim i/R1t! 
дельиых видов дорожиых УСЛОВИl1. км ' 

13 

14 

Расчетный срок службы вала при 
эксплуатации автомобиля в смешан· 
ных дорожных условиях, ,(м 

Условие достаточной ВЫНОСЛНВОСТlI 
вала 

L]; =1 I i~1 a.j / L i 

L]; > Lo 
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коэффициент приведения реального 
-режима нагружения к расчетному КпВi; 
число циклов напряжения кручения 

за один оборот Beдy~eгo ~олеса авто
мобиля nOi. коэффициент асимметрии 
цикла 'i; коэффициент учета неста
ционарности режима нагружения ар t 
(значения КпD • по. " ар приведены 
в табл. 5.7); 

радиус качения Beдy~eгo колеса 

автомобиля '1\, м; нормативный пробег 
автомобиля до капитального ремонта 
Lo• км; размеры опасного сечения вал!! 
(наружный dH н внутренний dви диа
метры вала); размеры шлицев, шпоноч
ных пазов и других элементов сечения, 

мм; 

материал и шероховатость поверх

ности. упрочняю~ая обработка вала; 
механическне характеристики стан

дартных образцов из материала вала: 
предел прочности при растяжении ав, 

предел текучести при кручении '{т, 

среднее значеиие предела выносли

вости при кручении -t_1 • коэффициент 
вариации предела выносливости при 

кручении V't_l (см. табл . 5.3). 
Параметры нагрузочного режима для 

расчета вала на сопротивление уста

лости определяют на основании экспе

риментальных данных раздельно для 

каждого вида дорожных условий . в ко
торых будет эксплуатироваться авто
мобиль. или расчетным путем . При-

Х&( 
~ 

/ ""-r---.... 
r-...... ....... 

i'-
?' :-.... 100.. 

i""' .... 

r-. _ ....... --'-
-

~9 

0,8 

0,7 
0,6 

0.5 
, 1(} 20 ЗО 40 БО 80 100 150dH,HI'1 

Рис. 5.5. 3аВИСИ~IОСТЬ коэффициеита вли
яиия абсолютных размеров сечения вала 
на предеJl ВЫНОСJlИВОСТИ пр\! крученни ОТ 

наружного днаметра: 

- углеродиста я ста ль; 2 - легиро-
в анн а я сталь 

веденные в табл. 5.7 значения пара
метров нагрузочного режима для ти

повых дорожных условий носят ориен
тировочный характер. и их следует 
использовать только в том случае. 

ес.'1И отсутствуют экспериментальные 

или расчетные данные. 

Расчет вала на сопротивление_ уста
лости на всех этапах проводят для 

каждого вида дорожных условий в от
дельности, а затем на основе гипотезы 

накопления усталостных повреждений 
находят суммарный срок службы ва
ла при эксплуатации автомобиля в сме
шанных дорожных условиях. 

5.7. Ориеитировочные sначеиии пара метро. нагрузочиого ре.има 
ДЛИ расчета валов траисмиссии автомОбилей на УСТАЛОСТЬ при круqенин 

Дорожиые условия KnB · IO· ар 

Асфвльтированные УIIИЦЫ 0,8-1 ,2 0 ,3-0,4 0,16 -0,20 0,5-0,7 
ГОРОДОВ 
Асфальтированное шоссе 

в местности : 

равииниой 0 ,4-0 ,6 0,5-0,7 0 . 18-0,22 0,7-0,9 
Itолмистой 0. 5-0,9 0,4-0,6 0 ,22-0,26 0.6-0,8 
горной 0,9-1,3 0,3-0,5 0,28-0,32 0,4-0,6 

ВУIl18жиое шоссе: 
в удовлетворительном со· 1,6-2,0 0.2-0,3 0.26-0,30 . 0,6-0 , 8 
стоянии 

рвэбитое 
Грунтовые н ГРВ811Аные до-

2,3 -3,7 - 0, 3--0,4 0,36-0,4 2 0,3 - 0,5 

роги: 

в равнннной MeCTHOCTII 0.5-0.9 о. з-- о,~ 0,20-0, 24 0 ,6-0 ,8 

• колинстой местностн 0,9-1 .3 0 ,2-0,-1 О ,2 4 -- 0 ,211 0 ,5-0,7 
разбитые 1.8-- 2.4 - 0.15--0,20 0, 30-0,3 ,1 O.'I-O,!i 

Бездорожье 2, ,1- 3,0 - 0,10--0,1 5 0. :16-0.40 0,3-0 , 5 

5 П/р А. И, Грншке811ЧI 
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5.8. Зна'IСННП эффектнвного коэффнцнента концеllтрацнн напряженн;\ 
прн KpY'leHHH К'( 

00' МПа 

Ваn r/d 

1 1 
11000 /1200 400 600 800 

С гаnтеnьными переходамн D,d = 2 

0,01 1,90 2.00 2,10 2,20 2,30 
0.03 1,63 1,66 1,70 1,75 1,80 
0,05 1,50 1,53 1,56 1,59 1,62 
0,1 1,26 1,28 1,31 1,34 1,37 
0,2 1,10 1,12 1,14 1,17 1,20 

D/d = 1,4 

0,01 1,80 1,87 1,94 2,02 2,10 

~ 
0,03 1,55 1,58 1,62 1,66 1,70 
0,05 1,45 1,47 1,49 1,52 1,55 
0,1 1,20 1,23 1,27 1,31 1,35 
0 ,2 1,10 1,12 1,14 1, 17 1,20 

D/d = 1,1 

0,01 1,65 1,71 1,77 1,85 1,95 
0,03 1,52 1,57 1,61 1,66 1,71 
0,05 1,42 1,44 1,47 1,51 1,64 
0,1 1,20 1, 22 1,24 1,27 1,30 
0,2 1,05 1,07 1,09 1,12 1,15 

Со шлицами ПРЯ ... оБОЧIiЫМU 

ЕН-
I 2,10 I 2,36 I 2,55 I 2,70 I 2,80 

ЭвольвеlimliЫМU 

I 1,40 I 1,46 I 1, 52 I 1,58 I 1,60 

5.9, Значения козффициента 1( п'( ' учитывающего 

влияние СОСТОЯНИИ поверхности на предел выносnивостн прн крученин 

~ i* 
Предел прочности 

ctll--C"':' 00' МПа 
OIU" 
001 -><=а. 
0><"" Ra (Rz), 

Вид обработки ", "''' cucu"" 
13'" мкм 
О 

ul:E-< 400 800 1200 
~ U 
'>=0 
::':-ы-. 

Шлифованне 9-10 0,32-0,08 
Обточка: 

1,00 1,00 1,00 

тонкая 6-8 2,5-0,32 1,05 1,10 1,25 
грубая 3-5 (80-10) 1,20 1,25 1.50 

НеобрабОТЗJlная поверхность - - 1,30 1,50 2,20 
-
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5.10. 3наЧl!НИЯ козффицнеита К!3Т' 

учитывающего ВЛltЯНIIС упрочняющеli 
обработки вала на предел 
выносливости при кручении 

Вал 

Вид поверх -
с 1toнцен-

HocTHOi! трацией 
обрабОТIШ глаДКIIЙ 

напряже-

ниi! 

Закалка ТВЧ 1.2-1.5 1.5-2.5 
Азотирование 1.10-1.15 1.3-· 2.0 
Цемеитация 1.1 - I;b 1.2-2.0 
Обкатка РОЛIl- 1.10-1.25 1.3-1.8 
ками 

Обдувка Дробью 1. 1-1. 2 1.1-1 . 5 

5.6. ВИДЫ ШЛИЦЕВЫХ 
СОЕДИНЕниR 

Шдицевые зубчатые соединения раз
дичаются по передаваемой нагрузке, 
степени подвижности сопрягаемых де

талей, форме зуба и другим геометри
ческим параметрам. 

По виду действующих силовых фак
торов шлицевые соединения трансмис, 

сии автомобилей подразделяют на че
тыре группы: 

группа М - соединения, переда-
ющие TO.'lbKO крутящий момент 
(рис. 5.6) ; . 
группа 3М - зубчатые муфты, со

единяющие вал со свободно установ, 
ленным на нем зубчатым колесом 
(рис. 5.7); 
группа мр - соединения , переда· 

ющие крутящий момент и поперечную 
СIIЛУ (рис. 5.8); 
группа РР -- соединение промежу

точного зубчатого колеса с валом 
(рис. 5.9) . 
По степени подвижности сопрягае

мых деталей принято различать сле
дующие группы зубчатых соединений : 

подвижные - соединения, имеющие 
значительные осевые перемещения эле· 

ментов под нагрузкой (например, 
скользящее шлицевое соединение кар· 

данной передачи); 
неподвижные - соединения, у кото

рых сопрягаемые детали стянуты в осе· 

Рнс, 1,1, СО'Аинени", П'Р'АIIOЩИ8 ТОnlollО Кр),111щнiI ",О/ll.Н1 
(rРУППI М) 

!'не, 8.7. Э)'ISЧltlА "')'.' 
та (rр)'ппа 3~\) 

Рис . 11.8. Соедииеиие, передающее крути· 
щиА момент н окружное УСИJ1IIе (rpYlllla мр) 

5· 

Pltc. 5.9. Соедltнение промеIllУТО'IИОГО зуб· 
~8TOГO I\OJlcca с qn.10M (ГРУllllа РР) 
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а) 

~a_.~ • 
Рис . 5. 10. ПрямоБОЧllые цеитрнроа;шные 

ШЛlщевые соеДНllения : 

а - по наружному диаметру D : б - по 
вн утреннему диаметру d : 8 - 110 боиовым 

поверхностям Ь 

вом направлении соседними деталями, 

создающими осевой натяг (например, 
соединение фланца вторичного вала 
с валом); 

УСЛ08но·неnодВU3IIJНble - соедииения, 
)' которых относительные осевые пере
мещения сопряженных злементов под 

нагрузкой не предусмотрены кине
матикой, но возникают при работе за 
счет перекосов, деформаций и зазоров 
в соединенин (скользящее зубчатое 
KOJIeCO - шлицевой В8Л, полуосеВОI 
аубчатое колесо ДИфференцна.lJа - по
луось, венцы зубчатых муфт и др . ) . 
По форме профиля зубьев (шлицев) 

различают следующне тнпы шлнцевых 

соединениА : прямобочные , эвольвент
ные и треугольные (рис. 5.10-5.12). 
Прямобочнwе ШЛllцевwе соединення. 

Основиые размеры прямобочных шли
цевых соединений установлены 
ГОСТ 1139-80, который предусма· 
тривает три серии соединениА: лег· 
кую, среднюю " тяжелую, различа· 

ющиеся между собоА размерами и 
числом шлицев (табл. 5.11 и рис. 5.10) . 
Соединения легкой серии имеют 

нанменьшую высоту шлицев, их при· 

меняют для неподвижных или слабо· 
"агружеНIjЫХ узлов . СреДIfЯ'f серия 

рекомендуется для средненагружен

ных неПОДВИЖН bl Х или условио-непо· 

движных соединениА. Тяжелая серия 
прсдназначсна для подвижных соеди· 

нениА, имеющих перемещеllИЯ сопря
женных деталеii под нагрузкой, и для 
всех остальных соединений, работа· 
ющих в иаиболее тяжелых условиях , 
передающих максимальный крутящий 
момент. 

Профиль зубьев прямобочного шли
цевого соединения обычно вы/юл
няется так, чтобы толщина зубьев в по· 
перечном сечении вала приблизитель-
110 равнялась ширине впадин по дуге 

окружности D или d. Соединения вы
ПОЛIlЯЮТСЯ с четным числом шлицев z 
(6, 8, 10, 16, 20) и с центрированием 
по наружному D, внутреннему d диа· 
метрам или по боковым поверхно
стям Ь (см. рис. 5.10). 
При выборе способа центрирования 

сопряженных деталей основными кри· 
териями служат: режим нагрузки, кон· 

струкция детали , эксплуатационные 

требования, особенности технологиче
ского процесса изготовления деталей 
и иtпользуемое при этом оборудование. 
В конструкциях, требующих точ, 

нога центрирования по кинематическим 

или динамическим условиям, приме· 

няется центрирование по наружному 

ИJlИ внутреинему диаметру . Если от
верстне термнчески не обраба1'ЫВ8Ю1 
или обраба1'ывают до невысокоЙ твер
дости, то из техиологических сообра
жениА следуе1 применять цент.lIИРО
ванне по иаружному диаметру. Тогда 
центрирующие поверхности доnускаЮ1' 

точную и высокопроизводительную об
работку вала - круrлым шлнфованием, 
а отверстия -- ПРОТRгиванием. 
ВХОДRщие углы впадин отверстия и 

вала выполняют по радиусу r =
-= (0,1+0,16) h, где h - высота шли
цев. При любом способе центрирова
ния на углах зубьев дел_ают фаски 
под углом 450 с катетом !, несколько 
большим '. 
Нецектрирующие диаметры d1 вы· 

пOJtняют по классу А1 , d - по классу 
х •. По внутренней поверхности остается 
зазор А, определяемый разностью по· 
лей допусков по этим классам. 

ЕСJlИ поверхность отверстия имеет 
высокую твердость (HRC 40 и более) 
то следует применять цеНТРИРО8ание 
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5.11. Основные размеры ПРRмобочных ШJlнцевых соедннений, мм 
(ГОСТ 1139-80.) 

Номииальны!! 
Ь 

4., а. 
f 

r, 
размер zXdXD не менее не менее не более 

ЛегICQII CtPUIl 

6Х23Х26 6 22.1 3.54 0.з+0.2 0,2 
6 Х 26 Х 30 6 24,6 3.85 0,з+0.2 0,2 
6Х28Х32 7 26.7 4,03 0,з+0,2 0,2 
8 Х 32 Х 36 6 30.4 2,71 0,4+0,2 0.3 
8Х32Х40 7 34,5 3,4G 0,4+0.2 0,3 
8х 42 Х 46 8 40,' 5,03 0,4+0.2 0,3 
8Х46х50 9 44,6 5,75 . 0.4+0.2 0.3 
8 Х 52 Х 58 10 49.7 4,89 0,5+0.3 0 ,5 
8х56Х62 10 53,6 6,38 0,5+0.3 0,5 
8Х62Х68 12 59,8 7,31 0,5+0 .3 0,5 
10Х72Х78 12 69.6 5.45 0,5+0,3 0.5 
10х 82 х 88 12 79.3 8,62 0.5+0,3 0,5 
10Х92Х98 14 89.4 10,08 0.5+0.3 0,5 
10х 102Х 108 16 . ~.9.9 11,49 0.5+0,3 0,5 
10х112х120 18 108.8 10,72 0.5+0,3 0,5 

СредК1I1I серия 

8х11 xl4 3 9,9 0,з+ 0,2 0,2 
8X13)( 111 з,а 12,0 0,з+0,11 0.2 
8)(18)(20 4 l4,а. 0,з+0,2 0,2 
8х 18)(22 1 111,1 0,э+ 0,2 0,2 
8)(21)( 2. 1 19,8 1,81 0,з+0,2 0,2 

8)( 23 Х 2а • 21,3 1,3' 0,з+0,2 0,2 
.)( 26)( 32 • 23,' 1,68 0,4+0,2 0,3 
.)( 28)( 3. 1 21,8 1,70 0,4+0,2 0,3 
8Х32)(38 8 29,' 0.4+0,2 0,3 

8)(36)(42 7 33,6 1,02 0,4+0.2 0.3 
8)( 42)( 48 8 39,6 2,67 0,4+0,2 0,6 
8)( 46)( 64 9 42,7 0,6+°,3 0.5 
8Х62Х60 10 48.Т 2,44 0,5+0,3 0,5 

8Хо6Х65 10 62,2 2,5 0.6+°,3 0,6 

8 Х 62)( 72 12 67,8 24 0,6+0.3 0,5 

10)(72)(82 12 67,' 0,5+°,2 0.5 
10)(82)(92 12 77,1 3.0 0.5+0.3 0.5 

'Ох92х 102 14 87,3 4,Б 0. 5+0.3 0.5 

'ОХ 102 Х 112 16 97,7 6,3 0.5+0.3 0.5 

IOXll2Xl25 18 106,3 4,' 0.5+0,3 0,5 
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HnMlllla.1bHbIn 
размер lXdxD ь d" 

не менее 

Продолжение табл. 5. 11 

а, 

не менее I г, 
не более 

Тяжелая серия 

10)( 16х 20 \4,1 0,з+0,2 0,2 

10x 18х23 3 15,б 0,з+0,2 0,2 

10 Х 21 х 26 3 18,5 0,з+0,2 0,2 

10Х23Х29 20.3 0.з+0,2 0.2 

10Х26Х32 4 23.0 0.4+0.2 0.3 

10 Х28 Х3 5 4 24,4 0,4 -+·0.2 0.3 

10Х32Х40 5 28,0 0.4+0,2 0,3 

1 О Х 36 х 4 5 5 31,3 0,4 +0,2 0,3 

10Х42Х 52 6 36.9 0.4+0.2 0.3 

10Х46х56 7 40.9 0.5+0,3 0.5 

16 Х 52 Х60 5 Н . О 0. 5+0.3 0.5 

16х 56 х6 5 5 50.6 0.5+0,3 0,5 

16х62х72 6 56.1 0.5+0.3 0.5 

16х72х82 7 65.9 0,5+0,3 0,5 

20 Х 82 Х 92 6 75.6 0,5+0,3 0,5 

20Х92Х 102 7 65 . 5 0.5+0,3 0,5 

20Х102х115 8 98,7 0.5+0.3 0,5 

20х112х12Б 9 104 0,5+0.3 0,5 
-~ .. _~ ~_._-~ 

ri р и '" е Ч а н и е, Обоsиачеиие веЛИЧИИ см. рис. 5.10 • 

по внутреннему диаметр)" обрабаты· 
вая центрнрующие nOBepXHOGTII ва,1а 

и втулки шлифованием, Центрирование 
ПО внутреннему диаметру ПО3ВОЛIIСТ 

обеспеч"ть наиболее высокую ТОЧНОI:ТЬ, 
НецеНТРИРУlOщие диаметры D1 выпоJt· 
HlllOT по классу Ха, D - по клзс:су х,. 
По наружной поверхности соедннени" 
образуеТСIf звэор Са, ОllреДе.1яемыЙ 
разностью полей допусиов по этнм 
классам, Недостатком центрироваНIIЯ 
по внутреннему диаметру ЯВJlяется 

уменьшение опориых площадок по 

цеитрирующему диаметру и более вы
сокая трудоемкость изготовлеиия. 

Цеитрирование по боковым граням 
зубьев применяют в тех случаях, 
когда точность центрирования RТУЛКИ 

не имеет существенного значения и 

в то же время необходимо обеспечить 
достаточную прочность соединения 

в эксплуатации (карданное соедине
,!ие). При этом способе центрирования 

. , 

обычно прнменяют соедннения с вы. 
сокими ауОьямн, Воковые грани аубьев 
вала шлифуют, у основаltия зубьев 
преАусмат~нва~т канавки. Втулку. 
как правило, выполня~т из мате· 

РlfаЛ8 fBepAoCT1i1O не Clолее Н RC 40, 
так каи ПРQтягивание является окон' 

чательной операцией обработки от' 
верстия, 

Диаметры D1 выполняют по хлассу 
Ха. D и d - по хлассу Х,. d1 - ПО 
классу А а , На наружной и внутренней 
поверхностях соедииеlЩЯ обраЗУЮТСII 
зазоры 6.. величина которых опреде
ляется разностью полей допусков по 
этим к.1ассам. 

Э80m,вентные шлицевые соединения 
(рис . 5.11) . СоединеЮIЯ с эвольвент
ным профилем зубьев обладают сле
дующими преимуществами по сравне

нию с прямобочными . 
Имеют ПОВblшенную нагрузочную 

СIIL>собнqсть б",аГQдаря постоянному 
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утолщению зубьев по мере приближе
ния к основанию, уменьшению кон

центрации напряжений и вероятностн 
возникновения трещин у основания 

зубьев при термообработке вследствие 
возможности обеспечения закруглений 
во впадинах вала. 

Втулки с эвольвентным профилем 
обладают способностью самоустанав
лнваться на валу под нагрузкой, что 
улучшает равномерность распреJ1.еле

ни" нагрузкн между эубьями и создает 
лучшее прилегание боковых поверх
ностей зубьев втулки и вала . Бла
годаря этому прочность на смятие и 

износ эвольвентных соединений (при 
прочих равных условиях) выше, ЧеМ 
у прямоБОЧНЫХ щлицевых соединений. 
Для нарезания эвольвентных зубьев 

методом обкатывания с помощью чер
вячных фрез с высокой точностью 
может быть применено стандартное 
зуборежущее оборудование, ПОЗВО,1lя
ющее нарезать одной фрезой валы 
с различным числом зубьев данного 
модуля и шага. 

Эвольвеllтные шлицевые соединения 
рекомендуется применять для передачи 
значительных крутящих моментов. 

Особенно желательно использование 
эвольвентного соединения, когда тре

буется высокое сопротивление уста
лости валов, несущих большие на
грузки. 

Для эвольвентного соединения при 
нято число зубьев от 11 до 50; угол 
профиля исходного контура рейки ЗО

Q

; 
форма впадин может быть ПЛОСКОI{ 
или закругленной . 
Эвольвентные соединения центриру

ются обычно ПО боковым поверхностям 
зубьев (рис. 5.11, а) и по наружному 
диаметру (рис. 5.11, б) . Центрирова
ние по наружному диаметру приме

няется в тех случаях, когда необхо
дима повышенная точность вращения 

деталей, посаженных на вал . 
Основные размеры эвольвентных 

шлицевых соединений установлены 
ГОСТ 60З3-80· (табл. 5:12). 
Треугольные Ulлице8wе соеАннеНИR 

(рис. 5.12) применяют главным 06-
разом для неподвижного соединеllИЯ 

деталей, передающих отиосительно ма
лые крутящие моменты, а также для 

соединения вала с тонкостениыми втул

ками. Они имеют наиболее мелкие 

5} 

Рнс. 5. t 1. ЭВОЛЬ8ентные центрнрованные 
шлицевые соедииеиии: 

а - по боковым поверхностям зубьев; 
6 - по наружному диаметру 

зубья (модуль 0,2-1,5 мм, число 
зубьев 15-70) . 
Угол профиля характеризуется уг

лом впадин вала . Наиболее часто 
применяют углы впадин 60, 72, 90Q 

Центрирование осуществляется только 
по боковым поверхностям зубьев. По
верхностная твердость втулки не 

должна превышать Н RC 40 . 
Треугольные зубья с галтелями боль

шого радиуса у основания обладают 
несколько большей прочностью на из
гиб, чем эвольвентные . Треугольные 
шлицевые соединения в автомобилях 
в основном применяются в рулевых 

управлениях и торсионных подвесках . 

Посадки шлицевwх соединений по 
поверхностям центрирования (наруж
ный, внутренний диаметры, боковые 
поверхности зубьев) назначают по си
стеме отверстия из числа стандартных 

посадок для гладких цилиндрических 

поверхностей. 
Для подвижных и неПОДDИЖНЫХ по

садок предусматривается зазор по со

прягаемым поверхностям . Величина 
зазора между посадочными поверх

ностями при высоких требованиях 
к точности центрирования должна быть 

Рнс. 5.12. Треугольные шлиuе8ые соедн
нения 
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5.12. OCIIO е размер'" :оВо .... ВенТных ш"нцевых соеднненнА (rOCT 8033-80·) 

:" 
т = 1 мм т = 1.5 мм е:ж т = 2 мм m=2.5I1М т = 3.510111 т = 510111 

:1\« 

'" .о"" <;:1\ 
""'с) 
~'" ;&>-'" z JC Z 
с"' .. 
:z:"" "':> 

12 11 О - - -
13 12 О - - -
15 Н О - - -
17 16 О - - -

20 18 0.6 12 0, 2 ~ 

22 20 0.5 14 -0.25 -
25 24 О 16 -0.25 --
28 26 0.5 18 -0.25 12 
30 28 0.5 18 0.75 14 
32 30 0.5 20 0.25 14 
35 34 О 22 0.25 16 
38 3б 0.5 24 0.25 18 
40 38 0.5 26 -0.25 18 
42 - - 26 0 .75 20 
45 - - 28 0.75 22 
50 - - 32 0.25 24 
55 - - 36 -0.25 26 
60 - - 38 0,75 28 
65 - - - - 32 
70 - - - - 34 
75 - - - - 36 
80 - - - - 38 
85 - - - - -
90 3~ 1.25 24 1.25 16 
95 Э6 1.2 5 26 0.25 18 

100 38 1.25 28 -0.75 18 
110 42 1.25 30 0,75 2() 
120 46 1,25 34 -1.25 22 
IЭО 60 1,25 36 0,25 24 
140 - - Э8 1.75 26 
150 - - 42 -0.21) 28 
160 - - 44 1.25 30 
170 - - 48 -0.75 32 
180 - - 50 0.76 34 
190 - - - - 36 
200 - - - - 38 
220 - - - - 42 
240 - - - - 46 
260 - - - - 60 
280 - - - -
300 - - - - -
320 - - - - -
340 - - - - -
ЭБО - - - - -
380 - - - - -
400 - - - -

I --

наименьшей. По нецентрирующим диа
метрам всегда предусматривается 

сравните.'1ЬНО большой зазор. величина 
которого должна быть достаточной для 
обеспечения сопряжения только по 
посадочным поверхностям. 

Рекомендуемые посадки и допуски 
для прямоБОЧIIЫХ соединений приве
дены в прнложеннн к ГОСТ 1139-80". 
для эвольвентных соединений 
ГОСТ 6033-80"'. 

---
-
-
-
--
1 
О 
1 
0.5 
О 
1 
О 

-0.5 
О 
0.5 
1 

-0,5 
О 
0.5 
1 
-
2,Б 
О 
2,Б 
2.б 
2,5 
2,5 
2.5 
2. 1) 
2.б 
2.5 
2.Б 
2.б 
2.5 
2.5 
2.5 
2. 5 ------
-

Z Z z 

- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
- - - - -
12 1.25 - - -
14 0.25 - -
14 1.25 - -
16 0.25 - -
16 1.25 - -
18 1.25 - -
20 1.25 14 1, 25 -
22 1,25 16 0.25 -
24 1,25 18 -0,75 -
26 1.25 18 1,76 12 
28 1,25 20 0.7Б 14 
ЭО 1,25 22 -О,2Б 14 
32 1. 25 24 -I,2Б 16 
- - - - -
- - - - -
- - - - -
14 2.5 - - -
16 0.5 - - -
18 -1.5 - - -
18 3.Б - - -
20 1.1) 14 О 
22 -0.5 14 Б 
24 -2.5 16 О 
24 2.5 16 5 
26 О.б 18 О 
28 -1.5 18 6 
30 1.5 20 5 
34 -2.5 22 6 
36 0.6 24 Б 
38 3.5 26 11 
42 -0.5 28 5 
- - 30 5 
- -' 32 б 
- ~ 34 5 
- - 36 5 
- - 38 5 

5.7. PAC~ET ШЛИЦЕВЫХ 
СОЕДИНЕНИЙ 

---
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-----

2,5 
0,5 
2.5 
О 
-------

Для оценки прочности и износостой· 
кости шлицевого соединения выпол· 

няют два вида расчетов рабочих по· 
верхностей: на СМЯТlIе и на износ. 

Расчет на смятие выполняют из 
условия передачи соединением макси

мального динамичеСI<ОГО крутящего мо

мента М} тах. 
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При расчете на износ нспользуют 
распределение длительно действующих 
нагрузок, которое может быть задано 
в табличном виде, графически или 
r.татистическими характеристиками. 

В рассматриваемой методике распре
деление д.lJительнодеЙствующих нагру
зок задается статистическими харак

теристиками для каждой нагружающей 
данное соединение передачи в отдель

ности. 

Основным видом расчета неподвиж
ных соединений является расчет на 
смятие. Однако, учитывая возможность 
ослабленяя и даже исчезновения осе
вого натяга неподвижного соединения 

в процессе работы, целесообразно для 
него выполнять также н расчет на 

нзнос. Такой расчет имеет условный 
характер по сравнению с аналогичным 

расчетом подвижных и условно-не

подвижных соединениА. Для неподвиж
ных соединений группы М расчет на 
износ не обязателен. 
При расчете соединениА на нзнос 

учитывают их состояние после не

которого периода приработки. При 
расчете соединений на смятие учиты-

пают твердость рабочих поверхно
стей зубьев (при отсутствин упроч
неиия и при улучшении учитыпается 

состояние после приработки; при 
закалке и цементации - до прира

ботки). 
В расчетах соединений групп МР 

и РР с центрированием по наружному 
или внутреннему диаметру принято 

допущение, что центрирующей по
верхностью воспринимается лишь ие

большая часть поперечной силы, а ос
новная ее часть воспринимается боко
выми поверхиостями зубьев соеди
нения . 

Расчет рабочих поверхностей на смя· 
тие. Этот расчет проводят по макси
маЛhНОМУ динамическому моменту 

в следующем порядке . 

1. Определяют среднее давление смя
тия O'c~, . ер. 

2. Определяют максимальное давле
ние смятия О'см. тах. 

3. Находят коэффициент запаса 
прочности n. 
Формулы и порядок расчета шля

цевых соединений на см яти е припе
дены в табл. 5.13 и-5.14. 

5.13. ПОРЯДОК расчета шлнцевого соедннення на смятне 

Нанменованне н обозначение I расчетные формулЬl. 
указания 

Исходные данные 
МаксимальиыА дннамическиА момент иа I См. разд . 2 
валу рассчитываемого соедииения М jmax, 
Н.м 
Наружныll диаметр вала D. мм 
ВнутреиниА диаметр втулки (ступицы) d. 
мм 

Высота фаск" иа шл"цах вала 'в' мм 
Высота фаси" иа шлицах втулки (ступи

цы) 'С' мм 
Число зубьеll иа валу соедииении % 
Рабочая длииа соединеиия 1. ММ 

Диаметр осиовноlI окружности зубчатого 
колеса. мм 

Делительный диаметр sубчатого Колеса 
d

II
, мм 

угол профиля 11 торцовом сеченнн а." о 

Угол между направлениями сил РР УР' о 

Усилии в зубчатом зацеплении. Н: 
окружиое Pt 
осевое Рж 
раднальное Pr 

Предел текучести материала зубьев мень· 
ш~1I твердости "т' М Па 

См. рис. 5. 10 
То же 

См . табл . 5. 11 н 5.12 
Общая коитактная длина АЛ я двух 
женных шлнцеВhlХ деталеА 

dB = dp. cos a.t 

сопря-

Для кон"чсского зубчатого колеса пара
метр определяется в средием ссчен"и 

См. табл. 3.2 
ОпредеЛl,ется по схеме снл. деllСТВующих 
на промежуточное зубчатое колесо (см . 
рнс. 6.9) 

Определяются а"алоги'!JI,.Q~ с_оотвеТСТ8УЮ -
щим нагрузкам в раз~4:---

См . табл. 5. 15 
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НаимеНО8ани. u оБОЗllаченне 

ПDодолжение табл. 5.13 

Расчетные формулы, 
указани,. 

Pa'~tm да,инuu CMJlmUJI 

CpeAHItA диаметр шлицевого соединения, d ср = O,!I (D + d) 
мм 

Рабочая высота шлнцев, ММ 

Удельны/! суммарныА статнческнА I\IOMeHT 
площадн рабочнх поверхностеВ соедине 
ния отиосительного вала, мм' 
Срециее давление СМЯТИА, МПа 

МаКСIIмальиое давлеиие смятия, МПа 

Коэффициент запаса ПРОЧНОСПI 

h = 0,5 (D - d) - ТВ - Те 

S F = O,5dcphz 

Осм.ср = Mjmax·IO· / SFI 

Осмтах = ОсмсрК~КпрКп 
КЭ ' Кпр ' К п см . табл . 5. 14 

n = O'r/OcMmax 
Достаточна,. прочность соецинсння обес
печнвается, еслн n"> 1,25+ 1,4 (меньшее 
значение для незакалеиных соедииени/!, 
бо_~ьшее - для закаленных) 

5.14. Попрааочные коэффициенты АЛЯ расчет" соединеннА на СМАтне 

Нанменование 

Коэффltциент нерав
HOMepHOCTIt распре

деления нагрузки 

между зубьями 

Коэффицнент про
дольно/! (по длине 
соедииения) концен
трации иагрузки 

Коэффициент кон
центрацни нагрузки 

от закручивання 

вала 

Группа I I I соедн- Рисуиок Расчетная формула 
нени/! 

м 

3М 

МР 

РР 

м 

3М 
МР 

РР 

М,3М 
МР 

РР 

М, МР 

М, МР 

5.6 
5. 7 
5. 8 
5.9 

5.6 
5.7 
5. 8 

5 .9 
5. 6, 5.7, 

5.8 
5 .9 

5 .6, 5 . 8 

5.6, 5.8 

Кз = 1 
Ка ". 1 + dcp/d o 
Кз = 1 + 2dcp/d& 
K s = cos 0,5Ур Х 
Х 3dcpZ/d

B 
(z - 2) 

Кпр = Ккр 
То же 

Кпр = Ккр + 
+ Кг - 1 

Кпр = Ккр при 

Ккр > Кг 
К пр = Ке при 

Ккр < Ке 
.Kllp = Ке 

То же 
Ккр = 1 
Ккр ~ 1 

Ккр = 1 + 
+ 0,0041 + O,051'/D' 

K1<p = 1 + 
+ 2 (0,0041 + + O,051'/D') 

Указания 

Для конических зуб
чатых колес d B опре-

деляется в среднем 

сечении 

Для схемы нагруже
ния по рис. 5.13, а 
(зуб'iаты/! венец рас
Ilоложеи со стороиы 

закручиваемого 

участка вала) 
Для схемы иагруже
ния по рис. 5.13, б 
(зубчаты/! венец рас
положен со стороны 

иезакрученного уча

стка вала) 

I/D <0,5 

Во всех случаях 

I/D "> 0,5 
Соедниения способ
ны быстро прираба-
ТЫDаться (рабочие 
поверхности соедн-

неиия ие им~от уп

рочнения) 
I/D "> 0,5 

Соединения медленио 
прирабатываются 
(рабочие поверхно· 
сп! эакZлеиы или це
ментированы) 
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Продолжеиие табл. 6 . 14 

Группа РIIСУИОJ( I Расчетиая Формуда Наименоваине соеди-

иеинй 
Указания 

К:оэффициеит кои-

центрации нагрузки 

в эаВНСИМОСТII ОТ 

смещення попереч-

иого усилия - от се· 

редины длииы сту' 

пицы на велнЧИН), t 

К:оэффициеllТ кон

центрацин нагрузки 

от погрешиости из

готовлеиия 

МР 

РР 

М. ЗМ. 

МР. РР 

То же 

б.8 

5.7 

5'~1 5.7. 
5.8, 5.9 

То же 

Ке = 1 + е + 
+ 5e'1/D 

То же 

Кп = 1,1+1,2 

Ко = 1,3+ 1,6 

Ко = 1 

Для соединений оп
ределяется только 

для групп МР и РР 
с прямоэубыми ци
линдрическими зуб
чатымн колесами В = 
= е/l ' 
Для соединений груп
пы МР с косозубыми 
цилиидрнчеСКIIМИ 

зубчатыми колесами 
в = е/l ± 

± 0.5 (Рх/Рт) (dn/l) 
Знак ПЛIОС - для 
случаев действия мо

ментов от сил Р т и 

Р х в одном иаправле

нии относительио 

точки оси вала. ле

жащей на середиие 
длины ступицы; ми

иус - В разных. 

Для соедииений груп· 
пы РР с косозубыми 
зубчатыми колесами 

е = е/l ± 
± tg ~ cos (0.5у) dB/1 
В период приработни 
при высокой точно
сти нзготовлення 

В период приработки 
при иизкой ТОЧНОСТИ 
изготовления 

После приработки 

5.15. С.nАства сталеА. прнменяемых • шлице8ЫХ соедииениях 

Марка 

35 

45 

50Г 

40Х 

40ХН 

-

Вид термо
обработки 

Улучшеиие 
Закалка 

Улучшеиие 
Закалка 

Улучшеиие 
Закалка 

Улучшение 
Закалка 

» 
ТВ4 

Улучшенне 
Закалка 

» 
ТВ4 

I н-; Iн;сl;п~ 11 Марка 

300 30 490 
500 40 670 40ХГР 
250 23 500 
400 42 740 
250 24 430 20Х 
400 42 790 12ХН3А 
250 23 690 
400 43 1130 18ХН3А 

300 50 140 12Х2Н4А 
260 24 690 20Х2Н4А 
400 48 1280 25ХГНТ 

30Xrт 
320 50 790 IIIXrт 

ВИД термо' 
обработки 

Улучшение 
Закалка 
ТВ4 

Улучшеиие 
Цемеитвция 
Улучшеиие 
Цемеитация 
Улучшение 
Цементаци~ 

» 
» 
» 
» 
» 

! НВ !HRC I ~па 
300- 31 840 

300 50 840 
240 22 490 
290 60 790 
280 28 580 
330 50 790 
380 40 840 
400 62 1030 
ЗЗО 60 810 
350 62 1050 
330 62 1230 
330 60 890 
330 60 930 

л р I! М е ч а 11 и е . TarpAncTb 1/8 указана ДЛЯ сердцеВlIlIЫ образца. а HRC ДЛА 
повеРХИОСТII. 
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6.16. I'асчет WJlИЦевых соедииениА 

Наименовзиие к оБОЗllаченне Расчетные формулы н указання 

Pac~em дOAгOle~Kocmи ШАицtlого Сllедикекиll по USKOCII 
Средниn 
мм 

диаметр шлицевого соединення. I dcp = 0.5 (D + d) 

Удельиы!! суммарныn статнчески!! момент 
площадн раБОЧIIХ поверхностей соеДннення 
относнтельно вала. мм· 

Рабочая высота шлнце •. мм 
Номикальное давленне смятня на {·II пе
редаче. иагружающее данное соеДнненне. 
МПа 

Расчетное давлен не смятня. нагружа· 
ющее данные соединення на {-II передаче 

Чнсло цнклов перемены давлення на ба· 
ковоА повеРХIIОСТII шлнца соедннення за 
одии оборот вала 

Число оборотов ведущего колеса. совер' 
шаемое за 1 км пробега 
Число циклов перемены давлення на ба· 
ковоlI поверхиостн шлица соедииения иа 
j·1I передаче. прнходящееся на 1 км про· 
бега 
Ресурс IIзносостоlII(ОСТН соединення в ус· 
JIОВИЫХ едниицах. обеспечнвающнlI 1 км 
пробега автомобllЛЯ 

Допускаемое условиое давленне пр" ба
зовом чнсле цнклов н постоянном ре
жнме работы. МПа 

Предельное давленке смятня по условню 
нэносостоАкостн прн базовом чнсле цнк
лов н постоянном режнме работы ан 11т. 
МПа 
ОбщнlI ресурс нзносостойкости в услав. 
ных единнцах RH 11т 

Ожндаемыll пробег автомобнля до достн
ження соеднненнем предельного состоя
ння ПО нзносу Lи • км 

Уеловне достаточноlI нэносостоАкостн 
шлицевого соедннення 

SF = 0.5dcphz 

h = 0.5 (D - d) - 'в - 'с 
ан { = (M/SFI)·10· 

, анэ .{ = ан{к;кпр 
КЗ и Кпр см. табл . 5.17. 5. 14 
Для соединеннА групп М. ЭМ н МР 
(рнс. 5.6. 5.8) следует прнннмать a i = 1. 
Дли соеднненнА группы РР (РНС. 5.9) 
a j = 2 

nS = 1000!(2п,ко) 

N li = ainSi(B_KJii'i 

Rи 1 = ~а:ЗiN1iКПН (. 
Суммируются только данные тех режимов 
(передач). ка которых анз > [а Jcsи 

Кпи см. табл. 5.17 
PeKor.leHAyeMble значення [а]у в зависи
мости от термообработки и твердости ра- о 
бочих поверхиостеll соединеиия приведены 
в примечаиин 

аи 11т = [а]у!(кскос), 
КС и Кос см. табл. 5.17 

RH Нт = cr::'limNo 

Lи .,. Rи IIm!R и \ 

Lи :> L. 

Оцекка износостойкости иlлице80го соединениll 
по доnускаемо.1l1I давлению на U3ItOC 

Суммарное 9квнвалентное число циклов I N ю;. = R
H 

1 LoIаи. 
перемены расчетного нанбольшего давле- а _ иаибольшее значенне ИЗ числа йиз { 
нии ~ 

Допускаемое давление смятня ПО расчету 
соединении иа износ. МПа 

Условие достаточной ИЗносостойкости 
шлицевого соединення 

см. табл. 
[а]из = аиlim/Кц' 

5.17 -
йиз. кб .; [а ]нз 

При м е ч а Ii и е. Рекомендуемые ЗIНlчения допускаемых игиб<lЛЬШНХ давлениll 
при числе ЦНКЛО8 N n = 10' с постоянным режнмом работы 
ТеРМО'Jбработка ~лучwение ЭакаJIка Ilементация 

и закалка 

или азоти-

роваlfие 
HRC (NЛ) 20 (218) 28 (270) 40 45 52 60 
\а 'У. МПа 95 1\ О 135 1;0 185 205 
При работе с частым реверснрованнем рекомендуется снижать эначення су] на 20-25 %. 
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Х(/, 

0.5 
0.4 
0,3 

" ; 

: 
, 

0.2 

а. I 

ОДб 

0,04 
0.03 
0,02 

I 

i'., 
........; 

i + 0,0. 
0,03 0,05 0.07 0,1 

r-.. 1 

t'-... """'f2 
"""'( 1"... 
з"-.: 1'-.. 

~ .... ~ 

\. 
- ~ 

0.2 O.J 0.5 Руд 

Рис. 6.13 . Схема наrРУl&ения ШJlицеаого 
соединеиия вал - шестерня 

Рис. 5.14. График ДJlЯ опредеJlения коэф
фициеитов приведения J( пн в зависимости 

от Руд: 

1 - дорожные самосвалы • 
. повышенной проходнмости ; 
вые автомобилн. автобусы; 

вые автомоБНлн 

автомобнлн 
2 - грузо-
3 - легко-

5.17 . . I(оэффнциенты, ИСПОJlьзуемые при расчете износа 

Нанменование 

I(оэффнцнент прнведення 
режнма реальных давленнй 
на рабочнх поверхностях 
соединення к режнму дав

ления при расчетном кру

тящем моасенте М i на дан

ной передаче 
I(оэффнцнент, учитыаающнй 
условия смазКи соедннення 

I(оэффнцнент. учнтывающий 
УCJIовня осевого закрепле

ння ступнцы. на валу и ее 

перемещення под нагрузкой 

I(о'ффициеит ЧНCJlа циклов 

I(оsффицнент. учитывающий 
влияине веравиомерности 

И8rружеИИR зубьев н сколь
жевия Р8бочик поверхио
стей при вращении вала 

Расчетная формула 

Кпи { 

КС = 0.1 

КС = 1 

КС = 1.4 

КС = 2 

Ко . с = 
Ко. с = 1.25 

КО• С = 3 

Кц =·V NE'1:./ No 
к; = 1 

K~ = 1 + (311)& - o,z) 

K~ = 1 + (511)~ - 0,4) 

Указания 

См. рис. 5.14. При IIСПОЛЬ
зованин графика предварн
тельно следует определнть 

удельные силы тяги на тех 

передачах, на которых на

гружается рассматриваемое 

соединение 

При наличии обильноА смаз
ни без загрязнення 

При средней смазке и для 
непоДВИЖИЫх соединеннА 

Прн бедноА смазке с загряз
неииями 

Без смазкн (соеднкенне ве
дущего вала коробки пере
дач СО ступицей ведомого 
диска сцепления) 
При жестком закрепленнн 

Прн закрепленин. допуска
ющем иебольшие осевые пе
ремещения (соединеиие эм 
рис. 5.7) 
При осевых перемещеНltях 
под нагрузкой 

Для соединениА группы М 
(рнс. 5.6) 

Для соединений группы эм 
(рис. 6.7) 

Для соедннеинА rpYnnbl МР 
(рис. 6.8) 

к; = э со! (о,б'l'р) 1jJ~2/(Z - 2)1 Для соеДИIJellнА rpYnnbl рр 
(рнс. 6.9) 
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Расчет рабочнх поверхностей на нз
нос. При этом виде расчета определяют 
или срок службы соединения в кило
метрах пробега автомобиля LH , "ли 
допускаемое давление смятия по из

носу [а IH3. 
При оценке по сроку служu!>! опре-

.J.e.lя IOт пробег автомобиля LIt 

R" 11т ! R"I' обеспечиваемый изно
СОСТОIIКОСТь/О соединеllИЯ. При оцепке 
110 допускаемому давлению I а I~з Сllа
чала определяют суммарное эквивз

.~eHTHoe число ЦИl<лов перемены рас

четного давления NEJ; и коэффициент 
числа циклов Кц • а затем находят 
допускаемое давление смятия по из

носу [аl llз = ан lim/Кц. 
Износостойкость соединения обеспе

чивается, если Lи ~ Lo - при оценке 
по сроку службы или С1нз нб ~ [а lиз -
при оценке по допускаемому давлению. 

Исходными данными для расчета 
шлицевого соединения на износ яв

ляются следующие параметры : пла

нируемый пробег автомобиля до за-

6 

мены узла, включающего рассчитывае

мое соединение, Lo (км) и расчетный 
радиус ведущих колес автомобиля, 
расчетный крутящий момент соедине
IIИЯ на i-й передаче МI (Н·м); относи
тельный пробег автомобиля на i-й пе
ре:tаче 'Vi; наружный диаметр вала 
D (мм); внутренний диаметр втулки 
d (мм); высоты фасок на зубьях вала 
[в и 113 зубьях втулки [с (мм); число 
зубьев на валу z; рабочая длина 
соединения [1; передаточное число от 
вала рассматриваемого соединения до 

ведущих колес автомобиля lIа данной 
передаче иВ. к i ; наибольшее давление, 
допускземое из условий длительной 
работы соединения без износа. 
Кроме этого, задается условное базо
вое число ци!(лов нагружения No = 
= 108 И показатель степени износа от 

давления m (можно принимать m = 
= 3). 
Формулы и порядок расчета шлице

вых соединений приве,1ены в табл. 5.16 
11 5.17 

Сцепления 
u 

механических трансмиссии 

6.1. КОНСТРУКЦИИ 

Сцепление - это механизм транс
миссии, передающий крутящий момент 
двигателя и позволяющий кратковре
менно отсоединить двигатель от транс

миссии и вновь их плавно соединить . 

Конструкция сцепления должна 
обеспечивать ряд специфических тре
бований: полное (чистое) включение 
и выключение; плавность включения; 

минимальный момент инерции ведомой 
части сцепления; уравновешенность 

осевых усилий во включенном и вы
ключенном сцеплении; нормальный 

тепловой режим работы ; постоянство 
момента трения сцепления; гашение 

высокочастотных колебаний, вызывае
мых работой двигателя; легкость и 
удобство управления . 
Для нормального трогания автомо

биля с места и переключения передач 
сцепление должно обеспечивать не
обходимую плавность включения, ко
торая достигается применением упру

гих элементов в механизме и приводе 

сцепления, а при наличии усили

теля - соответстnующим выбором его 
характеристик. дJIЯ снижения дина
мических нагрузок в траисмиссии при 
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Рис. 6.1. Типовые 
конструкции сцепле· 

ниА: 

а и б - соответствен· 
но одно· и двухди
сковое с периферий
"ыми пружииами;ви 
г - однодисковое со

ответствеи н о с цен

тральной конической 
и тарельчатой пру
жинами; J н 2-
днски соответствеино 
ведомыА и нажимноА; 
3 - ОТЖllмиые рыча
ги; 4 -гаситель; 5 .
кожух; 6 - поДШIIП

"ин выключе"ия; 7-
118ЖИМ/lые ПР>'ЖI111Ы 
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трогании с места и переключеини 

передач стремятся обеспечить минн
мальный момент инерции ведомой ча
сти сцеплеиия, постояино связаниой 
с первичным валом коробки передач. 
Выход из строя Сltепления в большой 
степени обусловлен его тепловой на
пряженностью . Для отвода и рас
сеивания теплоты применяют массив

ные ведущие диски, вентиляционные 

отверстия, оребреиие поверхностей и 
выполняют другие конструктивные ме

роприятия. 

Угловая скорость коленчатого вала 
двигате.'1Я даже в установившеv.ся ре

жиме его работы не остаетсл постоян
ной, а изменяется в течение одного 
цикла. В результате ВОЗl1икают вы
сокочастотные колебания со стороны 
двигателя, которые могут приводить 

к шуму и вибрациям D трансмиссии. 
Для их гашения в ведомых дисках 
устанавливают гасители , характери

стики которых выбирают исходя из 
динамического расчета трансмиссии 

как КО.'IебательноЙ системы. 
На автомобилях в большинстве слу

чаев применЯ/от сухие дисковые по

стоянно замкнутые сцепления с пру

жинным нажимным устройством и га
сителем крутильных колебаний, рас
положенным в ведомом диске. Эти 
сцепления подразделяются по ряду 

признаков. 

По способу действия - на неавто. 
матические и автоматические. В на
стоящее время обычно применяют не
автоматические сцепления . Автомати
ческие сцепления установлены на не 

которых моделях легковых автомоби
лей (ЗАЗ-968Р, Сitгоёп, VoIkswagen 
и др . ) . При этом автоматическим может 
быть или само сцепление (центробеж
ное) исходя из принципа его работы, 
пли система управления, обеспечи
вающал работу неавtоматического 
сцепления (обычно фрикционного или 
электромагнитного) по требуемому ал
горитму без вмешательства водителя. 
По числу дисков - на одно- и двух

днсковые. Однодисковые сцепления 
используют на лt>гковых н грузовых 

автомобилях малой и средней грузо
подъемности. Двухдисковые сцепления 
устанавливают на автомобилях сред
ней и БОЛhlllОЙ ГРУЗОПОJ\ъемности . 
ПО рqСI10ЛО;JfC('Г/ll/Q наЖ(UЩ/h/Х пру· 

жин - на перифернАныс и централь
ные. По периферни устанавливают ряд 
цилиндрических пружин, а централь

но - одну коническую, цилиндриче

скую или тарельчатую. Последние 
получили распространение в сцепле

ния х легковых автомобилей, осталь
ные типы применяют в сцеП.'1ениях 

грузовых автомобилей и автобусов. 
По типу npuвoдa - на механиче

ские и гидравлические, которые в свою 

очередь могут иметь следящий гидра
влический, пневматический или ва
куумный усилитель. 
Типовые конструкции сцеплений по

казаны на рис. 6.1. 

6.2. ВЫБОР 
ОСНОВНЫХ ПДРДМЕТРОВ 

Основными параметрами являются: 
наружный D н внутренний d диаметры 
фрикционных накладок ведомых ди
сков; коэффициент запаса сцепления 
~; нажимное усилие пружин РН ; рас
четный коэффициент трения /J. число 
%п И жесткость сп нажимных пружин; 

давление q на фрикционные накладки; 
число ведомых дисков Zд . 

Указанные параметры должны со
ответствовать требованиям ГОСТ 
12238-76· на осиовные параметры су
хих фрикционных сцеплений и 
ГОСТ 1786-80 на асбестовые фрик
ционные накладки. Эти стандарты 
полностью соответствуют рекоменда

циям СЭВ РС 368-65, Ре 369-65 и 
РС 5278-75. В ГОСТ 12238-76 ука
заны наружные диаметры ведомых 

дисков сцеплений, частоты вращения 
и крутящие моменты двигателей, 
в ГОСТ 1786-80 - типы, основные 
па~аметры, размеры, технические тре

бования, методы испытаний асбесто
вых фрикционных накладок . 
Предельные отклонения ра.1меров 

накладок составляют: П() наружному 

диаметру -1 мм, по внутреннему 
диаметру +1 мм, по толщине б
±О,1 мм. Неплоскостность для на
ружного диаметра при равиомерно 

приложенном номинальном давлении 

10 кПа должна составлять не более 
0,3 мм при D ~ 200 мм и 0,6 мм 
при D> 200 мм . . 
В табл . 6.1-6.3 в качестве справоч

IIqro материала приведены HeJ<OTOpb\e 
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сведення по фрикционным накладкам 
и сцеплениям автомобилей, соответ
ствующие указанным выше стандартам. 
В табл. 6.4 помещены данные по ос
новным параметрам и размерам сцеп
лений отечественных автомобилей, а 
также по сцеплениям ЯМЗ дЛЯ дви
гател~й мощностью 130-180 кВт. 
Коэффициент запаса сцепления р -

это отношение статического момента 

трения МС к максимальному моменту 
двигателя 

~ = Mc/Memax:. 
Значение ~ выбирают с учетом не

избежного изменения (уменьшения) 
коэффициента трения /L накладок в про
цессе эксплуатации, усадки нажимных 

пружин, наличия регулировки нажим· 

ного усилия, числа ведомых дисков. 

Уменьшение ~ составляет: вследствие 
усадки пружин 8-10 %; вследствие 
износа накладок 15 %, C~MMapHoe 
уменьшение ~ равно 23-25 уа. Ниже 
лриведены среднне значения ~ для 
автомобнлей: 

Леrковых 
Грузовых . 
ПовышеННО/l 
ходимости 

в'ы':оКnА про' 

Нажимное усилие 

1,2-1,75 
1.5-2.2 

1.8-3.0 

Ри ,--.:~ = Memax~ ; (6.1) 
г m/LZj rtn/LZj 

где Гm - средний радиус трения, Гт = 
= (D3 - cfd)/(D~ - d2)/3 "'" (D + d)/4; 
Ц - число поверхностей трения (ц = 
= 2 для однодискового И Zf = '4 для 
двухдискового сцепления). 

Значения параметров, входящих в 
формулу (6.1), должны быть согласо
ваны с данными табл. 6.1 и 6.2. 
Коэффициент трения /L зависит от 

ряда факторов: параметров фрикцион
ных материалов, состояния и относи

тельной скорости скольжения поверх
ностей трения, давления, температуры 
и составляет 0,22-0,30. 
Давление на фрикционные накладки 

q = Ри/Sи = 4Риf(n (D2 - d2)J, (6.2) 

6.1. ОСНО8ные параметры сцеплений (ГОСТ 12238-76') 

D 

180 
200 
215 
240 
250 
280 

300 I 

I 
325 
325 

31 О I 
350 

I 350 

380 I 400 

420 I 

Размеры накладок, ММ 

d 

100. 120. 125 
120, 130. 140 
140. 150, 160 
160, 180 
155. 180 
165. 180. 200 

165. 175, 200 

185. 200. 220. 
230 

185. 195. 210 

195. 200. 210 
240. 290 

200. 220. 230 
220. 240. 280 

220, 240, 280 

, б 

2.5; 3.0; 3,5; 
4,0; 4.5 

3.5; 4,0; 4.5; 
6.0 

4.0; 4.5; 4.7; 
5.0; 6.0 

4,0; 4,5; 6,0; 
6,0 

, 
Момент двнrатеЛR, 
Н · м. не более 

88 
142 
186 
235 
201 
255 

353 

372 

402 (465) * 
441 (800) 

490 (930) 
686 (1080) 

1080(1420) 

* в скnбках Пl'нведеllЫ данные для ДОУХДнсковоrо сцепления. 

I Частота вра-. щения, об/мнн, 
не более 

8000 
8000 
8000 
7000 
5000 
4500 

I 4500 

I 4500 

I 4000 

I 
4000 

I 3500 
3000 

3000 
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8.2. Основны. nBpaM~TlIbI н размtoры ФРНIIЦИОННЫJ( наИJlадо. 
(ГОСТ 1788-80) 

Размеры накладок. Температура. 
мм 

Тип 
·С. ие более 

ДАвлеиие Материал 
и шифр 

I I 
q. МПа 

матернала 
ионтртела длитель-I кратк,,-

D d б иая времен-
. ная 

180 124 4.0 0.14-0.25 3-11 СЧ 15 200 :\00 
180 124 4.0 0. 14-0.25 3-12 СЧ 15 200 350 
190 130 3. 5 0.14-0.25 3-12 СЧ 20 200 350 
190 130 3. 5 0.14-0.25 5-62 СЧ 20 200 300 
200 142 3.З 0.14-0. 25 5-62 СЧ 20 200 300 
225 150 3. 5 0. 14-0. 25 3-11 СЧ 18; СЧ 25 200 300 
254 150 3.5 0.15 3-11 СЧ 25 200 300 
280 164 З . 5 0.14-0. 25 З-II СЧ 25 200 300 
ЗОО Iб4 4.0 0. 14-0.25 1-22 СЧ 25 200 350 
300 164 4.0 0.14-0 .25 3-11 СЧ 25 200 300 
342 186 4.0 0. 14-0.25 1-17 СЧ 25 200 350 
340 18б 4.0 0 , 14-0.25 1-17 СЧ 25 200 350 
350 200 4,5 0,14-0,30 1-82 СЧ 25 200 350 
350 200 4,7 0 ,14-0,30 1-82 СЧ 25 I 200 350 
400 220 4,0 0,14-0,30 1-22 СЧ 20 200 350 

При м е ч а И И я: 1) типы наклаДОК: 1 - формованные; 3 - ткаиые; 5 - спи
рально-навитые; 2) показатели материала накладок прнведены в табл . б . 3. 

6.3. ПокаэатrJlИ матери а ... накладок аатомоби .... ных сцеплений 
(ГОСТ 1786-RO) 

Наименование 
показателе!! 

Плотность, г/см' 
Предел прочности, МПа : 
при срезе 

прн нзгнбе 
Ударная вязкость. Дж/м' 
Твердость по Бринеллю НВ 
КоЭффициент трения по чу-
гуну СЧ 15 
Лннеnиы!! нзнос по чугу ну 
СЧ 15, ие более 

Наименованне 
показателе!! 

Плотиость, г/см' 
Предел прочности, МПа; 

прн срезе 

прн нзгибе 
Ударная вязкость , дж/м' 
Твердость по Брннеллю НВ 
Коэффициеит трения по чу·· 
гуну СЧ 15 
Лннейны!! износ по чугуну 
СЧ 15, не более 

17 

2,05 

46,1 
50, 7 
10,8 

170-330 
0,32-0,50 

0,08 

11 

1,98 

90,З 
б4,2 
Iб,9 

250-470 
0,34 -0,48 

О,lб 

Шифр материала 

22 82 8б 

2,06 2,10 2,00 

39 , 1 б2,5 37,9 
51 . 1 68,1 бб , l 
б,3 5,0 3,0 

170-330 200-360 190-350 
0,28-0 , 48 0 ,32-0,48 О,З8-0,55 

0,08 0, 10 0,08 

Шифр материала 

I 12 I б2 

2,IЗ 1,81 

81.0 121,7 
б3,5 99,1 
15,3 3б,9 

200-400 100-270 
0,40-0,41 0,48-0,62 

О,lб 0,16 

- -



6.4. Основные шораметры сцепленнА отечественных автомобнлеil 
.., о. - '" с> ЯМ3 <D - с> с> <" 

~ 
.... - - - .... '" '" 

", :t:' <"' ~ 
.,.. 

~ '" -;" 

!236К! Параметры ~ . t:; м ", м ", м t:; 
cu ", « ..: ..: ..: ..: :s: 14 238 
~ ..: a:I a:I a:I 1- 1- ", 

МаКСИМ8J1ьныА крутящиА момеит 74.5 111.8 87.З 105.9 121.6 186.З 284.4 402.1 637.4 666.9 882.6 
Двигателя. Н·м 

Число ведомых дисков 1 1 1 1 1 1 1 2 2 2 2 

Фрикциониые иакладки. мм : 

иаружныА диаметр 190 204 200 200 200 225 зМ 342 350 400 400 

виутреииий диаметр 130 146 142 142 130 150 164 186 200 220 220 

толщаиа 3.5 3.3 3.3 3.3 3.3 3.5 4.0 4.0 4.5 4.0 4.0 

Площадь трения фрикциоииой на· 151 159 156 156 181 221 496 647 648 876 876 
КJlадки без учета отверстнй под 

заклепки. с .. а 

Разница в толщине ведомого днска 0 .45 - 0 .8-1.0 0.6-0.8 0.7-0.95 1.0 1.5 Нет Нет Нет 
в выключенном н включениом сце· 

плении. мм 

СрединА радиус треиия. мм 81 88 86 86 84 95 119 136 141 159 159 

Нажнмные пружнны: 
чнсло 6 1 1 1 1 9х2 12 16 12 14 Х 2 12х2 

усилие в выключеииом сцепле· 4.07 - - - 5.50 5.50 8.39 12 . 00 13.30 11 .84 13.78 
ннн. кН 

уснлие во включеииом сцепле· 3.72 - - - 5.14 7.54 10.90 11.18 11.06 12.90 
НIIИ. кН 

раднус установки. мм 80 194 * 195 * 187.5 * 187.5 * 89 108 126 125 168 168 
и 128 и 128 

Параметры иажимиой пружины: 

жесткость. Н/мм 40.2 ПеременнаR 5,7 28.5 38.1 21.2 14.4 14.4 
и 10.1 

диаметр проволоки . мм 4.0 2.29 ** 2.2 ** 2.2 ** 2,32 ** 3,0 4,2 4.5 5.5 4,5 4.5 
средний диаметр. мм 25 - - - - 28,5 24.8 25,5 38.5 31;5 31,5 

и 21,5 



-
:8 

.,.. 
~ ё 

.., 
о> о 

r:, ё;; ~ :.:-
ПаР8метры ~ 1:; .;, '" ., 

'" < < 
~ < iЖI iЖI 

ДnИН8 в свободиом состоянин, 44 - - -
ММ 

длина в рабочем состоянин, мм 28,б - - -
усиnне в рабочем СОСТОЯНИН, Н 623 3340 *** 3494 *** 3089 *** 

чисnо рабочнх ВИТКОВ 4.0 - - -
Давление на Фрнкцнонные накnад- 0,235 0,210 0,224 0,198 
ИИ, МП. . 

Расчетный К09ффнцнент тренкя 0,3 0,3 0,3 0,3 

1(09ффицнент вапаса сцеплеяия 2,08 1,57 2,05 1.62 

Допустимая частота вращения, 4400 5800 7000 7000 
об/ми и 

Максимаnьныl днаметр кожуха 245 270 2б3 263 
сцепnення, мм 

Чнсло отжимных рычагов 3 18 **** 18 **** 18**** 

Передаточные чнсла: 

рычагов 4,5 3,5 3,5 2,43 

вилки 1,69 1,8 2.5 2.45 

Ход муфты выкnючения, мм : 

хоnостоl 2-3 4.5--5,5 2 2 

рабочнй 10 7,1 8 8-9 

Масса сцеплення (без маховика, 4,1 6,1 ~,З8 5. 52 
картера и механизма прнвода), кг 

* Диаметр приnожения кагрузки диафрагмениоll пружииы. 
** Тоnщина днафрагменноА пружнны. *** Рабочее уснлне на нажнмном диске. **** Чисnо nепестков диафрагиенноА пружнны. 

ё;; 
ё;; 

.;, 
< 
iЖI 

-
-

3620 *** 

-
0,200 

0,3 

1,44 

7000 

263 

18 **** 

2.43 

2,45 

2 

8-q 

5.55 

с:> ... .., '" "" "? .;, I"J с:: 
< < :s: 
"- "- '" 

84 н 62-65 63 
70 

39 41.5 45 

257 628 682 
и 314 

7 н 7 8.5 
9,5 

0,233 0,153 0,165 

0,3 0,3 0,3 

1,55 1.81 2.15 

4500 3200 3200 

279 352 400 

3 3 4 

3,79 4.68 5,33 

1.44 1.68 2.12 

2,5 4 3-4 

!О 11.7 9.6 

14.0 20.0 ~0,5 

ПродоnжеИllе табл . 6.4 

ЯМ3 

14 I 361( I 238 

102 88 88 

58 56 56 

931 461 461 

7.5 9 9 

0,167 0,140 0,115 

0,22 0,25 0,25 

2.0 2.35 2.14 

2600 2100 2100 

410 464 460 

4 4 4 

4.85 4.7- 4.7-
5.4 5,4 

1,67 1.86 1,86 

3.6 3.6 З.6 

16 15 15 

63,8 64,2 

~ 
ос> 

.р 

~ 
:,. 

~ 
1': 
:.о, 

!I: 

~ 
:t 
1': .., 
~ 
1': 
>t 

3 -g 
:t 

~ 
1:: 

~ 
1::. 
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где SH - площадь поверхности одной 
'стороны фрикционной накладки . 
Принимают q = 0.14+0.30 МПа (см . 

табл. 6.2). Для большегрузных авто
мобилей рекомендуется q =:::; 0,2 МПа. 
С учетом формул (6 .1) и (6 .2) число 

пар трения 

zf = (16Ме mах~}/[ЗЧЩ (D-d) (D+d)2). 

Ход нажимного диска [н должен обес
печивать полиое ВЫI(лючение сцепле

ния. Зазор между поверхностями тре
ния принимают для однодисковых 

сцеплений 0,75-1 ,0 мм и для двух
дисковых 0,6-0,7 мм. Таким образом. 
у однодисковых [н = 1,5+2 мм. у двух
дисковых [н = 2,4+2.8 мм . 

6.3. РАСЧЕТ ПОКА3АТЕЛЕА 
НАГРУЖЕнноети 

I< показателям нагруженности от
носят удельную работу буксования 
аб и нагрев ведущего диска l1t при 
трогании автомобиля с места 

йб = Wб/S/ = 

= 4W б/[1tZJ (D2 - d2)]. 

Работа буксования Wб определяется 
из зависимости 

't 

Wб= J Mc(t)(ooA-ооа)dt, (6.3) 
о 

где ООд и ООа - угловые скорости соот

ветственно ведущих и ведомых дисков; 

МС (t).- момент треНИR .', сцеплеИИR. 
измеНRЮЩИЙСЯ во времени от нуля до 
максимального значения при включе

нии сцепления. 

'it Для практических расчетов Wб мо
жет быть использована следующая 
формула : 

W 6 = О.5! 800~Me max/( Ме тах - Мф)' 
(6.4) 

где J 8 - момент инерции приведен
ного к коленчатому валу двигателя 

маховика, заменяющего поступатель

но движущуюся массу автомобиля ; 
OO,~- угловаR скорость коленчатого 

вала двигателя (ООе = оом/з + 50п или 
ООе = 0,7500N - для автомобилей со
ответственио с карбюраторным дви
гателем или дизелей); ООм и OON
угловые скорости коленчатого вала, 

соответствующие максимальным зна

чениям момента и мощности двигателя; 

Ме шах - максимальный крутящий мо
мент двигателя; М'" - момент сопро
тивления движению автомобиля, при
веденный к коленчатому валу двига
теля. 

Расчет по формуле (6.4) ведут для 
первой передачи при 'Ф = 0,02 и 0,16 
и для второй передачи при 'Ф = 0,02. 
Предельные значения йб (Дж/см2) 20 
на первой передаче при 'Ф = 0,02; 
40 на второй передаче при 'Ф = 0,02; 
65 на первой передаче при 'Ф = 0,16. 
Значения W6 и аб, рассчитанные по 

формуле (6.4), для ряда легковых 
и грузовых автомобилей приведены 
в табл. 6.5. 
Следует иметь в виду, что формула 

(6.4) выведена в предположении, что 
скорость ООд и моменты МС и Мф 
в процессе буксования сцепления оста
ются постоянными, а трансмиссия яв

ляется жесткой системой . Такая идеа
лизация процесса включения сцепле 

ния позволяет проводить лишь сравни

тельные расчеты . Для получения более 
точных результатов следует учитывать 

упругие свойства трансмиссии как 
колебательной системы и изменение 
переменных, входящих в формулу (6.3) 
в реальных условиях эксплуатации. 

Такой расчет целесообразно прово
дить на ЭВМ. 

Расчет ведущего диска иа нагрев 
заключается в определении повышения 

средней температур", ведущего диска 
f1t. Прииимают, что теплопередача 
в окружающую среду отсутствует и 

вся работа буксования идет на нагрев 
деталей 

l1t = упr б/( тис), 

где у = 0,5 для однодискового сцеп
ления, у = 0,25 для нажимного и 
у = 0,5 для промежуточиого дисков 
двухдискового сцеплеНИR; тн - масса 

диска, кг; с - удельная массовая теп

лоемкость чугуна (стали) (с = 
= 481,5 Дж/(кг · ОС) . 
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6.5. 3иа'IСИИА абсолютной (W, кДж) и YAeJlbIloA (о . ДЖ/СМ') 
работы БУКСОВОННА сцеПJlеннй автомоБНJlей прн троганин иа первой 

и второй передаЧRХ ДЛА различных доро.ных сопротивленнй 

1\1 = 0.02 1\1 = 0.16 

Автомобнль 

I I I WI I WI 01 WII 011 01 

ЗАЗ·968М 15 .5 51.3 б2.3 173. 2 26.6 88 . 1 

ВАЗ·2101 16,8 53,8 46,4 148,7 28,8 92,3 

«МQСIIвнч·2140,. 23.5 73,7 71.8 225,1 40,6 127,3 

Г АЗ·24 27,0 61,1 66,4 150,2 39,8 90,0 

22,0 22,2 1/3,3 114,2 36,Б 36 ,8 
ГАЗ·53А 34,9 з5.8 174,6 176,0 95,3 9б.Т' 

33,2 26.0 104,2 81 , Б 51,6 40 ,4 
ЗИЛ·130·76 55.5 43.4 200,8 i57.Т 238,3 'i86.5 

44,Б 18,2 67 .9 27,8 82,9 34 ,0 
l(амАЗ·53212 "в2.5 з3.8 127,5 52.з 5В2.О 238,5 

l(амАЗ· 5410 43 ,9 18,0 67,1 27,Б 97,1 39 .8 

I(змАЗ·5511 3! .4 12,9 47,7 19.6 51.6 21.1 

36 .3 10.7 125.8 37.1 65,2 19.2 
МАЗ· 500А-8926 б9.2 ""2'0,4 252,3 "'74.4" 447,9 132,0 

13,7 4.04 51 .2 15 . 1 17,3 5,1 
МАЗ- 53352-886 Тs:З 7,75 IOI:2 "'2'9.'8 44.з "'i3.Т 

26.3 - - 7,26 52,4 14.5 35.~ 9 .7 
МАЗ- 5336-8378 ""62.0 '1"7.т 125.9 з4.8 151,7 ""4т:9 
МАЗ· 543·I-TM3·803 45.0 13.3 91,0 26.8 92.4 27,2 

МАЗ·64221·9396 47,7 13.2 97,0 26,8 88,4 24.4 

21.3 10.6 38,7 19 ,3 27.4 13,6 
Scania LB 111 (20000/38000) 4т,6 20,7 76,Б 3ц 73,9 36.8 

13.6 4,82 24,6 8.7 16.5 5,85 
Scania LBT 1 J 1 ВВ (24000/ 38000) 2б:4 9.4 48,3 l7.Т 40,3 'Т4.З 

13,4 4,75 24.3 8.6 16.0 5,7 
Scan1a L Т 1465 42 (24000/ 36000) "20.4 7.23 37;т 13,2 26.8 9:5 

39,5 26,0 139,2 91,8 80,9 53 . 3 
BedIord ТМ 1500 (15000/19 125) sт:т зз:9 184,7 121,8 Т54.О iOi75 

21.7 7,9 3.7.4 13 .7 28.1 10,3 
Bedford ТМ 1700 (11680/ 28125) 

54,,\ 2О,Т 9п' 35.0 128.0 46.8 

43.9 16,1 74.9 27.4 66 .9 24.5 
Bedford ТМ 1900 (22000/40000) 

sз:т 30,4 143.8 52.6 2з9.i 87.5 
Bedford ТМ 2600 (27500) 144.2 95,1 571 .5 376,7 - -

26,7 9.8 45.6 16.7 41.9 15.3 
Bedford ТМ 3000 (24000/30000) 

зз:8 12.4 58.0 "'2i72 "'62.7 23.0 

64.4 32,0 127.6 63.5 103,5 51,Б 
ОМ 220.35 (24000/44000) 

123.7 6т,5 249,9 124,3 444,9 22l.3 

п р н м е ч а и .и я: 1. В числителе ПРНRедены зиачения параметров для автомобиля 
без прнцепа, в знаменателе - для автопоезда. 

2. В графе «Автомобиль» в скобках приведенв полная масса автомобнлей иностран, 
ных фирм : В числит('ле - для автомобиля без прицепа. в знаменателе - для автопоезда. 
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допустимое повышение температуры 
за одно включение принимают равным 

1 О ос дЛЯ автомобилей без прицеJ1а и 
20 ос дЛЯ автопоезда . 

6.4. РАСЧЕТ ДЕТАЛЕЙ 

в сцеплениях применяются цилин 
дрические, конические и тарельчатые 

наЖUАtные nРУЖUНЫ. Их характери
стики приведены на рис. 6.2. Цилин
дрические пружины имеют линейную 
характеристику во всем рабочем диа
пазоне. Коническая пружина до по · 
садки витков также имеет линейнуlO 
характеристику, затем по мере вы 

ключения витков из работы жесткость 
пружины увеличивается. Это является 
ее недостатком , так как приводит 

к увеличению усилия при выключении 

сцеплеиия и значительному снижению 

нажимиого усилия при изиосе фрик
ционных накладок. Наиболее благо
приятной характеристикой обладает 
тарельчатая пружина, усилие кото

рой в рабочем диапазоне измеНJlется 
неэначительно при выключении сцеп

ления и износе фрикционных накладок . 
Расчет пружин заключается в опре

делении их размеров (lп, D н d) обеспе
чивающих требуемое нажимное усилие 
и прочность. 

Нажимное усилие одной витой пру
жины. 

Р II = (P/I -1- Ро)/zп, 

где РО - суммарное усилие оттяжных 
11 отжимных пружин сцеплеиия, РО = 
= (0,05 - 0,08) PJI ; Z" - число на
жимных пружин. 

Формулы для расчета цилин-
дрических и конических винтовых 

пружин приведены в табл. 6.6. 
Выбранные цилиндрические пружины 
должын удовлетворять требованиям 
ГОСТ 16118-70. 
Максимальное напряжение кручения 

'(ma" возникает при полном выключении 
СI\епления. При этом Р П max = Р П + 
+ Сп/н ' 
Жесткость пружины Сп по возмож

ности принимают минимальной, чтобы 
износ накладок меньше сказывался 

на изменении момента трення сцепле

ння. Ее можно опре;\е.1I1ТЬ из УСЛОВIIН 

РП 

tn 

Рис. 6.2. Характеристики иаЖИМИblХ пру
жин: 

сплошная лнния цилиндрической. 
Штриховая линия - J<ОНИЧЕСКОЙ. штрих 

пунктирная линия - тарельчатой 

обеспечения минимального коэффици 
ента запаса сцепления РmlП 

СП = Р П (1 - РmIП /Р)//И' 

где /и - ве.1ичина износа накладок 
(lH = 0,56 - для прнклепываемых и 
lи = 1,015 - для приклеиваемых на
кладок). 
Значения СП приведены в табл . 6.4 . 
При разработке конструкции места 

установки нажимных ПРУЖI1Н следует 

учитывать действие на них центробеж
ных сил . 

Для предохранения пружин от наг
рева устанавливают теплоизолирую

щие шайбы (рис . 6.3). 
Сцепления с тарельчатыми пружи

нами благодаря своим достоинствам 
получили широкое распространение, 

особенно lIа легковых автомобилях. 

Рнс . 8.3. Варианты установки на_нмных 
пружин: 

I - веДУЩIIR диск; 2 - теплоиэолиру 
ЮЩ8Л шаRба ; 3 - НЦЖJJМНые пружины; 

4 - J<ОЖ>,Х сцеплеJIIIЯ 



152 Сцепления .44еханическцх mраНС.44цссиа 

6. 6. Формулы ДЛЯ расчета винтовых IIРУ.ИН 

Конических сечения 

ЦlIлиндрических 
круглого прямоугольного I!РУ/'ЛОГО сеqения 

t.1~ ~~ ~ 
Пара-
метр 

~ . . ~ 
---.. 

8k·D 8D. D, р Напря- 't=Пif'Рп 't = VOOQiji Р п 't = 2v •• аЬ. п 
жение 

кручения 

Gd' Gd' 4аь' Нажим- РП = --ВDiТ 1 Рп = 2(D.+D.)X 1 
Pa=/\···i (D.+D,)X 1 

ное 

усилие Х (DI + D~) { Х (DI + D~) 
Gd' GD' 4аь' Жест- сп =6DiТ сп = 2 (D. + D,) х с = 

п 6."i (D. +D,)X кость 

*D/d 3 
k 1.58 1.40 

** а/Ь 1,0 

" 0,208 

*** () 5,57 

Использование тарельчатых пружин 
упрощает конструкцию сцепления, 

уменьшает его размеры , число дета

лей, обеспечивает плавное включение, 
равномерное давление на нажимной 
диск , малое изменение нажимного уси

лия при износе накладок. 

Тарельчатая пружина имеет форму 
усеченного конуса и состоит из сплош

ного кольца с меридионально располо

женными лепестками . Возможны два 
варианта установки тарельчатой пру
жины (рис . 6.4) . В первом случае 
пружина действует на нажимной диск 

JZ:j 
Рис. 6.4 . Варианты установки тарельча

то/! пр.ужины 

Х (DI + D~) i Х (Di + DП 
Б б 7 8 9 10 

1,31 1, 25 1,21 1,18 1. 16 1,14 
1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 
0. 231 0,246 0,258 0,267 0,282 

2,67 1,713 1,256 0.995 0,698 

наружным краем сплошного кольца, 

во втором -- внутренним . Первый ва. 
риант получил наибольшее распростра
нение. Во втором варианте упрощается 
конструкция установки пружины, 

уменьшается усилие выключеиия и 

напряжеиия в пружине, но услож

няется механизм выключения сцепле

ния . 

Схема для расчета пружины при
ведена на рис. 6.5. Сила, действующая . 
на нажимной диск, обозначена бук
вой Рн , а сила, прикладываемая к 
пружине при пыключеllllИ сцепле

ния, - РIIЫКЛ ' Значения этих сил от
.1Jи·чаются одно от другого передаточ
ным числом П~}'ЖИIIЫ 

РВЫКЛ = РН (De - Dc) /(Dc - Di); 

Р _ 2 лЕ бl1 '" (I/kl) 
н - '3 1 _ 112 [j2 (1 _ k2)2 Х 

гп е 

Х 62 + h -11 Х [ ( 1 - k1 ) 
l-k2 

( 1- k1 )] Х h - 0,511 1 __ kз ' 

k~ = Da!Dr; ; k2 = Dc/D", 
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где '1 - перемещение nружины в месте 
приложення СНЛЫ Рн , обусловленное 
поворотом сплошного кольца; Е ~ 
"'" 2·IO~ МПа; f1n "'" 0,26. 
Перемещение [а конца лепестков 

пр ужины при выключении сцепления 

состоит из перемещения ';, вызванного 
изменением угла наклона сплошного 

кольца пружины, и деформации из
гиба [; лепестков разрезной части, 
[2 = [; + [2' Из рис. 6.5 ,; = [) (Dc -
- Dj)/(De - Dc). 
Расчеты показывают, что величин'ой 

деформацИ!f лепестков [; можно пре

небречь. Тогда '2 "'" '2' 
При проектировании рекомендуют 

принимать DelDa = 1,2+1,5; h/б = 
= 1,5+2,0; D;tDj ~ 2,5; D,Jб = 75+ 
100; число лепестков равным 8-20. 
Отношение h/б определяет нелиней
ность пружины . При h/б > 1,6 нмеется 
большая область с постоянной осевой 
силой , при h/б > 2,8 возможно (вы
ворачивание,. пружины. 

При расчете на прочность опреде
ляют напряженне в наиболее нагру
женном месте пружины - в сереАине 

основания В лепестка при выключен
ном сцеплении н деформации пру
жины при [1 = h 

(J = 2РВЫН1\Оа + 
63 (Dt + Da) 

+ О,5Е 0,5 (D - Da) а,2 + 6а. 
1-,...~ D" 

где D = (De - Da)/ln (D,/Da); а. = 
= 2h/(De - Da). 
Полученное значение напряжения 

сравннвается с пределом текучести 

материала при растяженин (JT. 

Ведущие диски передают крутящий 
момент от двигателя к ведомым ди

скам . Направляющими устройствами 
для перемещения дисков в осевом 

lIаправлении служат выступы, шипы, 

зубья (рис . 6.6, а, б) или пальцы 
(рис . 6.6, в, г); кроме того, могут при
меняться шпоночные соединения, а 

также равнорасположенные по окруж

ности тангенциальные упругие пру

ЖИНЫ. 

Радиальные размеры дисков выби 
рают исходя из размеров фрикционных 
накладок и маховика, их толщину 

предварительно принимают равной 

Р, 

Рис. 6.5. Схема для расчета тарельчатой 
ПРУJlШИЫ 

4,5-6 % наружного диаметра на
кладки и затем уточняют по резуль

татам теплового расчета сцепления. 

Ведущий диск рассчитывают на смя
тие элементов, соединяющих его с ма

ховиком, 

(JCM = kM j max/(rRm2'nZRSR), 

где 2'п - число ведущих дисков; 2'и
число контактирующих элементов; 

SII - площадь': контакта одного эле
мента; Гит - средний радиус располо
жения контакта ; Mjmax - максималь
ный динамический момент; k - коэф
фициент, учитывающий число и рас
положение ведущих дисков (k = 0,5 

t) 

~~ 
6) '6) 

PIIC. 6.6. Вариаиты соеди
нення ведущих днсков 

н M8XOBltK8 
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Рнс . 6.7. ЭJlементы конструкции ведомых 
днсков: 

- диск ; 2 - фрикционные HaKJlaAKII; 
3 - ПJlаСТIIНчатая ПРУЖlIна • 

для ОДНОДНСКОВОГО сцепления, k = 
= 0,5 и 0,25 соответственно для про
межуточного и нажимного (наруж
ного) дисков двухдискового сцепле
ния). 
Для существующих конструкций 

асм = 10+ 15 МПа . 
Тангенциальные пружины рассчи

тывают на срез 'tcp и смятие ас м за

клепок, а также на растяжение ар 

и изгиб ан пластин : 

'tcp = 4kM j тах! (г ктzвzэлd;); 
'tcp mах::;:; 15 -7- 20 МПа; (6 .5) 

асм = kMj mах/(Гкmzвzэdзбп); 

асм max::;:; 20 .;-. 30 МПа; (6 .6) 

ар = , kMj mах/[Гнmzвzпбп (Ь П -
-da)]; apmax::;:;400.;-.500 МПа; 

аи = ЕОпlвll~; 
аи тах ::;:; 850 +- 900 МПа, 

где dэ и zэ - соответственно диаметр 
и число заклепок; Ьп , lп, 011 и Zrr
соответственно расчетные ширина, 

длина, толщина и число пластин. 

Ведомый диск состоит из металличе
ского диска, к которому крепятся , 

обычно заклепками, шлицеВ8Я сту
пица и фрикционные накладки. Для 
обеспечения лучшего контакта по
верхностей треllИЯ, предохранения их 
от коробления при нагреве и плавного 
включения стремятся увеличить осе

вую податливость ведомых дисков . 

С этой целью их выполняют разрез
ными. Выполнение прорезей Т-об
разнымн (рис. 6.7, а) уменьшает ши
рину перемычек между секторами, 

которые в свою очередь могут после

довательно отгибаться в разные сто
роны (рис. 6.7, б). Между диском и 
фрикционными накладками часто уста
навливают пластинчатые пружнны, 
позволяющие добиться требуемой и 
более равномерной податливости . 
Фрикционные накладки крепятся 
к диску или к диску и пластинчатым 

пружинам, приклепанным к диску 

независимо одна от другой; головки 
заклепок размещаются в отверстиях 

противоположных накладок с зазором 

(рис . 6.7, б, в) . При сжатии ведомый 
диск (или пластинчатые пружины) 
распрямляются. При выключении 
сцепления они снова прогибаются. 

Расчет ведомого диска ведут по 
напряжениям смятия асм и среза 't'cp 
заклепок по формулам (6.6) и (6.5) и 
шлицев по формулам, приведенным 
в разд. 5. 
Отжимные рычаги предназначены 

для включения и выключения сцепле

ния . Их конструкция должна обеспе
чивать минимальное трение в шарни

рах при высоких передаточном числе 

и жесткости . Обычно равномерно по 
окружности устанавливаются три

пять рычагов. Наибольшее распростра
нение получил вариант установки от

жимных рычагов на игольчатых под

шипниках 3 (рис . 6.8). Одна опора, 
обычно на нажимном диске 1, выпол
няется жесткой, а конструкция вто 
рой опоры позволяет компенсировать 
изменение расстояния между опорами 

(~1 мм) при повороте рычага 2, что 
достигается при помощи гайки 4 
с подвижной сферической опорой . За
зор между рычагами 2 и упорным 
кольцом б (или подшипником) регу
лируется гайками 4. для удержания 
рычага в выключенном положении 

устанавливают оттяжные пружи 

ны 5. 
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Отжимные рычаги рассчитывают по 
напряжениям изгиба. для произволь
ного сечеиия 

О'н = (РН maxxa)/(ZpCW 11 ), 

где РИ max - сила сжатия пружин 
в выключенном сцеплении; х - рас

стояние до опасного сечения, обычно 
х = с; а и с - плечи рычага; . zp -
число рычагоп; WH - момент сопро· 
тивлення опасного сечения . Напр.Я
жения нзгнба ан не должны превы
шать для сталей 140-160 МПа, дЛЯ 
КОВКНХ чугунов 60-80 МПа . 
Подшunнuкu выlдюченuяя позволяют 

значнте.,ьно СНlIЗНТ(, трение при вы

ключении . Иногда используют под
шипники Ско.1ьжения , представляю

щие собой пропитаиные специальным" 
маслаМII уго.1ьно-графитовые втулки, 
не требующие пополнения смазочного 
материа.,а в течение всего срока 

службы . Гораздо чаще используют 
ПОДШИПНИКlI качения с защитным ко

жухом, смазочный материал к ним 
подается по гнбкому шлангу, со.е.ди
ненному с мас.,енкоЙ, которая уста 
навливается на корпусе сцеП.'Iения . 

В пос"еднее время широко исполь, 
3уют герметичные по;uuипники, за· 
полненные смазочным материалом, 
обеспечивающим их работоспособиост .. 
iI течение всего срока службы автомо, 
бмя. Некоторые ВИДЫ применяеМЫj( 
на OTellecTBeHHblX автомоБИлях под· 
!Uипников приведены 1 Ta~. 8.7. 
Ра.иеры выбираемого подШнпник. оп· 
реДе.1111ОТС1 ХОНСТРУМТИIНО 11 1 пер· 
IYN очередь •• IНСI1 от ди.метр. пер· 
IИЧlfоrо 1 • .'11 коробки nepeAall. 

facUmtAu KPllmUAbHblJC ICOм6аниа, 
предна.Нlченные ДJlя сннжени" или 

nO.'Horo lстранеНИII IЫСОКОЧIСТОТИЫХ 
коле(!аи" , возннкаlOЩЮI • ТРIНСМНС
сни от деАСТВИII периодическнх воз· 
мущениА, .не зависимости от конструк, 
uин работают по прннинпу рассеива
ки" Jнергии. Они состоят из ynpyroro 
э.nемента (пружины. торсионы, рези
на). обеспечивающего относительиое 
перемещение ведущеЙ и ведомой ча· 
стей диска. и дисснпативиого 9ле
мента. 

Наиt'lo"Iьшее распространение 11 ав
томобилях получи~и гаснтели трения 
без смазочного материа.'Iа с исполь

зованием ПРУЖIIН в ха"е(;ТВС упругих 

Рис . 6.8. Вариаит установки ОТ18имиоrО 
рычаrа 

JЛементов. Примеры конструкций ra' 
с.нтелеЙ прнведены на рис. 6.9, Пру' 
жимы " устаиавлнваются ка диаметр. 
80-120 мм в окнах ДJlИНОЙ 25-27 ММ 
ступицы 6 ведомого ДНСКI и в днск.х / I 
2 и 4 с предваРИТeJlЬНЫМ HaTllrOM, 
Ра3lмеры пружин: d - 3+4 мм, D'" 
- 14+ 19 ММ, ЧИСJlО вмтков 3-4, 
.а.ор между витк.мм 3-4 ММ. Рас
сенвание аиергии пронсходит и. по

.ерхностях треиия, обра.о •• нных 
днск.м" J, 4 и $, 9. Сжатие поверх
ностей тренн" осущеСТ."IRеТСII .Iилеп
ками нлн болтамн 7. В последнем с:лу. 
чае д..,,, придания стабильности уснлню 
сжатия устанавлнвают тарe.nьчатые 8 
или цилнндрические пружины . С JТОЙ 
же целью часто диски ГIIСИтеля вы· 

полняют пружииными. 

Основнымн параметрамн, характе
ризующнмн гасите..1Ь сцеП.'Iения. яв

ляются: момент трення мт ; момент 
прелварнтe.nьноi! затnжкн пружин М п; 
жесткость пружнн cr; угол замыкания 

гасителя 'J'r . В сущесТВУЮЩIIХ кон· 
струкциях ЧIIС.1О ПРУЖIIII равно 6-10; 
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м n = (0,08+0,15) Ме тах; IPr = 
= 2030'+3040'; МТ = (O,06+0,17)X 
Х Метах . Для пружин принимают 
отношение среднего диаметра к диа

метру проволоки равным 4,5-5,5. 
Гаситель трения без смазочного ма

териала имеет линейную характери
стику в пределах -'угла замыкания. 
Получнли распространение также га
сители с нелинейной характеристи
кой, различного конструктивного ис
полнения, ПОЗDоляющие более эффек
тивно устранять крутильные колеба
ния.В одних конструкциях используют 
пружины разной ДЛIIИЫ, устанавли
ваемые в окнах одинакового размера 

(Borg and Bt>ck), J<oTopble включаются 
в работу последовательно. В других 
коиструкциях последовательное вклю, 

чение в работу пружин обеспечивается 
выбором соответствующих размеров 
окон в дисках и ступице . В таких 
гасителях пружины одной жесткости 
чередуются с пружинами другой жест
кости при увеличенном, обычно до 
]0, общем числе пружин . 
Напряжение в пружине подсчиты

вают по даиным табл . 6.б. Ттах ~ 
~ 650+850 МПа. 
На указанные значении орнентиру' 

ютси при предварнтельном выборе па
раметроа гаснтe.IIЯ. эти лараметры 
корректируlOТ. рассчитывая ампnитуд

ио-частотные характеристики транс

мисси •• составной часtъю которой "в-
1I11е1'С1' гаситель . При 8ТОМ УЧИТЫ8аlOТCII 
упругие, ииерuионные и диссипатив

иые cBoAcna траНСМИССНJI 8а. ми ого
массовой дииамической системы. цик· 
nичес8иА характер измекеии. кру' 
Тlщего момента двигатe.ll.. обуcnов
nекный деАствием инерционных и га-
80lЫХ СИП. 

РuоиаИСНЫI кмебани. "8JI 11 IOТc. 
высокочастотными и соответствуют 
третьей-четвертой собственным часто
твм трансмиссии. Динамические си
стемы автомобилей с раlJlНЧНЫМИ ко
лесными формулами (см. табл. 2.4) 
И8ЛИlOТCи нсходными при составлении 

расчетной схемы, по которой прово
дится подбор параметров гаситe.llИ. 
Для автомобили 4Х 2 целесообразно 
принимать шестимассовую дннамиче

скую систему (рис. 6.10, а). Далее 
нспользованы обозначении, прииитыe 
в разд. 2. 

1 

Рнс. 6.9. Варианты .онстру.циА rасите
АеА .РУТИ"ЬRыа .DJ\ебаниА 

Если в качестве обобщенных коор
динат приниты моменты в упругих 

8веньих M~I - (lPt - IP.)/ei.; М .. -
- (IP, - cp.)/t .. : МиР IZ: (IJ>I - СР, -
- срр,/еир: М,. - (СР. - cp.)/t .. : М.-
- cpp/tp. то уравнеНИII движении си-
стемы принимат IЦ 

М 11 - [ '* М. (СР1 •• 1) -

( 
1 I ) I - 7j+r. М11 +т. М"+ 

+ ~I':" MI, ] / '11; 

11 I I ( I 
м 11-~Mll-- т.+ '...,1 '" 1 

+ +. ) М. - ~II (J. + *" ) Х 
I 

Х M1• + -:--т- М.,р + 
t'IIJ. 

+ ~ •• pl' •• p м . 
t .. J. ир, 

М 1 k •• t"., 1. 
.4Р = --} М.з + --J- т .. -

t'4. 11 е,.р , 



158 Сцtn.ltниJl Мtханичtских трансмиссий 

1 (1 1 1 ) -- -+-+- М.,р-
е"р J. J~ J p 

( 
I 1 1) - kз~r т, + т; + 7; МЗ~fJ+ 

+ 1 М + kJ~e4~ М + 
fз4рJ 4 4~ fЗ4[! J ~ 4& 

+~J Mfsgn ф~ + ~J Мр + 
ез4 р ~ еЗ4Р р 

+ kpfp Мр ; 
fз4рJ р 

-- I k'4pt"4P 
М 4~ = -е J Мэ4р + е J Х 

.~ 4 4& 4 

Х Мз4р-- -+- M4~-I (1 1 ) 
t'4S J. J~ 

( 
1 I ). 1 

-- k4D - + - M4~ - -- Х 
J4 J ~ e4~J 4 

М . 1 М . 
Х ,sgn IJ'4 + --J- W sgn IJ'~; 

e4~ & 

Д - I М + kз4рl'З4f! Х 
Р - t'pJ p 34Р t'pJ p . 

. I kp • 
Х Мэ4р --- Мр - -- Мр . . epJ p J p , 

\6.7) 
, 

Момент Мд (!Рl. Фl) предстаа.пяет 
tобоА периодическую функцию кру. 
'I'lIщего момеита двигаТeJlR от инер' 
циоиных и га'О8ЫХ сил. Упругое 
,вено '11 llUIючает I сеБR taCHTenlo Jt 
IIlляеТСII иминеАиwм (рис; e,II). 

('1'1 - '1'1)/'8 {при М,. + М, + 
+ Ми < Mtl< М., + МиН 

('1'1 - '1")/('. + ,,.) + 
М1• - ~ +(МТ .gn Мl. + Mu lgnM11)x 

" М Х + (при МТ + и < 
'. '1' 

<Мll<МГ+МТ+МП)' 

J, 

) 

Рис. 8.10. Дииамическая Система для вы
бора параметров гасителя крутильиых ко

;&е(1аииjl сцеПJlеllИII 

H//I. 

dY/l'1 

J" 

У'г 

а) 

~
Г 

d' О Y'~) 

. , 
t,jJ.,~ 

;:t- "-

~S' 

Рис. 6.11. Характеристики упругого звеиа 
t" (с .... рис. 6.10): 

а - общая; б - ее составляющая' 

Здесь МГ - момент замыкания пру" 
Жин гасиТеля. 

Уравнения движения (6.7) при под· 
боре параметров гаситеJIII цeneco~' 
разио решать на АВМ беа nииеариаа· 
ции системы. дollll удобства иамеиеИЮI 
.иечеииА параметро. rасиteollll при 

11",H:....:·H~--; __ ....... ___ _ 
t: 

"00 I 'fi\ . I 

'

lIftll I I \ \ \ I 
f/1I11 'i«i\ 

2 

5001 I ~ I J 
о 50 100 150 нт •. н·,., 

Рис . 6.12. Зависимость Ма• от "'омеит. 
треиия МТ сцеплеиия грузового •• ТО"'О

биля 4 Х 2: 
- М 11 = О; 2 - М п = 200 н·",; З

М ц = 400-Н ' М 
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оптимизации нелинейные элементы уп
'ругого звена e12 воспроизводятся на 
блоках нелинеЙности. Характеристика 
звена е12 получается в результате 

суммирования ее составляющих. Функ
ция Мд (<Pl' Фl) может быть получена 
различными способами, напрнмер, 
с помощью блоков нелннейностн или 
в результате суммирования ее гар

моннческих составляющнх. 

В результате расчетов амплитудно
частотных характеристик устанавли

ваетс.я зависимость между амплитудами 

моментов в траисмиссии к значеииями 

параметров гасителя. Расчеты показы
вают, что иаибольшее влияние на 
амплитуды оказывает момент трения 

гасителя, причем существует некото

рое его значение, при котором ампли

туды резоиансных колебаиИl~ мини
ма,lЬНЫ (рис. 6.12). 

6.5. РАСЧЕТ ПРИ80ДА 

Удобство и легкость управ.~ения 
оцениваются следующими параметра

мн привода : 

1) работой W ВЫКn, которую необ
ходнмо совершить водителю для пол

ного выключения сцеплення (для лег
ковых автомобилей W выкn ~ 23 Дж, 
для грузовых WsblИn ~ 30 Дж); 

2) макснмальным уснлием на пе
дали сцеплення Р пед (для грузовых 
автомобилей по ГОСТ 21398-75" 
РДОП ~ 150 Н при иаличии усили
теля и 250 Н без усилителя сцепле
иия); 

3) полным ходом педали сцепления 
'пед (для легковых автомобилей 
' пед = 140+ 160 мм, для грузовых и 
автобусов I пед ~ 190 мм). 
Применяются приводы двух видов: 

механическне и гидравлические . Ме
ханические приводы имели широкое 

распространение на легковых автомо

билях, сейчас нспользуются на ряде 
грузовых автомобилей. Гндравличе
ские приводы устанавливают на гру· 

зовых автомобилях, автобусах и на 
всех легковых автомобилях . 
Для снижения усилия Ila педали 

в привод может встраиваться пневма

тический или вакуумный усилитель. 
Пневматическне усилнтели ИСПО.1Ь
зуются на БО,1ьшегруэн",х автомо61f-

лях (МАЗ, КаМАЗ, Bedford), вакуум· 
иые усилители устанавливаются обыч· 
но в системе управлеиия автоматиче· 

ским сцеплением автомобилей малого 
класса. 

Конструктивное исполнение педали 
сцепления и способ ее крепления опре· 
деляются компоновочными соображе
ниями. Для сцепленнй с гндравличе
ским приводом характерно верхнее 

крепление педалн на переднем щнтке 

автомобнля (автомобнлн заводов ВАЗ, 
ГАЗ, КамАЗ). При этом улучшается 
доступ к приводу , повышается герме
тичность кабины. При использовании 
механического привода педаль обычно 
имеет нижнее крепление (КрАЗ, ЗИЛ) . 
Верхнее креплеиие педали иа автомо
биле МАЗ (рис. 6.13) обусловлеио 
конструкцией кабины (опрокидываю-. 
щаяся) . Ось поворота кабииы прохо
днт вблизи точки О, поэтому при опро
кндывании рычаги и тяги, находя

щиеся правее зтой точки, остаются 
практически неподвижными. Конструк
ция следящего механизма 2, встроен
ного в привод, приведена на 

рис. 6.13. 
На рис. 6.14 приведена схема гидра

влического привода сцеП.~ения с пнев

матическим усилителем и его конструк

тивное исполнение (КамАЗ). Следя
щий механизм регулирует давление 
воздуха в цилиндре усилителя в за

висимости от давлення жидкости в 

гидроприводе, т . е . от усилия иа пе

дали сцепления. 

При расчете привода определяются 
кинематические и силовые зависи

мости. 

Исходными данными для расчета 
привода являются допустимое усилие 

на педали, ее полныА ход и перемеще
ние нажимного диска. 

Общее передаточное число привода 
от педали до нажимного диска 

и = Ipllll • 

Исходя из передаточных чисел со
ставляющих злементов привода : педа

ли, части привода, расположенной 
между педалью и вилкой сцепления 
(ив =о 1,4+2,2) и отжимных рычагов 
сцепления (исц = 3,8+5,5) 

u = UueдUllpUsUcu. 
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о 

Для гидравлического привода 

иПР = lгn/1исп = Sисп/Sгn = 
= D~сп/D~л, 

где II!СП (гт, SИСП (гт, Dисп (гт-СООТ-
ветствеино перемещение, площадь и 

диаметр исполнительного (главного) 
цилиндра. 

диаметры поршией цилиндров при
нимаются обычно равнымн, т. е. UПР = 
= 1,0 (табл. 6.8). Полный ход поршня 
главного цилиндра на 20-25 % боль
ше хода поршня исполиительного ци

линдра, что необходимо для обеспече
ния перекрытня отверстия, соеДIIНЯ

ющего цилиндр с расширнтельным 

бачком. (и для подачи частн жидкости 
к цилиндру следящей системы). 
Величина максимального усилия ма 

педали 

Р пед = Ри/{U'r) + PoT/{uOT'r)OT), 

Рис. '.13. МеUИИ'lеС8иl при.о ... сцеп ... -
ни" с Пllе ... lтнчеС8И .. )'си .. и,... .. : 

I - ОnИЖИ8И ПРУЖllна; 2 - CJlеАlIщнА 
Mex8HI" .. ; 3 - сцепление; ., - Ц"ЛИНАР 

у(илнтели 

* 

где '1 - кпд привода ('1 ~ 0,85); 
иОТ и Т)от - соответственно переда

точное число и кпд частн привода от 
оттяжной пружины с усилием Рот до 
педали. 

6.8. Нскоторые параметры ПРИ.ОАа 
(1Iспаси"А а.ТОМ{lБИJlCА, мм 

Автомобиль I J I ~~ \ll'max " С8 
МА3 - 533б - - Б2 160- 34-43 

170 
KamA3 - б320 28 28 90 190 30-42 
ВА3-2101 19 19 - 140 20-30 
ГАЗ-53А 22 22 - 190 35-46 
r АЗ - 24 22 25 - 145- 12-28 

160 

п р 11 М е ч а 11 и с. I mзх - полный 
ход педали сцепления; 'св - свободный 

ход пеД8Л11 сцеплеНIIЯ. 
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Рис. 6.14. Гидравлический привод сцепле
НIIII с ПllевматичеСlIllМ усилителем: 

а - схема; 6 - общнй вид; J - следи
щиR механизм; 2 - цилиндр ; 3 - сце

пление 

Если P ueA > PAOII ' ТО Нl:оохо:щма 
установка усилителя, причем 

Рус = (Р"ед - Рдоп) llуеТ)ус, 

где U.,е И Т).,е - cOOTBeTcTOCHllO пере

даточное число н КПД частн ПрНВО.1З 
от педали до места УСТ<IIIОВКИ ЦlIЛIIII.1Р" 

усилителя. 

ЛIf:lМСТР цилищра }'СIf.1ИТСЛЯ 

Dyc ~~ 2V Рус/(nРш) , 

где Рш - давление воздуха в рссиоере 

(для пневмоснстем Рш ~ 0,65+ 
+0,75 МПа). 

8 П/р А. Н. ГРИWКСВllча 

а) 

ДИlfаМ\I'lеские свойства СltеП.1ения 
11 его ПРИRода, определяющие закон 

нараСТЗIIНЯ момеllТЗ треllИЯ сцеП.1ения 

прн его включеННlI, оцеllllВЗЮТ по 

сле,lУЮЩIIМ ПОКдЗдтелям: 

темпу ОКЛЮ'lеНIIЯ сцепления, оп ре

Jlt'Ляемому временем (с lIардстаllltя до 
м!1ксимзлыlйй веЛIIЧИll10l осевого усltлия 
Р.: nlax сжатии ФРИКЦItОIlIlЫХ HaK.~;\ .10K ; 

КОэффИllllеllТУ JlIlIt<1MIt'IIIOCТl\ 'г) 
Ре m8X/P,,; 
характеру нзраСТа\I\IЯ осевого YCII

ЛIIЯ Ре в проце-ссе вклю"ения. 
ДЛЯ PBC'ICT3 этих ПОI(дзателеА нс

пользуют ЭКВИВдлеllТНУЮ ДIt1l8МII'IС-
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~.rl '--.rJ 1.. '. 
I'\lc. &.15. ДIIН.IIИ'lес ••• снете ... сцеп.е

ННЯ с Ilне8МОУСИ.llНТ8.ПМ 

скую систему, I! которой дета.1И сцеп
лення н IIpHBoAa заменены эквивалент
нымн массами И упругими звеньями. 

На рнс . 6.15 показана такая система 
для сцепления с пнеВМОУСИЛИТeJlrм. 

СI\еп.'lсние моделируется массами tn) 

и ~, соответствующими массам ве

дущего и ведомого дисков, а податли

вость ведомого дис\(а - упругими 

звеньями е)2 и е.. На массу т) деА
ствУС'Г снла рн = x)/e/l' создаваемая 
нажнмными пружинамн. ВeJlичина 6. 
соответствует зазорам между махови

ком и ведомым диском, ведущнм иве

;\ОМЫМ дисками в полностью выключеи

ном сцеплеНИII. Эквива.1rнтная МОДeJIЬ 
привода включает массу рычагов и тяг 

тз 11 приведенную массу педали сцеп
ления mt , з податливость привода 

МОДeJIИРУЮТ упругие звенья е)з и ем. 

Модель включает следящий механизм, 
встроенный в упругое звено еЗ4' н 
цилиндр усилителя, поршень которого 

связан с массой тз. К педали сцепле-

РНС. 8.18. ОСЦН,l/Jlограмма процесса рез
кого 8К,I//О'Iения сцеПJJeНИЯ ГРУЗ080ГО а8ТО-

моБИJlЯ с пне8МОУСН.IIитеJlем: 

I - измене/:lие усилия Рус' развива

емого цилиидром усилителя; 2 .. 3-
изменеиие осевого усилия Р с СЖ8ТИЯ 

фр"кциоииых иакладок соответственно 
пр" работающем и отключеииом усили-

теле 

"ня присоединена оттяжная ПРУЖИllа, 

Itмеющая усилие рот. 
Уравнения движення для аднабат

иого процесса имеют внд 

1 1 1 
1) = -РII - -P)I--P),-

т) т) т) 

1 
-- - F1 Se" k 1; 

т. 

1 1 1 
Х2 = - Р)2 - - Рэ - - х 

тэ т" m! 
Х Fssgn k 2 ; 

_ 1 1 
%, = -Р), -- Р,.- -Рус -

тз тз т, 

1 F . 
- та а sgn %3; 

_ 1 Р 1 Р 
Х4 = - 3. + - от; 

т. т. 

I 
О при х) - х. ~ 6.; 

Р)2' = (х) - хэ - 6.)/еа прн 

х)- Х2> 6.; 

О прн XI~ 6.; 

(x~ -- 6.)je2 при Х2> 6.; 
Р2 = { 

I о прн Хl - Х, ~ О; 

Р)а = (хl - Х8)/е)1 при 

хl- Х, > О; 

I О при I Х3 - Х4 I ~ 80; 

Рн = [Х3 - Х.-80 ~gn (Ха - Х4)}/l"з~ 

при I Х3 - х. I > 80; 

рус = (р - р.) Syc; 

р = Pw + рх,/Хн -

- (287.IT J G.dl) /'(xoS,,); 

F2 = ........ l'т (Pl~ + Рз)IГmm; 
( 0.04xI8pJ(8oYT) 
при 8>0, e~ 1,89; 

0,156"IЕ Х 

Х У(ро.&72 - ро . з88)/т Jf.o 



/(инематические схеш)/. Построение ряда передаточных чисел 163 

при 8>0, 6< 1,89; 

Gw =.ос ~ O,04)(/8pJ(Eo VT) при 8<0, 

6> 1,89; 

0,156)([8 Х 

Х V [(p/pw)l, 43 -

_ ... - (pjPw)l,71]/T/fo 

при 1:: <О, 6 < 1,89; 

8 = хз-х,; Е ~ 80' 

где 80 - полный ход штока клапана; 
р - давление воздуха в цилиндре усн

лителя; Ра - атмосферное давление; 
хн - полный - объем пневмосистемы, 
отнесенный к площади Syc ЦИ.1индра 
усилителя; т - начальная теРМОДII
намическая температура воздуха в ци

линдре усилителя; f.1 и 1'1 - коэффи
циенты трения соответственно для 

фрикционных поверхностей и для сталн 
по стали; 'шm - средний радиус шли
цев ведомого диска; )( - коэффициент 
расхода, определяемый характеристи
ками усилителя; f - площадь вwпу
скного отверстия следящего меха

низма. 

Секундный расход воздуха Gw при 
опорожнении (е> О) и наполнении 
(е < О) цилин:tра определяют по фор
M)'JIaM газовой динамики с учетом воз-

7 

можно!!ти надкритичеекого (6:;;.. 1,89) 
и ПОДКРИТИfJеского (6 <: 1,89) режимов 
истечения, определяемых отношением 

8 давлений воздуха на входе и вы
ходе следящего механизмCI. 

Расчеты показывают, что время на
растания усилия Ре до максимального 
определяется временем истечения воз 

духа из цилиндра и составляет tc = 
= 0,1+0,6 с, а коэффициент динамич
ности R} близок к единице. При отсут
ствии усилителя tc '" 0,03 с, k} ~ 
~ 1,5. В качестве примера иа рис. 6.16 
показана записанная с АВМ осцилло' 
грамма решения уравнений движения. 
Кривая 1 изменения усилия пневмо
усилителя имеет характерный пере
гиб, который соответствует равенству 
усилий цилиндра и пружин сцепле
ния. Анализ показывает, что избы
точное усилие Рус уменьшается при 
практически неподвижных массах до 

тех пор, пока Рус не сравняется с Рн . 
После этого нажимной днск и педаль 
сцепления перемещаются при практи

чески неизменном Рус, пока не будет 
устранен зазор /).. Отсюда следует, что 
маКСllмальное значение Рус не ДОJlЖН~ 
превышать Рн . Из расчетных и экспе
риментальных данных следует, что 

при времени опорожнения цилин:tра 

0,4-0,5 с динамические нагрузки в 
трансмиссии сннжаются примерно в 

1,5 раза. 

Коробки передач 
механических 

7.1. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ СХЕМЫ . 

ПОСТРОЕНИЕ РЯДА 

ПЕРЕДАТОЧНЫХ ЧИСЕЛ 

Коробка передач является агрега
том трансмиссии, преобразующим кру
тящиА момент и частоту вращеиия по 
величиие и направлению. В меха"и-

6-

трансмиссий 

чес коП трансмиссии это прсобраэо
вание осуществляется, как I1равило, 

с помощью зубчатых колсс и является 
ступенчатым. 

Различают два основных вида сту
пеичатых коробок передач: с Ilепод
вижиыми осями валов; планетариые. 

Первые кратко иазывают ваАЬНbloWU. 
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г) 

Вальные короБКlI широко примеllЯЮТ 
как в механнческих трансмисснях , так 

и в гидромеханических. Планетарные 
используют в основном в гидромеха

ническнх траJlСМИССИЯХ. В дальнейшем 
буде)! рассматривать ступенчатые валь
ные коробки передач механических 
траIIСМИССИЙ. 
Коробки передач классифицируют 

по следующим признакам : числу сту

пеней (передач прямого хода); взаим
ному расположению ведущего и ве

домого валов; числу элементов управ-

6) 

Рнс. 7.1. Схемы четырех
ступенчатых соосных ко

робок передач а.томобн~А: 

а ГАЗ-53. У А3-451 ; 
б - ('А3-24 сВолга~; tI

ВА3-2101 СЖIIГУЛИ~; г
Ford .4-410.; д - Turn eг 

.Т . 4.200. 

.1еIlИЯ, которые J\ОЛЖIIЫ быть вклю
чены для получения опреде.1енноЙ 
передачи; числу ветвеН n передаваемом 
силовом потоке . 

На автомобилях с мехаНJlЧеской 
трансмиссией применяют коробки с чис
лом передач 3-16 (очень редко БО_1Ь
ше 16). По взаимному расположению 
ведущего и ведомого валов коробки 
пер~ач разде.~яют на coocHые и не

coocHые. Число элементов управления, 
включаемых иа одной передаче, на 
единицу меньше числа степеней св 0-

РИС. 7.2. Схемы пяти- и wестиступеичатw!( СООСНЫ!( коробок передач с передаи.ным 
зубчатым KOllecoM: 

а - автомобиля ЭИЛ-130; б - Clark «280 У.; 8 - New process «NP 541»; г - Splcer 
<18000»; д - Leyland сов 241»; е - Splcer «5000. 
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О) 
а) 

1 ~IтTJ1IJ 1Ii 11! ! !! ~. t ~1f"1И~ Рис. 7.3. Схемы ПАТИ- и шестиступенчатых 
соосных коробок передач С ПОСТОАННЫN за

цепленнем всех шестерен: 

г) 

а - !(амАЗ, тИп 14; 6 - ZаhпrаdfаЬ
rlk cA!(-50; в - IFA cW 50L,.; l! - Zаhпrаd

/abrlk сА!( 6-80. 

боды коробки передач . Наиболее рас
пространены коробкн с двумя степе
нямн свободы, в которых для получения 
определенной передачи включается 
одна зубчатая муфта или передвижное 
зубчатое колесо . На автопоездах 'уста
навливают коробки передач с тремя, 
иногда четырьмя степенями свободы. 
Такие коробки имеют, как правило, 
число передач восемь и более . Поэтому 
их называют мltOzоступенчаmblАlи. 

Подавляющее большинство коробок 
передач механических трансмиссий вы-

полнены с неразветвленным силовым 

потоком, так что через каждое зуб
чатое . зацепление включенной пере
дачи проходит весь силовой поток. 
Известны, однако, коробки с развет
вленным потоком, включающим две 

или трн ветви. 

Коробки передач с двумя степенями 
свободы имеют обычно не более шести 
передач. В мехаиических трансмис
сиях нх выполняют или по трехваль

ной соосной схеме (рис. 7.1-7.3), или 
двухвальной несоосной (рис. 7.4). 

1 ~1~1 
1 -- 1 \. р~Jt-jr' 
f l l t 11Il'lчt1f~ 

о) 

l) 

61 6) 

Рис. 7.4. Схе.... Ч8Т"Р.lIступ.нчатых "е-
СООСН"Х _оробо_ пер .... Вч ввтомоБИ.ll.А: 

а - Сllrоеп .OS., Skod& .1000 МВ.; 6 -
Aulounlon Audl; • - Нlllmап Imperlal; 

iI - З АЗ·968 сз апорожец. 
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Рис. 7.5. C]le~lьa коробок переАач с развет-
B",eHHыM СИЛОВWМ потоком: 

• - Fuller 4RT-9IS. с двумя промежуточ
вымн валами (показана основная часть 
без дополиительноrо редуктора); .,
Macl( ~TRL·I07. с тремя промежуточнымн 

валамн 

в трехоальной коробке одна из пере
дач образуется в результате непосред
ственного соединения соосных веду

щего (первичиого) н ведомого (вторич-
1I0ГО) оа_10В; эта передача являетс'я 
прямой . При движении на прямой 
передаче зубчатые колеса и подшип
НИКII коробки разгружены, вследствие 
чего Сllижаются износ, потери мощ

ности 11 шум. На других передачах 
переднего хода в трехвальной коробке 
c~mOBOII поток проходит через два 
зубчатых зацепления. Это позволяет 
получить достаточно большое переда
точное число (Uj = 7+9), что часто 
требуется для первой передачи. На 
автомобилях с механической транс
миссией преобладают соосные трех
вальные коробки передач. Несоосные 
двухвальные применяlOТ в тех слу

чаях, когда соосное расположение 

ведущего и ведомого валов обуслов
ливает усложнение трансмиссии, и 

при этом заданное передаточное число 

первой передачи невелико (и1 < 4). 
В современных конструкциях коро

бок передач большинство зубчатых 
колес находятся в постоянном зацеп

лении. дЛII включения передач испмь-

ЗУЮТ зубчатые муфты и синхропиз/!, 
·горы. Зуб'lзтые колеса первоА пере
Дil'IИ 11 :lз;щего хода часто не имеют 

IIOСТОЯIllIOГО зацеплеllИЯ. В этих слу 
'ШIlХ UДIIО из зуб'lатых колес пары 
ВЫПОЛJlЯЮТ JlереДВИЖIIЫМ и IIСПОЛЬ

зуют его Д.1я включеllИЯ переда·IИ. 

Схемы трехвальных соосиых КОрО' 
бuк передач с двумя пепенями сво 
БОДld, распростраиенные в настоящее 
время, имеют ПРИlщипиальиые разли

чия только в схеме включения первой 
пер~дачи и передачи заднего хода. 
МОЖIIО выe.nитьь следующие варианты 
схем: все зубчатые колеса находятся 
в постоянном зацеплении (рис . 7.1, г, д 
и рис. 7.3); не имеют постоя иного за
цепления только зубчатые колеса зад· 
него хода (рис. 7.1, 6, 8 И 7.2, г-е); 
ие имеют постояннorо зацеплеllИЯ зуб
чатые колеса первой передачи и задиего 
хода (рис. 7.1, а и 7.2, а-в). Отличн
тe.nьноil особенностью ПOCJlедних схем 
является отсутствие отдe.nьного зуб
чатого кодеса заднего хода иа ведомом 

валу. Для включения заднего хода 
используется то же передвижное зуб
чатое. колесо, которое образует первую 
передачу. 

Схемы с постояиным зацеплением 
всех зубчатых колес применяют для 
коробок передач с относитe.nьно боль
шой ПРО/10ЛЖИтельностью работы на 
пероой передаче и заднем ходу. Преи
муществами таких схем являются от

сутствие изнашивания торцов зубчатых 
венцов и сокращение хода внлок 

переключсния передач; недостатком

необходимость свободной установки на 
ведомом валу отдe.nьного зубчатого 
колеса большого размера для пере
дачи заднего хода. В результате уста
новки такого колеса увеличивается 

не только общее число зубчатых ко
л:ес, но и суммарный момент инерции 
согласованно вращающихся деталеil 
коробки, в результате чего · повы
шаются нагрузкн на синхронизаторы . 

Схемы соосных коробок передач 
с разветвленным силовым потоком 

показаны на рис. 7.5. В таких коробках 
больше зубчатых колес. Однако они 
имеют меньшие размеры, а следова

тельно, меньшие моменты инерции и 

окружные скорости. Применение по
добных схем позволяет повысить срок 
службы коробок передач при бмь-
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ших значениях передаваемой мощ
ности. 

Несоосные двухвальные коробки пе
редач (схемы на рис . 7.4) устанавли
вают в основном иа легковые и спор

тивные автомобили, у которых дви
гатель размещен рядом с ведущим 

мостом. Ведомый Bil.'I таких коробок 
выполняют вместе с шестерней глав
ной псредачи : конической иди гипоид
ной -- при продольном расположении 
двигателя, цилиндрической при 
поперечном . На рис. 7А, а-г пока
заны типичные схемы передачи зад

него хода, а также варианты распо

ложения передач переднего хода и 

синхронизаторов. Синхронизатор пер
вой- второй передач обычно устанав
ливают иа ведомом валу, так как его 

размещение на ведущем валу затруд

нено вследствне малого диаметра ше

стерни первой передачи. Синхроииза
тор высших передач иногда устанав

ливают иа ведущем валу, чтобы умень 
шить приведенный момент инерции . 
Применяя для коробок передач 

с двумя степенями свободы СООСIIУЮ 
трехвальную схему, можно получить 

диапазон передаточных чисел, близкий 
к Dк. п "" 9. Высшей передачей при 
этом может быть прямая (ив = 1) 
или ускоряющая (ив"", 0,6+0,8) . 
Большннство трехвальных коробок пе
редач в качестве высшей, наиболее 
часто используемой, имеют прямую 
передачу . При этом преобладающая 
часть общего пробега автомобиля ха
рактеризуется МИllимальными потеря

мн мощности и износами в коробке 
передач . Получили распространение 
также и коробки с lIысшей ускоряющей 
передачей. Появление коробок с уско
ряющей передачей было ВЫЗDано стрем
лением уменьшить частоту вращения 

Dала двигате.'IЯ при движении авто· 

мобиля без груза . Такне коробки 
преДllазначались для автомобиле!! 
с технологически неизбежными холо
стыми пробегами. В пос.~едующем рост 
удельных мощ//остей позволил ис· 
ПОЛl.зовать ускорлющую передачу как 

при холостых пр06егах , так н в С.1У· 
чае пробеГОD с грузом . Вследствие 
передач" мощности через два зубчатых 
зацеплеиия на ускоряющей передаче, 
при преимуществе,,"ом ее использо

ванин, повышаются требоваllИЯ к на-

дежности конструкции и увеличива

ются потери мощности. Поэтому в на
стоящее время наблюдаеТСII тенденция 
уменьшения чнсла коробок с ускоряю
щей передачей. УСКОРЯlOщуlO передачу 
используют для расширения диапазона 

'коробки передач без увеличения пере
даточного числа п(!рвой передачи ИJIИ 
сохранения диапазона при уменьше

нии этого числа. В последнем . случае 
преследуется цель сохранения уровни 

нагрузок на элементы коробки пере
дач и карданной переДаЧИ при уве
личении крутящего момента двига

теля. Специализированные заводы 
почти для каждого типоразмера выпу

скаемых коробок имеют модификации 
с высшей прямой 11 ускоряющей пере
дачами . При этом для последней 
модификации указывается несколько 
больший входной крутящий мо
мент. 

Схемы коробок передач с двумя 
степенями свободы не накладывают 
каких-либо ограничений на законо
мерности построения ряда передаточ

ных чисел. При выборе числа передач 
и передаточных чисел руководствуются 

основным требованием , предъявляемым 
к коробке передач : обеспечить задан
ные тягово-скоростные качества и вы

сокую ТОП,1ИВНУIO экономичность ав

томобиля . 
МногостУllенчатblе коробки передач 

с тремя степенями соободbl образуют 
lIa базе ОСНОDНОЙ ч~тыр('х - , ПIIТИ
или шестиступенчатоli коробки, имею
щей соосную треХDальиуlO схему, путем 
присоединеНIIЯ к послеДllей дополни
тельного редуктора (рис. 7.6) . Обычно 
этот редуктор имеет две ступеllИ (пря
мую и редукторную) 11 обеспечнвает 
получеНllе удвоенного числа передач . 

Примененне треХСТУII('lIчатого допо.~ 
ннтелЫf()ГО редуктора ПОЗl:lоляет ут

роить число передач 110 отношению 

к числу передач ~азовоi'l коробкн. 
Для получении определенной передачи 
в коробке с тремя стеlН'IIЯМИ спободы 
необходимо ВКЛIO'IIIТI, два элемента 
управления : 0:1.1111 в базовой коробке 
и OJ\IIII D дополнительном редукторе . 

МногOt:mуnеН'lопше коробки r1"рсдач 
с чеmblрЬМЯ степенями ((Jободbl ,1БР:J
зуют присое,1ИllеНII('М к базовоi\ ко
робке двух допоmIIlТ('J)I.IIЫХ pe;IYKTO
ров - переднего и за:\II('I'О. 
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Рнс. 7. В. Схемы многоступенчатых 1I0робо"-:передач с Допо"ннте",ьнымн редуктор.ми 
н треМА степеНАМН свободы: 

/J - деСАтнступеНЧ8Т8Я с Ilередним делителем; 6 - восьмиступенчатая с задннм 
вальным редуктором; 8 - девятиступенчатая с задним плаиетарным редуктором; 

J - базовая коробка; 2 - дополннтельиыА редуктор 

Ряд передаточных чисел многосту' 
пенчатой коробки в пределах ее об· 
щего диапазона не может быть пронз· 
вольным, так как закономерность ряда, 

принятая для базовой коробки, неиз
бежно повторяется на каждой сту
пеии дополнительного редуктора. По
строение общего ряда при этом опре· 

O~ о . 19q • .r~ , . . Nlln 

J • J ~A ~/qq:.D' 
1[[~'(ff'{[Y tliD n{;~dP ~5 

1: {~::~. ~ 11/9D~ \.1- '9;;ак : I 
O~O} k0l11 

• r А ~ 1 А 

111 8 If5 ИIl 5 
'9РЬ' .1 .• _'9Оу • z) 

(J о 

!!t"\,~~. 

tJ) 

~ ">i~~ 

Ж) 

Рис. 7.7. Днаграммы, ИЛJlюстрнрующне 
построенне ряда передаточных чисеJl 

многоступенчатых коробок передач с треМА 
степенями свободы 

де.ляется закономерностью ряда пере· 

даточных чисел базовой коробки и 
соотношением между диапазонами ба· 
завой коробки и дополните.льного ре
дуктора. Применяемые варианты по
строения ряда передаточных чисе.л 

многоступенчатых коробок с тремя 
степенями свободы поясняются луче
выми диаграммами (рис . 7.7). На гори
зонталях А отмечены передаточные 
числа базовой коробки (точки J, 2, 
3, ... ), а на горизонталях Б - много
ступенчатой (точки J, /1, /11, ... ). 
Лучи, соединяющие точку О с гори
зонталью А, обозначают передачи ба
зовой коробки. Вертикальный луч 
соответствует прямой передаче, лучи, 

расположенные спрапа, - понижаю

щей, а слева - ускоряющей. Лучи, 
соединяющие горизонтали, обозначают 
ступени дополнительного редуктора: 

вертикальные прямую ступень, 

направленные вниз вправо - пони

жающую, а вниз влево - повышаю

щую. Отрезки, заключенные между 
соседними точками по горизонтали, 

пропорциональны логарифму отноше
ния (q) соотпетствующих передаточ
ных чисел, например, 19 ql~2' 19 q4=5, 
19 QI=II. Отрезок между крайними точ
ками на горизонтали А пропорциона· 
лен логарифму диапазона базовой ко· 
робки 19 Dб. 11, а на горизонтали Б
многоступенчатой коробки Ig D II• П. ИЗ 
построений следует Ig D д. р = Ig DfC • п-
- Ig Dб. fC или D д. р = D II • п/Dб.1I (где 
ид• р - диапазон дополните.льного 
редуктора) . 
Многоступенчатые коробки с: де.ли

телем (рис. 7.6, а). Делителем назы-
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вают дополнительный редуктор, диапа
зон которого выбран из условия D д. р "'" 
"'" qg .. бв (где qб. в - отношение пере
даточных чисел двух соседних высших 

передач базовой коробки) . Соблюдение 
указанного условия обеспечнвает по
лучение плотного геометрического ряда 

передаточных чисел (q "'" 1,2+ 1 ,3) в об
ласти высших передач многоступен

чатой коробки. При этом передаточ
ные числа базовой коробки чере
дуются в общем ряду с переда
точными числами, получаемыми 

на редукторной ступени делителя 
(рис. 7.7, а, 6). Делител~ незначи
тельно расширяет общий диапазон. 
При его установке ' базовую коробку 
выполняют с достаточно широким соб
ственным диапазоном , и она имеет 

обычно ряд, отличный от геометри
ческого, с несколько уплотненными 

высшими передачами. Широкий диапа
.'30Н базовой коробки позволяет исполь
зовать ее на некоторых автомобилях 
без делителя и тем самым обеспечить 
высокую степень унификации . 

Делитель, устанавливаемый впереди, 
имеет наибо.~ее простую конструкцию 
и минимальное число зубчатых колес 
(два). КПД коробки с передним дели
телем не отличается от КПД базовой 
коробки, так как сохраняется 'IИСЛО 
зубчатых зацеплений, передающнх си
ловой поток. Недостатком коробкн 
с делителем является больший крутя
щий момент на ведомом валу базовой 
коробки, что обусловливает приме
нение для нее относительно большого 
межосевого расстояния. 

Многоступенчатые коробки с эадННМ 
дополнителЬНЫМ двухступеичатым ре

ДУКТОРОМ. Задний двухступенчатый ре
дуктор выполняют вальным с двумя 

парамн зубчатых колес (см. рис . 7.6, б) 
илн планетарным (см . рис . 7.6, 8) . 
Его редукторная ступень является 
понижающеЙ. При заднем располо
жении редуктора расширяется общий 
диапазои без увеличения нагрузок 
в базовой коробке . Диапазон редук
тора, как правило, ограничивают 

(Dд • р ~ 4), так как с его увеличением 
ус.'IОЖllяется переключеllие ступеней 
редуктора. Возможность "меть боль
шоВ диапазон редуктора используют 

как для расширения общего диапазона 

многоступенчатой коробки, так н для 
одновременного сокращения диапаЗ0на 

базовой коробки. Последнее приводит 
к уменьшению степени унификации 
базовой коробки, так как такой диапа
зон не позволяет использовать ее 

отдельно без дополнительного редук
тора . Однако при этом уменьшается 
крутящий момент на ведомом валу 
базовой коробки, и она может быть 
выполнена более компактной с мень
шим межосевым расстоянием . Кроме 
того, сокращение диапазона базовой 
коробки и связанное с этим значи
тельное уплотнение ее ряда переда

точных чисел уменьшают разность 

угловых скоростей и приведенный 
момент инерции в синхронизируемой 
системе при переключениях. Тем са 
мым существенно снижаются нагрузки 

на синхронизаторы и появляется воз

можность синхронизировать все пере

дачн. Вместе с тем при работе на низ
шей ступени заднего редуктора КПД 
многоступенчатой коробки передач сни
жается на 3-4 % . 
На рис . 7.7, 8, г показано построе

ние ряда передаточных чисел восьми

ступенчатых коробок, в которых базо
вая коробка имеет уплотненный гео
метрический ряд со знаменателем qб. н"'" 
~ 1,35+ 1 ,40. Диапазон редуктора пе
рекрывает диапазон базовой коробки 
и выбирается из условия D д. р ;::: 

;::: q2. к (где 11 - число передач базо
вой коробки). Ряд многоступенчатой 
короБКII в этом случае получается 
геометрическим во всем диапазоне 

со знаменателем Чн. n = Qб. н (коробки 
передач ЯМЗ-238А, Уо1уо cR61») . Так 
же строится ряд и десятиступенчатой 
коробки передач. Плотность ряда при 
этом может быть повышена до q = 
~ 1,25+ 1,35 (коробка передач Fuller 
«RT-91O») . 
На pIIC . 7.7, д показано построение 

ряда девятиступенчатой коробки пе
редач . Ее пятиступенчатая базовая 
коробка имеет уплотненный геометри
ческий ряд со знаменателем qc о сокра
щеllНОМ диапазоне, образованном вто
рой-пятой передачами. Диапазон зад
него редуктора перекрывает сокра

щенный Дllапазон баэовоl! коробки и 

Равен D :ос qn-t = q4 Блокировкой 
д.р с С' 

в механизме персключениl! нсклю-
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чается возможность ВК.1ючеНИR IIсрооА 
передачи баЗОВОЙ коробки, когда В ре
дукторе DК.~ючеllа высшая (прямая) 
ступень. 8 результатс коробка имеет 
девять перед:!'! вместо десяти потен~ 

Цlla.'bllo ВОЗМОЖIIЫХ . В диапазоне пе· 
редач 11-1 Х нместся геометрнческиА 
ряд со знамеJJ:!телем q = qc. Между 
пере,'J,зчамн 1-2 шаг увеличен, т. е. 
ql-2 = QX-Il > Qr.. В резу.~ьтате 3TOIO 
общий mlап;\зон коробки может быть 
достаТОЧIIО большим (DH • П = 12+ 13), 
ОпнсанныА варнант построения ряда 
многоступенчатой коробки с двухсту
пенчатым редуктором н нечетным 

ЧНС.'ОМ передач позволяет умеНЬШИ1Ь 

He06xo,'J,HMblJ1 днапазон редуктора и 
нагрузки на его синхронизаторы при 

достаточно большом общем диапазоне 
короБКII . Так как первая передача 
базовой коробкн нсключается из числа 
ВК.~юч;\еМblХ на высшеА ступени ре· 
ДукторЗ, то она может быть выполнена 
без синхронизатора. 
На рис. 7.7, е показано построение 

ряда десяти ступенчатой двухдиапазон
ной коробки передач. На высшем 
днаПil30JJе (передачи 18-58), являю
щеМСR собственным Дllапазоном базо
вой коробки, обеспечнвается работа 
автомобнля в легких и средних yc.'IO
виях. На Нllзшем диапазоне (пере
дачи 1 Н-5Н) , получаемом ПРll вклю
чении понижающей ступени диапа
зонного редуктора, обеспечивается ра
бота автом0611.'1Я в средних и тяжелых 
условиях. диапазон реР.уктора при 
этом перекрывает не весь диапазон 

базовой коробки, а лишь его некоторую 
часть. Многоступенчатая коробка пе
редач с двумя самостоятельными диапа

зонами не имеет высокоА плотности 
ряда передаточных чисел в области 
высших передач. В общем ее ряду 
часто имеются почти повторяющиеся 

передаточные числа. 

На рис. 7.7, ж показан вариант по
строения ряда передаточных чи~е.л 

многоступенчатой коробки передач 
с задним трехступенчатым редуктором. 

7.2. КОНСТРУКТИВНЫЕ СХЕМЫ 

Редукторная часть большинства коро
бок передач механических трансмис
сий нмеет типовую компоновку. Это 
относится в осиовном К соосным трех-

ваЛЫIЫМ коробкам. ПРlIзнаки типовоА 
компоновки следующие: цельный ли
тоlI картер; двухопорные валы; перед
няя опора ведущего пала расположена 

в расточке маховика или колеllчатого 

вала; веДУЩI!.Й вал ВЫПО.'1нен заОДIIО 
с консольно расположенной шестерней 
привода промежуточного вала; перед

ниА подшипник ведомого вала уста
новлен 11 расточке KOHCO.lbHolI части 
ведущего вала; зубчатые колеса жестко 
крепятся иа промежуточном валу, 

D некоторых случаях вал выполняют 
заодно с частью зубчатых J(ОЛ€С илн 
вместе со всеми в виде блока; зубча
тые муфты и синхронизаторы уста
новлены на ведомом валу; зубчатые 
колеса высших передач расположены 

ближе к переднеА недостаточно жест
коlI опоре ведомого вада, а низших
ближе к заднеА. 
Соосность ведущего и ведомого ва

лов трехвальной коробки обеспечи
вается соосностью таких элементов, 

!Сак отверстия под подшипники в кар

тере, опориые шейки ведомого вала, 
шейки ведущего вала и гнездо в нем 
под передний подшипник ведомого 
вала.'Коробка передач крепится к кар
теру сцепления, образуя вместе со 
сцеплением и двнгателем силовой аг
регат. В завнснмости от принятоlI 
схемы подвески силового агрегата ко

робка передач может нметь поддер
живающую упругую опору или не 

иметь ее. Относительно картера сцеп
ления коробка передач uентрируется 
с помощью выступающей части наруж
ного 'кольца заднего подшипника ве

дущего ваЛа или конuентри'lНО обра
ботанного пояска на фланuе крышки 
этого подшипника. 

КОНСТРУКТИВNО обеспечнвается, как 
правило, следующая схема сборки 
коробки. Промежуточный вал в сборе, 
а затем и ведомый, без опорных под
шипников вводят через достаточно 

широкое окно, выполненное в картере 

сверху (реже сбоку нли снизу). После 
этого монтируют подшнпники. Веду
щий вал в сборе устанавливают через 
отверстие в картере под подшипннк, 

для чего зубчатый венец вала выпол
няют меньшего размера, чем отвер

стие. 

Требуемая общая жесткость кон
струкции Обеспечивается главным об-
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разом жесткостью картера и валов. 

По условию жесткости длина двух· 
опорных валов ограничивается. По
этому между опорами размещают не 

более шести пар зубчатых колес. 
Применяют также некоторые ва

рианты компоновки трехва.1ыlхx ко

робок передач. Коробки передач лег
ковых автомобилей часто выполияют 
с удлииителем и с трехопорным ведо

мым валом (см. рис. 7.1. 6. в). Основ
ное назначение удлинителя -- сокра

щение длииы карданной передачн. 
В конструкции некоторых коробок 
одна из передач вынесена за заднюю 

стенку картера. Так. в коробке. схема 
которой показана на рис. 7.1. в, вы
несена передача заднего хода. что 

позволило выполннть более компакт
ной и жесткой основную часть коробки . 
В коробках, схемы которых показаllЫ 
на рис. 7.2, г и д вынесена ускоряю
щая передача. Это ПОЗВО.rIяет унифи
цировать модификации коробок пе
редач. например. шестиступеичатую 

с пятиступенчатой. В Kop~Kax. схемы 
которых показаны на рис. 7.2. в и д. 
число вилок переключения може'" быть 
сокр&Цено на одну. В первом случае 
дополнительная вилка установлена для 

сокращеllИЯ длины коробки. во вто
ром -- для уменьшения приведеlJНОГО 

момента инерции СОГ.1асованно вра

щающихся дета.1еЙ коробки и умеиь
шения нагрузок на синхронизаторы. 

В коробке. схема которой дана на 
рис. 7.3, в, примеиены многоопориые 
валы 11 картер с разъемом в плоскости 
валов. Обеспечивая высокую жест
кость, такое решеlJие усложняет кон

струкцию. В этой коробке для умеиь
шения приведенного момеита инерции 

и нагрузок синхронизатор второй
третьей передач размещен на проме
жуточном валу. 

На рис. 7.8, а показаllа KOIICTPYK
цня пятиступенчатой коробки пере
дач автомобилеn семейства КамАЗ. 
Коробка имеет типовую компоновку 
редукторноА части. Все эубчатые ко
леса находятся в ПОСТОЯIIНОМ зацеп

лении. СНIIХРОИlfзаторы установлеllЫ 
для пятоll-чеТRертоА и третьей-второй 
передач. Зубчатые колеса первоА пе
редачи и заднего хода прямозуБЫ8. 
остальные - косозубые. Подача маСЛII 
в прnдо.1ыll! кэна.1 BI',10MOro В;lo1а 3 

производнтся маСЛОllаГllетающим коль

цом 2, установленным lIа педущем 
валу J. ДЛЯ установки коробки от
бора мощности у KJ!pTepa коробки 
передач справа и слева имеются ' JIЮК/I, 

закрытые крышками. Припод коробки 
отбора мощности осуществляется от 
прямозубой шестерни заднего хода 
с модулем 4,25 мм. 

Пятиступенчатая коробка передач 
автомобилей семейства КамАЗ исполь
зуется также в качестве баЗОDОЙ для 
десятиступенчатой модели и имеет 
с последней ВЫСОI<УЮ степень унифи
кации. За исключением ведущего вала J 
в десятиступенчатой модели исполь
ЗУIOтся все детали баЗ080Й пятисту
пенчатой коробки. С целью унифика
ции передний конец промежуточного 
вала 4 последней имеет ШЛИl.Ы, обес
печивающие соединеllие с промежу

точным валом делителя . ДеЛlIтель уста
новлен впереди базовой короБЮI 
(рис. 7.8, 6). В случае его устаllОВКИ 
Ba.~ J базовой Kop06KII заменяется 
валом 5. Переключение делителя про
изводят с помощью синхронизатора. 

При соединеНИ/l вала 7 с взлом 5 
получают прямую ступень делите.1Я. 

а вала 7 с шестеРllей б - ускоряющую. 
Картер 8 делителя выполнен ОТ,l,е.1ЬНО 
от картера базовой коробки, но объ
единен с картером сцеП.~еНIIЛ. 

На рис. 7.9 показана конструкция 
восьмиступенчатой коробки передач. 
Задний редуктор ДВУХСТУПСllчатыЙ. 
имеет прямую и понижеНIlУЮ сту

пени. Главными особеННОСТЯМII I(OH
струкции коробки ЛВ.'1яются с.1едую
щие: общий картер J ,Для четырехсту
ПfнчатоА базовой части и заднего 
редуктора; оригинальное размещение 

зуб1lатых KO.~CC заДllего ХО,13. ОТ зуб
чатого колеса 2 первой llер.е.1.:JЧН ВС
домого вала базовой чаСТII коробки 
приводнтся по вращеllllС зубчатое ко
лссо 8 вала 7 заДllего хода, который 
про)(одит в отсек заднего редуктора 

и с помощью СDоБО:tllO устаноп.1('IIIЮЙ 
шестеРИII 6 соеДlшяетсл с КО.1ССnМ 4 
первой Ilapl.! редуктора. [JI,.1юченне 
задиего хода ПРОIIЭJ!О.1IIТСЯ МУфТОli 5. 
При таком ра~меЩI'IIИII зубчатых I\О.1ес 
заднего хода сокращается длина ко

р06К1I . ПромеЖУТОЧIII>lе IIS.'11.tI 9 и 3 
ВЫПОЛllены SilOitHO с :lубч;]п,IМII коле
самн III"ШН~ СТУnСII('Й соответственно 



172 КОРоб"u Mpeдal4 AUХQljUчес"lU mpQljCACu«ut2 

а) 

8 
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Рис. 7.8. Vиифицироваииые коробки передач автомобилей семеilства КамАЗ: 
ц - пятиступенчатая; 6 - десятиступенчатая (показаи передний редуктор) 

базовой части и заднего редуктора. 
Остальные зубчатые колеса промежу
точных валоа зафиксированы на нх 
шеАках с помощью мелкошлицевых 
еоеднненнl\ . Шлнцевые участкн на 
шейках вала занимают не более l/Б дли
ны шейки, что облегчает сборку. 

На рис. 7. JO показана конструкция 
девятиступенчатой коробки передач. 
Коробка выполнена на базе пятисту
пенчатой и имеет задний двухступен
чатый планетарный редуктор. Шестер
ни первой передачн и заднего хода 
выполнены заодно с промежуточным 



Рис . 7 .9 . Восьмиступеичатая коробка передач 
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f 2 J 4- .r 

Рис. 7;11. Д~СlIтиступеllчатая коробка п~реJl.ач 

валом 11. Остальные зубчатые КО.lеса 
промежуточного вала ВЫПОЛlJены по

парно в виде блоков 12, 13 IJ иапрес
соваиы на ва.1 . Картер планетаРIJОГО 
редуктора состоит из двух половин 9 
и 10. Для смазывания ПОJНlJипняков 
зубчатых колес ведомого вала 8 и 
элементов планетариого редуктора ус

таиовлен иасос /4. Отбор мощности 
может производиться с торца заднего 

конца уд.nиненного промежуточного 

вала 11, для чего последннй выведен 
через картер редуктора и имеет НII 

выходе поддерживающий шариковый 
подшипник. 

На рис. 7.11 показаllа конструкция 
десятиступеичатой коробки передач. 
Коробка имеет пятиступенчатую базо
вую коробку и вальиый двухступен
чатыА редуктор . Все зубчатые колеса 
прямозубые с постоянным зацепле
нием. Синхронизаторы установлены 
только в редукторе . Базовая коробка 
имеет ряд передаточных Чllсел с вы

сокой плотностью (q = 1,27), при КОТО
роА возможно перехлюченне переда'l 

без сиихронизатороВ. Зубчатые муфты 
базовоii коробки имеют неБОЛЬШОli 
диаметр 11 выполнены со скосами на 

зубцах, "то облегчает включение пе
редач . r.1aolloA особенностью этоii 
коробки передач является разделение 
СIIЛОIJОГО потока на две ветви как в ба· 
зовой коробке, так и в редукторе. 
Два промеЖУТО'IНbJХ вала 3 устаноо· 
.~eHЫ на подшипниках . Выравнивание 
нагрузок в параЛ.lельных ветвях обес · 
печивается примененнем в баЗООOl"1 
коробке самоустанаВЛИlJ:lющегося ве· 
домого вала 4. Концы этого вал;] 
поддерживаются не60льшими круг.1Ы
ми торсионами 9 и /О, а сосдинение 
редуктора с ШЕ'стерней 5 выполнено 
с помощью самоустанав.lиоающеЙся 
зубчатой муфты 8 . Условие сборки 
обеспечивается ПРИМЕ'неиием на ве
домых IIмах 4 и 6 базовой коробки и 
редуктора, а также на ве,rlущем валу I 
зубчатых колес с ЧРТIIЫМ 'IIIСЛОМ 
зубьев . Для базовой короБКII и р(" 
ЛУКТОРII пр"меllеll uБЩlln картер 2 
со съемной задне!! стеllКОЙ 7 Ш<.>ст('r · 
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IIЯ J J ВЫIIОЛllена отдеЛЫIU 11 YCTaIlOB
.'1енз J\a ведущем валу J с ПОМОЩl.ю 
шлицевого соединения. обеспечиваю
щего некоторую CTel1ellb самоуста

новкн. 

7.3. ОСНОВНЫЕ РАЗМЕРЫ 

MeJКoceBoe расстояние. Для COOCllblX 
трехвальных коробок пере"ач с двумя 
степенями свободы н неразветвлеНIIЫМ 
СИ.'10ВЫМ потоком межосевое расстоя -
ние Gw (в мм) может быть определено 
по величине крутящего момента на 

ведомом валу: 

3,-
Gw ::::: ka l' Мпых , (7.1) 

г,,\С ka = 8,9+9,3 l\ЛЯ коробок передач 
легковых автомобилей, ka = 8,6+9,6 

IИЯ грузовых аlIТомu6илей (большие 
зиачения относятся к коробкам с уско
ряющей передаче!!, а также коробкам 
автомобнлеА с дизелем); М пыж = 
-== Ml!max u \ . 
Значення aw и k a для ВLoIПолненных 

КОНСТРУКlщй прнведены в табл. 7.\. 
Межосевое раССТОЯНllе миогоступен
чатоА коробки определяется как меж
осевое расстояние входящей в ее 
состао базовой коробки . В форму.'1У 
(7.\) при этом следует подставитI. 
максималыlеe значеиие крутящего мо

мента на ведомом валу базовой ко
робки, а коэффициент выбрать в пре
де.'1ах 9,5+.11. 
Для коробок передач грузооых ав

томобилей ниже приведен рекомен
дуемый рациональный ряд межосевых 
расстояний. 

Ме mах' Н , м 1 iO 260 340-420 700-850 

14n 

900 - 1150 

пш, M~ 85 105 125 160 

10 Ч lIело Ilереда'l 5 

Межосевые расстояния коробок пе
редач .'1егковых автомобилей нахо
дятся в пределах 65--80 мм . 
Осе80Й размер коробки передач. Осе

вой размер 1 по картеру определяется 
шириной Ь венцов зубчатых КО.'lес, 
шириной В подшипников и осевыми 

5 

размерами Н зубчатых муфт и синхро
низаторов. В табл. 7.1 приведены 
значения 1. Ь , В, Н, опреде.'Iенные 110 
базовt!му размеру коробки, которым 
является межосевое расстояние Йи' . 

Рабочая ширин~ венцов зубчатых 
колес Ь::::: (0,19+ 0,23) aw. Большие 

7.1 . Геометрические характеристики коробок передач мехаиических ТРjil\СМИССИЙ 

Модель коробки М к mах 
передач иа в алу, °w' ka b/aw B/aw Ii/aw ' /aw 

Н · М 

ЗАЗ-968 74/280 72,822 11.1 0,21 0,23 0,68 3.4 
ВАЗ-2101 106/386 68 9,4 0,23 0,28 0 ,76 3,24 (3.5) * .Москвич-2140» 112/380 65 9,0 0,20 0,27 0.78 2,9 
. Волга» Г АЗ -24 186/632 77 .8 ,9 0.22 0.245 0 .79 3,02 
ГАЗ-53 285/1800 110,625 9.1 0,19 0,19 0,58 2,22 
ЭИЛ-130 402/ 2900 123,25 8.6 0.22 0,20 0,48 3,0 
ЯМЗ-236Н 882/4500 165,75 10.0 0,20 0,21 0,47 2.86 
Кам АЗ, тип 14 637/4830 160 9.5 0.20 0.22 0. 51 3.04 
ЯМЗ-238А ** 1100/2100 165,75 12,9 0,21 0,22 0,54 2,78 
Volvo cR61. 1250/3280 160 10.8 0,21 0, 25 0.39 2.08 
Fuller «RT-915» J 200/2530 148 10,8 0,17 0.16 - 2,38 
ZF .5S-110GP.** 1160/3160 154 10,5 0,19 0. 20 0,36 2,63 

При м е ч а н и е. В числителе приведены моменты М к max иа ведущем валу , 
а в знаменателе - на ведомом . 

* В скобках даны зиачения с учетом WIlРИНЫ КОIIСОЛ!>IIO расположеllltых зубчаты х 
колес заднего хода. 

** Все даниые указаны для базовой коробкн. 
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значения относятся к более нагружен
ным зубчатым колесам . Для выходной 
пары зубчатых колес заднего вального 
редуктора многоступенчатой коробки 
Ь ~ (О,3-+-0,4}аш . 
Подшнпники, устанавливаемые в ко

робках . передач механнческих транс
мнссий, имР.ют ширину В ~ (0,25+ 
+0,28) аш для легковых автомобилей 
и В ~ (0,20 -+- 0,25) аш для грузовых. 
Осевые размеры зубчатых муфт и 

синхронизаторов зависят от конструк

тивных особенностей . Двусторонняя 
зубчатая муфта с синхронизаторами 
обычно имеет Н ~ (0,68+0,78) аш 
у легковых автомобилей и Н ~ (0,40+ 
+0,55) аш - у грузовых . 
Ниже приведены осевые размеры 1 

картеров коробок передач грузовых 
автомобилей. 

Четырехступеичато/\ 

ПАтиетупенчзтоlI 

Illестиступенчатоn 

(2.2 -2.7) (/ш 

(2.7 -3.0) йш 
(3.2-3.5) Ош 

Для четырехступенчатой коробкн 
легкового автомобиля l =< (3,0+3,4) йш . 
Диаметры валов. Размеры валов ко

робок передач выбирают исходя из 
условий обеспечения достаточной жест
кости . Для трехвальных соосных ко
робок диаметр ведомого и промежу
точного валов в средней их части 
(валы ступенчатые) d ~ О,45аш; соот
ношение между наибольшим диамет
ром d вала и расстоянием 1 между его 
опорами d/l ~ 0,16+0,18 для пр оме
жуточного вала и 0,\8-0,2\ Д.~я 
ведомого . 

Диаметр ведущего вала в шлицевой 
части 

Зr--
d=kdVMemax, 

где d - в мм; kd - эмпирический 
коэффициент, kd = 4+4,6; Memax -
максимальный крутящий момент дви
гателя, Н·м. 
Размеры k типы подшипииков. 

В трехвальных коробках применяют, 

7.2. Типы 11 основные размеры ПОДШНПНИКОВ каче .. ия, 
прнменяемых в коробках передач механнчtСIШХ трансмисснiI 

Задияя 
-----..-.. 

Модель 
Опора промеЖУТО'IНОГО вала Опора ведомого вал а 

опора 
коробки ведущего 

1 I передач вала передняя задняя передняя задияя 

ЗАЗ-968 ШРI РРI IIIР 1 PI(2 
25Х62Х 17 ЗОх62х 17 25Х62Х 17 30Х72Х47 

ВАЗ-2101 ШРI ШРУ2 РРI РС 
30х75х 19 20х 50 Х 20.6 25Х55Х 18 19.3х25 . 3Х 

Х 19.8 
-Москвич- ШРI РО РО РО 
2140. 30Х62 Х 16 2.5Х20-23 2.5Х20-23 4.5х 13-13 
r АЗ-24 ШРI РО РО РО 

30Х75 х 19 3.5Х30-21 3.5х30-21 5.5х 15.8-14 
ГАЗ-53 ШРI РРI lIIРI РО 

45Х85Х 19 35х72Х 17 35Х80Х21 7 Х 17-14 
ЗИJ\-I30 ШРI РРН . ШРI ре 

60Х IIOX22 42х72Х 19 40х90Х23 29.96 Х 
Х43.96ХЗ3 

ЯМЗ·236Н ШРI РРI ШРI РРН 
70Х IБОХ35 40х90Х23 45 Х 120 Х 29 40Х77.5Х23 
РРI PI(I РI<.I РРН 

ZI' «5S'IIOGP» 85Х IБОХ28 50.8 Х 100 Х 35 БО, 8Х 100ХЗ5 ЗОХ60х26 5 
ШРI ШРI РРН РРН 

Volvo «R61» 65х 160ХЗ7 55х 120х29 Б2Х 80Х 22 46Х80ХЗl 

о б о э н а ., е и и 11. ШРI - шаРIIКОВLlII Р8ДН8ЛЬНhlR OAHOPIIAHwll ; ШРУ2-
шарнковый раднально-упорный двухрядный; РР 1 - ролнковыR радиальиый одио· 
рядный; РРУ2 - роликовый раднальио·упорныn ДВУХРЯДllыА; РРН - ролнковыll 
раднальный без внешнего нли внутреннего кольцв; РС - роликовыR с ДЛИННЫМН ЦНЛИН
дричеСКИIIН ролнкамн. без колец; РО - комплект отдеЛЫILlХ роликов ИЛ" иголок; PI(I -
роликовый конический одНОРЯДНLlЙ; РК2 - то же ДRУХРЯДНЫn. 

О с и О в и ы е р в 3 11 еры (в .... ): для ПОДIUИПIIIIКОD С сепоратором d х D х В. 
ГДС d - днаметр weAK11 вала. D - 8"сшниR AIIBMeTp ПОДIUIIПНIIКО. В - IUIIPHIIA под 
IIIНПНIIНВ; ДЛЯ комплекта оТДеЛ""1J>1 РОЛIIКОВ IIЛII IIГОЛОК d l' Х 1 -- z. где d 11 - All8MeTI' 
I'ОЛIIКО (иглы); 1 - длииа РОЛIIка. z - ЧIIСЛО РОЛIIКОВ. 
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как праUII.1U. О:ЩОРНДllые Р~;J,иальные 

шарико- 11 РUЛИКUl10ДШИПНИКН легкой 
11 сре,1исii серии. Ниже приведены 
основные размеры такнх подшипни

ков, выраженныс 8 долях межосевого 

расстояния а/д' 

I'аз./сры . 
Заднего ИИJi,, ; 

J О В 

ведущего 0.15 O . ~O 0.22 
eeA(IMOI'O О . 40 O.!IO 0.22 
промеж YT')'IIH.rO О.30 0.72 0.20 

ПереДllего. "!"''''Г-
ЖУТО'IIIОГО Н~JJИ 0.30 0.61 0.20 

Передняя шсйка Be1l0MorO вала имet'т 
диаметр O,230w . Бодее сдожные и 
имеющие бодьшую стонмость подшип
ники IIСПОДЬЗУЮТ Аля одиой из опор 
в двухвадьиых коробках персдач лег
ковых и спортивиых автомоби.'1еЙ. 
В коробках, схемы которых показаны 
на рис . 7.4, о;tиа из опор имеет двух
рядиый радиадьно-упориый подшип
ник. Наиболее часто такую конструк
цию применяют для ведомых валов, 

имеющих на одном из концов кони

ческую шестерню главной передачи. 
Анадогичные подшипники иногда 
устанавливают для одной из опор 
промежуточного вала трехвадьных ко

робок. В коробке передач, представ
леНIIОЙ на рнс . 7.10, j\ЛЯ ведущего 2 
и ведомого 8 валов применеиы цилинд
рические роликоподшипники, способ
ные воспринимать значительные осе

вые силы. Для промежуточного Бала J I 
в этой же коробке использованы кони
ческие роликоподшипники . Типы и 
основные размеры подшипников, уста

навливаемых в коробках передач ме
ханических трансмиссий, приведены 
в табл. 7.2. 

7.4. ПАРАМЕТРЫ 
ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 

Нормальиый модуль та. Ниже при
ведены ЗН!lчrНИfl та (в мм) коробок 
передач меХанических трансмиссий раз
личных автомобилей. 

ЛеГКОIII'JА автомобиль кnасса: 
oco(lo малого и малого 2.2<;-2.75 
сре/l,него. • . • . . 2,15-3,0 

Грузовые автомобили грузо' 
110Д'ьемиостью: 
мзлоn и сре.днеll 3.5-4.25 
БОnЫllоА 1.25-5.0 

Зубчатые колеса с модудем, равным 5 
или иногда 6 мм, применяют для 

rrepBOIi передачи в коробках переД:JЧ 
грузовых автомобидеl! большоА грузо
подъемиости при малом ЧИCJ\е зубьев 
шестеРИII (z = 12), а также для вы
ХОJ\НОЙ IIЩн.l заднего пального редук
тора многоступенчатых коробок. 
Размериый рЯ.1 ПРИМСllяемых ~:щу

лей и исходный коитур для зубчатых 
колес трансмнссии должны удовлетво 

РЯТh требованиям ОСТ 37.001 .222-8() 
и ОСТ :Н.ООI.223-80. 

Уrол наклона ~ линии зуб.. БоЛl)
ШlIIlСТПn зубчатых колес в коробках 
'Iсредач автомобидеii выполняют косо
зубыми для уменьшения шума при 
работе и повышсння прочности. угод 
наКЛОllа линии зуба косозубых колес 
имеет следующне значения (в О). 

Коробкн леГКОRЫХ 30то"nU"."еА; 
трсхпальнuе 22-34 
ДRухпаЛЬНhlе ... •. " 20-25 

КороБКII ГРУЭОВhlХ 3Атомu6wлеА 18-26 

При выборе угда наклона учитывают : 
неоБХО.1ИМОСТЬ обеспечения достаточ 
ного осевого перекрытия; ограНllченис 

осевой сиды, действующей на nOJ\ 
шипники валов; необходимость выдер
жать задаиное межосевое расстояние; 

усдовйе уравновешивания осевых СИ.1 
на промежуточном валу (для трех
вальных коробок). 
Для относнтельно узких зубчатых 

кодес коробок передач достаточным 
является осевое перекрытие. при кото

_ ром коэффициент Ер = 1. Уго., нак
лона ~, удовлеТIIОРЯЮЩИЙ усдовию 
Ер = 1, определяют из равенства 

~ = аге sin (лтn/Ь) . (7.2) 

Практически для уменьшения осе
вой силы часто примеияют зубчатые 
колеса с несколько меньшими углами 

наклона линии· эуба. ВJзтих случаях 
Ijеобходимо проверять величину гео
метрического показателя плавности ke, 
равного отношению минимальной сум
марной ддины контактных линий в за
цепленин к номинальной. Чтобы в ре
зультате уменьшения угла ~ по отно
шению к значению,. удовлетворяющему 

равенству (7.2),1( снижение плавности 
работы не стало значительным, следует 
иметь ks ;;;;;. 0,94. Проверку значения ke 
производим, используя ГОСТ 16532-70 
«Передачи зубчатые цилиндрические 
эвольвентные внешнего зацепления . 

Расчет геометрии» (~риложение 5). 
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Во всех случаях значение угла · ~ 
должно быть уточнено на основе за
висимостей между межосевым расстоя
нием и принятыми параметрами зуб
чатых колес. Перед уточнением угла 
решается вопрос о применении сме

щений . 
I(озффициент смещения х исходного 

контура. Главное назначение смеще
ния - повышение прочности зубьев. 
Передача, в которой число зубьев 
шестерни %ш ;;;;. 23 и передаточное чис.~о 
и ;;;;. 1,5, может ВЫПОЛНJjТЬСЯ без сме
щения (хш = ХН = О). При %ш < 23 
и и;;;;' 2 передачу выполняют обычно 
равносмещенной (хш > О, ХН = -хш) 
и.~и смещенной (Хш > хн, Х}: > О). 
В первом случае прочность зубьев 

шестерни и колеса I1риблизительно 
о"ИJIакова в результате н('которого 

повышения ПРОЧIIOСТИ зубьев шестерии 
11 допустимого снижеllИЯ ПРОЧIIОСТИ 

зубьев колеса. Во второы с.~учае можно 
повысить прочность зубьев шестерни, 
практически не снижая (иногда повы
сив) прочность зубьев колеса. Ilри 
zш < 23 и и < 2 передачу, как.. .пра· 
вило, выполняют смещенной. Выби
рая коэффициеllТЫ смещения, руко
водствуются специальной спраВОЧl10Й 
,'lIтературой и приложенияыи 2, 3 
ГОСТ 16532-70. На выбор смещений 
ыогут влиять геометрические УCJIовия . 

Н<Jпример, если при заданном модуле 
и одииаковых углах ~ требуется вы
поднить соседние пары зубчатых колес 
с различиым суммариым числом зубьев 
Z}:. то это достигается введением 

смещений. 
Суммариое число зубьrв %): кинема-

тнческоii napw. ПОCJIе выбора меж
осевого расстояння аш и модуля mn 
выбирают сначала предварителЫtOе 
значение угла Рпр, напрнмер, удоо
.,створяющее paBellcTBY (7 .2) или lIe· 
сколько меньшее. Зitтем определяют 
cyMMaplloe число зубьев %}: 11 

I Р 
2a

ID 
cos Рпр ' mn . ВеЛНЧНIIУ %}: IIР ок-

ругляют до целого значення %Е н 

lIаходят УТОЧllенное зна'lение угла 

Н;]К.10на 

~ = arcco~ (O.5m,,%.t/ aw). (7 .3) 

ЕСЛII при подборе чнсгл зубьев 
\lеlIЯЮТ %J:' СОХр81111В ХЖ = О, то УI'ОЛ ~ 

также изменится в соответствии с ра

венством (7.3). 
Смещенная положителыtая передача 

имеет Хх > О'. Если предварительно 

выбраны значения аш , т,~, %): и при 

этом желательно получить коэффи
Ilиент Х):, близкий к иекоторому пред

варительно выбранному значению, сле
дует задаться вспомогательной вели
чииой у, несколько меньшей жела
тельной величины Х1:' и определить 

необходимое значение угла ~ и уточ
ненное значение Х1:: 

а = аш -- утn ; 

в =, arccos (о,5mn г1:/0 ); 

а, = arctg (tg Щсоs ~); (7,4) 

а/ш = arccos (а cos а//аф); 

(7.5) 

Х1: = Z:z:. (inv а,ш - inv ctt }/{2 tg а), 

(7.6) 

где а - yгo.~ ПРОфИ,1Я исходного кон
тура. 

ЕCJlИ смещения в передаче приме
няют для компенсации умеиьшения %;&, 

что иногда ДeJIается прн подборе 
чисел зубьев, или уменьшени!! угла Р 
с целью уменьшеиия осевой силы, то 
необходимое значеИllе Х1: определяют, 

используя зависимостн (7.4)-(7.6). 
Предварительно находят межоссвое 
расстояние УСЛОВIIОЙ несмещенной пе
реда'lII : а = O,5n1n%r,/cos Р (где %1: 

и Р - скорректироваииые величины) . 
Осевые силы иа косозубых колесах 

промежуточного вала трехвальноit ко
робки l1ередач уравновешеНbI при ус
JIOоии Ig ~r/d" = Ig ~j/dl (где Рп 
и d rr '- соответственно угол наклона 
ЛИllltи зубьев и делительный диаметр 
оедомого зубчатого колеса приоода 
"ромеЖУТОЧIIОГО валз; РI и dj - то же 
urдущего зубчатого колеса включен но" 
псре:lачи). ПраКТИ'lескн допускается 
lI('БОЛЫIJ<lЯ IIзбыточная сила, дей
стнующая о одном направлении из 

всех nepe.1i1'lax. Осевая сила не урав
IlOвешеНII на первоil передаче и ЗАднем 
хояу, сели зуб'l:lтые ,,(меса этих nl'pe
,1<1'1 пrllмоэубыl' . 
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7 .3. Параметры sуllчатых IIOJlec коробок перед ... ме •• иичес.и. траисмиссиА 

Пер~доча 1 18Щ 118М I ~~. I :~. f\ ХВЩ Хвм 
ЗАЗ·968 

Первая 10:18 13 2.75 250 +0.~03 -0.303 
Вторая 17 36 14 2.5 2~' +0.206 -0.082 
Третья 22:\1 11 2.5 240 +0.062 +0.062 
Четвеrтая 'l7 26 15 2.5 240 -!-0.062 + 0.062 
З'дllеl'О ""Да 1 О 19 11 2.75 250 -1 0.:103 + 0.3 
То же 16 35 10 3 О -10.780 +0.3117 

ВЛЗ-2101 

ПРН80да проме· 17 29 Iб 2.5 310 +0.35·1 +0.0·1 
ЖУТО'lIfОГО ВП,113 

Первая 15 3:\ 15,5 2.5 270 +0.391 -0.119 
Вторая 20 27 15 2.5 290 +0.:11:\ +0.04 
Третья 24 21 Iб 2.5 310 + 0.538 +0.578 
З'Дllего ход, 15 19 12 2.5 О +0.648 +0,152 
То же 19 34 11 2.5 О +0.152 -0.008 

'МОСI<Dнч-2НО~ 

ПРlIвода проме- 17 '27 12 2,5 32012' 15" + 0.2 -0,2 
жуточного вала 

Первая 15 33 13 2.5 21018' 8" +0.24 О 
Вторая 21 27 12 2.5 22011' 3:\" +0.08 О 
Третья 25 21 14 2,5 27047' 45" -0.04 +0.04 
ЗаДнего хода 15 21 13 2.5 О +0.5 +0.296 
То же 2 1 32 12 2,5 О +0.29б -0.012 

r АЗ- 2 4 

Привода проме- 16 29 15 .5 2.75 34022' 31" +0.487 + 0.327 
жуточного вала 

Первая 15 29 17.5 3 2908' 42" +0.502 О 
Вторая 20 25 Iб.5 3 2908' 42" О -0.094 
Третья 25 20 16.5 2.75 34022' 31" +0.327 +0.487 
Заднего х ода Iб 19 15 3 О +О.Об +0.4 
То же 19 31 15 3 О +0,4 +0.55 

ГАЗ-53А 

Привода проме - 17 41 20 3,5 230 2б' 5" +0,171 -0,171 
жуточиого вала 

Первая 14 38 24 4.25 О +0,147 -0.1175 
Вторая 25 32 20 З.5 2ЗО 2б' 5" +0.314 +0.231 
Третья 34 24 22 3, 5 230 2б' 5" О О 
Задиего хода 14 19 20 1,25 О +0,147 +0.127 
Те же lб 38 20,5 4, 25 О +0,03 -0,1175 

ЗИЛ-13О 

Привода проме- 20 43 25 З,5 24040' 15" +0,138 -0,138 
жуточного вала 

Первая 13 45 30 4,25 О +0,518 -0,518 
Вторая 22 42 29 3,5 ' 24040' 15" +0,ЗI4 -0,314 
Третья ЗI 33 28 З,5 24040' 15" О О 
Четвертая 38 26 2б З . 5 24040' 15" О О 
Заднего хода 20 22 25 4,25 О +0,306 -0,30б 
То же 15 45 26 4,25 О +0,518 -0,518 

ЯМЗ-238А 

Прнвода проме- 28 38 З5 4,5 2БО 22' 20" О О 
жуточиого вала 

Первая 27 39 З7 4.5 240 +0,438 +0,ЗI4 
Вторая 33 34 З2 4,5 2ЗО +0,239 =1=0,217 
Четвертая 44 2З 32 4,5 2ЗО ЗО' -0,164 0,475 
Заднего хода 20 31 35 4,25 О +0,335 +0,2 
То же 31 44 35 4,25 О +0,2 +0,14б 
Дополнительиого 25 42 38 4,5 230 +0,353 +0.109 
редуктора 

То же 20 47 46 4,5 22030' +0,133 +0,168 
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Продолжение табл. 7.3 

ПереД8ча 

f 
ZВЩ I IBM r ~~l тв, I !I ХВЩ Хвм 

мм 

ЯМЗ-236Н 

Привода проме- 28 Э8 35 4,5 260 22' 20" О О 
жуточиого В8118 

Первая 16 62 32 4,25 О +0,4 -0,4 
Вторая 22 47 32 4,25 260 +0,653 О 
Третья 33 37 32 4,25 24 С +0,408 +0,328 
Пятая 47 23 32 4,25 240 О +0,7 
Заднего хода 16 25 28 4,25 О +0,4 +0,14 
То же 24 62 28 4,25 О +0.4 -0,4 

КамАЗ, тнп 15 

Привода проме- 25 46 31,5 
жуточного вала 

Первая 12 51 38 
Вторая 21 46 Э3,5 
Третья 28 38 31 
ЧетвеРТ8Я 36 30 30 
Заднего хода 19 27 32 
То же 17 43 30 
дополннтелыlгоo 28 42 30 
редуктора 

Для несмещенноi\ или равносме
щенной прямозубой передачи суммар
иое число зубьев определяют из, .ра· 
венства %};пр= 2аш/тn · При х};=О 
значение %}; Пр может быть целым чис

лом только в том случае, если меж

осевое расстоянне кратно модулю. 

В противном случае %}; пр округляют 

до целого меньшего числа %};' и пере

дача прн заданных значениях аш 
н т может быть выполнена только 
смещенной с Х}; > О. Необходимое 

значение Х}; при этом рассчитывают 

в следующем порядке: 

а = O.5тzI ; 

аш =-- aгccos (а С05 а/аш); 

Х1; = z1; (iпv аш - iпv а)/(2 tg а). 

Для увеличения Х}; с Itелью повы

шения прочности зубьев можно допол
lIителыlo уменьшнть %}; на однн-два 

зуба. 
Для прямозубых передач заднего 

хода может быть определено межосе
вое расстоянне при выбраНIIЫХ значе-
ннях %Ж' т, Хш ' ХК (Хж): 

iпvаw = (хЕ 2 tg a/zI ) + iпv а; 
аш = O,5mz.I: со! a/cos аш , 

4,25 180 +0,695 -0,366 

5 О +0,7 -0,172 
4,5 170 +0,766 -0,216 
4,5 19031" +0,363 +0,212 
4,5 21· +0,212 О 
4,25 О +0,572 О 
5 О +0,628 -0,1 
4,5 190 +0,423 .+ 0,242 

Значения параметров зубчатых ко
лес коробок передач механических 
трансмиссий приведены в табл. 7.3 . 
Число зубьев зубчатых колес . Для 

определения чисел зубьев ведущего 
(ZВЩ) и ведомого (%вм) зубчатых. колес 
пары используют систему двух урав

нений 

ZВЩ + ZBM = Z1;; 

Znм/%вщ = IIp, 
} (7 .7) 

где ир - передаточное число от веду· 

щего зубчатого колеса к ведомому. 
Определенне Z}; рассмотрено выше. 

Для решения системы (7.7) необхо
димо определить также величину ир. 

Для передач переднего хода двух
вальных коробок (см. рис . 7.4) ир = 
= ut (где ut - передаточное число 
коробки) . Для передач переднего хода 
трехвальной коробки с двумя степе
нями свободы (см. рис. 7.3, а) ut = 
= IlnUpl (где и п - передаточное число 
пары IJриво:tа промежуточного вала; 

ирl - то же пары данной j-I\ передачи). 
ВeJlИЧИНУ ип uелесообразно опреде
лять исходя из заданного передаточ

ного числа иl первой передачи. При 
этом учитывают следующие ограни

чеНIIЯ : шестерия первой передачи 
должиа "меть размеры, позволяющие 

выполнить промеЖУТОЧl1ыli Ba.~ до-
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СТёlТОЧИО жестким ; число эуб .. е. этоА 
шестерии ПО уСЛОВIIЮ качества !ацеп

леиия ие ДОЛЖНО быть менее 12; 
шестерия ведущего Ba.~a должна иметь 

размеры, позволяющие выполиить 

гнездо нод переДIlИЙ подшипник ве
ДОМОГО вала; для обеспечення сборки 
ЖeJIат~льно, чтобы внешннй диаметр 
этой шестерни не превышал размер 
отверстия в картере под подшипник 

lIедущего вала; для уменьшения 

lIагрузок большая часть общего пере
датuчного ЧИС.~а первой передачи 
)\олжна ПРНХОдllТЬСЯ lIа пару первоn 
передачи . 

Р<lспределение передаточиого числа 
иl оказывается рациональным, еслн 

ЧI!СЛО зубьев ZIВЩ шестерни первой 
передачи будет находиться в следую
ЩIIХ пределах : Z1 8111 = 17+ 15 для 
кuробок передач легковых автомоби
лей (иl = 3,5+3,8) и Z18Щ = 16+ 12 
для коробок lIередач грузовых авто
моби.1еЙ (и] = 6+8). Меиьшне зна
чеНIIЯ Z16Щ относятся к коробкам пере
дач с большими значениями иl и 
большим модулем зубчатых колес пер
вой передачи. 

Передаточные числа отдельиых пар: 
первой передачи ир! = (Zl1:-Z1ВЩ)/ZlВЩ; 
пары привода промежуточного вала 

ип = "l/Upl; других пар передачи 
переднего хода "pi = Uj/ип. Анало
гично определяют передаточные чнсла 

отдельных пар зубчатых колес базовой 
коробки многоступенчатых коробок пе
редач с тремя степенями свободы. 
Исходными при этом являются пере
даточные числа базовой коробки. 

Для дополннтельного редуктора мно
гоступенчатой коробки передач пере
даточные числа ОТДeJlЬНЫХ пар зубча
тых колес определяют исходя из 

схемы редуктора и его диапазона DA• р. 
Для переднего делителя, имеющего 
прямую и одну редукторную (повы
шающую или понижающую) ступени 
(см . рис. 7.6, а), передаточное число 
ид = 'д. вм/2д . 8щ=ир.иuп (где ир. и= 
= DA• Р для понижающего деЛИТeJlЯ; 
"р.и = l/DA• Р - для повышающего). 
Для заднего дополнительного ре

дуктора, имеющего прямую и пони

жающую ступени (см. рис. 7.6, б), 
передаточные числа OTAeJIbHbIX пар 

зубчатых колес следующие : Ир. и = 

= D А. р; "Т = ('%Т - 'т. вщ)!Z,г •• Щ' 
".: = zc. 8Mlzc. IIЩ :.-: и". н/и·г, Г.1е и .. 
и "о - lIередаточные числа соответ

ственно тихоходной и БLlСТРОХОДIIOli 
пар редуктора; '.t1 и Zт.8Щ - соот, 

ветствеНlЮ суммарное число зубьев 
н число зубьев шестерни тихоходной 
пары редуктора . Величины 'l:T и 
ZT. ВЩ предваритeJlыlo выбирают. 
Зубчатые KOJIeCa заднего планетар

ного редуктора (pIIC . 7.6, в). Веду
щим звеиом в редукторе является 

солнечиая шестерня (Zol) , ведомым
водило (h), а тормозным - эпицикли· 
чес кое зубчатое КО.1есо (Zb) . Высшая 
ступень (прямая) получается при бло 
кировке механизма путем соединения 

ЭIIИЦИК.1ического КО_1еса сводилом, 

lIизшая - остановкой Ко.1еса. Переда
точное ЧИС.1U IIИЗUlС'Й ступени Uр.и = 
= 1 + (Zb1Z<I) ' Число сателлитов 
Пр = 3+5, чаще прнмеияют Пр = 5. 
Межосевое расстояние заДllего плане

тариого редуктора йшр ~ (0,5+ 
+0,55) аwб (где a~ - межосевое рас
стояние базовой коробки). 

Предпочтение отдается прямозубым 
передачам . Модуль зубчатых колес 
в выполненных конструкциях нахо

дится в преДeJIах 2,75-3,5. Число 
зубьев %Ь и 2а И число сате.'1ЛНТОВ под
бирают так, чтобы удовлетворялись 
условия сборки, соосности и разме
щения. Если задаиное передаточное 
число и условие сборки обеспечиваются 
при 'а + Zg = Zb - %, (где %, - число 
зубьев сателлита), то коэффициенты 
смещений зубчатых колес редуктора 
должны удовлетворять равенству 

хЕй, = ХЕЬа' т. е. Ха + Х, = ХЬ - Xg • 
Если передаточное число и условие 
сборки обеспечиваются при Za + г, =1= 
=F Zb - 2g, то для соблюдения усло
вия соосности, заКЛlочающегося в ра

венстве межосевых расстояний сател

лита во виешнем зацеплении GWO!l 
И виутреннем ашЬе, необходимо при
меннть компенсирующие смещения . 

Значения Х}; й, и Хж ь, при этом рас
считывают: 

ой, = О,5m (Z<I + %g); 

аы = О,5m (zb - 2g); 

а,IIЮ, = arccos (aagcos щашр); 

а,шЬ, =-= arccos (ab,cos Щашр) ; 
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XEag = «'а + 2g) (il1v Clwag -

- inv Cl)/(2 tg Cl); 

XEbg = (2 2g) (inv Clwbg -

- illv Cl)j(2 tg Cl). 

Чтобы избежать неблагоприятных 
значений Х, разница между величи
нами (гl1 + Zg) И (гь - Zg) должна быть 
небольшой. В выполненных конструк
цнях эта разница не превышает трех. 

7.5. ЭЛЕМЕНТЫ УПРАВЛЕНИЯ 

Ддя коробок передач с двумя сте
пенями свободы наибольшее распро· 
странение по.,учило управление с ме

ханическим приводом переключения 
передач. При достаточно близком рас
подожении коробки передач и рабо
чего места водителя рычаг 11 механизм 
перек_~ючеНIIЯ размещают в крышке 

коробки . Привод в этом случае -
непосредственныЙ. В коробках пере
дач легковых автомобилей рычаг пе
реключения иногда устанавливают Ila 
картере удлинителя ИЛII в специа.~ЬНО 

выподненном кронштейне крышки -ко
робкн передач Д.~я наиболее удобl/ОГО 
размещения рычага у рабочего места 
водителя . ПРII yдa.~eHHOM располо
жении силового агрегата. в том ЧИС.~е 

при КОМПОНОlIке кабины над двига
Te_~CM, прнменяют дистаНI1ИОННое уп

рав.lеlше. ДlIстаНllИОННое управление 
с механичеСКI\М привоДом ИНОГ,'tа за

меняют полуавтоматическим или авто

матическим. 

Перемещснне зубчатых муфт или 
передвижного зубчатого колеса при 
переключениях передач производится 

с помощью вилок. Последние имеют 
или поступательное перемещеllие, или 

качате.1ЬНое. Нанбо.1ее распространеll 
при вод с поступательным перемеще

нием вилок (см . рис. 7.8. а и 7.9). 
Привод с качательиым движением ви
лок примеllЯЮТ, lIапример, для коробки 
передач, показанной на рис. 7.10. 
Вилки 3, 5, 7 устаиовлены на иголь
чатых подшипниках на осях 15, за
креплениых в боковых стенках кар
тера 1. Припод к вилкам ,'5 н 7 осуще
СТII.1Яется продольнымн щтангамн 4116. 
Механизм переключення передач. 

кроме его ОСНОВIIЫХ элементов, вклю

чает устройства для фиксации нсА-

Рис. 7.12. Схема упраllления передннм 
АОПО.lиительиым peAY1lTOpOM-делителем 
Аесятиступеиqатой коробки передач 

l(амАЗ, тип 15: 
/ - переилючатель крана управлення 
делителем; 2 - кран управлеиия дели · 
телем; 3 - воздухораспределитель; 4 
н 5 - клапаны, соответственно редук· 
цнонный н включення ступеней делнтеля; 
6 - упор; 7 - пневмоцилнндр; 8 -
снгнальная лампа; ве н не - соответ· 
ственно высшая Н ннзшая ступенн о дел"· 

теле 

TpaJIbIlOrO положения и ВКДЮ'lеНIIOII 
lIередачи (фиксаторы) 11 предотвраще· 
ния одновремеиного перемсщения двух 

пилок (замок), а также предохраllИ' 
тель. затрудняющий перевод рычага 
переключения в положение, при кото

ром может быть включеll задний хо,\ 
(иногда и первая передача). 

Удобство упраsления при мехаНII· 
ческом приводе обеспечивается ра· 
циональным расположеНllем рычага 11(" 
реключення и ограничениями paC'ICT' 
нога усилия, ПРИК.1адываемого к ру. 

коятке рычага. хода pbl'lara, ЧИС.lа 

его положеиий (чис.1а штоков) . 
для многоступенчатых коробок п('· 

редач с тремя степенями свобоJtЫ при
меияют комбииированную систему уп
равления . Базовая коробка имеет уп
равлеllие с механичrскнм ПРИВО,'\О~I, 

а дополнительный реДУI(ТОР, как пра
вило, - пресмектор"ос, в котором 

ИСlIользуется пиеRмаТII'IССЮII't 11.1 И 
~лектропнеВМ8тическиil привод. На 
рис. 7.12 показаllа прннципllалыlяя 
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схема управления )lе.11IТСЛСМ MIIOro· 
ступенчато/l короБКII передач . В этой 
схеме используется ПllсвматичеСКlln 
ПРИDОД. Выбор СТ~'пени делителя про· 
изводится водителем с помощью перс· 

ключателя 1, устаиовлеНIIОГО 1111 рычаге 
переключсиия пере:tач баЗОDОЙ короб· 
ки . Чтобы после устаllОВКИ I1среклю, 
чателя I в положеllИС включеllИЯ трс, 
буемой ступени делите.~Я произошло 
выключенис предшествующей ступенн и 
включение требуемой, IIсоБХОЛ.IIМО вык, 
лючить сцеплсние . При этом упор 6, 
перемещаясь вместе со штоком при· 

вода сцепления , воздействует lIа кла
пан 5 включеllИЯ ступенсй :tелителя . 
Зубчатые муфты. В коробках пере

дач зубчатые муфты ВЫПОЛIIЯЮТ с пря· 
мыми зубьями, имеющими наиболее 
технологичный эвольвентныii профиль. 
для муфт коробок передач легковых 
автомобllлей модуль т = 2,0+2,5 мм ; 
грузовых автомобилей т = 2,5+5,0 M~ . 
Величину делительного диаметра d 

зубчатого венца муфты и параметры 
зубьев выбирают . Необходимая длина 
зуба l (в мм) предварительно может 
быть определена: 

l ~ 2Ми/(dzhоси) , 

где ММ - момент, передаваемый муф
той на режиме максимального момента 

7.4. Статистические уровии 
иомииа~ьного напряження смятня 

в зубчаты~ муфтах коробок переАВЧ 
механичесмих трансмиссиА 

Коробка 
Передача I асм· передач МПа 

ЛеГКОIIОГО Высшая 10-20 
автомобиля Низшая 20-45 

Промежуточная 15-35 
Грузового Высшая 20-40 
автомобиля Низшая 40-

100 
Промежуточная ЗО-БО 

Многоступен- Низшая 1 80-
чатая (зад- 200 
иие допол-

иительные 

реАУКТОРЫ) 
С развет- Низш ая базовоR 60-
влениым КQробки 140 
силовым Низшая 1 допол- 120-
потоком иительного ре- 300 

дуктора 

1 Ступень. 

ДВllгатсля, Н'м; Z - число зубьев ; 
h - активная высота 'зуба, мм; ОСМ -

IIОМИllальное напряжение смятия, МПа. 
Значения оси для выполненных кон

СТРУКl!ий зубчатых муфт приведены 
в табл . 7.4. Большне значения оси 
относятся к зубчатым муфтам с мень
шим временем работы под нагрузкой . 
Зубчатые МУфТI" коробок передач с раз
ветвленным силовым потоком перс· 

дают только крутящнй момент, и в их 
соединении отсутствует поперечная 

сила . Поэтому для них принимают 
повышенные значения ОСЫ, 

ДЛЯ уменьшения хода вилок пере к
лючения и осевого размера коробки 
передач стремятся уменьшить длину 

зубьев за счет увеличения диаметра . 
Параметры зубчатых муфт некоторых 
коробок пере,'l.ач приведены в табл. 7.5 
(где D и d - наружный и внутренний 
диаметры соответственно охватывае

мой и охватывающей деталей; / - ра
бочая длина зуба; z - число зубьев 
муфты) . 
Кроме достаточной прочности и ком· 

пактности зубчатые муфты должны 
обеспечить невозможность самовык
люtfeния под нагрузкой. Самовыклю
чение может явиться следствием ряда 

дефектов : неполного (не на всю длину 
зубьев) включения муфты вследствие 
погрешностей в исходных положеииях 
соедиияемых элементов; неисправио

сти или чрезмерного износа фикса
торов положений вилок ; неравномер
ного изнашивания зубьев муфты по 
длине . Отсутствие погрешностей в ис
ходном положении элементов обеспе
чивается при проектировании разра

боткой допусковой схемы. 
На рис. 7.13 показаны основные 

виды муфт и варианты выполнеиия 
их зубьев . Для уменьшения вероят
ности самовыключения зубья муфт 
выполняют или с н~большой коиус
ностью по длине (рис. 7.13,8), или 
с выступом по ДЛине (рис. 7.13, г) . 
Зубья с конусностью имеют у торца 
большую толщину . Осевая Сllла, воз
никающая под действием нагрузки, 
препятствует выходу их из зацепле

ния . Под нагрузкой в сопряжеиных 
зубьях создается замок, препятствую
щий самовыключению. В конструкции, 
покаэаиноi\ иа рис. 7.13, б, зубчатые 
венцы двустороиней муфты ВЫПОлиены 



Высша. 
Н.эша. 

Высшая 
Низшая 

ВЫСПlая 
Низшая 

Высшаll 
Низшаll 

Высшаll 
Ннзшая 

Высшая 
Средняя 

Пысшая 
Средняя 

7.5. Параметры зубчатых муфт коробок передач мехаиических траисмиссий 

Параметр 

D, 1111 1 d. 1111 1/. 1111 1 т, 1111 I Z 

82 
82 

79 
79 

ЗАЗ·968 

3 
3 

ВАЗ-2101 

2 
2 

62 
62 I 56,Б I 56,5 

12 
12 

2 
2 

62 I 62 

70,Б I 
76,Б 

81 I 
67,Б 

64,3 I 
84,3 

79,41 131,5 

сМосквнч-2140~ 

57 
57 

65 
70 

75 
60 

57 
77 

4 
4 

ГАЗ·24 

4,5 I 
4,5 

ГАЗ·53А 

I ~,5 I 
ЗИЛ'130 

7 
7 

2 
2 

2 
2 

2,6 I 
3,75 

3,!; I 
3,5 

ЯМЗ-236Н 

71'41 123,5 
9 
9 4,25 

1 

4,25 I 

42 
42 

30 
30 

30 
30 

33 
36 

30 
16 

18 
23 

18 
30 

Высшая 

Средняя 

Ниэшая 

Передача 

Дополннтельный редуктор 

Высшая 

Средняя 

Ннзшая 

Дополннтельный редуктор 

Высшая 

Ннзшая 

Дополнительный редуктор 

Высшая 

Ннзшая 

Средняя 

Дополнительный редуктор 

Параметр 

D, мм 1 d, мм 11, ММ I т, мм I z 

КамАЗ, тип •. 15 

94 86 

122,5· 115,5 

124 115,5 

94 86 

6,5 j 
6,5 

9 

6,5 

4,5 

4 

5 

4,5 

ЯМЗ·238А 

79,4 71,4 

131,5 123,5 

131,5 123,5 

94 86 

9 

9 

9 

13,5 

4,25 

4,25 

4,25 

5 

Volvo «R61~ 

158'251 
170,25 

191,6 

153'741 
165,7 

186,1 

5 

4,1 

5,2 / 

3'25/ 
3,5 

4 

ZF «5S·110GP,. 

157,4 151,5 I 
157,4 151,5 

143 135 

191,5 186,1 

5 

5 

5 

5 

3,5 

3,5 

5 

3 

20 

30 

24 

20 

18 

30 

30 

18 

48/33 

48/36 

44/36 

45/33 

45/33 

27 

63/51 
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Рис . 7.13 . Виды зубчатых муфт и их 
зубьев: 

а и б - передвнжные муфты соответствен· 
но с oXBaTblBaeNblNH н охватывающнми 

зубьями; 8 н г - зубья муфт соответ
ственно с конусностью Н со ступенькой 
по длнне зуба ; а - угол установкн ин-

струмента. а = 1° 30' 

трехрядными с более тонкими зубьями 
в среднем ряду. Утоньшение зуба 
составляет (0,12-0,15) т. Вследствие 
этого под нагрузкой во включенной 
муфте создается замок, препятствую
щий самовыключению . 
Синхронизаторы. В ступенчатых ко

робках передач устанавливают глав
ным образом инерционные синхрони
заторы с конусными поверхностями 

трения. Незначительное применение 
имеют инерционные дисковые синхро

низаторы. Конструкции инерционных 
синхронизаторов разнообразны . Од
нако ,IIюбая из них в качестве обяза
тельных имеет элементы трения и 

блокировкн. Вспомогательными яв
ляются элементы упругой связи между 
деталями . В устройстве, показаНlIOМ 
на рис . 7.14, а, элементами треиия 
ЯВЛЯlOтся конусное кольцо 2 и конус-

IlblA выступ на зубчагом колесе З . 
В качtcтве элементов блокировки ис
ПОЛI.ЗУЮТСЯ конический поясок в от
верстнях диска передвнжной муфты J 
и пальцы 4, входящие в эти отверстия. 
Пальцы жестко снязаиы с кольцом 2. 
С ПОМОЩЬЮ подпружиненных шариков 5 
н пальцев б упруго связаны муфта I 
н кольцо 2. В устройстве, показаНIIUМ 
на рнс. 7.14, 6, элементы трения в .... · 
пол HeНl.! lIа переДВИЖIIОЙ муфте I 
и б.10кирующем кольце 2. В качестве 
Э.1емеIlТQU блокировки используются 
внутренние зубцы блокирующего коль
ца 2 н торцовые участки зубьев полу
муфты, нарезанной на зубчатом ко· 
лесе З . С помощью ПРУЖИIIЫ 4 упруго 
связаны зубчатое колесо 3 и блоки
рующее кольцо 2. 
Элемеиты упругой связи способ

ствуют установке деталей системы 
в нейтральное положение и одновре
менно не препятствуют блокировке 
системы, разблокировке и ВКЛlOчению 
передачи. 

а) 

Ркс . 7.14. I(онструктивиые схемы инер
ЦИОIIНЫХ СИНХРОНИзаторов: 

а - О блокирующнми пальцамн; б
с: блокирующнми кольцами 



Элементы уnравленuя J87 

Эффективноеть синхреllизатера еце
нивается временем (с I:lIнхроннэации 
при условии, что соблюдены ограни
чения по УСII"1ИЮ на рычаге перек.1Ю

чения и .,\аАлению на поверхностях 

трения . При прсдварнтмьном 8ыборе 
основных размеров СИНХРOllllзатора 

время tc для коробок переда'l дегко
вых автомобилей принимают в пре:tе
.1ах 0,15-0,3 с - для высшей пере 
дачи и 0,5-0,8 с - для низшей; для 
коробок передач грузовых автомоби
лей: 0,3-0,8 с - для высшей пере 
дачи н 1-1,5 с - для низшей . Для 
ступеней заднего редуктора много
ступенчатой коробки принимают tc = 
= \-;-2 с . 

Необходимый момент трения синхро
низатора 

МI1 = Jl:,u'Jt!..UJиач/lс, (7.8) 

где MjL в Н - м; J1: - суммарный при 
ве.:r.енныЙ момент инерции для той 
части системы, угловая скорость кото

рой изменяется под действием момен 
та MjL, кг·м1 ; И - передато~ное число 
от вала, к которому приводится ио

мент инерции, к включаемому зуб
чатому ко.1есу; ~UJиач - начальная 
разность УГ.10ВЫХ скоростей вала н 
установленного на нем Rключаемого 

зубчатого KOJleca. рад/с. 
При опре.1еленнн ве.1НЧИН J 1:. и 

н ~UJllач це.lесоо6раЗIIО руководство
ваться /tallHblM" табл . 7.6 н 7.7 . 
В табл . 7.7 UJN н UJu - УГ.10вые ско -

рости соответственно при максималь

ных мощности двнгателя и крутя

щем момеите _ 

Расчетиый средиий радиус поверх-
ности трения синхронизатора 

(рнс. 7.14) 

'/L = MI1 sin Y/(J1Q), 

где у - половина угла конуса; ~

коэффицнент треиия; Q - осевая сила 
11(1 передвижной муфте, Н. 
ДЛЯ пары сталь-броиза прииимают 

у = 6+r, ~ ~ 0,06. 
Осевая сила 

Q = РрИр.мТJ, 

где Рр - иормативиое усилие иа ру
коятке рычага переключеии!!, Н; ДЛ!! 
легковых автомобилей и автоБУI:ОВ 

Р." = 60 Н, дЛЯ грузовых Рр = 100 Н; 
Ир.м - передаточное число от рукоятки 

рычага к муфте (отношение хода ру
ко!!тки к ходу муфты); ,.., - КПД 
привода переключения . 

Расчетное значение '/L корре!ПIlРУЮТ 
для достижения соответствия разме

рам зубчатых муфт и колес. 
Необходимая ширина кольца по 

образующей конуса 

b/L = MJ.L/(2nJ.lPNr~), 
где b/L - в м; PN - условное допу
стимое давление, отнесенное ко всей 
поверхностн трения, в предположении 

отсутствия на ней канавок; для пары 
сталь-бронза PN = (1 + 1,5) МПа. 
Основные размеры некоторых синх

ронизаторов даны в табл . 7.8 . Иногда 
все синхроннзаторы коробки передач 
выполняют с одинаковыми размераМII. 

В этих случаях, чтобы не было чрез
мерной нелогрузки синхронизаторов 
высших передач, допускают неско.'ЬКО 

повышенную нагруженность синхро

низатора более низкой передачи. 
Равенство (7.8) является прибли

женным и нспользуется для предва

рительного выбора размеров син х ро
ннзатора . Последующий провер04НЫЙ 
расчет выполняют с учетом уменьше

III1Я скорости автомобиля за время 
СИlIхронизации. Влиянием сопрuтив
.1еНlIЯ масляной BaHIIbI и сил трения 
в подшипниках н зубчатых эаиепде
ниях прене6регают. Для сухих сиеп
nеиий пренебрегают также моментом 
ведения диска. При проверо'lНОМ рас
чете опреДeJIЯЮТ время СИНХРОИllзацни 

и удельную работу трения за одио 
включение. 

Время синхронизации 

tc = J r.uI6UJиач/( M I1 =F J l:,u1ec), 

(7.9) 

I·де /с - 8 с; МI-' - момент трения 
синхронизатора, рассчитанный при ре
ально принятом радиусе '1-" Н · м; 
ее - угловое замедлеине вала, на ко
тором расположен синхронизатор, 

рад/с·. 
• Знак минус в выражеиии- (7 .9) от
носитс( к переключению иа соседнюю 
высшую передачу, плюс - на сосед

июю низшую. 
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7.а. ФОРМУ.lllЫ А". опреА''''НН. Jr,. и и 41110'" 

ПереКJ1ючаемloIЙ объект. 
Условия переключеll ия 

трехв~J1ыlяя коробка lI~pe· 
дач. базооая ко!,обкв MIIO' 
гоступ~нч"той коробкн пе
реАач с заДIIНМ дuполни

теЛЫIЫМ реДУктором (см . 
рнс. 7.б. 6. е) . Последuва
тельное при оключеИI\ОЙ сту· 
IlеИI\ редуктора 

Базовая коробка многосту
lIеllчатоR короБНI' передач 
с пеРСДНllМ АеЛl\телем (см. 
рис . 7.б. а). Прямая ступеиь 
в деЛllтеле 

То же . Редукторная повы, 
шающая или понижающая 

ступень в деJ1l1теле 

Передннй делнтеJ1Ь много· 
ступенчатой коробки пере
дач (см. рис. 7.6. а). С пря
мой ступеии иа редуктор
иую при включеииой пере
даче в базовой коробке 

То же. С редукториой сту
пеии иа прямую 

Задиий вальиый допоnии
тельиый редуктор (см. 
рис. 7.6. 6). С поиижающей 
ступеии иа прямую при 

включенной передаче в ба
З080Й коробке 

J]; (8ал. к которому 

ПРИ80ДИТСЯ момент) 
Аlllиач 

-2 111 ___ _ l ' '1 Jr.=Jc+Jn+Jnpllll '-1 д "к "к ±' 
~') -2 + ~ Jju'i- + Jб. зUп. б. 3 

(Ведущий) 

Jr.=Jc+Jo+Jnpun2+ IIIIAI-'---'-1 
"Н "к+' + ~ J j u'i2 +Jб. ЗUП~ б. з.+ -

+ JAun7 д 
(Ведущий) 

Jr.=Jc+JA+JnpuA2+ 1111 1-'---'-1 
+ " .. J ,и- 2 + J и- 2 + Д "рк ирк ±, 
~ • pj б . з Д . б. э 

+ JпUд7 n 
(Ведущий деnитеnя) 

Jr. = J c 

Jr.=Jc 

Jr.=Jа+Jб. pи~2+ 

+ JTUp~ И 
(Ведомый_базовой короб
кн) 

1--
1 

"д I IIIд Uп 

IIII'-~I д "д 

~I'--' 1 "6. в "р . н 

То же. С прямой ступени I J}; = Ja + Jб.рU-~ + JTUp~ н 
иа понижающую ~IJ--'-I "6. в "р • в 
Задний планетарный редук
тор (см. рис. 7.6. в). С по
нижающей ступеии на пря
мую при включеиной пере
даче в базовой коробке 

То же. С понижающеА СТУ
пеии на прямую 

Базовая коробка МНОГОСТУ
пенча~ой коробкн передач 
с задинм допоnнительным 
редуктором (см. рис. 7.6, 6, 
8). С высшей передачи на 
низшую посnе включения 
прямой ступени в редукторе 

J}; = Jb + Ju (Zb/Za)1 + 
+ ПрJ g (Zb/Zg)1 

(Эпициклнческое зубчатое 
коnесо планетарного ре

дуктора) 

J}; = Jb + Ja (Zb/Za)9 + 
+ npJ I (Zb/Zg)2 

J}; = J c + Jn + Jnpu;;2 + 
+ ~ J j Ui 2 + Jб . зUп~ б. э 
(Ведущий базовой короб
ки) 

IIIД/Uб. в"р. в 

IIIд/и6• в 

I I -

"д .... jB I 

ин 

"Н 

"рк 

ир• и 

"б. н 



Переключаемыi\ об'Ьект. 
Условня переключеllНЯ 

Элементы управления 

J1; (Вал, к которому 
приводится момент) 
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Продолжение табл . 7.6 

~ООнач 

Базовая коробка многосту ' 
пенчатой коробкн передач 
с заДНIIМ дополнительным ре· 

дуктором (см. рнс . 7.6,6, в) . 
С низшей на высшую пере' 
дачу после включення пони· 

жающей ступени вредукто' 
ре 

J1; = Jc +Jn + Jпри~2 + 
+ ~ J j uj2 + Jб. зи~~ б з 

I I и р• н I 
ООд иб . в -. иб. н иб • в 

При м е ч а н н е . Моменты ииерции: J с - ведомого диска (дисков) сцеплеиия: 
f п - ведущего вала; J пР - промежуточного вала в сборе; J t - зубчатого колеса с по
стоянным зацепленнем j-й передачи ведомого вала; Jб . з - промежуточной шестерни 

илн блока заднего хода с постоянным зацеплением; J д - шестернн пары делнтеля; "а -
ведомого вала базовой коробки в сборе с ведущим колесом заднего редуктора; J б. Р -
промежуточного вала в сборе заднего вального редуктора; J т - ведомого колеса зад 

него вального редуктора; J Ь - эпициклического колеса в сборе; J g - сателлнта. Пере 

даточные числа: Uj - коробкн передач; ик н Uk± I - соответственно включаемой 11 вы

ключаемой передач (при рассмотренни многоступенчатых коробок обозначення Uj' ик , 

Uk± I относятся только к собственным передаточным чнслам базовоlI коробки); "pi
коробки передач с передним делителем иа редукториой (непрямой) ступенн последнего: 
"рк н "рк± 1 - соответственно включаемой и выключаемой передач коробкн с передним 

делнтелем на редукторной ступенн последнего; ип - пары привода промежуточного 

вала; "д - пары переднего делителя~. ис - первой пары задиего вального редуктора; 

Uб. в н иб. н - соответственно высшей и низшей передач базовой коробкн (из чнсла вклю

чаемых на ходу); ир . н - ннэшей ступенн заднего редуктора; ип . 6. з - к промежуточ

ному колесу (блоку) заднего хода от ведущего вала; ид . б . з - то же от шестернн дели

теля; "л. Д - от ведущего вала к шестерне делнтеля; "д. n - ОТ шестернн делителя к ве

дущему ваnу. Число сателлитов Пр; угловая скорость коленчатого вала двигателя при 

переключеИНII ООД' 

7.7. Орнентнро_очные значения расчетной УГJlО_ОЙ скоростн 1IIp. (рад/с) 
коленчаtОГО _ала д_игателя прн переключеннн передач 

_ ступеичатой коробке передач 

Направление 
J(арбюраториые двигатели автомобнля 

Дизель грузового 
переключеиия 

передач nегко_ого 

С ннзшей иа вые- (0,6-0,7) ООн 
шую 

С высшей 
шую 

н. ивз- (0,4-0,б) IIIN 

Момент трення М'" = I1Qr",/sin у 
и угловое замедление 80 = 
= В1j1uс.и/(дГIlТJс.и) (где Uс.и н т)с.и-

автоМОбиля 
грузового 

(0,7-0,8) IIIN' (0,76-0,85) IIIN 
lIe менее 111М 

(0,5-0,6) IIIN' (0,9-1,0) 111м 
пе меиее 111м 

COOTBeТCTBeHIIO передаточное число и 

КПД на участке трансмиссии от эле· 
меита СИНХРОllизатора, соедннеllllОГО 
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7.1. OCHoaHwe раз .. ер ... н "О •• JIlте.8И на"ри.енностн ннерцнонн". 
СННllРОИН311ТОРО8 короба. передач мехаllllчеСКlI1I траИСIIИfсиА 

Модель Передача. '~. b~. '/1' ~. . Лf •• 
'С' с ""1' коробки ~r. .. lIереда', 

Ступ"нь м .. .... .. .. Дж/см: 

Перв"" 37 7 29 ·12 4.97 0,98 11.2 
8АЗ-2101 Вторая 37 7 29 42 4,97 0,64 10,0 

Третья 37 7 29 42 4,97 0,67 9,82 
Четвертая 37 7 29 42 4.97 0,31 6,57 

Первая 23 10 29,6 40 2,8 1,13 8.9 
.Москвнч-2140~ Вторая 23 10 29.6 40 2.8 0.92 8.61 

Третья 23 10 29.5 40 2,8 0.38 6.13 
Четвертая 23 10 29,5 40 2.8 0.22 3.14 

Первая 30,5 9.5 37 35 4.61 0.94 7.9 
Г АЗ-24 Вторая 30,6 9.5 37 35 7,61 0.83 8.15 

Третья 27,5 9.5 33 35 3.81 0,50 6.30 
Четвертая 27.5 9,5 33 35 3.81 0.28 4,87 

ГАЗ-53 Третья 31 10 39 35 5.08 1.70 21.1 
Четвертая 31 10 39 35 5.08 0.92 18.6 

ЗИЛ-130 Вторая 45.8 11 57 30 12.2 2.26 17.34 
Третья 45.8 11 57 30 12.2 0.88 8.42 
Четвертая 40 11 49 30 9,27 0,57 5,65 
Пятая 40 11 49 30 9.27 0.34 4.28 

ЯМЗ-236Н 8торая 75 16 80 26 47,2 1,59 19.42 
Третья 75 Iб 80 2б 47,2 0.57 9.03 
Четвертая 69 Iб 65 26 29.2 0,61 II,б5 
Пятая 59 Iб 65 2б 29.2 0.26 4.82 

КамАЗ. тип 15 Втор"я 92 17 82 30 75.7 1.18 19.48 
Третья 92 15 82 30 67.0 1.02 -11.17 
Четвертая б5 15 75 30 33.4 0.84 12,18 
Пятая 57 15 75 30 25.7 О.бl 9.70 
Ступень: 
низшая 63 17 70 30 35.6 0.77 13.73 
высшая 63 17 70 30 35,6 0,31 9.05 

Вторая 65 11 78 35 24,6 2.06 35.9 ZF .5S-110GP~ Третья 65 11 78 35 24,6 1,00 21.7 
Четвертая 65 11 78 35 24,6 0,72 14,9 
Пятая 65 11 78 35 24.6 0,60 14.4 
Ступень: 
низшая 82,5 13,5 94 36 48,5 1,4 39,4 
высшая 82,5 13,6 94 35 48,6 1,1 25.4 

Volvo .R61~ Первая 70 13 66 40 33,5 1,39 6,05 
Вторая 70 13 65 40 33,5 1,30 19,86 
Третья 64,5 11 60 40 24.1 1,02 16.57 
Четвертая 64,5 11 60 40 24,1 0,53 7,8 
Ступеиь: 
иизшая 83,5 27,6 72 36 100 0,&4 8,9 
высшая 76 17 72 36 50,4 0,33 14,1 

* Зиачеиия MJ,L определены нсходя из средиего давлеиия PN = 1,4 МПа и коэф
фициеита трения J,L = 0,06. 
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с M<lccoii автомобиля, к ведущим ко
лесам автомобиля; 'IjJ - коэффициент 
сопротItвлениS\ движеНII10). 

Работа трения (в Дж) W j1 = 
= 0,5Mj1te (I1Wнач ± ее/с). Знак плюс 
относится к переключению на сосед

нюю В!>IСШУЮ передачу, минус - на 

соседнюю низшую . Удельная работа 
трения (в Дж/см!) w'" = W j1/(2лг~Lы�)) 
(где fj1 и bj1 - в см). 
Значения te н Wj1' полученные при 

проверочном расчете для ряда вы

полненных конструкций, приведены 
в табл. 7.8. Они определены исходя 
из следующих условии : для синхрони
затора высшей передачи 'IjJ = 0,02, 
для остальных синхронизаторов 'IjJ = 
= 0,05; значения Wj1 относятся ко всей 
поверхности трения. 

Поверхности блокирующих элемен
тов выполняют под углом р (РИС. 7.14), 
У.'l.ометворяющим УС.10ВИЮ 

tg р ~ (f1.flJ./r6 sin у) + f1.6, (7. \О) 

где Гб - средний радиус, на котором 
расположены блокирующие поверх

ности; "'6 ~ Р ~ 0,06. 

8 

Удовлетворяя УСЛОВl1ю(7 . \О), угол~. 
ОДl1ако, должен быть больше угла, 
при котором становится невоэможной 
разблокировка передвижной муфты. 
Практически целесообразно прини
мать f} лишь на 2_30 меflьше макси
мального значения, удовлетворяющего 

условию (7 .10) . Значения YfJla р ДJ\Я 
некоторых конструкций указаны 
в табл. 7.8. 
В соответствии с ОСТ 37.001 .007-70 

синхронизаторы коробок передач гру
зовых автомоБИJ\ей средней и большой 
грузоrlOдъемности в условиях стендо

вых испытаний должны обеспечивать 
время перек.1ючения /пер ~ 1 с при 
усилии на рукоятке рычага переклю

чения Р р ~ 150 Н . В процессе испы
таllИЙ ведомый вал неподвижен, пере
ключение вверх ПРОИЗВОДIIТСЯ при мак

симальной частоте вращения вала дви
гате.1Я, а вниз - при частоте, равной 

1/3 максимальной . Момеит , создавае
мый на ведущем валу при выключен

ном сцеплении , в этом случае не !\Ok 

жен превышать 1,5 Н· м. 

Гидромеханические передачи 

В. J. ТИПЫ ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИХ 
ПЕРЕДАЧ 

Гидромеханические передачи (ГМП) 
состоят из ГI\:\РОМУФТЫ или гидро
трансформатора, многоступеllчатого ме

ханического ре" уктора н системы уп

раВJ\еиия. Дополиительным элементом 
ГМП может быть тормоэ-замедЛlПМЬ. 
Наибольшее pacnpocTpall('lIIle полу· 

чили ГМП, IJOCTpOeHlJhle по нолнопо
ТОЧIIО!\ схеме : вся мощиость двигателя 
поступает иа насосное колесо гндро

траllсформатора, а турбинное колесо 
связано с веДУЩIIМ валом меХ3111J1lе-

CKOI'O PC;lYKTOp". ОграннчеНllое Ilpll
менение имеют ДllффереНЦllалLoНЫ(' 
ГМП, в которых 11<1 некоторых реЖII
мах МОЩIIОСТl, пере)\ается JJара.1ЛС.~Ыto 

черt'З гидравлический н мсханический 
э.~емеIlТЫ. Некоторые европеJ1СI<llС фир
мы выпускают передачи, в которых 

IIНЗШI\I\ Jщапазон обеспечнвается I! ре
з,J1ьтате ПРИНУДIIТ('ЛЫIОГО вращення 

о обратном lIan(1allJ1('1I1I1f реактора гид
(10траllсформатора. 
Для ~KTIIBllOii pa60ТJ.J ГМП необ

ходимо, чтобl.! се КПД u основной 
раБО'lеli :lОlIе состаплял IIС м('нее ВО %. 
Стремясь раСIUИ(1I1ТЬ 30llY ВLo1СОКJlХ 
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КПД, IIсреДI\О дuпускают (,ННЖСllllе 
макснмального коЭф<lнщиеllта траис
формации до 1,8-2,8 и для обсснече
нии необходимого силового диаП(Jзоиа 
увеличииают число передач о меха

иическом редукторе до четырех на 

легковых автомобилях и городских 
автобусах 11 до пяти-восьми на гру
зовых автомобилях и МСЖ.,\УГОРО,,\ных 
автобусах . 
Для работы в I:OCTaBe ПОЛIIОПОТОЧНОЙ 

ГМП наибольшее распространение по
лучили одноступенчатые гидротранс

форматоры с центростремительным тур
бинным колесом, центробежиым насос
ным колесом и осевым реактором, 

установленным на мУ4'те свободного 
хода, - комплеКСНNС гидротрансфор

маторы (см. разд. 1) . 
На легковых автомобн-лях получили 

распространение гидротрансформаторы 
со штампованными лопатками насос

ного и турбинного колес и литым ко· 
лесом реактора, имеющие, как пра 

вило, небольшой кОЭффициент траис 
формации в стоповом режиме (1,8-2,5) 
и значительную прямуlC прозрачность 

(2-2,5). На грузовых '3втомобилях, 
автобусах, карьерных самосвалах, 
а также автомобилях большой грузо
подъемности и п:>вышенной прохо
димости применяют комплексные гид

ротрансформаторы с прямой прозрач 
ностью (1,6-1,8), с литыми лопаст
ными колесами, часто с двумя peilK
торами, отключаемыми поочередно ме 

ханизмами свободного хода . 
Однако в связи с наметившейся тен

денцией снижения максимального ко
Эффициента трансформации многие из
готовители гидропередач отказались 

от применения четырехколесных гидро

трансформаторов. Отчасти это решение 
объясняется внедреиием иовой тех 
нологии производства лопастиых колес, 

позволяющей существенно повысить 
качество обработки поверхностей 
колес . 

В двухпоточных передачах типа 
SRM применяют более сложные ' гид
ротраисформаторы, имеющие два цент
ростремительных турбинных колеса 
с расположенным между ними реак

тором . 

Для устранения кавитации и обес
печения циркуляции рабочей жидко
сти в связи с необходимостью отвода 

ТСIIЛОТЫ lIа ВХО)(С гндротраllсформа
тора flоддеРЖltllается давлеиие под

питки, для чего на выходе устанавлн

BaloT жиклер или реДУКЦltоииый кла
пан, ограltичивающий сиижеиие дав
ления в полости гидротрансформатора. 
Давлеиие подпитки поддерживают на 
уровне 200-400 кПа для гидротраис
форматоров трансмиссий легковых ав
тuмобилей и 40~800 кПа для гидро
трансформаторов грузовых автомоби
лей большой грузоподъемности. В ГМП 
легковых автомобилей с двигателями 
мощностью свыше 110 кВт, автобусов 
и грузовых автомобилей для охлаж
дения рабочей жидкости примеияют 
масляиые радиаторы или водомасля

ные теплообменники. Н" аl:tтомобилях 
с двигателями меиьшей мощности по
тери теплоты в гидропередаче сравни

тельно невелики. В этом случае ох
лаждение рабочей жидкости гидре· 
трансформатора обеспечива~тся уста
новкой иа поверхности насосного ко
леса лопаток Д.1Я обдувки. 
На подъемно-транспортных маши

нах, работающих в режиме разгон
торможение (вильчатые, фронтальные 
погрузчики), примеияют гидротранс
форматоры с высокими преобразую
щими свойствами и сравнительно вы
соким КПД в зоне малых передаточ
ных отношений, некомплексные и не
блокируемые. 

8.2. МЕХАНИЧЕСКИЕ 
РЕДУКТОРЫ 

Основные соотношения планетарных 
механнзмов. Планетарным мехаииз
мом называется механизм, состоящий 
из зубчатых колес, в котором геомет
рическая ось хотя бы одного колеса 
подвижна. Зубчатое колесо с подвиж
ной геом~трической осью называется 
сателлитом (g - см. эскизы 
к табл. 8.1). Сателлит может иметь 
один или несколько зубчатых вен

цов (g, f) лнбо состоять из находя
щихся в зацеП-'1ении зубчатых колес. 
Звено, в котором установлены оси 
сателлитов, называется водилам (h) . 
Зубчатое КОЛЕ'со, геометрическая ось 
которого совпадает с основной осью 
механизма, называется центральным 

(k, а также а, Ь). Основным звеном 
планетарного механизма называется 
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звено, воспринимающее в нагружениой 
передаче виешний момент и являю
щееся цеитральиым. 

Планетарные мехаиизмы обозначают 
в соответствии с обозначениями их 
основных звеньев. Планетарные ме
ханизмы, в которых основными звенья

ми являются два центральных колеса и 

водило, обозначаются 2k-h. 
Планетарный редуктор может со

стоять из одного планетарного меха

низма или нескольких, соединенных 

:\руг с другом. Планетарный механизм, 
у которого вращаются все три основ
ных звена, называется дифферен
циа.'lЬНОЙ передачей или дифферен
циалом . К,лассификация трехзвенных 
n.laHeTapHbIx механизмов типа 2k-h 
прнведена в табл . 8.1. Наибольшее 

распространение в планетарных ре

дукторах автомобильных ГМП имеют' 
трехзвенные механизмы типа А и D. 
Значительно реже используют меха
низмы типа В, С, Е. 
к'инематические и силовые характе

ристики трехзвеиного планетарного ме

ханизма определяются его кинемати

ческим параметром Р, равным пере
даточному числу от звена а к звену lт 
при остановленном водиле h: 

Р = и~ь = «(IIa '- (IIh)/«(IIb - (11/,) = 
= (na-nh)/(nb-nh). (B.I} 

где (11 и n - соответственно угловая· 

скорость и частота вращения элемента 

звена. Здесь и далее верхний индекс: 
относится к остановленному звену 

1.1. J<лаССНфнкацн" трехзвениых ПJlанетарных механизмов 

Тнп I 
л 

/j 

с 

D 

Схема 

~k~ 

~~h a-I ~ 

'~ ~ 

~' . " 9 г 

~ с Г 

, 

:~h 

СаТeJlJlИТЫ 

ОдновеиЦ.оаые 

Да у х BelIЦoB ые 
(блочнwе) 

Двухвенцовыс 

Однnвеицовые пар· 
Ilble 

То же 

ЗацеПJlения 

РаЗНОlIменные 

Однонменные - доа 
виеШИНJ( илн доа 

BHYTpellHHX 

РаЗllоименное цен · 
траnьны" коnес 

OAIIO\IUCHIfOC цеll' 
траnьны" коnес 

Значение 
lIараметра f' 

7ь 

'а 

_i~ 

'" zf 

+~ " 
'" zf 

'ь +-
'а 

'ь 
'а 

--++'--~------------------~~------------------~----~---------------7-------------

Е ~ 
7 д/, А. Н. Гриwкевич. 

I\.Оllltческ"е sуб'",· 
Tt.C KUJ1eC8 

lb 

l,z 
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Выражсння 1\.111 ОПРС,,\елсння пара
~ICTpa Р (с учстом знака) указаны 
о T,16.1, 8.1. YpaollcllJIC (8. 1) нзвссТlIO 
как форму.l:! 1311.,.1IIса н можст быть 
IICllocpe:tCTuCIIlIO IIСIIО.'ЬЗООШIO дЛЯ рас· 
"<'тон "рн ;III:I.111:1С 11 сн,нсз(' П_13НСТ:lР

ных PC:tYKTOIJOB. О:Щ:lКО у:\обнсс нс· 
110.1ьзооагь сго n I1ре06разопа/lllOМ 
НIЦС 

1/,,- Р"ь (1 -- Р) "h. (8.2) 

НаПНСЗt/l/ОС в таком внде уравнснне 
часто называют основным ypaBlleHHeM 
кинемаПfКlI ТРСХЗВС/ll/ОГО механизма . 

В ря/\с с.1учаев ИСПО.1ьзуют параметр 
К "' -Р . Прн этом основное уравне
JШС KHHe~laТlIIOI ПРШlIIмаст ви,\ 

n"t- Кnь ~, (1 + к) nh· (8.3) 

Пара~lетры зубчатых колес, состав
.,яющих п.lанетарные механнзмы, 

,1.0.1ЖНЫ У,1.0В.1етворять нескольким ус

.10ВИIIМ. 

Ус.,овне соседства. В планетарных 
ме)( а НИЗ~lа)( д.1Я обеспечения зазора 
,'Iежду сатеЛ.1l1тами сумма раднусов 

окружностей выступов соседних са
те,митов ДО.1жна быть меньше рас
СТОЯIIНЯ между IIХ осями . 

УСЛОВllе сборки . При установке 
.в П.1анетарном механизме нескольких 

.сателлитов числа зубьев центральных 
колес должны быть связаны с числом 
,сате.1.1ИТОВ пр н их расположением 

на водиле . Сатедлиты обычно равно
мерно распределяют по окружности . 

Для механизма типа А условие сборки 
·состоит в ТОМ, что сумма чисел зубьев 
центральных колес а 11 Ь должна быть 
кратна числу сате.1,1IIТОВ . 

УСЛОВJlе СООС"ОСТII. ОСИ I\ентральных 
колес планетарных механизмов должны 

совпадать с основной . В этом случае 
в механизме с ЦИ.1ИН,1.рнческими пере

дачами зацепления центральных колес 

с сателлитами имеют одинаковос меж

осевое расстояние. Исключен'ие со
ставляют механизмы, в которых са

теллит со::тоит из двух зубчатых 
колес, находящихся в зацеплении. 

Числа зубьев колес зацепления бы
строходных п.1анетарных мехаllИЗМОВ 

не должны иметь общих множителей . 
Не рекомендуется, чтобы числа зубьев 
центральных колес были кратными 
числу сателлитов. 

Планетарный ре,1УКТОР состоит IIЗ 
КО~lIlлекта трсхзвенных п.lанетарных 

МСХilНИЗМОВ и Э.1СМСIIТОО управления -
б.1UКIlРООО'IIIЫХ тормозов Н вращаю
щнхся б.10КНРОООЧIIЫХ ФРИКlIНОIIОО . 
Чнс.lO стспснсй С80ба,11" планетарного 
редуктора на C;tIIllHIty больше ЧНС.1а 
Э.1сментов упраолеllИН, которые нсоб
ХО.1IIМО заб.10кнровать однооремеюю 
.'\.1Я ВК.1ючеIIИЯ передач н . 
В n.1aHeTaplII>IX редукторах с двумя 

степенями С8060.1Ы необходим ТО.1ЬКО 
0.11111 вращающнйся фрикцион для по
о1учения I1РЯМОЙ l1ередачн. остальные 
фРИКlщоиы Я[).,яются ТОРМОЗНl.tми. 
Основные показатеJJИ, учнтываемые 

прн выборе схемы пла"етаРllоrо редук
тора. Исходными данными при выборе 
схемы являются число передач пере:!· 

него и заднеrо хода и значения пере

даточных чисе.1 . Выбрать конкретную 
схему можно или путем снитеза воз· 

~южных схем, или 8 результате ана
лнза известных выполненных схем. 

Задачей сиитеза Я8ляется отбор из мно
жества возможиых схем иескольких, 

имеющих наиболее благоприятные оце
ночные показатели . 

Qценку схем планетарных редук
торов производят по следующим по
казателям : 

окружной скорости скольжения по 
пернферии дисков разомкнутых фрик
ционов . Следует стремиться к тому , 
чтобы эта скорость была не бо.lее 
30-35 м/с на режнме длнтелыюй ра
боты и не более 60-65 м/с кратко
временно; 

уг.l0ВОЙ скорости ско.,ьження дисков 
разомкнутых фрикционов малого диа
метра. Не рекомендуется, чтобы эта 
скорость превышала у двоеиную уг ло

вую скорость ведущего вала редук

тора; 

абсолютным значеНIIЯМ кинемати
ческого параметра Р трехзвенных ме
ханизмов. Не рекомендуется иметь 
I Р I < 1,4 и I Р I > 4; желательно, 
чтобы значение параметра наХОДНJ1ОСЬ 
в пределах 1,7 < I Р 1<3; 
числу одновременно ВhlК,'lюченных 

фрикционов: чем их меньше, тем 
меньше ДlIсковые потери на трение; 

числу одновременно переключаемых 

фрикционов при переходе с одной пе
редачи на другую : чем их меньше, тем 

проще система управления; 
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отсутствию элементов, надежность 

которых трудно обеспечить (сателли
тов слишком малого диаметра, слож

ных уплотнений 11 т. п.); 
относительной простоте, в том числе 

количеству планетарных механизмов и 

фрикцищlOВ, технологической преем
ственности; 

возможности варьировать передаточ

ные числа без существенных конструк
тивных изменений; 

перспективности с точки зрения воз

можности разработки на базе данной 
схемы различных модификаций; 

степени унификации; 
компактности конструкции; 

простоте изготовления и обслужи
вания. 

Кннематический аиализ плаиетар
иых редукторов. При кинематическом 
анализе решают следующие эадачи. 

1. Определяют передаточные числа 
при заданной кинематической схеме, 
известных числах зубьев планетарных 
механизмов или нх кииематических 

параметрах Р, порядке включения 
фрикцнонов. Может быть решена и 
06ратная задача - определены необ
ходимые значения параметра Р и 
числа зубьев при заданных передаточ
ных числах. для этого нспользуют 
основное уравнеНllе кннематики (8.2), 
которое записывают для каждого из 

нагруженных планетарных рядов, 06-
ращая ос060е ВJlимание на знак пара
метра Р. 

2. Определяют относительные ча
стоты вращения ПФ дисков раЗОМКJlУ
тых фрикционов lIа всех передачах как 
разность алгебраических значениА ча
стот вращения разноименных дисков: 

ПФ = nвщ - nвм, (8.4) 

где nпщ и nnм - частоты вращеиия 

соответственно ведущего и ведомого 

дисков. 

3. Определяют относительные ча
стоты вращения сателлитов как нагру

же"ных, так н свободно вращающихся 
по ',астоте вращения любого централь
II()ГО колеса, находящегося в занепле

IIИJl с данным сателлитом: 

rJIe 

;', = ;',. (ZaIZIl) = nь (zbIZg); 

п, = nь (Zb/Z'), 

;'а = Па - nh; пь = nь - nh· 
7-

Силовой анализ планетарных редук
торов. При силовом анализе планетар
ных редукторов используют следую

щие завнсимости (предполагают, что 
силамн трения можно пренебречь): 

Ma+Mb+Mh=O; Мь=-РМа; 

Mh = (1- Р) Ма . (8 .5) 

На основании силового анализа ре
шают следующие задачи. 

1. Определяют моменты, переда
ваемые тормозными фрикционами. Ре
комендуется сначала определять дей
ствующие моменты 11 долях момента 

на ведущем валу редуктора, а затем 

переходить к абсолютным едини
цам . 

2. Находят моменты, нагружающие 
блокировочный фрикцион. Значение 
момента может быть получено в ре
зультате решения системы уравнений, 

, отражающих: 
а) условие равновесия сателлита, 

относнтельному вращению которого 

препятствует блокировочный фрик
цион; 

б) зависнмости между моментами на 
звеньях сблокированного планетар
ного механизма; 

в) равенство моментов на ведущем и 
ведомом валах сблокированного меха
низма; 

г) равенство суммарного момента 
двух включенных фрикционов, распо
ложенных на ведущем валу редуктора, 

моменту на этом валу. 

Выбор не06ходимых уравненнй опре
деляется расположением фрнкциона 
в схеме редуктора. 

Существует универсальная зависн
мость, позволяющая решать задачу 

на основании С.1едующих соображеинЙ. 
Блокировкой обеспечивается передача 
от ведущего ва.1а редуктора мощности 

Nящ = WпщМ ltщ . Эта мощность может 
быть представлена как пронзпеден/{е 
момента МФ.б, Jlагружающего блокн
ровочный ФРIIКЩЮН, И ОТlIОСJlтельно" 
уг ЛОDоil скор()сти ДIIСКОВ Wф. б разомк
"утого БЛОКllРОВО'lIlOГО фрикц/{она пр/{ 
мысленно остаJlОDлеlllЮМ пе.~омом пале 

редуктора (WnM О). Тогда 

Мф. б = МвщWвщ/tirФ. б = 

= Мnщnвщ /liф.б 
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Величину nф.б определяют по фор· 
муле (8.4) при мыслеино остаJlовлен
ном ведомом вале (n8 .. = О) с исполь
зованием уравнения кннематики (8.25 
для планетариого мехаиизма. 

З. Рассчитывают иомииальное зна
чеиие окружной снлы, действующей 
в зацеП.1ении: 

Fa = Mn/(O,5mz"n,); 
Fb = мы�о,Бmzьnр),' 

где MII , Мь - моменты, действующие 
соответственно на валах звена а нли Ь; 
Пр - число сателлитов, находящихся 

в зацеплении с центральным звеном; 

т - модуль зацепления. 

4. Определяют номннальное значе

ние силы Fh' действующей на подшнп
ник сателлита. Для планетарного ме
ханизма Тllпа А (см. табл. 8.1) 

F" =0 2F а = 2Fb' 

Для мехаll1lзма типа D СIIЛЫ опреде
.1ЯЮТ с учетом Dзаимного расположе

ння зубчатых колес и сил (окружиых 
И радиальных) .. 'IеЙствующих в зацеп
.'lеНIiЯХ (рис.В.l) . В быстроходных 
редукторах ДОПОЛНlIтельно следует 

учесть центробежные силы, действую
Щllе на сателлиты. 

5. Определяют КПД редуктора (без 
учета дисковых потерь в разомкнутых 

фрикционах) как отношение крутящих 
моментов на ведущем и ведомом валах, 

рассчитанных с учетом потерь на тре

ние в . редукторе MBM'II = МвщU1') и 
без учета Мом = МвщU. Тогда. 

'Il = МВМ "IM BM ; 

1')~" = (1 - U~bt]~b)/(1 - U~b)' 
При определении потерь в зубчатых 

зацеПJlеииях механизма можно приб
лиженно принять 1] = 0,98 для внеш
него зацепления и 1] = 0,99 для вну
треннего. 

Дифференциальные гидромехани-
ческие передачи. В дифференциальных 
ГМП мощиость на всех или некоторых 
режимах передается параллельно че

реэмеханический и гидравлический 
элементы. В случае если через гидрав
лический элемент передается не вся 
мощность двигателя, КПД передачи 
выше, чем КПД полнопоточноli ГМП. 

+-.1) '(f. 

~
O) r { . ~-~-... , Efr:.t --11, -~Y'" , I - . "? 'll (" I о, l 'J 1 I 

. ,. r. ",61 + '. L~~_~'~~ о, , ~,т-tt 
F"l '" r I) 

н J 

°1 ~~"t' + .. _-
~' I 

f. 'n'] ..; 'oz I 

а Liitr,f~Ir",: . о ' . 1, . I!!.. 
/ \. 'и/ ! 
6) Г" I 

Рис. 8.1. Скемы д.IIA опреАе,иИИR СИJl,rАеА
СТ8УIOЩИJ: на оси са'RJI.IIИТО8 nJl&HeTapHblK 

механнзмов: 

а -типа А; 6 и. -типа D 

Дифференциальная ГМП имеет вы
ходную характеристику, существенно 

отличающуюся от характеристики вхо

дящего в ее состав гндротрансформа
тора. 

В общем случае дифференциальная 
ГМП имеет ведущий вал, связанный 
с двигате.лем, ведомы 11 Ba.'l, связанный 
с п.отребителем энергии, вал HacOClloro 
колеса гидротрансформатора и вал 
турбинного колеса Гllдротрансформа
тора. Механический элемент диффе
ренциальной ГМП прн всех включен
.:ых органах управлеНИR имеет две 

степени свободы. 
Уравнения, Опреде.'Jяющке частоты 

вращения разных валов механического 

элемента, 

"н = еl"Д + t2nll~ 
nт = ез"д + е.nll.' 

где e1 , е2' га и е. - передаточные отно
шения между вала .. и соответственно 

двигателя и насосного колеса при оста

новленном ведомом вале (nп = О), по
требителя энергии и насосного колеса 
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при остановленном вале двигателя 

(nд = О), двигателя и турбинного ко
леса при остановленном ведомом вале 

(nп = О), потребителя энергии и тур
бинного колеса при остановленном 
вале двигател!! (Пд = О). 
Если обозначить ё2 = e2!el; ёа = 

= eale!; ё4 = е/е!, то передаточное 
отношение гидравлического Э.ТJемента 

"н . т = (ёз + ё~'д. п) / ( 1 + ё 2 iд• п) = 
= nт/nн , 

а передаточное отношение дифферен
циальной ГМП 

iд• n = (ёз - " н . т)/(ё2 iн . Т - ё~) = 
= nп/nд. 

Если пренебречь кпд механиче
ского элемента редуктора, то моменты 

на основных валах 

Мд = - e1M11 - езМт: 

.0\-10 = - ezMI1 - е.Мт . 

В этнх выражениях моменты взяты 
с учетом знака. Момент двигателя 
считается ПОЛОЖlпельным, ес.,н· сов
падают иаправ.1ения вращения его 

ва.1 а и действия развиваемого им мо
мента . 

Если принять, что коэффициент 
трансформации равен отношению мо
меита на ведомом валу к моменту на 

ведущем валу, взятому с ПРОТllвополож

ным энаком, то коэффициент трансфор
мации К ГМП и коэффициент транс
формации КГТ гидротрансформатора, 
являющегося ее гидравлическим эле

меитом, будут связаны с.1едующими за
висимостями: 

К = (е.кгт -12) / (1 - Iзкгт): 

Кгт = (К + ё~)/(ёзК + 1.). 

Насосное КО.1есо гидравлического 
Э.1еМСIIта нагружает вал моментом 

М 11 = -ЛНn~' а турбиниое КО.1есо 
нагружает вал моментом МТ = -A/I~. 
Тогда КОэффlщнент траисформацни 
гндраВЛИ'lеского элемента Кгт = 
= -М т/Ми = -J.тf)..,, . Моменты 113 
ВС,lущем н ведомом валах днфферен
IIнальноli ГМП 

М'" = лдnА; М п = лпll:. 

где 

Лд = е~лн (1 - ёзкгт) (1 + ё2iд. п): 
J·п = е~лн (ёа - е4КгТ) (1 + 12i1l.. и) 

или 

ЛП = -КЛд. 
Приведенные зависимости позво

ляют по безразмерной характеристике 
гидравлического элемента и пара

метрам е!, еа , ез, е4 построить характе

ристику ДИфференциальной ГМП как 
зависимость коэффициента Ад н КОЭф
фициеита трансформации К от переда
точного отношеиия iд •n . 

Расчет фрикцнонных муфт и тормо
зов механических редукторов. Наи
большее распространенне в ГМП 
имеют r.lНогодисковые фрикционные 
муфты 11 тормоза. Коиструкции много
дисковых муфт могут иметь различньre 
вариаиты, так как изменением числа 

поверхностей трения можно менять 
момент трения. дисковые муфты и 
тормоза не требуют регулировки за
зоров между трущимися поверхно

стями, одинаково хорошо работают 
при разном направлении вращения 

ведуLЦИХ поверхностей относительно 
ведомых, не нагружают валы 11 их 

опоры радиальными усилиями. 

В ГМП легковых автомобилей полу
чили распространеиие также ленточ

ные тормоза. Они отлнчаются сравни
тельной простотой конструкции и не
большими осевыми размерами. 
В многодисковых фрикциоиных тор

мозах и муфтах один комплект дисков, 
как правило, изготовляют из высоко

углеродистой пружинноА стали (на
пример, стали б5Г), а сопряжениыil 
э.,емент - из такой же стали, обли
цованной фрикционным материалом. 
В ГМП иаиболее часто применяют 

фрикционные накладки иа основе мед
ного порошка, а также бумажные ком
ПОЗИЦИII, графитизированныс бумаж
ные композиции, графитизированные 
пластические материалы. 

Бумажные композиции, СОСТОЯЩllе 
из волокон целлюлозы, асбеста на 
основе фенольных смол, имеют пори
стую структуру, высокую подаТЛII

вость, что способствует повышению 
плавностн включения ГМП . добав
ление в ,ту композицию чешуАчатого 
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0,12 

0.08 

0,01; 

о 

htl 1· ' 
10 20 lI"Y'c 

Рис . 8.2. Зависимости lIоэффициеитв тре
ИИА от СIIОРОСТИ СКОJlь.еИИА AJlA ра3J1ИЧ-

ИЫJ( фРИIIЦИОИИЫJ( материаJlОВ: 

I - БУМDЖНОn иомпозиции; 2 - гро· 
фитнзироваииоn бумажиой иомпозиции; 
3 - графНТИЭllроваllИОГО пластического 
материала; 4 - 1I0рОШКОВОГО МDтер"ала 

иа MeAHOn основе 

графита повышает теплопрово,'\НОСТЬ 
материала и его энергоемкость. 

Графитопластические материалы 
формуют из графитового порошка на 
основе фенолформальдегидной или 
эпоксидной смолы . Этот пор истый 
материал обладает большей энергоем
костью, чем бумажная композиция. 
Наибольшей энергоемкостью обладают 
порошковые материалы. Зависимость 
коэффициента трения от скорости 
скольжения для разных фрикцион
ных материалов показана на рис. 8.2. 
Основными расчетными показате

лями дисковых фрикционн~х муфт 
И тормозов являются передаваемый 
момент и работа буксования. Осевое 
усилие Р сжимает пакет дисков 
(рис . 8.3), и момеит трения, возникаю
щий между ними, обеспечивает связь 
ведущих деталей с ведомыми. Для 
смешанных пар трения, в которых один 

элемент изготовлен из стали, а другой 

из неметаллического материала, счи

тают, что давление в любой точке по
верхности постоянно, а для металли

ческих пар трения принимают qv = 
~ сопst (где q - давление, v - ско
рость скольжения дисков). 
Момент трения муфты 

z 

М) = ~ kj!lPRc, 
j=1 

где ki - коэффициент, учитывающий 
ослабление осевого усилия в резуль
тате осевых сил трения; !l - коэффи-

циеит трения; Rc - средний раднус; 
z - чнсло пар треИIIЯ. 

Для смешаНIIЫХ пар трення рекомен
дуется среДllиil радиус определять 
по формуле 

Rc = (2/3) (R~ - R~)/(R~ _ . R~), 
дЛЯ металлических пар трения 

Rc = 0,5 (RH + Rи). 

где RH н Ru - радиусы поверхносПl 
трения соответственно иаружный и 
внутренний. 
Коэффициент 

(1 + А) (1 - (AB)o,5Z.] 
kj = , 

(1 + !lIlIRc/RII)(I- AB)z 

где ftl - коэффиuиент трения между 
рабочими поверхностями шлицевых 
соединений дисков, 111 = 0,15+0,20; 

А = (1 - !lIlIRC/Ru),(1 + ~ILIRc/Ru); 
В = (1 - ~ftlRc/RJJ)!(1 + ft .... 1Rc/R,,); 

Z2 - четный номер пары трения . 
При увеличеиии числа дисков, а 

также разницы между их иаружным " 
внутренним радиусами давление на 

последних дисках существенио умень

шается. Поэтому неuелесообразно при
меиять муфты с числом пар трения 
больше 10-15. Отношение а = Ru/R" 
для дисков из порошковых материалов 

принимают в пределах а = 0,68+0,82, 
а для упругих дисков а = 0,55+0,62. 
Для ориентировочиого выбора тол

щины 6 стальных днсков, работающих 
в паре с дисками из порошковых ма

териалов, можио рекомеидовать эм

пирическую формулу 6 = 0,8 + + 0,005 D, где D - наружный диа
метр диска, мм. 

~ 

Рис. 8.З. РасчетнаА схема миогоднс.ово~ 
муфт ... 
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Для улучшения условий трения и 
охлаждения на поверхности дисков ИЗ 
порошковых материалов выполняют 

каналы, которые уменьшают рабочую 
поверхность дисков на 20-50 %. Это 
необходимо учитывать при расчете 
давлени!!. Для пары трения сталь
порошковый материал МК-5 допусти
мое давление составляет 4 МПа. 
При расчете ленточных тормозов 

прииимают следующие допущения: 

тормозной барабан является абсо
лютно жестким; поперечное сечение 

тормозной ленты аБСОJiЮТНО жесткое 
и не искажается при деформировании; 
на всем протяжении ,1енты обеспечи
вается ее плотный контакт с барабаном; 
не учитывается масса ленты и смеще

ние силы трения относительно линии 

при.10жения сил натяжения денты . 

Если один конец .1енты закреплен, 
а другой натянут с сидой So, то натя
жение S п ленты на закрепленном конце 
определяют по формуле Эйлера 

SII = Soe~~O"., 

г~e а - угол охвата барабана леn~оЙ. 
Тормозной момент при указанном 

на рис. 8.4 направлении вращения 

МТ = So (e~O". - I)R, 

где R - радиус барабана. 
При заданном усилии натяжения 

ленты So тормозной момент зависит 
от способа крепления ее концов. При 
неподвижном креплении второго конца 

ленты тормозной момент зависит от 
направления вращения ба рабана (тор· 
моз с самоусилением). При J:lращенип 
в направлеНИII. противопо.'mжном ука

заНlЮМУ (см . рис . 8.4), тормозной мо
мент 

М Т ~= 80 (elAO". - 1) R/eIAO".. 

Схсма заКРСПЛСIIИЯ KOllllOD .1СНТЫ, 
показанная "а рис . 8.5, а, обеСllечи
вает О,lинаковое саМОУСllлеllие при вра

ЩСIlIltI барабаllа в .1ю60М lIаправ.'СНИII 
(<<п.1авающиn» тормоз). 
В этом случае 

So =-= Pl/d; 

МТ =--' Р' R(ellC& - 1 )/d. 

Рис. 8.4. Расчетная схема 
тормоза 

ОсобеllНОСТЬЮ схемы, показанной на 
рис. 8.5, б, является отсутствие само
усиления независимо от направления 

вращения. 

При d1 = d2 = d 

МТ = (РlЩd) (eIAO"._I)/(ejA
C1: + 1). 

Перемещение подвижного конца 
ленты при включенном тормозе h = 
= 2п6а, где 6 - зазор между лентой 
и барабаном в начале затяжкн . Ши
рину ленты выбирают, используя фор
мулу 

Ь = MTelAO". /[qR2 (е//С1: - 1)]. 

Степень неуравновешеНIIОСТИ тор
моза, определяемая как отношение 

радиального усилия на ось барабана 
к тангенцнальному тормозному уси

лню, для рассмотреllНЫХ ТllП08 тормо

зов равна единице. 

Максимальный МОМСIIТ треllllЯ фрик
ционной муфты 1I.1И тормоза ДО.1жен 

~ '/s, 
о) 1) 

Рис. 8.5 . Схем ... 3.lIрrПJlеllllЯ Jlfитоqи ... " 
тормозо.: 

а - с СRмоуснленнем; б _ . (iCJ 
УСlfлення 
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PIIC. М.б. 3аВИСIIМОСТИ Аопустимоil УАель
ноА мощности БУllсо.аННА ОТ удельной 
работы БУКСОВВllИА АЛА раЗJlИЧНЫХ фРИК-

ЦIIОННЫХ матерналов: 

I - 6УМ~ЖIIОn КОМПОЗИЦИII: 2 - графи-
'fIlЗIlГОJl~НlIОn БУIol8ЖНО!\ композиции: 
3 - ГРRфllТlIзированного 11.~астического 
M"TCp"".~a : 4 - порошкового матери-

ала на МСА"Оil основе 

превышать подводимый крутящий мо
мент, т . е. 

Мф = ~MK' 

где ,ии - подводимый крутящий мо
мент; ~ - коэффициент запаса сцеп
леиия . 

Для фрикционных муфт и тормозов, 
расположенных за турбиной гидр о
трансформатора, обычно принимают 
~ = 1,1 + 1,3. Для муфты блокировки 
гидротрансформатора ~ = 1,4+ 1,8. 
Поскольку коэффициент трения по

коя, как правило, превышает коэффи
циент трения скольжения, то после 

включения муфты запас ее момента тре
ния обычно превышает требуемое зна
чение . 

При трогании автомобиля с места, 
а также при переключении передач 

во фрикционных муфтах и тормозах 
механическая энергия преобразуется 
в тепловую. Количество преобразован
ной энергии за период одного включе
ния принято называть работой буксо
вания 

't 

W = J МФ (001- 002)dt, 

о 

где 001 и 002 - угловые скорости соот

ветственно ведущего н ведомого эле

ментов муфты; МФ - момент трения 
муфты, меняющнйся в соответствии 

с законом включения от нуля до мак

СНМЗJlьного значения за времв буксо, 
вания '(. 
В первом приближснии можно СЧII

тать закон изменения W ЛlIнеАн",&! 
или ЭКСПОНСlJllиа.1ЬНt.lМ. 

МОЩIIОСТЬ буксоваllИЯ N 
= МФ «(1)1 - (1)1) характеризует IIH' 

теllСИВIIОСТЬ DlJ;\С.1СIIИЯ тсплоты на тру

щихся повсрхностях, У,1с.1Ыlая ра6ита 
буксования Wy:\ ~ W/(zS) (где z
ЧИС.l0 пар трения; S - П.l0щадь по· 
BCPXHOCTII трсния ,1ИСК:1) - стспень 111-

нашивания ФРIIКI1ИОННt.lх поверхно· 
стсН, срсдняя у:lс.1ыllяя мощность бук-
соваНIIЯ N.,.:\ W/(zS't) - среДIIЮЮ 
ИlIтеиснвность тепловыдсления на 

трущихся nOBcpXIIOCTIIX. 
На рис . 8.6 показаны зависимости 

допустимой уле.1ЬНОЙ мощности бук
со&аНIIЯ от улельной работы бук
сования для различиых фРIIКЦИОИНЫХ 
материалов . 

8.3. КОНСТРУКЦИИ 
ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИХ 

ПЕРЕДАЧ ГРУЗОВblХ 

АВТОМОБИЛЕЙ 

в связи с применением ГМП иа 
автомобилях различиого назначения 
расширяется круг т'ребоваиий к ним . 
Поскольку одиа модель не может 
удовлетворять всем требоваииям, це
лесообразно создание семейств ГМП 
определенного интеРВЗJlа мощностей . 
При создании семейства ГМП обычио 

используют модульныil: принцип кои
струирования . Это позволяет сиизить 
стоимость трансмиссии в результате 

оргаиизацип массового производства 

унифицироваННbIХ узлов, применяе
мых в р'аЗЛИЧНbIХ моделях передач. 

Пр'и этом обеспечиваются ВbIсокая на 
дежность и peMoHTOnplIrO/1HOCTb из

делий. При разработке семейства пла
HeTapHbIx редукторов необходимо иметь 
несколько кинематических схем. Одна 
из схем должна быть базовой и удов
летворять условию максима.1ЬНОЙ УИИ
фикации. 

ОстаЛЬНbIе кинематические схемы сс
мейства ДОЛЖИbI ПО,lучаться путем 
добавлеиия к базовой схеме одноряд
ных трехзвеННbIХ планетарных меха

низмов. В качестве дополнительно нс-
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по.~ьзуемых однорядных трехзвенных 

м~ханизмов желательно применять 

механизмы базовой кинематической 
схемы. 

Кинематические схемы всех модифи
каций должны обеспечивать заданные 
ЧIIСЛО ступеней и передаточные числа. 
Ниже приводится описание неко

торых наиболее характерных семейств 
ГМП грузовых автомобилей, прин 
ципы построения которых MorYT быть 
использованы при проектироваНИII 

трансмисснЙ. 
Семейство Г М П м инс"ого авmОАto

БUАьного завода (таб,'1.8.2), .имеющих 

базовую модель с числом ступеней 
3 + I с раздачей мощности назад, 
состоит из следующих моделей: а) с 

числом ступеней 4 + 2~и двусторонней 
дифференциальной раздачей мощности; 
б) с числом ступеней 4 + 2 однопоточ
ная; в) с числом ступеней 4 + I двух 
поточная . Эти ГМП предназначены для 
установки на автомобили большой 
грузоподъемности и высокой прохо
димости с двигателями мощtIОСТblО 

350-500 кВт. Порядок включ~tIия 
элементов управления '.: передаточ

ные числа передач приведены в 

табл . 8 .2. 

8.2. Кннематнческиt' cxe1'lbl ГМП Мннского автомоБНJlЬНОГО завода 

ВК_lючаемыi! 9леме_ит 
~80 

Схема Передача 

ф11 ф21 фзl TII 12 1 Т3\ н ~:Z:5 
ё~; 

ТI '1'/ rz Т) 
Первая 3.2 

111 
Х 

Вторая Х 1,8 

~~ 
Третья Х 1. 0 

IЩIW Заднего Х -I,б 
хода 

iM ПеРВ8Я Х Х б,23 

Вторая Х Х 3,4б 

Третья Х Х 1,8 

~~~., 
Четвертия Х Х 1,0 

Заднего Х Х -5,52 } ~nW' с- ,к 
хода 

;;: ~~ .f. 
То же Х Х -1.6 

"",'ГZ ~ 

<Р) 
ПеРВ8Я Х Х ~,~ 

• 
Вторая Х Х 2,Н 

~".,', ' 

Третья Х Х 1.52 

ЧеТ8еРТ8Я Х Х 1,0 

Заднего Х Х -3,91 
хода. 
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Рис. 8.7. Кииематические схемы ГМП фирмы Detrolt Dlesel AlIIson: 
а - базовая трехступенчатая ; 6 - 'Iетырехступенчатая; 8 11 г - ПЯТИСТУJlенчатые соот

аетстаенно с узким диапазоном и раСШllреииым диапазоном передаточных чнсе" 

CeMeacmso Г М П фирмы Delroit 
Diesel Allison состоит из трех автома
тических гмп серий АТ, МТ , НТ 
(табл.8 . 3). 

8.3. Параметры ГМП 
фирмы Detrolt Dlesel AlIIsoJ\ 

Передаточ- '-
иые числа 

:< 

Модель передач .; 
переднего u 

U 
хода " ::€ 

АТ 540 3.45; 2.25; 125 
1,41; 1.0 

МТ 543 3,58; 2,09; 231 
1,39; 1.0 

МТ 553DR 8,04; 3.58; 245 
2,09; 1.39; 

1,0 
МТ 654CR 4,17 ; 2.21; 285 

1,66; 1.27; 
1.0 

НТ 740D 3,69; 2.07; 350 
1.40; 1.0 

НТ 750CRD 3. 19; 1.89; 420 
1,55; 1,24; 

1,0 
(3.69; 2,00; 
1.60; 1,26; 

1,0) 
НТ 750DRD 7,49; 3,19; 420 

2,07; 1,40; 
1,0 

v 730 1,81; 1,23; 420 
0.875 

.. 
":1 ;::1 .. -
"'" ,,:С 

"' .. 
~:i 

631 

780 

920 

920 

950 

1041 

1041 

1179 

При м е ч а н и е . В скобках ука
заны передаточные числа второго варианта 
передачи. 

гмп серии АТ предназначены Д.1Я 
Рi:lботы с карбюраторными двигателями 
и дизелями мощностью 175 кВт (гру
ЗОllые автомобили) и 120 кВт (авто
бусы) . Эти гмп устанавливают на фур
гонах и грузовых автомобилях Д_1Я 
доставки товаров внутри города, му

соровозах, малых городских автобу 
сах: Они состоят IIЗ гидротрансфор
матора и четырехступенчатого механи

ческого редуктора. 

гмп серии МТ рассчитаны на сов
местную работу с двигателями мощ
ностью 185-200 кВт на грузовых авто
мобилях или 150-175 кВт на авто
бусах. Их устанавливают на самосва.1Ы, 
мусоровозы, пожарные автомоби.1И. 
магистра.~ьные грузовые автомоби.1И, 
горОДСКllе 11 междугородные автобусы. 
гмп этой серии имеют блокируемый 
гидротрансформатор и механический 
редуктор с четырьмя И.'lИ пятью пере

дачами передиего хода и одной - зад
Hero хода. 
гмп серии НТ спроектированы для 

работы с дизелями мощностью 320 кВт 
или газовыми турбинами до 300 кВт . 
Эти гмп имеют также четырех- 11 
пятиступенчатые модифнКiЩИИ . Ис 

пользуют передачи на магистра.1ЬНЫХ 

ГРУЗОIIЫХ автомобилях, пожарных ав
томобилях и междугородных автобу
сах . 

Кроме этих серий в семейство входит 
СП'i!циальная гмп V 730, используе .. 
мая на автобусах, имеющая три пере-
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дачи переднего хода и повышающую 

коническую передачу на входе в ги

дротрансформатор . Она рассчитана на 
работу с двигателями мощностью до 
195 кВт. В конструкции этих пере
дач широко использован модульный 
прннцип. Отдельные конструктивные 
блоки : гидротрансформатор, блоки 
фрикционов, блок гидравлического уп
равления, корпусные детали, плаие

тарные механизмы являются состав

ными элементами многих модификаций , 
Два передних планетарных мех;а

низма (рис . 8.7, а) используются во 
всех модификациях для получения трех 
высших передач (V 730) . Дополнитель
ную низшую передачу получают пу

тем добавления еще одного планетар
ного механизма с тормозом, связанным 

с коронным зубчатым колесом 
(рис . 8.7, 6) . 
Дальнейшая модификация этой 

схемы шла по двум направлениям : 

была создана пятиступенчатая пере
дача с узким диапазоном передаточных 

чнсел для тягачей (рис. 8.7, в), а за
тем пятиступенчатая передача расши

ренного диапазона для применения на 

самосвалах, бетоновозах •• и т'- .1 . 
(рнс . 8.7, г). 

Семейства ГМП фиРМbl Meгcedes
Benz предназначено для грузовых ав
томобнлей и автобусов полной массой 
14-38 т, осиащенных двигателями 
мощиостью 123-235 кВт и нмеющих 
удельную мощность 4,4-15 кВт/т. 
СемеАство включает ГМП с тремя, 
четырьмя, шестью и семью ступеням" 

для движения вперед . 

Эти ГМП компонуют из стандарт
ного набора блоков (рис. 8.8) : гидро
трансформатора в сборе с фрнкционом 
блокировки, гидрозамедлителя, перед

него редуктора, заднего редуктора, 

трехступенчатого редуктора. КаЖ.~I.IЙ 
6.10К нмеет свой корпус . Четырех 
" шестиступеllчатые передачн имеют 

О.lИllаковые кинематические схемы 

(та6.1 . 8.4) и состоят из трех планетар
"ых механизмов, четырех МIЮГОДИСКО

оых тормозов И двух МIIOГО.1ИСКОВЫХ 

муфт. В сем"ступеllчатой передаче
ЧСТI~ре планетарных механизма . ПСС 
типы гндропередач могут быть изготоо
.'leHbl и без тормоза -замедлителя . 
CeтЙcmвo гидромеханических пере

дач ZF HP 500 имеет мо:\ификаllИИ 

e1Нlih 
2 а) * . 

1 

2 " 6 3 "6 
5 ) а) 

2 3 'f 5 6 
г) 

Рис . 8.8. МОДУЛl>иыii принцип компоновки 
Г мп для грузовых автомобилеА семейства 

Mercedes- Benz: 
а - набор блоков; 6 и г - соответствен
но трех- и шестиступеичатая ГМП с ги
дрозамедлителем ; в - четырехступенча

тая ГМП; J - гидротр а нсформатор; 2 -
гидрозамедлнтель; 3 - ВХОДНОЙ дели
тель; 4 - тр.ехступенчатыn реду ктор ; 
S - задtlНй редуктор; 6 - задннА кор-

пус 

с четырех-, пят,,- п шестиступенчатым 

редуктором (рис. 8.9) . Редукторы 
имеют следующие диапазоны: четырех 

ступенчатый 2,81-1,0: пятиступенча 
тый 3,48-0,83 11.111 5,78-1 ,0; шести 
ступенчаты!"! 5,78-0,83 . 

Расчетные па\>а~\етры "а ве.1ущем 
валу СЛС'.lУIOЩllе: мощность 220 кВт, 
момент 950 Н· м . На рис . 8.10 ПРНОС.1СН 
разрез ГМП ZF 6НР 500. 
В последнее деСЯТlI.1ети е 11O.1учают 

pacnpOCTpallClIllC nО. lуоаmомаmU'IС(I\Щ· 

(uиalIa:кJHliыe) ГМП, состоящис IIЗ rlI 
дротраllсформатор<! с СlIстемоН 6.10КII 
РООКII, сух о го СI{СП.1СIIIIЯ If многосту, 

n('II'I;JToii СI\IIХРОНIIЗllроваl\lюi\ ко · 
роБКII lIept';\il'l (lIередаЧIf ТlllliI ГО\.) . 
ТаКllе n('\>('.la'lll им('ют СЛС;lУЮЩII(' прс
имущества: IIСВЫСОКУЮ 110 сраПII СIIIIЮ' 

с автоматичеСКИМII n.1allCTaplIbIMII перс
;\а'lаМII CTOIIMOCTI. : ПОЗDО.1J1ЮТ IIспоm.· 

зоватl. коробку С болыUlIМ '1IfС.10М перс · 
дач (шесть, восемь и (ю.lсе): npI\MCIII\Mbl 
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nшИГl Jj1_ LJ f f 
,,' 

,-т.гт,т т;т- ____ r.т гг f.'r' ; D~ri~ I I J1 I . LlII_ 1 1 

~}ГlUL 
f, .J 

"ие. 8.9. КинемаТИ'ltские схемы ГМП ее
меАст_а ZF ир 500: 

(1 - 'lетырсхступснчатоА; 6 - wестиету· 
ПСII чатоА 

для ,1юбых УСЛОВIIЙ ЭКСП.1уатации. 
Особенно це.1есообраэно ИСПО.1ьзовать 
такие передачи на автомобилях, ра-

ботающнх как в ус.~О8нях.бездорожья, 
так н на дорогах с различным покры, 

тием. Основными недостатками яв· 
ляются ОТIfОСИТелыlO большая масса 
и раэрыв потока мощности при пере· 

ключении. 

ГСК ZF Transmatic состоят из коы· 
плексного гндротраllсформатора, И/olе· 
ющего максимальный КОЭФФНЦllе/lТ 
трансформации 2 или 2,5, ОД/lОДНСКО' 
вого сухого сцепления и ваЛhlЮЙ ко· 
робки передач. Механический;'редук, 
тор нмеет четыре, шесть и.'1иlвосемь 
передач. Возможиа устаиовка гидро· 
замедлнтеля. Диапазон шестнступе/l
чатоА мехаlfИЧеской коробки передач 
6,4. Гндропередача рассчитана на сов· 
местную работу с двигателямн мощ' 
иостью 175-270 кВт. 
Составными элемеитами ГСК Fiat 

Hydrotrans являются двухступенча· 
тый гидротраисформатор с системами 

Рис. 8.10. Шестиетупеичатая ГМ" ZF аир 500: 
1 - гидротранеформатор; 2 - гИДРО38меДJlИтель; 3'- ПЛ8нетарныА редуктор 
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8.4. К"иематические схемы ГМП дЛЯ грузовых автомобиле" 
фирмы J\\ercefles-Benz 

Включаемый элемент 

Схема Передача 

ф11 ф21 Фзl TII Т21 Т3 

~o 
0<; 
"'u "'= ~ .. 
1>.., 
"0 
1::= 

'kf!n НеАтральное поло
женне 

х 

Первая 
Вторая 
Третья 

х 
х 
xlx 

х 
х 

2.123-
1,35 
1,0 

Заднего хода х х -2,23 

Нейтральное поло
женне 

х х 

х х 
· х 

Первая 
Вторая 
Третья 
Четвертая 

х 
х 
х 

х 1 х 
х х 

х I 3,61 
Х 2,111 

1,3& 
1,0 M~ Заднего хода х х Х I-З'97 

JctJjфJUllL 
Первая 
Вторая 
Третья 
Четвертая 
Пятая 
Шестая 

х 

х 

х 

х х 
х 
х х х 
х х 

х х х 
х х 

Х 4,37 
Х 3,27 

2,22 
1.66 
1.34 
1.0 

Заднего хода х х Х 1-3.2~ 

блокировки н автоматического управ· 
дения, однодисковое сухое сцепление, 

механическая сннхронизированиая ко· 

робка передач, имеющая восемь пере
Jl.ач дJlЯ движеНIIЯ вперед н две для дви

жения назад. 

Максимальный коэффнциент транс
формации К = 3. ГСК имеет четыре 
рабочих режима: 

1) t'раисформаUIIИ крутящего мо· 
~leHTa прн заторможенном реакторе, 

выключениоА муфте блокировкн; 
2) механической lIередачи крутя-

щего момента - муфта реактора ра-
30MKHrTa, муфта блокировки заМКllута, 
момент передается непосредственно от 

двигателя иа вал турбины через муфту 
блокировки; 

3) гидродинамического торможе-
НИЯ - реактор остановлен, муфта бло· 
кировки замкиута; 

4) нейтрального положеиия - муф
та сцепления выключена, тур6ина:ги
дротрансформатора и ведущиА вал 
J\ОРобки передач не связаны между 
собо". Этот режим используется при 
переключении передач. 

Блокнровка трансформатора осу
щеСТ8.'Iяется при достижении турби
ной 56 % максима,'lЬИОЙ частоты вра
щения прн условии, "то педаль по

дачи топлива не нажата до упора. 

(рис. 8.11). Сигнал на разблокировку 

2 

l1Г 
.20 

~I 11 
1 10 

о 20 "О 60 80 пг,'. 
Рис. 8.11. ВWХО}l.IIRЯ Х.r. ... ПРисти ... rCK 

Flat Hydro rans: 
1 и 11 - Пr>НВОД соответственно ЫСК8-
нич~скнА и rндромеханнчеснМR; /11-
,она рвзб.nонировнн от Н8жатия до )'поr:-.. 

пеДIЛИ подачи ТОПЛИВI 
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посту паст Прll J'меlll>шеllltи скорости 

турбllllЫ ,'\0 40 , О М;tксима.1hIlОЙ II.Ш 
Нрll нзжаТlI1I .1l1бо l1е.13.1II 110.13'111 топ· 
.1IlВa (1\0 упора), .11160 11(':t:l.1II СЦ('П.1('
IIIIЯ. На р"С. 8.11 rюказаны заllllСII' 
МОСТII OTHOCIITC.1I,llbl.X ~IO~ICIIТ:I Ila оа.1У 

турбllННОГО Ko.1ec;f ,и'т -== M ·1./MIII»)! 
(г.1е МIIОМ - IIOМlllla_1bIlblii MOMCIIT ДОII
гателя) 11 частоты враЩСIIIIЯ О:l.1а на
сосного КО.lсса ,111 "1I /"Hr»l (где 
nllnМ - НОМllllа.1ЫI<lЯ частота враще· 

IIIIЯ КО.lенчзтого ва.13 .111I1гзте.1Я) от 

ОТНОСlIтеЛЫlOii частоты вращеНIIЯ ва.1а 
турбинного КО.lеса ,1 г = flT/"HOM' 

РеЖIIМ торможения включастся во
ДlIте.1ем. Его IIIITCIICIIBllOCTb зависит 
от вк.1ючеНIIOII передачи. Днапазоны 
передаточных чисе.1 механической ко
роБКl1 передач, переКЛ'О'lаемые дели
телем на входе, приведены ниже. 

ПРРРд~'l1I 

Дllап~)()н: 
нюшнR 
ВЫСШНЙ 

J
передача 

. Перрдаточное ЧИСЛО 

8.4. КОНСТРУIЩИИ 
ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИХ 

ПЕРЕДАЧ АВТОБУСОВ 

Первая 

8.62 
6.22 

в настоящее время распространены 
-две принципиальные схемы автобус
ных ГМП: 
комплексный блокируемый гидра

трансформатор в сочетании с переклю
чаемыми фрикционами, вальным нлн 
планетарным редуктором с двумя

пятью ступенями (ЛАЗ-НАМИ, Мег
cedes-Benz W3DOBO, Praga 2М-70); 
многоступенчатый гидротрансфор-

матор, с одно- нли двухступенчатым 

редуктором, выполненным по одно

поточной или ДИфференциальной схеме 
'(Fiat, SRM, Renk Doromat 874, 
Voith DB5I). 
Автоматическая двух- и трехсту

"еН.'lатая ГМП ЛАЗ-НАМИ является 
примером ГМП первой схемы. Xapal<
терная особенность трехступенчатой
вальной ГМП - фрикционы с пери· 
ферийными клапанами, переключае . 
. мыми пневматическим исполнитель

.ным механизмом. Два гидротрансфор-

матара, IIмеющих ОДИllаковый актив
ный днаметр 370 мм, но разлнчные уг.1Ы 
lIaK.10Ha .10паток lIacOCHoro колеса, 

ОТ.1Н'lаются характером кривой коэф
ФИЩIСIlТа MOMCIITa. 
Мехзинческий ре.1УКТОР (рнс. 8.12) 

нмеет ведущий вал, два промежуточ
llblX ва.1а, lIa которых установлены 

c:tBOellllble фрикционные муфты, иве
,1иМЫI1 ва.1. С зубчатымн колесами ве
дущего вала постоянно находятся в за

цеплеllНII соответствующие колеса пер

вого и второго промежуточных ва.10В. 

Ниже приоедены передаточные чнеда 

pe:tYKTopa . 
Гидродинамический замеДЛИТeJlЬ, со

стоящий нз статора , ротора и крышки, 
является ОТДeJIЬНЫМ элементом, что поз

ВО.1яет выпускать моднфикации переда
чи как с замедлителем, так и без него. 

RrtlpaR 

4.67 
3,37 

ТреТЬА 

2.46 
1.78 

Четве,,- ЗаАнего 
Т:l'" xnAa 

1.:\8 7.45 
1 5,38 

ПеnваR Втораи ТреТЬА Заднего 
хода 

2,43 1,44 0.98 1.97 

Авто.llатическая гмп фир.мы SRM 
является примером передач С вну

тренним разделением потока МОLЦиости 

двигате.1Я и гидротрансформатора . 
ГМП SRM DS состоит из двухступен
чатого гидротрансформатора; плане
тарного механизма, солнечное зубча
тое колесо которого связано с реакто

ром гидротрансформатора, а корен
ное - с ведомым валом передачи; 

двух тормозов Т 1 и Т2 блокировочного 
фрикциона Ф (рис. 8.13). 

Передача обеспечивает четыре ра
бочих режима. Первый режим (вилю-

РНС. 8.12. Кииематическая схема трех
ступенчатой ГМП ЛАЗ-НАМИ 
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<jeH тормоз Т2) - мощность двигателя 
'н крутящий момент передаются двумя 
потоками: первый поток через двух
ступенчатую турбииу непосредственно 
на ведомый вал , второй - через вра
щающийся реактор и зубчатую пере
дачу . Оба потока суммируются на 
ведомом вму . Суммарный крутящий 
MO~leHT 

M 2 =MT +M plt'Y)= 

= М::\В [К + (К -- 1) ul1) , 

где Мг - крутящий момент, переда
ваемый турбиной на ведомый вал; 
М Т = МдвК; Мр - крутящий мо
мент реактора, М р = Мда (К - 1) ; 
и 11 11 - передаточное число 11 кпд 
зубчатой передачи; К - коэффициент 
трансформации гидротрансформатора . 

Силовое передаточное число на 
зтом режиме 

КГМ = М2/Мдв = К + (К - ')Il'У) , 

Юi нематическое 

иГМ = nДВ/n2 = 
= [1 + (1 - irT)u) / i rT , 

где 1)2 И nдв - частоты вращеиия ведо 

мого вала и двигателя; i rT - переда
точное отношение гидротрансформа
тора. 

КПД передачи на первом режнме 

ЧГМ = КГМ/иГМ = i rT (К + 
(К - l)u'Y)) / [1 + (1-· irT)/I). 

Максимальное значение СII.10ВОГО пе
редаточного числа при максима.1ы�oмM 

КОэфф\lциенте трансформации К == 4,2, 
передаточном числе зубчатого ряда 
II = 1,8 и 11 = 0,97 составляет 9,6. 

Мощность, передаваемая реактором, 

Nр=Nдull (K-I)iгт'I / [1 +/(I-ir r )!· 

ПРII скорости движения автомобиля 
O,~5vmax система автоматизации пере
во: : ит пере.1ач~· I о второй режим ра
боты; реактор останавлнвается тор· 

мозом Т 1, п.1анетарныЙ мехаНIIЗМ вра
щается ВХО.1ОСТУЮ . Переход Ila тре· 
тий реЖIIМ работы осуществ.lяется Прll 
скорости движения аптомоБИ;1Я 
О,78итах : траllсформатор б.10кируется 
q рикционом Ф, а тормоз Т 1 освобож
;(ается - получается мехаНИ'lеская 

IIря",ая передача. 

т' Т2 

н [1 jlШ
--

() I 

Рис . 8. 13. l(ииемаТИ'lеская схема ГМП 
SRM DS 

Четвертый режим работы передачи 
является тормозиым . При одиовремен
ном включении фрикциона блокировки 
и тормоза Т2 реактор вращается в на· 
правленни, противоположном враще

нню насосного и турбинного колес. 
Гидротрансформатор работает в ре
жиме замедлителя. 

На рис . 8.14 показаны зависимости 
относительного момента МТ на валу 
турбинного колеса, относительной ча 
стоты� вращения I1н вала насосного 
колеса и КПД у( ГМП в зависимости 
от относительной частоты вращения n'т 
вала турбинного колеса . 
КПД этой передачи в диапазоне с ко

ростей 20-100 % UmaX выше 80 ~O . 
Мощность, передаваемая реактором, 
не превышает 38 % мощности дви га
теля при i rM = 0,19 . 

мr 

7 

6 

5 

~ 

J 

nи,О/О 

'00 
70 

21 '" ),~I),% 

о 

О Z5 50 75;;', "О 

рис . 8.14 , ВЫХОДН8Я хараllтеРНСТИ88 
ГМП SRM D'i 
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Н. 
ФRрма схемы Схема Передаqа 

.n 1 УВВН-ЧЗМ-НАМИ /i2 . .1 ыr Первая 
Вторея , Третья 
ЗаДНI!ГО :l[t)Aa 

SN 2 УВВМ-ЧЗМ-НАМИ 

IttiЧ 
Первая 
Вторая 
Третья 
ЧеТ8ертая \ 
Заднего хода 

) 

3 GM3-0HV 

~n Пеrоая 

~ai~~ 
Вторая 
Третья 
ЗаАнего хода 

.. Renault ~~N Первая 
Вторая 
Третья 

"& Заднего хода 

BItJlIO'IaeMblA 9nсмент 

ФБI ф11 ф21 Фзl Т11 Т21 Т3 

Х О 
Х 
Х Х 

Х Х 

х Х 
Х 

Х Х 
Х Х 

Х х 

Х О 
Х Х 

Х Х 
Х Х 

О Х 
Х Х 
х Х 

Х Х 

"'., "Се 
"о: ~ .. 
t:~ 

2.17 
1.40 
1.0 

-2.41 

3.37 
2.17 
1.40 
1.0 

-2.41 

2.3' 
Ц5 
1.0 

-2.0 

2.40 
1.48 
1.0 

-1 .92 

-

~ 
ос> 

;? 

1 
s: 
ос 

~ 
~ 

t 



Продолжение табл. 11. 5 

~ ----~----------------~--------------------------------~----------~------------~-----.-----

., .., 
'" Е .. .. • 
'" '" • 

Nt 
схемы 

5 

6 

7 

8 

ФIlРМ. 

Ford (модель аз) 

Volks", •• en, Audl 

Toyot. 

Mercedes· Benz 

Схем. 

~Фln тz 

JfZfhtf 
72 т1 

~ 
~

tlIФ2Т1ТZ - .... 
~ 

Передача 

Первая 
Вторая 
Третья 
Заднего хода 

Первая 
Вторая 
Третья 
Задиего хода 

Первая 
Вторая 
Третья 
Заднего хода 

Первая 
Вторая 
Третья 
Четвертая 
Заднего хода 

Включаемый !lлеиент 

х 
х 

х х 
х 

х 
х 

х х 
х 

х 
х 
х х 

х 

о 

х 
х Х 

о 

о 

Х 

Х ' 

Х 

Х 

о 

Х 

Х 

х 
Х Х 

Х 

х 

. 
~~o ... ", .. 
"- .. " 
"о'" 1: .... 

2.47 
1.47 
1.0 

-2.11 

2.55 
1.45 
1.0 

-2.46 

2.40 
1,48 
1. 0 

-1.92 

4, 01 
2.39 
1,46 
1.0 

-5.49 



N. 
Фирма Схема схемы Передача 

~., 
т1 TZ ТJ 

9 Лutоmоtivе Products 

;~, 
Первая 
Вторая 
Третья 
Четвертая 

~~ 
Заднего хода 

" Borg·Warner (МО- R_J Перва" 
АеЛЬ 46) Вторая 

Третья 
Четверта" 
Заднего хода 

Т1ТZ Т3 

11 . Fe>T8 

I~.l 
Перввя 
Втора" 
Третья 
ЧеТ8ертая 
Заднего хода 

I ф1. -

Пр. м е ~ а н R е . о - ВКЛЮ'lение элемента управлении муфтой саободного хода. 

ПродоЛЖt!нне табл . 8. 5 ~ 

Включае .. wА Э.1емент 

ФБI ФII Ф2 1 Фзl TII пl ТЗ 

Х о 

Х Х 
х Х 
Х х 

Х Х 

Х о 
Х Х 
Х Х 
Х Х 

Х Х 

Х о 

Х Х о 

Х Х Х о 

Х Х о 

х Х 

"' .. I:(cc 
"=" "'". .... "0= J:: .. ,. 

2,69 
1,85 
1,46 
1,0 

-2,69 

3,0 
1.94 
1,35 
1,0 

-4,78 

-----

<:) 

~ 
t: 

% 
~ 
~ 
;r: 
t: 

~ 
t: ... 
::J 

~ 

t 
1:: 
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JtJrli 
Рис. 8.15. КииеNатиqескаА cxeNa диффе

~нциаJlьноА ГМ" Volth Dlwa D 851 

двухпоточная ГМП Voi!hDiwaD 851 
имеет входиой дифференциа." в ко
тором мощиость разде.'1яется на два 

потока (ри'.: . 8 . 15) . На первой пере
даче вк.,ючены фрикцион ФI и тормоз 
Т2. Водило первого п.,анетариого ме
ханизма связано с ведомым валом, 

а солнечная шестерня - с насосным 

колесом ГИ.:J.ротрансформатора. На
сосное и турбинное колеса гидротранс
форматора имеют противоположное 
вращение . 

Это схема дифференциальной пере
дачи с разветвлением на ведомом 

ва.,у, в которой 

еl = - К1 ; е2 = 1 + К1 ; 

еэ = О; е. = 1 + К2' 
где К1 If К2 - параметры пере.:J.иего 
и заднего планетарных механизмов. 

После разгона блокируется тормоз 
Т1 и освобождается тормоз Т2. Мощ
ность передаете,. толltко через механи

ческий редуктор. Включение фрик
циоиа ф2 и освобождение ОСТAJlЬНЫ)( 
.леиеНТО8 упр.влеНИII обеспечивают 
ПРIIИУЮ иеХ8RиqескуlO пеРlдаqу, 

8.8. КОНСТРУКЦИИ 
rиДРОМЕХАНИЧЕСКИХ 
ПЕРЕДАЧ ЛЕГКОВЫХ 

АВТОМО&ИЛЕR 

В ИIСТОJlщее врем" на легковых ав
тоиоБИЛIIХ, оснащенных Д8ИГlТeJlJlМН 
рабочим объемом 1,2 л н выше, приме-

8* 

няют трех- и 'Iетырехступеllчатые пере

.в.ачи . Большинство ГМП - ПОJIНО
поточные, с простым комплексным ги

дротрансформатором, имеющим коэф
фнциент трансформации в стоповом 
режиме 1,8-2,3, и механическим ре
дуктором, в большинстве случаев пла
нетарным. Кинематические схемы 
ГМП легковых автомоБИJIей приведены 
в таБJI. 8.5. 
Схему 1 имеют ГМП, предназначен

ные Д.'IЯ дсгковых автомобилей с ра 
бочим объемом двигатеJIЛ 1,2-2,0 л . 
Первая передача этой ГМП - ГИJ1РО
механическая ПОJIнопоточная, вторая

дифференциальная двухпоточная и 
третья - прямая механическая. Име
ется также '1етырехступенчатал моди

фикация этой ГМП (схема 2) . 
В трехступенчатых ГМП, как пра

вило , используют редукторы ,.ипа 

Ravigneaux (схемы 3 и 4) 11 Simpson 
(схемы 5 и 6). 
Редуктор Ravigneaux сделан на 

базе планетарного механизма типа D 
с парными сателлитами. Как плане
тарный, этот механизм IIспользуется 
только на второй пере~аче, при этом 
его ВОДИ.10 свободно. 

Редуктор Simpson имеет два 0 ,111 на
ковых планетарных механизма Тllпа А . 
Его солнечные шестерни закреп.'1ены 
на общем пустотелом валу. а иногда 
их выполняют в виде сплошной длин
иой шестерни. НаГРУЗКII на зубчатые 
колеса при прочих равных условиях 

в ,том редукторе ииже, чем в редук

торе Rsvlgnesux. 
Oc:06eHHOCTIt'o схемы 1 яв_~яетсll при

менеllке треХ8енцового С8те.'1Jtитs, что 

П0380.'IИ.'10 ОТК838ТЬСЯ от исnользова

ИИА короииоА шестерии, IIмеющеR вы
сокую стоимост~. 

Четырехступенчатый планетаРНblЙ 
редуктор, nоказанныА на схеме 8, 
состоит из трех планетарных механиз

мов, трех тормозов, двух фрикцио
нов и имt'ет три степени своБОДbl, 
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Раздаточные коробки 

9.1. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ СХЕМЫ 

РаздаТО'lIIая коробка является меха
ннзмом трансмиссии, распределяю

ЩIIМ крутящий момент между веду
щимн мостами автомобиля . Устанавли
вают раздаточнуlO коробку за короб
кой передач, отдельно или в од/IOМ 
блоке с ней . Во многих с.~учаях раз
даточную коробку одновременно нс
пользуют в качестве двухступенчатой 
дополнительной коробки передач. 
Классифицируют раздаточные ко· 

робки по следующим признакам: ха
рактеру делеНlIЯ снлового потока; 

ЧИС.1У ступеней передаТОЧllOГО Чllсла; 
количеству ведомых валов; взаимному 

расположению ведомых валов; перио

дичности включения привода перед

него моста. 

По характеру деления силового по
тока различают раздаточные коробки 
с дифференциальным, блокированным 
н смешанным приводом ведомых ва

лов. Смешаиный привод можно при
MeНlITII при иаJ1ИЧИИ трех ведомыи 

ВaJlОВ. 

Чиc.nо ступеней в раздаточной _о
робке - одна ИJ1И две • .Двухступенча
тые коробки ИСПОJ1ЫУЮТ ДJ1Я расши
рения диапазона передаточных чисел 

трансмиссии. . Необходимость в ,том 
возннкает в тех CJlучаях, когда диапа· 

зон передаточных ЧИСeJI устаН8ВJ1И' 

ваемо!! коробки передач недостаточен 
для полноприводного автомобиля. 
Ведомых валов в раздаточно!! ко

робке, как правило, два. Три ведомых 
вала имеют раздаточные коробки авто
мобилей с колесиой формулой 6Х 6 
с раздельным приводом мостов тележки. 

В раздаточных коробках с двумя ведо
мыми валами ПOCJIедиие имеют или 

С'оосное расположение, или иесоосное. 

При lIесоосном расположении один 
нз ведомых валов может устанавли

I!qT~C~ cgopl() ведrщемr валу. Это I1О:3-

воляет осуществить ПРЯМУIО передачу 

мощности с ведущего Ba.~a на соосный 
ведомый. 
По периодичности включеНIIЯ при

вода вспомогательного ведущего моста. 

которым обычно является передний 
мост, различают раздаточные коробки 
с постоянно ВКЛlOченным и с перио

дически включаемым передним мо

стом. 

К типовым можно отнестн три основ
ные группы с)Сем раздаточных коро

бок . Коробки первой группы (рис. 9.1) 
имеют следующие особенности: два 
соосных ведомых в а.'! а с дифферен
циальным приводом и постоянио ВК.,Ю

ченный передний мост. Для раздаточ
ных коробок второй группы (рис. 9.2) 
характерны два несоосных ведомых 

вала с блокнрованным приводом, один 
из которых соосен ведущему валу, и 

периодически включаемы!! передний 
мост. Коробки третьей группы 
(рис. 9.3) имеют два соосных ведомых 
вала с баОКИРОВ8ННЫМ при_одом и 
периодически IIкJ1ючаемый передний 
мост. Раздаточные коробки первой 
группы - двухступенчатые и одно· 

ступенчатые, IlТОрОЙ • третьей групп -
обычно двухступенчатые. 
Главной особенностью раадаточ-

ных коробок первой группы JlB' 
ляется отсутствие _ приводе ведущих 
мостов циркуляции мощности. Это 
позволяет иметь постояино включен· 

ный привод всех ведущих мостов н, 
следовательно, обеспечить более рав
номерную их загрузку. Для улучше
ния проходимости автомобиля в слож
ных дорожных условиях в раздаточных 

коробках первой группы устанавли
вают муфту принудительной блоки
ровки межосевого дифференциала. Диф
ференциальный привод необходим для 
автомобилей, предназначенных для по
стоянной раБОТ4I 8 качеСТ8е "QmIO
ПРИI!ОДЩIllt. 
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Основным преимуществом раздаточ
ных коробок второй группы является 
наличие прямой передачи с ведущего 
вала на соосный с ним ведомый. При 
ДDижении на прямой передаче в раз
даточной коробке автомобиль работает 
как неполноприводноА с отключенным 
передним мостом. При этом нагрузки 
на подшипники и зубчатые колеса 
раздаточной коробки отсутствуют. Для 
работы автомобиля в качестве полно
приводного в раздаточной коробке 
второй группы включается привод 
переднего моста. движение с ВlUlючен
ным передним мостом при малом со· 

противлении движению сопровож.I\З

етс" циркуляцией мощности. В кон
тур циркуляции BXOAIIT зубчатые ко· 
леса раздаточной коробки, соединяю· 
щие ее ведомые валы, карданные и 

главные передачи, полуоси и шины. 

Раздаточные коробки, имеlOщие схемы 
второй группы, рекомендуются ДМI 
автомобилей, работающих в полно
приводном режиме лишь периодически, 

если при этом на высшей ступени в раз
даточной коробке допускается пере
даточное число, равное единице. 

Раздаточные коробки третьей группы 
отличаются от коробок второй группы 
отсутствием nplIMoA передачи, поэтому 
их зубчатые колеса и подшипники на
tружеиы иа всех режимах работы. 
Вследствие соосного раСПOollожеНИII ве· 
ДОМЪ/Х валов 8убчатые колеса разда· 
точноЙ коробки третьей rpynnw не вхо
дят в контур циркуляции мощиости, 

В KurдoA rР1ппе типовых схем 
имеетеR вескол".о вар.аитов, отличаю
ЩКХСR общим чвслом вмов, способом 
перехточеНИR ступенd, раcnоложе
нием меменТ08 DереUlOчеивя. Мио
rHe схемы харапеРR8~R нмичием 
промежуточиоrо вала. В коробках, 
выполиеиных по 8ТRM схемам, большее 
количество аубчатых колес и подшип
ников, во оии имеют более широхие 
компоновочные возможности. Наличие 
промежуточиого вала позволяет рас

пределить передаточиое число низ

шеА ступени между двумя парам и 
зубчатых колес и тем самым умень
шить диаметр ведомого xOolleca. Кроме 
того. при соосиом расположеНII" ве

домых валов в коробках с промежуточ
ным валом меньше реактивный момент, 
деliствующиА "а дета.l\И крепле"!lЯ раз-

Р.с. '.1. с...... Р ..... ТО...... .оро80к 
С А" ... Р.II •• и....... при ,аХа .. , 

а • ~ ... "та .. а8иле. C~"TCT" •• O 
еVр.л.S711.п •• к ... ЛЭ·4310; • - ZF4-PW/ 

• - ZF liVO·80a·4VI.: iJ - ZP .VO·2711. 

Даточной коробки. В атом случае ре
активный момент равен разности мо
ментов на ведомом н ведущем валах. 

При соосных ведомых валах и отсут
ствии промежуточноrо вала реактив

ныА момент равен сумме моментов на 
ведомом и .. едущем валах_ 

Переключенне ступеней и включенне 
вспомогательного моста осуществ

ляют, как правило. при помощи зуб
чатых муфт. Расположение муфт пере
ключеll"Я ступенеА оказывает влияние 
на передаваеМbll' "ми момент и lIа 
условия смазываНIIЯ ПО,'\шнпников сво

бодно устаllОDЛСII""'Х зубчатых колес. 
Муфты, устаllовлеllные 'Ia ведущем 
"алу, передают ооыч,1O Ж'IIЬ1)JIIА KPYT!i' 
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Рис . 9.2. Схемы раздаточных коробок 
с блокированиым приводом И несоосными 

вед.омымн валами автомобнлеА: 

а ГАЗ·66 . УАЗ-452 ; 6 - ЗИЛ·IЗI; 
8 - Auslln Glpsy 

щий момент. но при этuм подшипник!! 
зубчатых )(Олес ведущего вала, как 

наиболее удаленного от масляной 
Bal'HbI, имеют неблагоприятные усло
вия смазывания . Передвижные зуб
чатые колеса в качестве .!Iлементов 

включения применяются редко . К раа
даточным коробкам, 11 которых IIС
nольз}'ются такие ко.'1еса, относяте" 

двухступенчатые раздаточные короБКlI 
с блокированным приводом, устанавлн' 
ааемые на автомобилях ГАЗ-66 и 
У АЗ-452. В ,тих коробках (см. 
рис. 9.2, а) ОДlIовременно включаютс" 
низшая ступень и привод переднего 

моста. Возможность включения низ
шей ступени при выключенном приводе 
переднего моста ИСКЛlOчена. 

Особенностью схем, показанных на 
рис. 9.4, а и б, является наличие трех 
ведомых валов . Коробкн , выполненные 
по первой схеме, имеют дифференциаль
ный привод к промежуточному и зад· 
нему мостам и блокированный - к пе
реднему; вторая - блокированный 
привод ко всем трем мостам. Отличие 

C=-i el.f, пр ед<;таD.~ еНI!Щ\ на рис . 9,4, tl 

1 I ~ 1'1 

Jffl-}~i. ~ 
У ~ I ~rl_~. 

~~-~ 
6) г) 

Рнс. 9.3. Схемы раздаТО'IИЫХ коробок 
с блокнрованным ПРИ80ДОМ . и соосными 

ведомыми ВaJl8аш 8втомоБИ.llеА : 

а - УАЗ-450; 6 - Talг a ·lll : 8 - Tal· 
га·IЗ8 ; г - Henschcl 

и г, - разделение потока мощностн, 

прuходящего через зубчатые зацеп
л(?ния . Первая из схем имеет диффе' 
ренциальный привод; поток мощностн 
на ведущем валу делитс" между двумя 

одинаковымн зубчаТЫМII передачами, 
а суммируется на корпусе дифферен' 
цнала . Лри тако!! схеме д.,я равно
fdepHoA загрузки паРIIЛЛeJIЬНЫХ ре· 
Дукторов требуетс" высокая точноеть 
и полная идентичность выполнения 

последиих. Вторая схем! (pIIC . 9.4, г) 
имеет два одинаковых двухступенча· 

тых редуктора, расположеllllЫХ за 

межоеевым днфференциа.'IО:.t, Вс.'Iед· 
ствн<: усложнення конструкции обеспе
чивается равномерная загрузка nарал

лельных редукторов . 

Особенностью схемы, показанно!! на 
рис . 9.4, д. является наличне трех 
ведомых валов - вала блокированного 
привода заднего моста и двух валов 

дифференциального привода борто' 
вых передач передннх колес. При· 
нятое расположение муфт переключе
ИИЙ обеспечивает на высшей ступени 
I1РЯМУIQ l1ерс:~ачу o<;~H ~IQЩI!ОСТ!1 на 



Кuнематическuе схемы 215 

задний мост. Схема, представлеиная 
на рис. 9.4, е, характеризуется нали
чнем муфты свободного хода в приводе 
переднего моста и дополнительной зуб
чатой передачи (ДП) , осуществляющей 
кинематическое рассогласование в при 

воде. 

На рис. 9.5 показана схема двух
ступенчатой раздаточной коробки 
с планетарным редуктором . Планетар
ный трехзвенный механизм исполь
зуется в качестве редуктора на высшей 
ступени, при этом вся мощность пере

даетсп иа задний мост. На низшей сту 
пени включены оба моста, и указанный 
планетарный механизм используется 
в качестве несимметричного межосе

вого дифференциала , который при не
обходимости может быть блокирован . 
Во многих раздаточных коробках 

грузовых полноприводных автомобн
лей предусматривают установку меха
низма отбора мощности. Отбор мощ
ности, как правило, пронзводится с ве

дущего вала . В зависимости от приня
той схемы при работе механизма ' ОТ
бора мощности зубчатые колеса раз
даточной коробки могут или вращаться 
без нагрузки (см . рис. 9.1, б ; 9,3, б, г), 
или быть неподвижными (см . 
рис . 9.1, а , г; 9.3, в) . В первом случае 
смазыван;{е элементов раздаточной ко
робки и механиз:'tlа отбора МОЩНОСТ.I 
может быть обеспечено достаточно дли
тельное время в результате разбрыз
гивания масла; во втором - смазы

вапие элементов меха"изма отбора мощ
ности, а также подшипников ведущего 

вала и установленных на нем зубчатых 
колес возможно лишь кратковремеино 

маслом, попавшим вследствие раз

брызгивания при движении автомо

биля . Если необходима более длитель
ная работа механизма отбора мощ
ности, то устанавливается масляный 
пасос с приводом от ведущего вала или 

ва.1а механизма отбора. 
При выборе схемы раздаточной ко

робки учитывают также направление 
вращения карданных валов и условия 

их размещения. Так, например, при 
размещении карданиого вала привода 

переднего моста иногда целесоо6раSИ8 
устаиовка дополнительной зубчатой 
передачи между соответствующим 8е

домым валом раздаточноА коробкн 
11 валом прнвода переднего моста . 

:1 
#) 

Рис. 9.4. Схемы комбинированиых разда
точных коробок автомобилей: 

0- КрАЗ-255БI; 6 - ЗИЛ-157КД ; , 
M811rus Deutz; г - Т-70; д - Ber\iel ; ~ -

Tlmken 

Такую передачу имеют раздаточные 
коробки автомобнлей МАЗ-509А и 
КрАЗ -255Б 1 (см . рис . 9.4. а). Уста
новка дополнительной передачи поз
воляет унифицнровать раздаточные ко
робкн раЗ.'IИЧНЫХ модификаций авто-

Рис. 11 . &. Саемв раздаТО'lиоil коробки с nJla
и.тариы.. реДУКТОРОМ 8втомоБНJlА Mal[l

ru~ L 15, О22 
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мобилеi!, отличающихся расположе
нием карданного вала привода перед

него моста_ 

9.2. КОНСТРУКТИВНЫЕ СХЕМЫ 

На рис . 9.6 показана конструкция 
ДDухступенчатоi! раэдаточноi! коробки 
трехосного ПОЛIЮПРИВОДНОГО автомо

биля КамАЗ-4ЗlO. Раздаточная коробка 
IIмеет несиммеТРИЧllыll межосевоi! цн
линдричеСКIIЙ диффереНl{Иал и по
стоянно включенный привод переднего 
моста . На ведущем валу 1 закреплено 
колесо 2, входящее в зацепление с ко
лесом 5, установленным неподвижно 
иа ПРОYlежуточном валу 8. Шестерии 
низшей ступени 7 н высшей 14 свободно 
установ.'1СНЫ соответственно lIa про-

1 2 

межуточно.. аалу 8 и nYCTOтeJIом 
валу 15 корпуса дифференциала. Вклю
чение иизшей ступени ПРОИЗВОДИТСII 
перемещением муфты 6, а высшей
муфты 16. Ведомый вал 10 привода 
мостов тeJlежки соедннен с 9ПИЦИКЛ"

ческнм колесом 11 дифференциала. 
Вал 13 привода переднего моста соедн
нен с центральной шестерней 12 диф
ференциала. Отношеиие момеитов иа 
валах 10 и 13 равно отиошенню чисел 
зубьев эпициклиqеского колеса 11 
(%ь) и центральиой шестерни 12 (%а) 
И выбраио равным двум, что прибли
женно соответствует распределенню 

массы автомобиля между тeJlежкой и 
передним мостом. Для блокировки диф
ференциала установлена муфта 17. 
Блокировка происходит при соеДИllе-

J ~ 

Рнс. 9.0. Раздаточная коробка с иесимметричиым мв.осевым ЦИ.llиидрическим диффе
ренциалом автомобиля КамАЭ-4ЗIО 
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нии этой муфтой валов 13 и 15. Пре
дусмотрены отбор мощности от ше
стерни 3, а также от заднего конца ве
дущего вала 1. Картер раздаточной ко
робкн имеет разъем в плоскости, пер
пендикулярной осям валов. На его 
основной части 4 справа 11 слева вы
полнены прнливы-площадкн для креп

ления раздаточной коробки к раме . 
На рис. 9.7 представлена конструк

ция двухступенчатой раздаточной ко
робкн полноприводного легкового ав
томобиля ВАЗ-2121 «Ннва». Раздаточ
ная коробка имеет симметричиыеl" меж
осевой конический ди~еренциал и 
постоянио включенный привод перед
него моста . На ведущем валу 1 сво
бодно установлены шестерни высшей 
ступенн 2 и низшей 4. Включение сту
пеней производится с помощью дву
сторонней муфты 3. Промежуl'ОЧНЫЙ 
вал 5 выполнен совместно с двумя зуб- • 
чатыми колесами в виде блока . На 
корпусе ди~еренциала закреплено ко
лесо 8. Ведомые валы 6 и 9 соединены 
с помощью шлицев с коническими ко

лесами 7 днфференциала. Для блоки
ровки дифференциала установлена 
муфта /О. Картер раздаточноii коробкн 
имеет разъем в плоскости, перпенди

куляриой осям валов . Раздаточную 
коробку устанавлнвают отдельно от 
коробкн передач и с помощью двух 
кронштейиов подвешивают к лонже
ронам кузова . 

Картер с разъемом в раздаточных 
коробках ПРl!меняется в тех случаях, 
когда это необходимо по условиям тех
нологии сборки . Разъем обычно вы
полняют в плоскости, перпендикуляр

ной осям валов. В коробках без про
межуточиого ва_1а разъем иногда де

лают в плоскости валов. В этом слу
чае максимально упрощается сборка . 
В раздаточиой коробке автомобиля 
КрАЗ-255БI (см . рис. 9.4 , а) двух
ступенчатый редуктор и симметричный 
межосевой Дllфференциал выполнены 
в отдельных картерах, собlfраемых 
в общий блок. При такой конструкции 
упрощается сборка , одиако увеличи
вается число обрабатываемых поверх
ностей и ВИIIТОВЫХ соединениА. 
В двухступенчатых раздаточных ко

робках с ПОСТОRИНЫМ зацеплением зуб
чатых колес два колеса уствнавли~ают 

"а валу с lIобо;щ о, применяя подwнп-

1 2 J 4 

Рис. 0.7 . Раздаточная коробка с симме
ТРIIЧИWМ меJllосевым диффереИЦИaJIОМ 

а8томобиля ВЛЗ- 2 121 СНИ8а. 

НIIКИ качеНIIЯ или скольження . В не

которых конструкциях (р"('. 9.7) уста 
новку производят непосредственно на 

шейку вала, которая в этом случае 
имеет канавки, способствующие сма
зыван"ю поверхностей трения . Для 
зубчатых колес, неподвижных относи
тельно вала , используют шлицевые 

и шпоночные соедннення . Иногда та
кие колеса выполняют совместно с ва

лом, как это сделано в конструкции, 

показанноIi на рнс. 9.7, нли В внде 
пустотелого блока. Блок устанавли
вают на ось, неподвнжно закрепленную 

в картере. Ось одновременно является 
элемР.нтом, повышающим жесткость 

картера . 

В раздаточных коробках с диффе
ренциальным ПР11ВОДОМ нспользуют ци 

лнндрические н коническис межосе

вые дифференциа.~ы. НеснммеТРНЧllые 
дифференциалы в OCHOBIIOM Ци.1ННДРИ
ческие, а симметричные - коничеСI(ие. 

Сателлиты КОНИ'lеских ДliффереН!ща
лов выполняют с ОТВСРСТllем 11 устанав 

ливают на осях. В ЦНЛИIIДРllческих 
дифференциала)! сателЛIIТЫ имеют 
шипы, которые устаllаВЛlIваются в от

верстия корпуса (водил,,) . Корпус диф
ференциала, как правн.10. состоит из 
1\О)' Х часТt'ii, СОСJ\ИIIЯСМh!Х Вlfитами . 
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ПРllводное КО.1есо крепится к кор
I1УСУ ВlIlIтами IIЛИ заклепками. В не
которых конструкциях (см. рис . 9.6) 
ПРИВОДllое колесо 9 является среднеА 
частью корпуса дифференциала . 

Ес.1Н за раздаТОЧIIО!! коробко!! от
СУТСТDУЮТ узлы С переменным переда

точным ЧIIСЛОМ, то на ОДIIОМ нз ее ва

лов, имеющих постоянное передаточ

ное число к ведущим колесам, разме

щается привод спидометра. 

Кор06ки передач, устаllавливаемые 
Ila ПО.шопр"uо;щых и lIеПО.1НОПРИВОД 

IlbIX автомоби.1ЯХ. обычно унифици' 
роваllЫ. Поэтому раздаточные коробки 
чаще ВЫПО.1НЯЮТ как отдельный меха· 
НIIЗМ . При их YCTaHoDKe Н8 раме ис
ПО.1ЬЗУЮТСЯ OIlOPbl с упругими зле

ментами. 

9.3. ОСНОВНЫЕ ДЕТАЛИ 
И УЗЛЫ 

Картер. Размеры картера в попереч· 
ной П.70СКОСТИ опреде.'ЯЮТСЯ межосе· 
вым раССТОЯНliем и заданными переда

ТОЧIIЫМИ ЧИС.1ами, а его конфигурация 
в поперечном направлении - относи· 

те.7ЬНЫМ раСпо.l0жением осей. ПOCJ1ед-

81 " J А 

150 200 Qw,"'''' 
Рис. 9.8. Зависимость Me1llAY Me1ll0CeBblM 
расстоянием и макснмальным моментом 

(по двнгателю) ДЛЯ раздаточиых коробок 
. автомобилеА: 

1 - У АЗ-450; 2 - У АЗ-452; 3 - r АЗ-б3; 
4 - ГАЗ-56; 5 - ЗИЛ-157КД; 6-
ЗИЛ-131; 7 - Talra- 138; lJ -сУрал-375Д.; 
9 - МАЗ-502; 10 - МАЗ-509А; 11 

I\рАЗ-257Бl; - /2 - l\рАЗ-255Бl 

81 од JIJI 

у 1 J 1"" "" 

1~0 200 а..,,"'''' 

Рис . 9.8. Э.8ИСИМОСТ" ме.ду ме.осевым 
расстоянием и моментом, ограничиваемым 

сцеП.llением ведущих колес при ер = 0,7, 
Д.118 раэдвточных _о робок автомоБИ.llеА: 

/-/2 -ТО же, QTO иа рис. 9.8 

нее выбирают с учетом необходимого 
просвета под картером и возможности 

раз"МещеНIIЯ карданных валов . На 
рнс. 9.8 и 9.9 представлены зависи
мости между межосевым раССТОЯНIIСМ 

Gw и максимальиым крутящим момен
том. Межосевое расстояние отно
сится к наиболее нагруженной паре 
зубчатых колес раздаточной коробки, 
а крутящий момент - к ведомому ко
лесу зтоА пары. Определение момента 
производят по двигателю и по сцеП.1е

нию ведущих колес . При определении 
момента по двигателю ПРlIнимают, что 

в коробке передач вк.lючена первая 
передача, а в раздаточной коробке
низшая ступень . Наблюдаемый значи
тельныii разброс значеllИЙ межосевых 
рассiояний при б.нIЗКИХ значеНIIЯХ 
крутящего момента 06ъясняется раз
личиями в планируемой длительности 
работы на низшей ступени и в условиях 
работы полноприводного автомобиля. 
Некоторое влияние оказывают усло 
вия размещения карданных валов и 

принятая схема раздаточной коробки . 
В раздаточных коробках с дифферен
циальным приводам, например, учи

ты�аютсяя условия размещения меж
осевого дифференциала, 
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Зубчатые колеса. В раздаточных ко
роб!\ах применяют преимущественио 
косозубые передачи. При IiСПОЛЬЗО
ванни прямозубых передач принимают 
меры ДМI уменьшеНIIЯ шумности их 

р аботы. НаПРIIМ<.>Р . в раздаТОЧНоi\ ко
робке автомобиля Г АЗ-66 ;J,.1я улучше

. 1111 Я П.1ЗD I IOСТlI работы ' прямозубые 
КО.l еса выполнены с увеличенной вы
сотой зубьев . С этой же целью не при
меняют зубчатые колеса с четным чис 
,10М зубьев . Исходный контур 11 МО
Д)'ЛИ зубчатых колес ·I!HOBb проек
тируемых конструкций должны 
у;!ометворять требованиям ОСТ. 
На рис . 9.10 дана зависимость между 

окружным модулем и максимальным 
крутящим моментом на ведущем валу 

раздаточной коробки. Значения мо
дулей в раздаточных коробках в сред
нем на 15-25 % выше, чем в короб
ках передач тех же автомобилей. Сум-

марное ЧИС.10 зубьев %1; в каждой 

паре и yгo.~ наклона зуба ~ находятся 
в тех же пределах, которые характерны 

д~я коробок передач механических 
трансмиссий. Коэффициент рабочей 
ширины венца зубчатых КО.1ес (Фа = 
= Ь/а!L') ПРlIнимают в пределах Ф" = 
=: 0,18+0,22 - Д.1Я itвтомоби.~еЙ ма
лой грузоподъеМНОСТII и Фа = 0.22+ 
-:- 0,38 - .1..1Я осталыIх.. Направле
lIие линии зуба выбирают из условия 
наиболее рациона.1ЬНОГО lIагружеиия 
подшипииковых уз.10В . данные по не
которым пара"етрам зубчатых колес 
раздаточных коробок IIриведены в 
та6.1 . 9 . 1 . 

Валы . На рис . 9. 11 представлены 
зависнмости меж.'!у диаметрами ве

дущего и ве.1.0МОГО валов в зоие опоры 

и максимальным передаваемым момен

том . Максимальный крутящий момент 
для ведомых валов раздаточных ко

робок с диффереициальным приводом 
определен исходя из максимального 

момента двигателя, а коробок с блоки
рованным приводом - с учетом Сllеп

леllИЯ ведущих колес при !р=О,7. 
Вал должеи иметь достаточиую жест

кость. 

При выборе его диаметрв учи
тывают условия унификации подшип
НИКОD и ПРИВОДНhlХ фланцсв. Размеры 
и геометрическис СООТllошеНИJl валов 

привеД"'IЫ в таб.1. 9.2. 

*1 1/ . 

21 1:/ 1.,., * 

0з .* 5 6 те,ММ 

PIIC. 9.10 . Зависимость между окружным 
MOAYJleM зубчатых колес н макснмальным 
моментом (по двнгателю) на ведущем валу 
для раздаточных коробок автомобнлеll: 

/-/2 - то же. ЧТО на рис. 9.8 

Подшипннки. В раздаточных короб
ках используют в основном шариковые 

радиальные ПОДШИПНIJКИ, так как они 

бо.1ее просты 11 имеют меньшую стои

мость . В lIекоторых КСНСТРУЮlIlЯХ 

* 1 :>1' :>1" 

21 "J.' .'-,--+--+--1 

H,~ 
01 

~ I ~~~"<"--If---1 

21 .17~ 

*5 55 
5) 

65 d,I-f'" 

'IIC. '.\ 1. З.ВИСИМОСТИ ме.ду диаметрам .. 
•• JlO. (Clo.ll .. wero И3 ДIУ") раздаточной 
.ороб.И • M •• CMMIJlbHWM перед •• аемым 

моментом: 

а - _едущего; б - RrAnMoro ; 1 -12 
то же, ЧТО IIR "IIC . 9 .8 



9.1. Основные параметры н размеры зубчатых .oJlec: раздаточных .орабо. 

На имеиоваиие пары zш Направnеиие Автомобиnь mn • Qw' Ii зубчатых коnес 
2к мм nииии зуба 

мм 

УА3-452 Низшая ступеиь 24 
3.5 106.75 37 О -

Привод ведомого ваnа 27 
3.5 106.75 34 О -

ГАЗ-66 НИЗШ811 ступеиь 17 
4.65 112.5 зт" О -

Привод ведомого ваnа 23 
2s 4.65 О - 112.5 

3ИЛ-IЭ1 Низшая ступеиь 25 
4.25 23' 3З' 40~ Левое 

178.51 52 1ijiii8Oё 
\ 38 Правое 

178.51 Прнвод ведомого вала 
тв .... 25 2З' 3З' 40· 

JiёВOё 
МА3-509А Низшая ступень 28 

5 20' аЗ' 
Пр_вое 

165 34 ЛёВОё 
Высшая ступеиь 29 

5 20' аЗ' 
Левое 

165 "'з3 Пр.вое 

Привод корпуса дифференциаnа 29 
5 20' ОЗ' 

Левое 
180.98 э9 Пр.вое 

Привод переднего моста 24 
5 20' 03' 

Левое 
130,27 2s 1iji88oe' 

.Урал-375Д. НИЗПlая ступень 20 
15 Правое 

143,2 тз" 19' 28' 41· 
""'JieВOe 

ВЫСПlая ступень 27 
5 Правое 

143.2 2т 19028' 47-
ЛёВОё 

ЬШ Э 

" -;;. :;;-
11 мм 

" ~ 

18 
0.17 18 

18 
0.17 тs 

37 
0.25 тв" 

28 
0.25 36 

39 
0.22 з9 

42 
т2 0.235 

41 
0,23 

тв 
48 

0,25 
т2 
48 

0.24 « 
38 

0,32 42 
50 

0,335 48 
52 

0.35 50 

Ё ...... ... 
а 

е 
~ 

5.2 

5.2 

6.0 

6.0 

8.4 

9.0 

7.1 

7.9 

8,3 

7.1 

9,0 

9,4 

~ 

~ 

f 
I 
~ 
8.. 
~ 



Продолженне Табл. 9.1 

ЬШ 
9 ё 

'" НанмеНО8анне пары 2'ш тn · Направленне Dw' Ь;' :с. :с 
А8том06I1Л .. зуб'l8ТЫХ колес -- 11 лннии зуба n n lк мм ММ .... 

0:1 J ~ 

.YPI.ll-375-Д,. ПРll80Д корпуса дв~ренцнала 
З3 

5 190 28' 47" 
Левое 202.5 

48 
0.25 9.4 

43 Правое 50 

KpA3-25751 Низш •• ступен .. 
24 

5 270 08' 24" 
Левое 165.75 

62 
0.36 10.7 

35 Правое 60" 

ВЫСШ8. ступен .. 
25 

5 270 08' 24" 
Правое 

165.75 
66 

0.36 10.7 
3т Jiё8Oё'" 60" 

ПРИ1l0Д lIедомог<> вала 
24 

5 27· 08' 24" 
Правое 

165. 75 
50 

8.0 
35 Ji'ёiiO'e 45 

0.27 

KpA3-2555! НII3Ш." 
23 

5 27" О'!' 24" 
Левое 

1(;5.75 
62 

0.35 18.3 ступе" .. 3б Правое 5i" 

ВЫСDl8. 
28 

5 270 08' 24" 
Прввое 

165. 75 
60 

0.35 10.3 ступен .. 
эт --:iiёВ'ёiё 58 

ПРIIВОД мостов те,.1ежкн 
24 

5 27008' 24" 
Правое 

165.75 
50 

35 Ji'ёВ'Oё" "'i5 0.27 8.0 

Привод переднего моста 
21 26010' Ле1l0е 118.1 

42 
0.355 9.4 32 4 1'i'j)ЗвOё 42 

T.tra - \3.S1 Ннзшаll ступен .. 
20 140 170 

58 
35 6 - 59 0.34 9.4 

Высшая ступен .. 
24 

6 14" 170 
65 

. 0.38 1".5 
эт - 70 

ПРНВОд ведомого 
3\ 

6 14· 
70 

11.3 вала 39 - 170 10 0.38 

При м е ... 8 И е. В чнслнтеле указаны зна'lення АЛЯ шестерни. в знаменателе - ДЛЯ колеса. 



9.2. Основные размсры и геометрические соотношения валов раздаточных коробок 

Диаметр вал" d. ~1M 

':: 

I 
':: 

" " Про-;'i ос 3 М К тах' dmax/l dШ.1х/аw Автомобиль Вал '" лет 1. аш, мм 

'" " '" р. 

~" '" ММ 
Н,М 

"'<1) 

I 
О 

I 
"р. ",р. \о 
О О " ro" '" " ro 

=0 "'О Х 

УАЗ-452 Ведущий - - 35 - - 680/760 - -
Промежуточиый 25 30 44 98 106,75 0.45 0.41 
Ведомый привода МОСТ3: 
передиего зо :30 38 108 106.75 -/680 0.35 0.36 
заднего 35 :30 30 60 106.75 -/750 0.50 0.28 

ГАЗ-66 Ведущнй 35 25 40 118 112.5 1820/1640 0.34 0.35 
Промежуточный 35 35 45 146 112.5 0.31 0.40 
Ведомый привода моста: 
переднего 35 35 42 148 112.5 -/1470 0.28 0.37 
заднего 45 40 40 75 112.5 -/1660 0.53 0.35 

ЗИЛ-I57КД Ведущий 45 40 56 180 127.5 2480/2640 0.31 0.44 
Промежуточный 40 40 50 203 127.5 0.25 0.39 
Ведомый: 
нижний 45 40 50 207 127,5 -/2040 0.24 0.39 
верхний 45 40 44 75 127,5 -/2040 0.59 0,35 

ЗИЛ-131 Ведущий 45 35 60 128 178.5 2960/2780 0,47 0,34 
Ведомый привода моста: 
переднего ~5 50 50 202 178,5 -/1570 0.25 0,28 
заднего 55 50 50 74 178,5 -/4040 0,67 0.28 

МАЗ-509А Ведущий 55 55 62 262 165 3460/4500 0,24 0.375 
Прамежуточный 55 55 70 264 181 0.265 0.385 
Ведомый привода моста: 
переднего - - 55 - 181 1850/2480 - -
заднего - 55 55 -- 181 3700/4760 - -

.Урал-375Д> Ведущий 60 60 64 235 143.2 2840/3180 0,27 0,445 
Промежуточный 50 50 64 228 202,5 0,28 0.3111 
Ведомый привода: 
мостов тележки - '55 50 - 202.5 3960/4600 - --
переднего моста 55 - 60 - 202.5 1960/2000 - -

КрАЗ-255БI Ведущий 60 50 70 270 165.75 4660/4800 0,26 0.42 
Промежуточный 55 100 70 296 165.75 0,24 0.42 
Ведомый привода моста: 
переднего 55 55 56 140 144.8 -/3140 0.10 0.34 
заднего (промежуточного) 50 55 -70 260 165.75 5150/3750 0.27 0.42 
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с косозубыми передачами на опоре 
вала, имеющей меньшую радиальную 
нагрузку, устанавливают радиальный 
шариковый подшипиик, а на другой 
опоре - радиальный роликовый. Пер
вый восприиимает комбинированную 
нагрузку, а второй - ТО.1ЬКО радиаль
ную . Если осевая нагрузка такова, что 
установка шарикового подшипника , 

способного ее воспринимать, затруд
нена или экономически нецел~сообраз. 
на, то устанавливают конические под

шипники и обеспечивают возможность 
их регулировки. Сложные подшип
ннковые узлы , имеющие большую стои
мость, в раздаточных коробках при
меняют только при особо тяжелых 
условиях работы и ограииченных раз
мерах . В табл . 9.3 приведены основ
ные размеры и типы подшипников раз

даточных коробок. 
Межосевой Аифференциал . Межосе

вые дифференциалы выполняют в виде 
зубчатого трехзвенного механизма с 
ОДИНОЧНЫМII сате.1литами . Крутящий 
момент распределяется между цен

тральными зубчатыми колесамн меха
низма, каждое из которых соединено 

с соответствующим ведомым ва.10М . 

Соотношение между моментами на цен
тральных колесах дифференциала (или 
на ведомых валах) равно соотиошению 
чисел зубьев центральных колес Zb/ Za 
(см. рис . 9.6) или диаметров . Влияние 
виутренних сил трения иа распреде ' 

леиие моментов неэначительно, и им 

можно пренебречь . Дllфференциа.1, 
имеющий Zb = Za, называют симме
тричным . При Zb ~;:. Z" Дllфференциа., 
является несим~\етричным . Необхо · 
днмое значеllие отношения Z/, Z" оп · 

ределяют из условия наи.1учшего IIC' 

\lOльэоваиня сцепной массы автомо, 
биля . Исхо.'\я нз этого ус.l0ВИЯ, от· 
ношение моментов на ведомых ва.li1Х 

должно равияться ОТllошению сцеп· 

ных масс, прнхо:\ящнхся на соответ, 

ствующне ведущне мосты. Практически 
указанное равенство соблюдается 
приближенно. Межосевоi\ дифферен
циал раздаточной коробки ДО.1жеи 
быть достаточно компактным, чтобы 
иа его корпусе можио было разместить 
приво:\ное зубчатое колесо . Ниже при
ведеllЫ OCHOBl\ble параметры межо,с· 

вых JtиффСРСlщна.1!JR. ~"CT,IIIOB.'CIIIII.I ~ 
В рацаТОЧIIЫХ коробках . 
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А8томобllЛЬ КрЛЗ-257&1 МАЗ-509А .)·рал-375Д. Кнм'З·4ЗI0 ВАЗ-2121 
.Ни_а. 

КlIнем~тнчеСКlln IJI
раметр 

aw' мм 
Внешнее конусное 
р~сстоянне I~., мм 
МакснмальныА сум
MaIH\blR момент на 
ведомых ва.,ах М . 
Н · м . . .. 
Модуль m. мм 
ВнеwниА модуль 

тв' мм 
Рабоча я IIJIlРИII. 
венца hw. мм 
Число зубьев : 
.ницикличеСКОI·О 

I<олеса 2Ь 

солне'IНОn шестер' 
ни 2а 
сателлита z, 

Ч нело сате,1ЛIIТ ОА 

"р 
Днаметр ос и шин. 
сателлита d, мм . 
Днаметр ОТ8ерстия 
под ПОДШИПНИК са· 

теллита D. мм 

73, 15 

10000 

5.5 

25 

22 

22 
11 

4 

30 

30 

2 
63,76 

-
5700 
4.25 

-
40 

40 

20 
10 

4 

25 

35 

2 
56,54 

600(\ 
3.Н 

40 

40 

20 
10 

24 

28 

2 
56,54 

6()00 
3,75 

45 

40 

20 
10 

2~ 

28 

37.5 

820 

3,5 

15 

18 

18 
12 

16 

16 

9 .3 . ПОJ\WI.ПННКII, прнменяемые _ разд_точны. коробка. ра3JIIIЦНЫ. а8томоБНJleА 

Внеш-
ниА 

D/aw Вал Пnдшипник Тип Серия дна -
метр 

D. мм 

VАЗ-452 

Ведущий ПередниА Шариковый радиально- 72 0,675 

ПромеЖУТОЧllыll ПерединА 
упориыА двухрядиый 
Роликовый раднальный 62 0,58 

ЗаДНIIА 
однорядн ... А 
Шариковы А радиальныА Средняя 72 О,б75 

Привода з аднего ПереДПI.А 
одиорядныn 
То же 80 0.75 

моста н задннА 
ВедомыА прн- ПереДl1 11 А 72 0.675 
вода переднего н з аДIIIIА 
моста 

ГАЗ-66 

ВедущнА ПередннА ШариковыА радиальныА Средняя 80 0,71 
однорядныА 

Задниll РолнковыА раднальныll • 52 0,46 
однорядныll 

ПРltвода заднего ПередннА ШарнковыА раДН8ЛЬJJыА 100 0,89 
моста однорядныА 

ЗадниА То же Средияя 80 0.71 
ПромежуточныА ПередннА » » 80 0,71 
н прнвода перед- Задни" • • 80 0,71 
него моста 

ЗИЛ-157КД 

Ведущнй Передннй Роликовыll коннческиll 100 0,785 
н задни" ОДНОРЯДныll 

ПромежуточныА Передннй То же Средняя 90 0,705 
Задний » Шкрокая 90 0,705 

Прнвода перед- Передннй • Средняя 90 0,705 
него моста н задни" 
Привода проме - Переднн" 100 0.785 
жуточного и зад- ЗадииА 90 0,705 
не го мостов 
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Продолженне табл . 9.3 

Внеш-
ннй 

D/aw Вал ПодшиПJIНК Тип Серия диа-

метр 

О. мм 

ЗИЛ-IЗI 

Ведущий ПереДНIIR ШариковыR радиальный Тяжелая 120 0.67 

ЗадннR , 
однорядныR 
РоликовыА радиальиыR 80 0.45 

Прнвода заднего Передннй 
одиорядный 
То же. Средняя 120 0.67 ' 

моста ЗаДНlIR ШариковыА радиаЛЫlblR » 100 0.56 

При.ода 
однорядный 

перед· ПередннА То же 100 0.56 
него Moc'ra ЗаДIIНЙ Ролнковый радиальиыЙ 110 0.62 

однорядный 

.. Урал -37 SД. 

Ведущий Передннй РОЛИКОВblЙ конический Средняя 130 0.91 
If задниА однорядныR 

Проме>куточныi\ Передннй То же » 110 0.56 
н задииА 

Корпуса дllффе' ПередннА Шариковый р~днаЛЬНbllI Легкая 160 0.79 
peHЦHa.~a однорядныА 

ЗадннА То же » 180 0.89 
Прнвода заДllего ЗаДllиА » Средняя 120 0.60 
моста 

Привnда перед· ПереДНIIА 120 0.60 
него моста 

МА3- 509А 

ВедущиП ПерединR РолllllОВblА КОНИ'Iески/\ Средняя 120 0,73 
и задний однорядиый 

ПромеЖУТОЧI.ыА ПереДНllЙ То же » 120 0.66 
и заДНllЙ 

Корпуса днффе- Передний ШаРНКО8ыА раднальныR Легкая 180 1. 0 
ренцнала и задинй однорядныА 
Прнвода заднего Задннй То же СреДИЯII 120 0.66 
моста 
Промежуточной ПередниА Легкая 126 0.96 
шестеРIIН и при- 11 задннй 
вода nepeДllero 

моста 

КрА3·255БI 

DеДУЩlln l1epeAIIJlA Ша риковыll радиаЛЫII.JЙ Тяжелзя 150 0.91 
nДIIОРЯДllыА 

3aДHIIR РuлнковыА раднальныА Средняя 110 0.67 

ПромеЖУТО'lНhlЙ I ПередниА 
однорядиыА 
Шарикоаы!! раднальный Тяжелая 140 0.85 

Средннй 
однорядный 
Ролнковый радиальный 180 1.09 

Задннй 
ОДIIОРЯДНЫЙ 
То же Средняя 110 0.67 

ПРIIВОД8 проме - Передний » » 110 0.67 
ЖУТО'lного и аад- Задинй ШаРИК08ЫЙ раднальныЙ Тяжелая 140 0.85 
него MOCTOII ОДНОРЯДIIЫЙ 
Прнвода перед- Передний То же Средняя 120 0.83 
lIero 1I0ста н задииА 
Промежуточиой РОЛНI(08ЫЙ конический » 80 0.68 
шестерни OAHOPIIAHblR 

Tatr.-13851 
Ведущнй ПередннЙ ШаРНI(ОВЫЙ раДН8ЛЬный 190 1.11 

Задннй 
ОДНОРIIДIIЫЙ 
Ролнковый Р8днально- 82 0.48 
~порный двухрядный 

ПромеЖУТОЧllОГО Переднкй оликовый коннчеСI(НЙ 140 0.82 
блока н IМДННЙ однорядный 
При.ода заднего ПередниА То же 160 0.94 
И fJ( та 3311.111111 170 1.0 
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9.4. ЭЛЕМЕНТЫ УПРАВЛЕНИЯ 

Для упра8.1ення ра.цаточвоЙ короб
кой используют зубчатые муфты .. 
реже передвижные зубчатые KO.~eca. 
Перемещевие зубчатых муфт и вере
движ.ных колес производится с помощью 

вилок, устаНilвливаемых на штоках. 

Переключение ступенеА предусматри
вается, как правило, при остаJlовлен-

110М автомобиле, и СИНХРОНJlзаторы .1.1Я 
облегчения включения муфт, за ре,,
кнм IIСК.~ючением, не врнмеllЯЮТСЯ. 

Привод к штокам ВН.10К DlМJO.1I1ЯЮТ 
механичесКJlМ, пневмаТН'lеСКШI 11.111 

э.1еКТРОПllевмаТllческим. Е го выбор 
производят с учетом раССТОЯIIИЯ от ра

бочего места водите.1Я ;\0 раздаГО'IIIОЙ 
коробки, типа кабины, требований 
с точки зреНIIЯ комфортабr.1ЫIОСТН, 
наличия в автомобиле постояино дей
ствующего источника сжатого воздуха. 

Коиструктивиая схема одного из ва
pllaHToB механического ПРИВО.1а lIoKa
заиа на pIIC . 9.12. Штоки вилок нмеют 
фиксаторы по.10жеНllli, ана.10ГJlЧllые 
врименяемым в корuбках передач. 

j 'f 

Рис. 9.12. Мехаииqеский привод переклю
qeHHA ступеней и б.lОКИРОВКИ ДИфферен
цнала раэдатоqной коробки автомоБИЛА 

. .Vрал-З75Д_ : 
1 - рычаг блокировки дифференциала; 
2 - рычаг переключеиия ступеиеR; 3-
ШТ.ок ВIIЛI(Н переКЛЮ'lеllИ>l ступеие!!; 
4 -'ШТОI( вилки БЛОI<ИРОВI(И диффе-

рснциала 

Рис. 9.13. Схема упра8.,еННА раЗДВТОЧllоlI 
коробкоlI В8томоБН.lА ЗИJI-13\ с е .. ектро
пне8матнчеСIIН.. включеннем переднего 

.. оста: 
1 - серьга рычага; 2 - рычаг пере
ключеllИА ступеиеll; 3 Н -4 - штоки вклю
'lеНI!Я соответственно НИЗUlеА и высшеА 
ступеиеll; 5 - шарнкн блокнровочного 
механнзма; 6 н 7 - муфты включения 
соответственно IIнзшеА н высшеll СТУ
пенеll; 8 - ваЛ'шестерня ПРИ80да мостов 
тележки; 9 - шарики фиксаторов; 10-
Ba.~ при вода переднего моста; 11 - шток 
ВКЛЮ'lеНИА прllвода переднего моста; 12 -
муфта внлючения при.ода "среднего '10-
ета; 13 - пневмаТИ'IССК"Я диафрагмеи-
ная камера; . 14 - элеКТРОlIневматиче-
ски!! .к.лапан; 15 11 16 - микровwключа· 
тел 11 соответственно сигнальио/l лампы 

и привода переднего моста 

в раздаточных кuробках с блокиро
ванным приводом и периодически вклю

чаемым передним мостом привод пере· 

ключений должен обеспечивать обя· 
зательное включение переднего моста 

ПрИ вк.1ючении низшей ступени. По· 
следнее достигается раЗ.1ИЧНЫМИ спо

собами: блокировкой в приводе пере
КЛЮ'lений соответствующих штоков; 
выбором соответствующей схемы (см. 
рис. 9.2, а); примеиением автомати, 
ческой системы, использующей в ка· 
чеО'ве сигнала перемещение штока 

вилки включения НИ.зшеЙ ступени. 
На рис. 9.13 показана схема управле· 
ния раздаточной коробкой автомо, 
биля ЗИЛ-131. Пр~вод штоков 3 и 4 
вилок переключения ступеией является 
механическим, а штока 11 вилки вклю
чения переднего моста - электро

пневматическим. При включении низ
шей ступени перемещением штока 3 
o;J,НoBpeMeHHo замыкается цепь пита· 

IIltя обмотки Э.1еl<тропневматического 
J<.1апана 14, клапан открывается, И 
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сжатый воздух поступает в пнепмати
ческую диафрагменную камеру 13, 
воздействующую на шток 11 вилки 
включения ПР!lвода переднего моста. 

Включение последнего происходит под 
;\еIlСТВИС\l сжатого В03.1уха, а выклю
'Iеllие - ПО-1 деЙСТDllем 80звратиой 
пружииы Пllепмокамеры. Для того 
чтобhl ncpe;\II1I1I мост можно было пклю
чать также 11 на пысшей ступени, в ка
бине установлен соответствующий элек
тровключатсль, замыкающий при ' не
обходимости цепь питания э.~ектро
пневматического клапана 14. 
Схема пневматического привода 

в управлении раздаточной коробкой 
автомобидя МАЗ-509А показана на 
рис. 9.14 . Для переключения ступеней 
используется пневматический ци
ЛИlцр 4, обеспечивающиil три фиксиро
ванных положения муфты 7 включе
ния ступеней - нейтральное, высшей 
ступени и низшей. Включение блоки
ровки межосевого дифференциала про
изводится с помощью пневмаТllческого 

цилиндра /О . При подаче в Цн.~Иlцр 
сжатого воцуха диффереlJциал" бло
кируется . Разблокировка :Нlфферен
циа.1а происходит под деЙСТВllем пру· 
ЖИIIЫ штока ци.1ИII.'\ра. Управ.1еllие 
ЦИJlиндрами 4 11 /о осуществляется 
с помощью МНОГОПОЗИЦIIОННОГО крана. 

На иекоторых аlпомобилях уставав
Лllвают рацаточвые коробки с ав.о
матичесКIIМ ВКЛЮ'IСННСМ переднего 

моста при помощи ро.,иковоii муфты 
свободного хода (см . рис. 9.4. 1'). КОН
СТРУКllllЯ такой муфты ПОКitзаВ<I н;; 
рис . 9.15. Ведомая обойма I муфты 
закреп.,ена ва валу привода переднего 

моста. Муфта ,,\ВУХРЯДlJая: РЯ:1 с пе
;1ущей обоймой 3 обеспечивает б.~окн
ровку МУфТhI на переJl.нем ходу . рц 
r. обоймой 2 - "а за:1нем ХО.1У . С по
мощью перс.1ВИЖНОЙ зубчато/"r муфты 4 
колесо 5 дополнительной передачи 
соединяется с обоймой 3 (или 2) . 
При одииаковой частоте вращения 
передних н задних колес автомобиля 
колесо 5 дополиительной передачи, 
а с ней и ведущая обойма 3 (или 2) 
вращаются медленнее, чем вал прнвода 

переднего моста с ведо.,оА обоАмой 1, 
поэтому муфта разб.10КНРОВ3I1а н перед
IIНЙ мост отключен. КНllеМ3ТИ'lеское 
рассогласоваllие обеспечивается со
ответствующим выбором переД3ТО'IНОГО 
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Рис. 9.14. Пневматичrскиil при.од пере
ключеиия ступенеil \1 блокнровки днффе
ренцнала раздаточноR коробки МА3-509А: 

1 - ресивер; 2 - РУКО>lтка кряна упра
IIлеlIIIЯ; 3 - Kpall упрявлеНIIЯ; 4-
ЦIIЛНIIДР переключення cTyneHen; 5-
картер l'~здаточноR коробкн; 6 11 7-
ШТОК внлкн 11 муфт~ включення ступенеА; 
8 - муфта щ(лючения БЛОКНI'ОВКII дllф
ференциала ; 9 - рычаг; 10 - цилиндр 
"ключеНIIЯ БЛОКНРО8К11 Дllффер~нциала; 
/ - V - положення Kpalla УПРВВЛСНlIЯ; 
включены : / - высшая CTynellb (Дllф-
ференцнал блокнраван); / / - высшая 
ступень (днфференциал разБЛОКНРОВВII); 
/ / / - lIизшая ступень (днфференциал 
разБЛОКIlРОВ811); /v - неnтральное по-
ложеlllt .. ; V - НIIЗUlая cTynellb (Днф. 

фереНЦllал блокироваll) 

'1 не.' " допо.~НlIтеЛЫIOr1 передачн, Рас· 
еогласоваllие [100 (n, - "ъ)/"аl % при
IIl!мают n п ·ределах 3-5 %. БJ/ОКИРОВ
ка муфты свободного хода и включе
иие пр"вода переднего моста проис

ходят автоматически, когда частота 

вращеиия ведущих колес заднего 

моста вследствие их проскальэываиия 

"а 3-5 % превыеит частоту враще
IIИЯ передиих колес . Включеllие мо 
жет происходить как на высшеА сту' 
пенн, так и lIа ниэшеА. П09ТОМУ в слу
чае раэблокнрованноА муфты 113 ннэ
шеii ступен" эа;IIII1А мост может ока
ЭЫ9атьея под деilствием эиачитеЛhllOГО 
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Рис. 9.15. РОJlИКО8аА М)'фта clo6oAlloro 
хода jl.JlЯ OIlтомати"еского IКJlIO"еиия пс

pejl.tlero моста 

крутящего момента, что следует учи

тывать пр" проектированин транс

миссии. 

Кинематическое рассогласование ро
ликовой муфты иногда обеспечивают 
в результате соответствующего увели

ЧСIIИЯ передаточного ЧJfС.,а главной 
передачи передиего моста. В этом слу
чае дополнIIтслыlяя J1ередача ие тре

буется, и зубчатая муфта 4 может быть 
соединеиа lIеПОСРСДСТОСlIlIО с ВaJlОМ 

привода заДIlСГО моста. 

Система автоматического включен и я 
J1РИВОД3 J1ереднего моста, основанная 

на нспользовании роликовоА муфты 
свободного хода, не получи.,а широ
кого распространения вследствие 

функциональных недостатков такого 
привода и иебо.1ьшоli долговечности 
муфты. 

10 

Карданные п~редачи 

10.1. КИНЕМдТИЧЕСКИЕ 
И КОНСТРУКТИВНЫЕ СХЕМЫ 

Карданная передача автомобиля
это механизм трансмиссии, состоящий 
из одного или нескольких карданных 

валов и карданных шарниров, пред

назначенный для передачи крутящего 
момента между агрегатами, оси валов 

которых ие совпадают или могут изме

иять свое относительное положение 

(рис. 10.1). 
Основиыми элементами карданной 

передачи являются шарниры, которые 

подразделяют по кинематическим 

свойствам на карданные шарниры 
неравных и равных угловых скоро

стей, а по наличию фиксированных 
осей качания - на полные и полу
карданные шарниры. 

Подным карданным шарниром на
зывают шарнир, имеющий фиксиро
ваиные оси качания, полукарданным 

шарниром - шарнир, не имеющий 
фиксированных осей качания . Упругие 

полукарданные шарниры допускают 

угловые отклоиения осей валов до 50, 
а жесткие - до 2" и некоторое нх 
продольное перемещение. 

В трансмиссиях современных авто
мобилей преобладают полиые кардан
ные шарниры, осевая компенсация 

в которых обеспечивается установкой 
на шлицах карданного вала скользя 

щей вилки. 
На рис. 10 .2, .a показана схема кар

данной передачи,. получившей распро
СТранение на двухосных автомобилях 
с одним задним ведущим мостом. 

Мощность от коробки передач 1 пере
дается к заднему ведущему мосту 5 
через два карданных вала 2 и 4 и три 
шарнира. Последний вал имеет про
межуточную опору 3. 
двухосные полноприводные авто

мобили имеют три двухшарнирные кар
даниые передачи (рис. 10.2, 6). В этом 
случае между карданными передачами 

устанавливают раздаточную коробку 6. 
На рис . 10 .2, 8 показана схема транс
миссии автомобиля с ИНДИВllдуаль-
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Рис. 10. 1. Кардаиные передач н 

а - с шаРНllрами. имеющнми крестовииу; 
б - двухшзрииризи ПРНВОД8 ведущего 
управлиемого колеса с иеЭ8ВИСИмОЙ ПО/l,
веской; г - с шаРНИРОII. нмеющим кре
стовину. н с упругнм полукарданным 

шарниром ; г - с жеСТКИМII полукардзи

ными шарнирамн; I и Z - полиые кар
данные шарниры соответственно нерав, 

ных и равных угловых скоростей; 3 н '* -
соответственно упругий и жесткий полу
кардаиные шарниры иеРВDИЫХ угловых 

скоростей 

ным приводом мостов . Карданная пере
дача заднего моста 5 имеет два кардан
ных вала 4 и 7, четыре шарнира и про
межуточную опору 3 . Карданные ва
лы 2. 9 н 10 обеспечивают привод со
ответственно к раздаточной коробке 6, 
промсжуточному 8 и псреднему // мо
ста\{ . 
В современных полноприводных ав

томобилях примеияют схему с проме· 
ЖУТОЧIIЫМ проходныи мостом 

(рис. 10.2, г). В этом случае кардаи
иый вал 4 обеспечивает привод до
ПО"IНИтельиого редуктора /2, от ко
торого мощность раздается непосред

ствснно к промежуточному 8, а через 
карДlIIlныА вал 7 к заднему мо
стам. 

~- 8) ~ 

'~\\\ 
~г)~~ 

~~ , 
IJ . д) 1] 

Рнс. 10.2 . Схемы кардаиных передач 

Для привода ведущего управляе
мого колеса используют конструкцню 

(рис. 10.2, д), в которой нмеется не
сколько шарннров /3 с промежуточ
ной опорой 3 и ШЛИЦЕ'вым соедине
нием 14. 
Нанбольшее распространение в кар

данных передачах получила промежу

точная опора (рис. 10.3, а) с одним 
радиальным шарикоподшипником /, 
внутренняя обойма которого установ
лена на карданно\{ валу 2, а внешняя -
в резиновой втулке 3. Втулка с по
мощью КРОlIштеЙllа 4 крепится к раме 
(несущему кузову) автомобиля. 
Промежуточную опору с двумя под

шипниками (рнс. 10.3, 6) устана8.'lИ
вают при значительных ОТНОСНТeJlЬНЫХ 

перемещеннях агрегатов трансмиссни, 

соединенных карданным валом, или 

при не возможности соединнть агрегаты 

одним валом (например, д_~я прнвода 
заднего моста трехосного автомобиля). 
Вопрос о необходнмости промежуточ
ноА опоры в карданноА ПЕ'редаче ре
Ulается при опреJ\eJlении ДОПУСТlIмоА 
Длин", кардаllllOГо вала . 
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Рис. 10.3. Проме.уточные опоры: 
а - с OAIIIIM ПОДШИПНИКОМ ; 6 - с ДВУМН 

ПОДUJIIПНИКnМИ 

10 .2. ОСНОВНЫЕ ПДРДМЕТРЫ 

По:( длиной Lи карданного вала по· 
НИМl1ЮТ расстояние мrЖ;1У центрами 

шипов крестовин карданных шаРНII

ров, установленных на концах дан

ного Ba_~a . ДОПУСТНМУIO ДЛIIНУ Lи max 
карданного ва,1а опреде.1ЯIOТ исходя 

113 критической частоты вращения по
следнего . Под критической частотой 
вращения понимают частоту, при ко

торой происходит потеря устойчи
вости прямолннейноii формы оси вра
щающегося вала . Критическая частота 
вращення карданного na.~а (об/мин) 

Пир = 1,185 107 V п2 + d2!L. ~ , (10.1) 

где D и d - соответственно наружный 
и внутренний диаметры каРllанного 
вала, СМ . 

В соответствии с ОСТ 37 .001.053-74 
«Валы карданные. Технические требо
вания к установке . Нормы дисбаланса» 
допустимой является длина, при ко
торой максимальная частота вращения 
карданного вала , соответствующая мак

симальной скорости движения автомо
биля, не превышает 70 % расчетной 
критической частоты вращения вала . 
Исходя из этого, допустимую длину 

вала рассчитывают в с,~ед)'ющем по· 

рядке. 

1) Определяют максимальную 'Ia
етоту враЩЕ'IIНЯ карданиого пала 

nиmа~ 2 , б5t10mа~IIВ_И.·'J(О , (10 .2) 

1',1e uп_и - передаточное ЧНС.10 от кар' 

,'1аllllOГО вала к ве:tуЩим КО.,есзм; 

t'a m8~ - максимальная скорость дви' 

жения автомобиля, км/ч . 
2) Находят расчетный крутящнй мо

мент на карданном валу на ниэшей пе
редаче в коробке пере,'1ач 

м = М1иl, (10.3) 

где М 1 - крутящиА момент на веду
щем валу коробкн передач, Н· М, дЛЯ 
механических трансмиссиА М1 = 
= М" max - макснмальный крутящий 
момент двигателя, для гидромехаииче

ских траисмиссий М1 - максималь
ный крутящиА момент на ва.1У турбииы 
гидротрансформатора при коэффи
циенте траисформации, соответствую · 
щем кпд траисформатора, равиом 0,7; 
и, - персдаточное число коробки пе
редач на ниэшей передаче . 

3) ' Выбирают размеры иаружного и 
внутреинего диаметров кардаиного 

вала. Для этого используют данные 
таfiл . 10. 1, в которой прнведены 
размеры сечсниА труб по 
ГОСТ 5005-82 и значения крутящих 
моментов , соответствующие статисти

ческим уровиям напряжениА круче 
ния в кардаииых валах грузовых 

('1( = 100+ 120 МПа) и легковых 
('И :;= 25+ 55 МПа) автомобнлеА, или 
данные табл . 10.2, в которой указаиы 
основные размеры элементов кардан

ных передач . 

4) ОпределЯIОТ допустимую ДЛIIНУ 
карданного вала (в см) 

[.иmах = у"О,83 . 107 V D2 + d?/nиmах. 
( 10.4) 

Значення D и d в формулу (10.4) 
подставляют в сантиметрах. 

УгАЫ установки карданных вадOlJ 
влияют на напряженность работы кар
даиной передачи, а следовательно, 
11 на срок ее службы. Углы установки 
валов, соединяемых шарниром иерав

ных угловых скоростей, не должны 
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45 2,5 
46 2,5 
55 2,0 
55 2,5 
55 3,5 
63 3,5 
66 2,0 
71 1,8 
71 1,8 
71 2,0 
71 2,1 
71 2,2 
71 2.5 
71 3.0 
82 2,5 
82 3,0 
82 3,5 
82 4.0 
94 3,5 
94 4,0 

100,5 8,0 
104 4,0 
104 4.5 
104 5,0 

ОСНОдные параметры 

10.1. Раэмеры сечениil труб карданных валов 
и ИХ lIагруэочная Сllособность 

Момент Полир· 
МИ (Н·м) при 't 

сопротив- иый 
леНIIЯ момеит 

круче- ииерции 

ННЮ W't' сеченни 100-120 25-55 
см' J't' см' .'1 Па МПа 

8.44 21,10 844-1 000 211-464 
8,81 22,46 881-1050 220-484 
9,87 29,13 977-1 180 247-543 

12,47 37,40 1 247-1 500 312-686 
17,82 55,23 1 782-2140 445 -979 
23,16 81,06 2 316-2 780 579-1273 
14,12 49,43 1 412-1 "100 353-776 
12,97 48,11 1 297-1 560 324-712 
14,63 54 ,57 1 463-1 750 366-805 
16,30 61,14 1 630-1 950 407-895 
17,15 64,48 1715-2060 429-943 
17,99 67,83 1799-2180 450-990 
20,54 78,05 2054-2 460 513-1128 
24,84 95,63 2 484-2 980 621-1366 
27,26 118,6 2 726-3 280 621-136& 
32,9~ 144,9 3 293-3 950 621-1366 
38,67 172,1 3 867 -4 640 621-1366 
44,51 200,3 4 451-5 340 621-1366 
50,51 255.1 5 051-6 050 621-1366 
58,08 296,2 5 808-6 950 621-1366 

101,50 571 , 0 '10150-12200 621-1366 
70, 76 396,3 7 076-8 500 621-1366 
80,03 452.2 8 003-9 600 621-1 З66 
89,40 509,6 8940-10700 621-1366 
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L K l11ах' СМ 

при II K тах' Об/МИН 

зооо I 4000 I 5000 

134 116 104 
137 119 10& 
149 129 115 
150 130 116 
151 131 117 
161 139 125 
162 140 126 
168 145 130 
168 146 130 
168 146 130 
169 146 131 
169 147 131 
169 147 131 
170 147 132 
181 157 140 
182 158 141 
182 158 141 
183 159 IИ 
195 169 151 
195 169 151 
202 175 157 
205 178 159 
ZОб 178 159 
~06 178 160 

быть меньше 10 из·за опасности БРII
иеллнрования н при иоминальной на
грузке в статическом состоянин авто

мобнля ие должны быть более 30_ 
для легковых аотомобилеА, 40 - для 
грузовых автомобнлеА н автобусов, 
80 - для автомобилеА высокоА про
ходимостн, Указанные ограничення 
прнняты для обеспечеllНЯ высоких 
значеииА кпд карданной передачн, 
большего срока службы шарниров. 11 
умсньшения степеНlI иеравномеРllOСТII 

вращения карданного ва.1а . 

ведущего 1 11 ведомого 4 Ba.~OB в зао,,
СИМОСТlI ОТ расположения ВIIЛОК на 

концах карданных валов 2 11 3 обеспе
чивается при соблюден 1111 условиii, 
указанных в таб.1. 10.3. Так как во 
время движеНIIЯ автомобнля углы 1'23 
и 'I'з. в трехшаРНIlРНОЙ передаче могут 
меняться при ПОСТОЯIIIIОМ угле 1'12, 

Синхронное вращение ведущего 11 
ведомого валов кардаиноА передачи 
достигается при следующих условиях : 

в двухшврнирноА карданноА пере
даче (рис. 10.4, а, б) углы Ytl и У.з 
между кардаиным валом 2 и сot'диняе
мыми им валамн / и 3 должны быть рав
ными, а внлки шарниров на концах 

кардаиного вала при сборке необхо
димо устанавливать о оДноА плоскостн; 

в 'трехшарнирноА карданноА пере· 
,1i1'IC с промеЖУТО'IIlOrI опорой 
(Р"С. 10.4, 19) синхронное вращсние 

liz Z J 

~ 
0.1 

г,/ 

~ 
1) гн 

z . ] + J 8) ? 'i. 

!~~ .. , ~"! од r .. ...liЭ .... ~-..., ~ • J 

1) --- 4
J

' r 6) 

PIIC. 10 . 4. (; ~~МИ раСItОJJ()III~НИЯ .8 .~O. kllP
даИllоi\ ПСР~Аа'lI' 
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10.2 . Оско,кы, размеры •• "'НТО' ,аРА'ННЫII ".ре ...... 
ф 

а. 
... 

• I 
9 ... 

g 
Q. • 

СоеАмннемые [/С' ММ Автомобиль М. Н,м .. ;; 
агрегаты :11 со 

:1 с"': 
Q. ... 

:11 :11 С," ... 
:11 :11 с Q.~ .,. 
.,; Q ... ,. 

ВАЗ · 2101 СЖНГУЛII' кп-по 324 66 2.0 606 -
ПО-ЗМ 324 66 2.0 785 1 

'МОСКВИЧ ·2140. КП-ЗМ 386 71 1.8 1164 11 
ГАЗ·24 КП-ЗМ 540 69 2.5 1208 111 
УАЗ'451М КП-ЗМ 680 45 2.5 864 11\ 
УАЗ'452 РК-ЗМ 680 46 2.6 716 11\ 

РК-ПМ 650 45 2.5 685 111 
ГАЗ· 53А кп-по 1842 71 2. 1 1240 \У 

ПО~ЭМ 1842 71 2.1 1295 'У 
ГАЭ · бб · ОI кп-рк 1842 71 2.1 589 \У 

РК-ЭМ 1666 71 2.1 1086 \У 
РК-ПМ 1262 71 2.1 1062 \У 

ЭI!Л · 130 кп-по 2960 71 3.0 711 V 
ПО-ЭМ 2960 71 3.0 1426 V 

сУраЛ·З75Н. кп-рк. 2843 - - 308 У\ 

РК-П~М З972 82 З.5 112З У\ 

ПI(М- М 2186 71 2.5 765 V 
Р -ПМ 1930 71 2. 6 1080 V 

КамАЗ · 5320 кп-пgм 4930 82 З.5 862 У\ 
ПрМ- М 2465 71 3.0 511 V 

МАЭ · 5335 кп-эм 3740 82 3.5 1704 УI 
КрАЗ - 255БI рк-по ЗОб4 82 3.5 1168 У" 

по-эм 30б4 82 3.5 863 VI1 
РК-ПМ 2З48 . ' 82 3.5 1083 VI1 

БелАЭ·540А д-ср 1350 - - 241 VI1 
кп-эм 6750 101.6 6.0 856 У1Il 

БелАЗ - S48А д-ср 1800 - - 211 VI1 
кп-эм 8520 101.5 6.0 872 УНI 

При м е ч а и и е, КП - коробка передач; по - промежуточная опора; рк
раздаточиая коробка; ПрМ - промежуточный .,ост ; ЭМ - заАНИЙ .,ост ; ПМ - перед
ниА мост; Д - двигатель; ер - согласующиА редуктор . 

то полной синхронизации вращения 
валов 1 и 4 достичь нельзя . Однако 
синхронизация тем блнже к полной. 
чем меньше угол 1'12. поэтому рекомен-

дуется угол 1'12 выбирать в преде
лах 1_20; 

в четырехшарннрной карданной пе-
редаче с промежуточной опорой 

10.3. Vсловня сннхрОИНОfО вращення .едущего И ведомого в.лов 
трехwариириоА маРАанноn переАа .. и 

Взаимное расположение вилок 
Ila KOH~ax карданиых валов 

(см. рис. 10.4. е) 

2 

Под углом 90· 

В одиой плоскост и 

То же 

3 

в одноА плоскости 

Под углом 90· 

S одн ой плоскости 

Условие СИIIХРОННОГО вращения 

cos у .. СО$ i'1~ = cos у •• 

COS i'1' CoS у .. = СО$ i'11 

соз '1' .. С"5 '1' .. = cos " .. 



18.4. Осно.иые p&l88pw • ооваите.и Dlарниро. неР •• ИЫII YfJlOBWII с.оростеА (рис. 10. 6) 

ТIIПОРВЗ·~Р 

HB •• e.o.8RII~ 

1 1 I I 1 1 1 1· 

1 II 111 III IV V ' i l VII VIII 

Раз .. ~рlol • ... : 
Н 57.170 14.20 80.0 80.0 90.0 108.0 121.0 147.0 165.0 

d 14.725 15.23 16.3 16.3 22.0 25.0 33.б5 33.65 45.0 

Н, 
4 

64.260 55.00 60.0 - - - - - -
Н. - - - - 98.0 118.0 . 135.0 155.0 173.0 

В 36.000 45.00 40.0 40.0 50.0 65.0 74.0 86.0 85.0 

D 23.823 28.00 30.0 30.0 35.0 39.0 50.0 50.0 62.0 

Подwипннк 904902 704902 704702К2 Т04702КУ2 804704 804805 804907 804707 804709 
, 

Чнсло нгл 22 29 20 26 29 38 38 50 

ДHa"~Tp НГЛЫ, •• 2.4 2.5 2.0 3.0 3.0 3.0 3.0 3,0 3,0 

Длнна НГЛЫ, .м 10.0 12. 5 13.8 13.5 18,0 18.1 18.0 24,0 24.0 

ГРУЗОПОАЫ.ВОСТЬ под-

шипника; 

Анна .. нческа •. С· кН 
8.0 7.2 7.7 7.7 13.7 14 . 5 16.5 21.0 31,5 

8.5 8,0 ""8.Б 8.5 15,0 16.0 18.0 23,0 З5.О 

статнчrска. Со·. кН 
4.5 5,0 6 ,0 6,85 11,0 13.0 17 .0 20,0 27,0 

lI:2 12,5 15:0 17.т 28.0 ЗГО 43,0 so.o 67.0 

• в е ••• еввтие увазавы авечеВНI1 ""'11 ВСОМ вев •• ВWClUей KaT~ГOPHH качества; ** значенни в знаменателе - ДЛЯ ПОДШIIПНlIка, 
работаlDщего в режвме каЧ8Тv\ЬВОГО AII .. е •••• 
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а) 6) 

Рнс. 10.5. Огно.ные размеры карданного 
шарннра 

(рис. 10.4 . ,' . д) СИIIХРОНllое вращение 
не только конечных валов I н 5. но 
также н вала 3 промежуточной опоры 
возможно прн соБЛlOдении указанных 
выше условий для каждой из двух 
дв)'хшаРIIИРНЫХ передач, составляю

щих четырехшарнирную. в отдель 

ности. 

Если углы устаиовки карданного 
вала указаиы в двух взаимио перпеи-

дикуляриых ПЛОСКОСТIIХ, то 'v = 
lr 2 2 

= V Угор + У.ер· 
Осиовные размеры крестовии 

(рис. 10.5, а) и вилок (рис. 10.5, 6) 
карданного шарннра стандартизованы 

н должны выбираться из чнсла указан
ных в отраслевом стандарте 

ОСТ 37.001.068-76 «Шарннры кар
данные неравных угловых скоростей. 
Основные размеры и технические тре
боваиия» (табл . 10.4) . 
В качестве определяющего размера 

Kl1pAaHHOro шарнира можио прииять 

размер Н между торцами крестовин 
(рис . 10.5, а) . Значеиие Н должно 
быть равно или больше меньшеА нз 
велнчин 

3/- 3 / 
1.57}' М нли 1,57 J' 85Gсц'Ио<Р/Uo, 

10 .5. П:араметры .. рестовин карданных шарннро. 

HS 
GWB FSC 

МАЗ (СССР) 
GWB FSC (Велн -

Параметрt.t (ФРГ) (ПНР) (ФРГ) (ПНР) кобрн-
таннн) 

Пе рсдаваемый момеllТ М . к Н · м ~.2 4,3 ~.~ 5.2 5.2 5.6 6.6 
Высота по шипам Н . мм 117. 8 126.0 127.0 121.0 123.0 I~O.O 146.8 
Диаметр шнпа dш . мм 27.83 35.25 29.46 33 .. 65 30.55 35.25 33.50 
Коктактное " а пряжеНllе по лн- 2876.8 2418.6 2868.1 2876.8 3075.1 2133.4 3008.7 
нни касания иглы с шипом ан. 

МПа 
Нагрузк а "а подшипн и к Р . кН 42.86 42.07 41.04 50.39 52.00 48.19 56.ЭS 
Грузоподъемность подшнпника : 
статнческаR СО . )( Н 38.20 58.0 40.21 55 . 10 50.75 58.0 55.24 
дин а мическая С. кН 20.65 30.84 21.39 29.79 28.20 30.84 30.41 

g:- С Ь р: g:- g:- с u 11- :0:_ U U 110 
U е .. " u :I: u е 
~ " .. ~ t: ~ Параметры 01:0: -ta . JЖI .. ta м _О- м м 
< ~ VJ:o: < U < ~ VJ 
~ 1:) :x:.g- ~ u. ~ 1:) 

Передаваемый момент М. кН , м 6.8 7.5 9.45 9.5 10.5 12.5 12.5 
Высота по шнпам Н. мм 1Н.0 14З.8 159 .5 165.0 165.0 175.0 196.0 
Днаметр шнпа dш . мм 33.65 32.44 42.70 45.00 40.019 46,80 37,90 
Контактное напряжение по ли · 2757.7 3075.7 2829.7 2710.0 3015.7 2613,5 2810,8 
нни касання иглы с шнпом ан . 

МПа 
Нагрузка на подшипннк Р, нН li6.1 О 62.50 69.23 67.28 14.63 82.64 75.21 
Грузопод-ьемность подшипника : 

статическая С •• к Н 59.69 53,65 69.05 72.60 65,25 69,67 90.84 
дннамичеСI(ая С. кН 32,27 29.26 35 .30 35.79 33,35 49,4\ 49.55 

-- - -
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где М - момент, Оl1реДCJIяемый по 
формуле (10.3); Осц - вес, приходя
щи Ася на мост, к которому подводится 
момент через рассчитываемую кардан

ную передачу, при полной нагрузке 
автомобиля, кН; <р - коэффициент 
сцепления шин с дорогой, q> = 0,85; 
ио - передаточное число главной 
передачи. 

Определенный таким образом раз
мер Н соответствует карданным шар
нирам автомобилей с карбюраторны.ми 
двигателямн. Если же крутящий мо
мент перелается от дизеля, то необ
ходимо величииу М умножнть на коэф
фициент, равный 1,2. Зная размер Н, 
по табл. 10.4 выбирают соответствую
щий типоразмер карданного шарнира. 
Предварительный выбор типоразмера 
шарнира можно также производнть, 

ориентируясь на уже имеющиеся кои

струкции (см. табл. 10.2). Основные 
параметры крестовин некоторых кар

данных шарниров приведены в 

табл . 10.5. 
ПредваритCJlЬНЫЙ выбор вида шли· 

цевого соединения вилки KapAaJjHoro 
шарнира с валом и его параметров 

производят , ориентируясь на данные 

существующих конструкций. Выбран
ные параметры должны соответство

вать ГОСТ 6033-80, ГОСТ 1139-80 
И_1И отраслевой норма_1И автомобиле
строения ОН 025 333-69. Пос.1е вы
бора размеров деталей карданиоА пе
редачи выПолияют проверочиые рас· 

четы. 

10,3. РАСЧЕТ ДЕТАЛЕА 

При расчете fCpecmoвu1Ull fCapaaHHOIO 
шарнира опреде.'lllЮТ следующие пар.· 

метры. 

t . Расчетный КРУТIIЩНЙ момент М 
иа .карданном валу. Пр" расчете кар· 
данных передач автомобилеА с колес· 
ной формулой 4Х2, а также кардан· 
ных передач, расположенных между 

коробкой передач и раздаточной ко
робка!! н.'Iи проходиым мостом ТCJIежки, 
в качестве расчетного ПРИНIIмают мень

шиА из двух моментов иа карданном 
валу : onpe.1e.1eH IlOro по двиг ателю М 1'. Д 
Н по сцеплению ведущих колес МНф • 
При расчете кардаиных пере.1;1Ч много· 
ПРИВО,1ных автомобнлеli. распо.10жен
"ЫХ за_~раз;\аточноr. коробкой, u Кij-

честве расчетного монеllта кардаююй 

передачи принимают М"ф. 
2. Условно сосредоточеllНУЮ нор

мальную силу, действующую в сере
дине шипа, 

Рш = IOЗМ/(lк cos 1'), ( 10 .5) 

где М - n Н· м; 'к - расстояние 
мсжду серединами игольчатых роли

ков противоположно расположенных 

карданных подшипников, мм 

(рис. 10.5, а); l' - угол установки 
карданного вала . 

3. Напряжение изгиба шипа в се
чснии А-А (рис . 10.5, а) 

a 11 = Ршh/W а' 

где h - плечо силы Рш , мм (опреде
ляется исходя из того , что сила при

ложен а в сере;ЩIIС IIгольчатого ролика 

карданного подшипника); Wa - мо
мент сопротивления сечения шипа, 14М3, 
дЛЯ шипа без отверстия для смазыва
IIИЯ Wa = О, Id~, л.ля Шllпа с отвер

стием do для смазывания 

Wa = O,ld~ [1 - (dо/dш)~J. 

Оценку напряжснного СОСТОЯflllЯ 
шнпа IIрИ изгибе пронзводят, сопо 
ставляя значсния al\ со срединм стати
стическим уровнем иаПРЯЖСНIIII из 
гиба в Bblno.~HeIlHbIx конструкциях 
(all = 200+300 МПа) . 

4. Напряжение среза шнпа в сече
нин А-А (рис. 10.5, а) 

't. -= 4Р w/( :td~) ИJ!И 

Т • ., 4Pw/[ n (d~ - d~)]. 

НапряжеИ!!1I среза шипа в BblnO.'lIeH· 
НЫ)! конструкциlIX находятс" в преде· 

ЛIIХ т. =: 60+ 100 .чПа. 
в вuлке luapHupa ВОЗНИК8ЮТ напря· 

жения изгиба " кручеИIIЯ. Под деА· 
ствием силы Рш , при.~ожеИIIОЙ иа 
плече а, напряжение изгиба 

аи = Pu1a: W(J' 

НаПРЯЖСlIIlС КРУЧСIIIIЯ n ОП:JСIIOМ 
сечеЮII! Б-Б (pIIC . 10.!), и). 1I031111каю
щее по.1I\ГlkТВИГ~1 CII.11~ РIII • 1111I1.10ЖГIl-
11011 Ila П_1СЧС (, 

"'1 ('III( 'Г\ . 
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IОС 

Рис . 10.6. 3ависимости суммариой 1tавивв
Jlеитиой ТIIГОВОЙ СИJlW от ПОJlИОГО веса 

ввтомоБИJlII 

Моменты сопротнв.~ения зависят от 
форыы опасного сечення Б-Б. Во 
многих CJJучаях оно может быть за
менено прямоугольником с разме

рами Ь и l (рис. 10.5, 6). В этом случае 

W o = lh2/6 и Wt = klb2 • 

Для отношений l/Ь, равных 1; 1,5; 
1,75; 2; 2,5; 3; 4; 10, значения ко9ф
фициента k соответственно равны 
0,208; 0,231; 0,239; 0,246; 0,258; 0,267; 
0,282; 0,312. 
Напряжения в выполненных кон

струкциях находятся в с:ледующих 

предe.nах: 0.'- 50+80 fy\Па; '111-
-= 80+ 160 МЛа. 
При расчете Ш0А6'1aJnbUC noдшun· 

/(/UC08 IC4рдан/(ого шар/(ира опредМЯIOТ 
с:ледУlOщие параметры. 

1. Эквивалентный крутящий момент 
на карданном I&nУ 

Ми .• = PII• ""O/Ull-II, (10.6) 

где Рм• , - 9квивалеитиое тяговое уси
лие на колесах автомобиля, мощность 
к которым подводится через рассма

триваемый вал, Н. 
Эквивалентиое тяговое усилие 

Рн . 8 = PR • эIGср/GсрI, 

где Оср - вес. приходящийся на ко
леса автомобиля, к которым мощность 
передается через рассматриваемый кар
данный вал; Gq>:t - вес, приходящийся 
H~ все ведущие колеса автомобиля; 

Р"., J: - суммарное эквивалентное тя· 
говое усилие на всех ведущи:< колесах 

автомобили. опредe.nяемое в зависи 
мости от ПОлного веса автомобиля 
(автопоезда) а. (рис . lО . б). 
Приведенные иа Р"С . 10 .6 зависи ' 

мости 2, 3. 5, 7 относятся к грузовым 
автомобилям (4х2) и автобусам, экс, 
плуатируемым в CJJедующих УCJJовиях : 

по асфальтированиым дорогам равнин
иой местности (кривая 7); по асфаль
тированным дорогам пересечениой ме
стности, а также по дорогам с булыж
ным, щеБСJlОЧJlО гравийным покрытием 
и улучшеиным грунтовым (кривая 5); 
в городских условиях (кривая 3); 
по грунтовым дорогам иеудовлетвори 

тельного состояния (кривая 2). Кри
вая 4 относится к грузовым автомо
билям (автопоездам) в случае их ра
боты иа дорогах различного вида при 
следующем распределении последних : 

20 % - асфальтироваllные равнин
ной местности ; 20 % - те же пере
сеченной местностн; 25 % - булыж
ные, щебеиочные , гравийные, улучшен 
ные грунтовые; 25 % - естественные 
грунroвые; \о % - городскне. Кри
вая 6 - для магистральных грузовых 
автомобилеА (автопоездов) общим ве
сом свыше 160 кН при работе только 
на асфальтироваиных дopoгa~ кри
ваи 1 - для автомоБВJIей повышенной 
проходимости. дли легковых аатомо
билей с колесной формулой 4х2 ре
комендуете. пользоватьс. КРИIОЙ 4, 
I дл. IlтомOCSилеЙ-СIМОСВ&nОВ - Кри· 
вой а. 

2. Радиальную нагрузку НI подшип
НИК (В Н) 

Р,. - 101MK• Iтк COl у). (10.7) 

З .. Фактор качатeJIЬНОГО движеиии 
в подшипнике 

n = у/а., 
где а. - центральный угол между 
игольчатыми роликами, а. = 360/z; 
z - количество игольчатых роликов 

в подшипнике (см. табл. 10.4) . 
ЕCJJИ n > 1 и является дробным чнс

лом, то его значение округляют до 

меньшего целого ЧИCJIа . Если 0,9 < 
< n < 1, то принимают n = 1. 

4. Поправочный КОЭффициент Ка.. 
Прll n = 012 + 0,9 Kq, = 0,83 (n + 
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+ 1); IIрИ n;;;э: 1 KfI, рассчитывают 
по формуле 

т 

Ка. = 1 + ~ соsз ,7jrx , 
j=l 

где j = 1, 2, З, ... , т. 
При 11 < 0,2 производят проверку 

подшипника ТОJlЬКО по статичес-

кой грузоподъемностн. 
5. Коэффициент Ки , учитывающиii 

ВЛИЯИllе качатеJlЬНОГО двнжения н·а 

срок ('Jlужбы подшипника, 

КК = O,lz/Ka· 
6. Усталостный износ ПОДШl\пника 

(в условных единицах), иакоплен 
ный за 1 км пробега автомобиля, 

R10 = IOЗUв_н (RгэКТКб)3'З3/(2ПГко), 
где к т - температурный коэффи
циент, при рабочей температуре до 
100 ОС Кт = 1, при 125 ос КТ = 1,05, 
при 150 ос Кт = 1,10; Кб- коэффн
циент безопасности , Кб = 1,1 -+- 1,2. 

7 Расчетиый срок службы иголь
чатого подшипника шарнира (в KЦJ!O
метрах пробега автомобиля) 

So = 105ККС3 ' З3/RlП' 
где С - динамическая грузоподъем
ность подшипника, Н. 
При ОТСУТСТIIИИ данных С можио 

определить по формуле 

С :а Ar'l/3dplp• 8ф' 
где dp • lp •. ,. - соответствеиио ДИ' 
.метр И 8фСректнвиn длии. (длина 
контакта) игольчатого ролик., мм; 
А - постояниыА коsффициеит, А - 40 
для игольчатых роликоподwипни, 

ков бе" сепаратора в А -= 60 для под· 
wипников с сепаратором. 

Срок службы карданного подшип· 
иика ие должен быть меньше поло· 
IIИИЫ планируемого срока службы 
автомобиля до капитального ремоитi. 
ИгольчатыА подшипник прооеряют 

по статической . грузоподъемности. Для 
этого опрсделяют максима.'1ЬНУЮ ди

намическую нагрузку IIа подшипник 

Рг} = РгэМи}/Ми . э, 

гдс Ми. , 11 Ргэ определяют по фор
МУJlам СООТВСТСТПСIIНО (10.6) и (10.7); 
MJlJ- максима,1ЬНЫЙ дииаМН'lеский мо
MellT 113 кардаllНОМ валу . 

PIIC. 10.7. Схема • раС'1ету IIритическоА 
частоты вращеННR_кард.аииоrо вала 

Д.~я автомобилей с механической 
трансмиссией : легковых (4 Х 2) Миj = 
= 1,5Меmах~Щ; грузовых (4 Х 2) при 
аа ~ 150 кН мм} = 1 ,3Ме max~иI (где 
~ - коэффициент запаса колеса); гру
эовы.'«4 Х 2116 х 4)приGа > 150кН 
и ПО,1ноrIРИВОДНЫХ Ми} = 1,6Ми!р. ДJlЯ 
автомоБИJlей с гидромеханической 
трансмиссней , имеющих колесиую фор
мулу 4 Х 2, МИ} = МнКmахиI (где 
Ми - максимальный крутящий момент 
на насосном колесе гидротрансфор
матора; Кшах - максимальный коэф
фициент трансформации). 
Должно соблюдаться следующее ус

ловие: PrJ < Со. Для некоторых под
шипников значения Со указаны в 
таб.n. 10.4. При оценке статической 
грузоподъемности IIСПОЛЫУЮТ 'наче

иия СО СТОllщие в числителе. При 
отсутствии даниых СО можно опре
делитъ по формуле 

СО - 22zdplp• ,ф' 

При расчете труб", ICapдaHНOIO ,аАа 
ОПfе.дМIIЮТ слеДУlOщне параметры. 

. Критическую частоту вращеиия 
карданного вала по формуле (10.1). 
Для кардаиного вала, имеlOщего труб
чатую часть и стержень (рис. 10.7), 
"ир следует рассчитывать по формуле 
(10.1), подставляя вместо Lи приве
денную длину вала 

Lnp = l 'TfI + lTP' 

где LTp - длина трубчатой части вала, 
м; /тр - ДЛИII! трубы, заменяющей 
стсржеllЬ, м, 

(Т(! = LC.T~ / VDI + dl/dcr i 



238 Карданные nrредачu 

[ст , dCT -- сооrllетстпеllНО УС.l0Вllая 
длина и диамстр стержня, м . 

2. НапряжеllllЯ кручения трубы 
под ДСliствием pac'leTHoro момента М 
11 максималl.НОГО динамического мо

мента Ми} 

'rи = M/W t If 'rиj = Ми}/Мt · 

Моменты сонротнвления стандарт
ных труб указаны в табл . 10.1. Для 
иестандартиой трубы Wl: рассчитыва
ют по формуле W1: = n (D·- d~) /(lБD) . 
Наllряжения круче"ия НС ДОЛЖIIЫ 

превышать 300 МПа. 
3. Угол закручивания трубы кар

данного вала под деЙСТDнем расчет
ного момеита М 

Qи ""' о 180М LTP/(J l:Gn) , 

где Jl: - полярный момент ииерции 
сечеиия, м·, для стандартных труб 
значения Jt прнведены в табл . 10.1, 
при расчете нестандартной трубы Jr; 
рассчитывают по формуле J t = 
= n (D· - d t )/32; G - модуль упру
гости при кручении, для стали G = 
= 8,5· 10-1 МПа . 

Условие жесткости ва.lа при кру
чении : еи ~ 3 + 90 на 1 м длины вала . 
При расчете шлицевого СОЕ'ДИ -

нения скользящей вилки определяют 
номинальное напряжение смятия асы 

боковых поверхностеА шлицев. Уело· 
вие прочности при ,мятии аси =
-15 + 25 МПа. 

d 

-;1 7 6 s" 

10.4. ШАРНИРЫ 
РАВНЫХ УГЛОВЫХ СКОРОСТЕЙ 

Карданныс шарниры равных уг JIO
вых скоростей пр"меняют для при
вода управляемых иедущих колес, где 

ОНII обеспечивают равномерное враще
Нllе колес при углах,\, между валами 

до 400 
СдооеннШ! карданнШ! ,uарнuры (рис . 

10.8) предстаиляют с060Й карданную 
передачу с двумя шар"ирами нерав

ных угловых скоростей, у которой 
отсутствует карданный вал, вилкн 
соедине"ы и распо.l0жены В одной 
П,lОСКОСТИ 11 углы наК.l0на равны, 

т . с. '\'1 ,== '\'2 ' для обеспечения по
сле;щсго служит центрирующее уст

ройство. ОНО СОСТОIIТ IIЗ сферичес
кой обоймы б, вставле"но:i в уши ре 
lI"е вала J, сфернческого сухаря 7, 
установленного на конце пала 4, 
11 реЗllНОВОГО защитного чехла 5 . 
Валы J и 4 имеют ПРОУШIIНЫ . Втулки 
2 соединяют ва.1Ы с составным" кресто
винами З. Крестовины установлены 
в корпусе шарнира 8 . 
Недостатками сдвоенного шарнира 

являются коиструктивная сложность и 
неполная синхронность работы . Кроме 
того, эти шарниры не могут передавать 

больших крутящих моментов вследст
вие ограннчення по давлению на 

иrолки . 

/(удаЧКDВыd шарнир (рис. 10.9, а) 
имеет две ВII,1КИ 2 И б, насаживаемые 
на ваnы / и 7 илн откованные, ними 

Рис. IQ.8. CAIO~HHыA Kap.ai\HHloljl шарннр 
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Рис. 10.9. I(улачковые шарииры 

как одно целое, два полуцнлиндрн

ческих кулачка 3 и 5, охватываемых 
вилками, диск 4, входящий в ЦИЛИНДРII
ческие пазы кулачков. Такой шарнир 
действует аналогично сдвоениому, в ко
тором первый шарнир создает неравно
мерность вращения, а второй ус'!'ра
няет эту неравиомерность, в резуль

тате чего приводной вал вращается 
равномерно. На рис. 10.9, б показаlJа 
другая коиструкция кулачкового кар

данного шаринра. В вилках 1 и 6 
этого шариира установлены два ку

лачка 2 и 4, которые соедииены между 
собой с помощью шипа 3, входящего 
в паз 5. 
Кулачковые шарниры отличаются 

простотой конструкции и способио
стью передавать крутящий момент до 
30 кН· м в результате наличия пере
дающих поверхностей большой пло
щади. Однако КПД этих шарннров 
ниже, чем КПД сдвоенных шарннров. 
Поэтому их устаиавливают в карте
рах или сиабжают спецнальными за
щитиыми кожухамн и смазывают. 

Шари/C08t;>Щ шарниры обеспечивают 
равенство угловых скоростей соеди
няемых валов в результате того, 

что их рабочие шарики всегда распо
ложены в биссекторной плоскости. 
Валы 1 и 3 шарuкового шарнира 

с делительными канавками (рис. 10.10) 
имеют вилки, в которых имеются по 

IleTblpe каиавки 1 и 11. В собраниом 
виде вилки расположены во взаИМIIО 

перпендикулярных плоскостях, а меж

ду инми установ.1еlJЫ шарики 2. Д.1Я 

5) 

Рис. 10.10. Шариковый шариир с дели· 
тельиыми каиавками: 

а - продощ,ныА разрез; 6 - детали 

центрирования вилок в одной из них 
на штифте 5 размещен центрирующий 
шарик 4 с лыской, которая нужна 
для обеспечения устаиовки рабочих 
шариков 2 при сборке. Применяют 
также шириковые шарниры, у ко

торых шарик 4 устанавливают без 
штифта 5. СреДlJие лииии каиавок 
(рис. 10.10, а) представляют собой 
окружиости равиого радиуса с цент

рами 01 и 02' которые находятся на 
одинаковом расстоянии от цеитра О 
карданного шарнира . В результате 
при любом угле между валами ра
бочие шарики удерживаются в плос
кости, проходящей через точки пере
сечения средних линий канавок и 
де.1ящеЙ пополам угол между осямн 
ва.10В . 

В зависимости от размеров шарниры 
этого типа рассчитаны на передачу 

крутящего момента 1,34 - 7,6 кН·м. 
Шариковые шарниры собирают с пред
варительным натягом, велнчина ко

торого зависит от размера шарнира. 

Сборка шарнира - селективная. 
Разновидностью рассмотренного 

шарнира является шариковый шарннр 
с прямолинейными канавками, ко
торыА допускает угловые и осевые 
перемещения соединяемых валов. 

На рис. 10.11 показана коиструк
ЦlIЯ шарикового шарннра, которыА 
состоит из виутреинеА обоАмы 1, 
сепаратора 2, шестн шариков 3 11 

чаШКII 4. Центры КР"ВИЗIIЫ канавок 
О. 11 02 расположеllЫ lIa одииаковом 
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РНС. 10.11. ШарнаоаыА шарннр С: •• Н •• -
к."н.переменного се.еННА 

расстоянии от центра О шарнира, 
Поэтому угловые перемещения валов 
вызывают подъем или опускание ка. 

навок, что изменяет положеиие ша

риков . В этой конструкции шарики 
удерживаются в биссекториоll плос
кости сепаратором 2. 
Разновидиостью последнего шар. 

нира является шарнир, поперечное 

сечение канавок которого не окруж

ность, как в первом случае, а эллипс . 

Конфигурация эллнпса такова, что 
лини" действия сил в точках кои
такта шариков с канавками состав

ляет 450 с направлением действия 
окружноА снлы (рис. 10.12). Центры 
пятен контакта шариков шарнира с по

верхностью канавок расположеиы при 

этом на определениом расстоянии от 

наружных кромок канавок чашки и 

обоймы, что предохраняет последние 
от смятия и позволяет выдерживать 

длительные динамические нагрузки. 

Шарниры этого типа могут передавать 
крутящий момент до 50 кН · м . 

1~III./. 1 2 Z . . .- . '~k 
3 . J . 45'. 

~ " I,~ 1 
о) 1) 

Рис. 10.12. С_е"8 распо .. о.енн. Ш8рна8 
а .8"88.е с nonepe'lllWM се .. еинем 

• форме: 

а - окружности; б - млнпса ; I 
чашка ; :l - шарик ; 3 - сепаратор; 4 
обойма; I - проекции ПАтна контакта 

Расчет сдвОеНlШХ карданных шар
ниров с крестовинами аналогичен рас

чету карданных передач с шарнирами 

неравных угловых скоростеА. 

В кулачковых шарнирах напря
жения смятия иа контактирующих 

поверхностях относительио невы

сокие вследствие значительной пло
щади последних . Внлки рассчитывают 
так же, как и в шарнирах иеравных 

угловых скоростей. 

Осиовные размеры и передаваемые 
pacqeTHble крутящие моменты для шар
ниров равных угловых скоростей, при: 
меняемых на отечественных полно

ПРИВОДIIЫХ автомобилях, приведены 
в отраслевой нормали ОН 025315-68 
сШарниры постоянной угловой ско
рости. Типы и основные размеры). 
В соответствии с п. 4 данноА нормали 
основные параметры шарниров рав

IIblX угловых скоростей должны соот
ветствовать показателям, указан

иым в табл. 10.6. 

10.8. ТнпораэмерныА РАД шарниров равны]( )'r.JIOBbllI СllоростеА 

Тип шарнира 

Пвраметр 

I кулачковый шариковый (дисковый) 

Расчетный крутящий момеит. кН . м 1.37 2,20 4,50 7,75 8,20 30,70 
Диаметр шарика (диска), мм 25,32 29,50 40,0 42,86 98,0 108.0 

Максимальный Дllаметр вращення 
(26. 50) 

98 109 142 156 122 140 
шарннра , ~fM 

Расстояние между иаружным\( тор· 96 109 134 144 J66 192 
цаии , мм 

Наружный Дlfаиетр вала, мм 32.0 35.0 44,5 50.0 55 ,0 62,0 
Нагрузка Иа передннй мост иН, не 10,0 15,0 27.6 35.0 4.0.0 55.0 
более 

- -
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Главные передачи и привод 
к ведущим колесам 

11.1. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ 
СХЕМЫ ГЛАВНblХ ПЕРЕДАЧ 

I 

Г лавнзя передача - меuнизм транс
миссии автомобиля, преобраэующий 
крутящий момент и расположенный 
перед веДУЩIIМИ колесами автомо

биля (ГОСТ 18667-73*). 
Главные передачи по числу, виду 

и расположению зубчатых колес под
разделяют на ОДlIнарные, двойные, 
конические, гипоидные, цилиндри

ческие, червячные~ центральиые двой
lIые. разнесенные двойные, двухсту
пенчатые. 

Кинематическая схема главной пе.
редачи определяет конструкцию ве

дущего моста автомобиля, и поэтему 
выбор схемы является одним из важ
ных этапов проектирования главных 

передач. 

Одинарная главная передача (рис. 
11.1) компактна, нмеет минимальные 
размеры и массу, невысокую стои

мость, проста в производстве и эксплуа

тации. ПрименеНllе ее ограничено ве
.1ИЧИIЮИ передаточного числа (Uo ~ 
:;:; 7) и lIесущей способlIОСТЬЮ зубча
того з:!цепления: при передаче боль
uюго кrутящего MOMtHTa lIеобхо
.1ИМО увеличивать МОДУ.1Ь зуба, а 
С.1е,lОвательно, и размеры зубчатых 
колес, 'ПО "РИВО.11IТ к уменьшеlIИЮ 

дорожного просвета. 

О,lинаРIlУЮ коническую главную lIe
ре.1:!ЧУ (rис. 11.1, а) пр"меняют на 
.1el'KOBbJX автомобнлях и грузовых 
ма.10Й грузоподъеМIIОСТИ, Более ши
rOKOC распространение получил:! ГII

IIОИ;\II:!Я главная пере,'(а'lа (рис . 11.1, б), 
06.1зд<Jющая РН.10М нреимуществ по 
сr<1ВНI:НИЮ с КОlIической: пооышеlI
ной lIесущей спосоБJIОСТЬЮ 110 кон 
TaKTJI!.:M lIаJIряжеJIIIЯМ. бо.1ьшеll 11_1ао 
II()('П,/f) раБОТlJ 11 бесшумностью, ИIЮГЛ:l 
ПРJI:IIсненис гипои.1II0Й пере.l:1'1II o(iy
С·.10В.1С'НО IIJ.lIIЧIIСМ ГИПOlциого OIC
Щ('IIIIЯ г: кзк ф"ктора. РИСlUирпю-

9 П ' р л, И. rl'.IUlKr~.'·la 

щего компоновочные возможности , В 
отечественном автомобилестроении этн 
передачи устанавливают на автомоби
лях семейства ВАЗ, «МОСКВИЧ», «80.'1-
га», ГДЗ-53А и др. 
Одинарную цилиндрическую Г.~aB

ную передачу используют на легко

вых автомобилях при поперечном рас
положеиии ДEIIlгателя . 

Некоторые зарубежные фирмы (на
при\!ср. Fоdеп. ЛIЫоп и Tatra) при
меняют одинарную 'li'рвячную глав
ную передачу (рис . 11.1, в), В этом 
с.'1учаЕ' можно ПО.1УЧИТЬ главную пе

редачу с передаточным ЧIIС.lОМ ио > 7 
Однако бо.lее низкий по сравнению 
с конической 11 гипоидной переда
чами КПД червячной передачи. мень
шая нагрузочная способность при Н'Х 
же размерах и несколько большая 
стоимость ПРОИЗВОJ\ства ограничивают 

область нрименення такнх передач, 
ЦентРЙАьная двойная главная пс

редача обладает большей нагрузоч
ной способностью по сравнению с 

. одинарной при тех же размерах ко
лес н позволяет получить бо.~ьшие 
передаточные чистl (Uo:Е; 12) без умеиь
шения ДОРОЖИОI'О просвета под кар

тером глаВНOIi пеРЕ'.1ачн, 
Центральные двойные r лавные пс

редачи ВЫIЮЛНЯЮТ по с.1едующнм схе

мам : а) вервая ступеНh коническая 

--k. ~ 
/ I '. .~. .~, 

+it (1t~ f~t1 
~~~ 

Р) ~ .~ 
Рис. 11.1. C.e",w OAII •• PН". г.х •• ны. пере· 

А·" 
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Рнс. 11.2. Схемы цеНТРаАЬНЫХ Д80llных 
гла_ных передач 

(гипоидная), вторая - цилиидри 
ческая (рис. 11.2, а) ; б) первая сту
пень коническая (гипоидная, червяч
ная), вторая - планетарная; в) пер
вая ступень планетарная, вторая

- коническая (гипоидная) (рис . 11.2, 
6); г) первая ступень цилиндрическая, 
вторая - коническая (гипоидная) (рис. 
11 .2, 8) . 
Б отечественном автомобилестроеиии 

наибольшее распростраиение получили 
передачи по схеме, представлениой 
на рис. 11 .2, а. Эти передачи могут 
быть «плоскими» : все валы располо
жены в горизоитальиой плоскости 
(автомобиль ЗИЛ-130) (рис. 11 .2,z); 
«пистолетного» типа : валы располо

жены в двух неперпендикулярных 

плоскостях (автомобиль КрАЗ-257БI) 
(рис . 11 .2, д); Г-образиыми: валы 
расположены в двух взаимно перпен

дикулярных плоскостях - горизон

тальной и вертикальной (автомобили 
«Урал-375Н» , ЗИЛ-131, КамАЗ-5320, 
рис. 11 .2, е). Последний тип глав
ной передачи позволяет получить 
наиболее компактный промежуточ
ный проходной мост тележки трех
осного автомобиля. 
При «плоской» главной передаче 

сокращается paccToRHlle между флан
цами крепления карданного ваЛII, что 

при небольшой базе автомобиля мо
ж('т' привести к большим углам на-
клона этого вала. '. 
Б случае Г -образной главной " пе

реilачи пара конических зубчатых 
колес размещена на" балкой моста, 

вследствие чего необходимо увели
ченне высоты пола кузова и соответ

ственио погрузочноА высоты плат
формы. 
С точкн зрения нагруженности опор 

промеЖУТОЧIIОГО вала преимущество 

имеет «плоская. схема, где радналь

ные усилия, действующне на про
межуточный вал со стороны кони
ческого КО.1еса и цнлиндрической 
шестер"н , направлены в противопо

ложные стороны и лежат в одной 

плоскости . Это обусловливает умень
шеllне результирующей этнх усилнЙ . 
Условня смазывания опор вала, 

шестерни и промежуточного вала хуже 

в схемах «пистолетиого. типа и Г -об
разной. Б этих передачах необходимо 
предусматривать принудительную 

подачу масла с помощью иасоса либо 
устанавливать спецнальные ловушки, 

маСЛЯllые каналы t со стоком масла 

к опорным подшнпникам указанных 

валов. 

Зубчатые колеса главной передачн, 
выполненной по схеме, нзображенной 
на рис. 11.2, а, могут передавать 
большой крутящий момент. Пере
даточное число конической пары обычио 
находится в пределах 1,5-2,7. Сле
довательно, основная редукция мо

мента происходит в цилиндрической 

паре . 

Центральные двойные главные пе
редачи, выполненные по схемам, пред

ставленным на рис . 11 .2, б, обеспе 
чнвают лучшие условия компоиовкн 

автомобиля по сравнеиию с передача
ми, имеющими пару зубчатых колес 
внешнего зацепления (рис. 11.2, 
а и в). К недостаткам этого типа пе
редач относится повышенная трудо

емкость их изготовления, а также 

несколько большие потери на пере
мешивание масла в центральном ре-

!: 
о) 

Рнс . 11 .3 . Схемы РВSИК8ВВКZ АвоlНЫJl 
ГJl.ВВКХ П'РIАВ. 
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дукторе . Применение такой передачи 
в тележке трехосного автомобиля вы
зывает необходимость установки об
ходных передач. 

Двойная главная передача, выпол
ненная по схеме, изображенной на 
рис. 11 .2, в, обладает существенными 
преимуществами в отношении обес
печения требуемой жесткости конст
рукции и простоты осуществления 

привода заднего моста тележки . Не
достатком схемы является несколько 

меньшая компактность 'конструкции, 

так как при одинаковой ширине венца 
и одинаковом диаметре колес иагру

зочная способность цилиндрнческой 
передачи несколько ннже, чем ко

нической нли гипоидноЙ. 
Разнесенная двойная главная пере

дача состоит нз центрального редук
тора с одинарной конической или 
гипоидной передачей и межколесным 
дифференциалом Д/, за которым рас
положены два колесных редуктора 

Р (рис. 11.3, а) . На рис . 11.3, б пред
ставлена схема разнесенной двойной 
главной передачи проходного моста 
(Д2 - межосевой дифференциал) . 
Разнесенные двойные главные пе

редачи сложнее по конструкции, чем 

центральные, имеют большее число 
зубчатых колес и подшипников. Не
смотря на это, онн получили широкое 

распространение на автомобилях сред
ней и большой грузоподъемности 
вследствие ряда преимуществ, основ

ными из которых являются возмож

ность уменьшения размеров межко

лесного дифференциала и диаметра 
полуосей вследствие малой степени 
редукции момента, подводимого к меж

колесному дифференциалу, получения 
компактноli центральной части веду
щего моста и достаточно большого 
дорожного просвета под центральной 
частью балки ведущего моста, осу
ществлени~ вариацни передаточиого 

числа без изменения конструкцни цент
рального редуктора и цеитральной 
части балкн ведущего моста. 
В практнке конструироваиия при

вода ведущих колес редукторы раз

несенной двойной главно!! передачн 
разделяют на бортовые, расположен
ные перед ведущимн колесамн илн 

непосредственно за иежколесным днф
ференцналом, н колесные, располо-

9-
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~~~'~ 
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Рис. 1 1 . 4_ Схем ы редук ТОРО8 ПРИ80да 8е
ДУЩИХ КОJlес 

женные в ступице ведущего колеса 

или его тормозного барабана. При
меняют следующие виды редукторов: 

с цилиндрнческой передачей внешнего 
зацепления (рис . 11.4, а, г); с конн
ческой передачей внешнего зацепле
ния (рис. 11 .4, в); с цилиндрической 
передачеli внутреннего зацепления(рис . 
11.4, д, е); с цилиндрической плане
тарной пере;\ачей с заторможенными 
ЭПllциклическим (рис. 11.4, б, ж) 
IIЛИ солнечным (рис. 11.4, з) колесами; 
с конической планетарной передачей 
(рис . 11 .4, и\, 
Разнесенные главные передачи, имею

щие бортовой редуктор с цилнндри
ческой передачей внешнего зацепле
иия, обеспечивают существенное по
вышение нагрузочной способности по 
сравнению с центральными двойнымн 
передачамн. По сложности конст
рукции они заиимают промежуточ

ное место между lteHTpaJlbHblMH двой
ными передачами н передачами с 

колесными планетарнымн редукто

рами. Одннм нз их недостатков яв
ляется сложность получения относн

тeJ!ЬHO большого передаточного чнсла . 
Этого недостатка лишены редукторы 

с цилнндрической передачей внутрен
него зацепления, которые обладают 
больше!! компактностью, К HeJ\nCT:1T-
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кам таких редукторов следует от· 

нести иекоторую сложность размеще· 

иия тормозов и УСТЗНОIIКII ступицы 

колеса . 

Разнесенные ГЛЗВllые переДilЧН с 
многосателлитнымн планеТilРНЫМИ и 

непланетариыми цилиндрическими пе· 

редачами (МАЗ-500А, БелАЗ-540А, 

Raba-Ol8, Skoda МТ-24 и др . ) вследст
вие повышенноА нагрузочной способ
ностн н компактности конструкции 

получили наиболее широкое приме
нение. Некоторая СJIОЖНОСТЬ конст, 
РУКЦIIИ ограНИЧlIвает их применение 

в мостах с допустимой нагрузкой 
на ось мснее 60 кН. 
Редукторы с миогосателлитиыми ие

ПJIанетарными передачами (с затор
моженным водилом) обеспечивают пе
редаточные ЧИСJIа в пределах 2-5. 
Преимуществом таких конструкций яв
.~яется нескодько меньшая относи

теJIьная скорость вращения:подшип
ников сателлитов. Редукторы с за
торможенным эпициклическим коле

сом благодаря возможности получе
ния больших передаточных чисел 
(ин. р = 3 + 6) имеют широкое распро
странение в ведущих мостах автомо

билей . В редукторах с заторможен
ным солнечным колесом передаточ

ные числа находятся в пределах 

"н. р = 1,2 + 1,5, что ограничивает при
менение таких редукторов. 

Цилиндрические планетарные колес
ные редукторы обычно имеют три са
теллита. Находят применение конст
рукции с четырьмя и пятью сателли

тами. Однако увеличение числа са
теллитов обусловливает повышение сто
имости конструкции, а также при

менение дополнительных конструк

тивных мероприятий по выравни
ванию нагрузки между ними. 

Разнесенные двойные главные пе · 
реА8ЧИ с планетарно" конической пс
редачей отличаются особой компакт, 
IIОСТЬЮ. Однако сложиость нолученин 
передаточных чисел более трех огра· 
ничивает ИСПО.1ьзование этой конст
рукции. 

Некоторые зарубежные фирмы уста
навливают на отдельиых моделях all
томобилей разиесениые Г.1аиllые пе· 
редачи, представляющие собой соче· 
тание ДВОЙIIОГО (КОНИ'lеская и ЦИ.1ИIfД
рическая пары) централl>НОГО редук
тора и колесного: планетарного И.'III 

цИЛ и идр ического. 

Двухступенчатая г лаВllая передача 
позволяет подобрать передаточиое число 
трансмиссии, наиболее соответствующее 
условиям эксплуатации автомобиля. 
Низшую ступень такой передачи ис
пользуют при Авиженииавтомобиля 
в тяжелых дорожных условиях (на
пример, в горной местности) для прео· 
доления повышенного сопротивления 

движению. а также для бо.'Iее редкого 
применения промежуточных передач 

в коробке . При использовании высшей 
ступени с меньшим передаточным ЧIIС

лом -в хороших дорожных условиях 

или при неполной загрузке автомо
биля улучшается топливная эконо
мичность, уве.'Iичивается средняя ско' 

рость движения и уменьшается нагру

женность траНСМИССIIИ автомобllЛЯ. 
Двухступенчатая главная перслаЧil 

может быть обраЗОВ:lНа в р~зультате 
установкн ДОПОЛНlIтельной пары ци
линдрических зубчатых KO.~ec (рис. 
11 .5. а) или введения блокируемого 
планетарного мехаНlIзма между дllф
ференциалом и коническим колесом 
(рис. 11.5, б). Первую схему при
меняют присозданни двухступенча

той главной передачи на базе цент
ральной двоАноЙ. На промежуточном 
валу и корпусе днфференциаJlа распо
ложены две пары цилиндрических зуб
чатых колес. Шестернн на промежуточ
ном валу устанавливают на подшипни

ках скольжения и соединяют с валами 

через зубчатую муфту. Вторую схему 
используют для одинарных и двойных 
главиых передач. 

К иедостаткам двухступенчатых г лав
ных передач следует отнести некото

рую сложность конструкции и не

возможность осуществления переклю-
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чения ступеней при движенин авто
мобнля. Эти недостатки, наряду е 
широким распространеиием многосту

пенчатых коробок передач, обусло
вили ограниченное применение двух

ступенчатых главных передач. 

11.2. КОНСТРУКЦИИ 
ГЛАВНЫХ ПЕРЕДАЧ И 

ИХ ОСНОВН ЫЕ ПАРАМЕТРЫ 

Наибольшее распространение в 
главных передачах получили ко-

нические и гипоидные передачи с 

зубчатыми колесами, имеющим н криво
линейные зубья, т. е. с круговой, 
эвольвеllТНОЙ и циклоидальной лииией 
зубьев. Абсолютное большииство зуб· 
чатых колес коничеСКIIХ и ГИПОИДIIЫХ 

передач, устаllавливаемых в автомо

билях (около 95 %), имеют круговую 
линию зубьев . Учитывая, что ни 
эвольвентная, ни циклоидальная 

линии зубьев не обеспечивают су-. 
щественных преимуществ вотношекии 

нагрузочной способности передач и 
технологии их изготовления, при про· 

ектировании новых конструкций 
главных передач следует ограничи

ваться применением зубчатых KOJleC 
с круговой линней зубьев . 
Для соприкосновения зубьев ко

IIических зубчатых ко.Н:С 110 всей 
длнне неоБХО.1НМО, чтобы их обра
зующие СХОДИ.'Iнсь к веРШИllе коиуса 

и чтобы ра:IИУСЫ кривизиы сопря
женных поверхностей зубьев были 
ОДИllаковыми. Однако в эксплуата
ции, особенно при больших нагруз
ках, вследствие дсформирования 
валов, ПОДШIIПИИКОВ и картера зуб
чатые колеса смещаются, что вызы

вает концентрацию Ilапряжений на 
широком конце зуба. для устранеиия 
этого радиус кривизны выпуклой 
стороны зуба делают меньшим, чем 
радиус кривизиы вогнутой стороны. 
В ЗТО М случае линейный контакт 
зубьев пронсходит не по всей ДЛНllе 
зуба, а только на не котором участке 
по обе стороны от контактной точки, 
и действительная длина коитактной 
линии увеличивается с ростом на

грузки. Чем больше жесткость опор, 
тем меньше должна быть разностъ 
радиусов кривизны сопряжениых 

повеРХl'Iостей В1бьев и тем более равно
мерно распре)l.eJIяетс. RarpYH:a R8 
зуБыI колес. 
Направление I!ИНТОВОЙ линии 

зуба конических зубчатых колес вы
бирают из условия, чтобы при экс
плуатации осевое усилие шестерни 

было иаправлено от вершины коиуса 
и отжимало шестерию от колеса, 

ие давая ему защемляться. При вра
щеиии коиической шестерни по ча
совой стрелке (движение автомобиля 
вперед) это условие ВЫПОЛНllется в 
случае левого направления винтовой 
линии зуба. При движении авто
мобиля назад направление осевого 
усилия изменится, но величииа его 

будет меиьше . 
В гипоидных передачах направ

ление винтовой лииии зуба зубча
тых колес опредсляется направле

нием смещеиия оси шестерни. При 
смещенни оси вниз направление вин

товой линии зубьев шестерни должно 
быть левое, чтобы осевое уси.'1ие шес
терни было направлено от вершины 
конуса. При смещении оси вверх на
правленне винтовой линии зуба по 
тем же соображениям должно быть 
правое. Смещение Е (см. рис. 11.1, 6) 
в гнпондных передачах легковых ав

томобилей не должно превышать 
0,2 d~ (где de2 - Вllешннй делитель
ный диаметр шестерни), а в грузовых 
автомобилях 0,125 de2 . 
В двойиых главных передачах для 

разгрузки подшипников промежуточ

ного вала от осевых УСIIЛИli направ
.1еНllе 811ИТОВОЙ ЛIIНИИ зуба ЦlfЛИIIД
рическоii шестерlIlI выбирают тзк, 
чтобы осевое усилие от этой шестерни 
было направлено ПРОТIIвоположно осе
вому усилию от коннческого колеса. 

В цеитральных двойиых главных 
перел.ачах наибольшее распростра
ненне получили косозубые"! цилlfнд
рич€ские зубчатые колеса. К недостат
кам косозубоll цилиндрическоА переда
чн следует отнестн ВОЗНlIкновеНltе сум

мар"ых осевых нагрузок на подшнп

никн промежуточного вала при дви

женин автомобиля назад, а также 
иалнчне осевого у~илия на валу ци

ЛlIндрического колеса. Этот недо
статок отсутствует в шеврон но" UlI
лнндрической передаче,' которая, од
нако, вследствие повышеllноi! слож-
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HOCTII IIJI'ОТОU.1СIIIIЯ lIe по.1учила ши

рокого пр"мсlеllИЯ n главных пере

Jt;I'Iax . 
В ЦСlIтра.1ЫIЫХ двойных г лаВIIЫХ 

передачах передаточное чнсло ЦИЛИII

JtplI'leCKOIi пары иц == (0,45 + 0,75) Ио, 
npIl'ICM БОЛ!.ШIIС ЗII(\ЧСIIIIR чнсло 
вого КОЭффИНIIСlI та выбирают при 
МСIlЬШIIХ ЗllачеllllЯХ UO (Uo = 5 + 9) . 
В раЗlJесеllllЫХ двоiiиых главиых 

нсрсдача х передаТОЧllые чнсла ко

.1rСIЮГО редуктора Ик. J1 И глаВIIОЙ 
nepe,la'lll ио СВRзаны завнсимостью 

Ик • J1 (0,3 + 0,6) Uo · 
Плаllетарные передаЧII двойных 

Г,1авных передач ВЫПОЛНRЮТ npRMO
зубыми . Соотношение между диамет
рами СТУПIIЦ колеса DCT и зпицик
лической шестерни dwз = (1,2 + 
-7- 1,5)dwэ . Большие ЗllачеНИR числового 
КОэффllЦllеита выбирают в случае не
ПО,IВИЖНОЙ эпициклической шестеРНII . 

li 

Примеры характерных конструк-
циА главных передач нзображеllЫ иа 
рис . 11 .6-11 .9. Геометрические па· 
раметры конических и ГИПОИl\НЫХ 

зубчатых КО.1ес главных передач при· 
ведены в табл . 11 . 1, а цилиндричес· 
ких зубчатых колес - в табл . 11 .2 и 
11.3. 
Kap~p главноА передачи изготов, 

ЛRЮТ как одно целое с балкоА веду· 
щего моста (автомобиль ГАЗ-24 «Волга) 
или отдельно от балкн с разъемными 
гнездами под подшипники корпуса 

дифференциала (автомобили Г АЗ-53А, 
ЗИЛ·130). Наибольшее распростра· 
нение имеет послеДНRЯ конструкцня, 

облегчающая монтажно·демонтаж· 
ные и регулировочиые работы. Для 
об.1егчения сборки часто горловину 
картера, в которой размещены ве · 
ДУЩIIЙ вал н его подшипннки, делают 
разъемной . В картере, выполненном 

PIIC, 11,6 . Одииарна .. ГИnОИАнаll Г"'.lиаll ПОРОАач •• IТОIIоIIИollllI 8АЭ-2101 -Жигу","_ 
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отдельно, предусматривают фланец 
для крепления главной передачи 
к балке моста. Правильность уста
иовки картера относнтельно балки 
обеспечивается центрнрующимн штиф
тами. 

CkHOBHoe требование, предъявля
емое к картеру главноА передачи, -
жесткостъ конструкции. Она опреде
ляет точность зацеплення зубчатых 
колес главных передач . Для увели
чеиия жесткости иа картере главноА 
передачи делают наружные и ВНУТ

реиине ребра (рис. 11.6). Повышен не 
жесткости опор колеса достигается 

вследствие расположеиня гнезд 9ТНХ 

опор непосредственно в корпусе кар

тера. 

А -А 

Рис. 11.7. Центра.lЬНВ" двойная г .. ав
на" переда"а Г-образного типа ав

томоБИЛА /(вмАЭ-5320 

в современных конструкциях вал 
коническоА шестерни устанавливают, 
как правнло, по двум ТИПОВblМ схе

мам: с креплеиием вала иа подшип

никах 1 и 2 консольно (рис . 11.6 и 
11.7) и иа подшипниках 6 и 7 по обе 
стороиы шестерни (рис. 11 .8). 
Схема с креплением вала иа под

шипниках, расположенных по обе 
стороиы шестерии, лучше с точки 

зрення жесткости, чем первая . Од
нако она конструктивно сложнее II 

используется в основном в одинар

ных главных передачах. 

Схему с консольным крепленнем 
взла из двух подшипннках приме

ияют D осиовном В двоАных глаВНblХ 
передачах . 
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Рнс. 11 .8. Д.ухступенчатая rJlaaHall п~~едача аатомоБНJlЯ МА3-500А 

Рис . 11.9. Центральиап ДDоАыая rJl.Iная передач. аlтомобиля ЭИЛ-1ЗО 



11. 1. ГеомеТРИ'lесаие пар.метры аоничесаих и ГИПОIl"НЫХ эуб".тых 1I0JleC r .аааных "ередач 

.. -:I: IQ 
u) о-

Пар.метр ГД3·5ЗД зил·:зо ЗИЛ·IЗI 3ИЛ·IЗ3ГЯ 
о-

KaMJ.3·5320 Ка .. Д3 · 5410 
u) МАЗ·5335 '"? ":' 

t; '" .. < Q. 
» Q. . :.:' 

Ч IICJlO зубьев 6 13 11 6 11 15 15 12 12 
ко· 

4т 25 19 4J 24 тs тв тз 32 .. ее 

Торцовый "0- 8.З 9.0 9.0 10.38 9.5 8,775 8,5 10,5 11,0 
АУЛ", .... 

Конусиое рас· 172,586 126,8 98.i9 216,35 125,4 131,695 135,0 136,216 187.97 
сто.вие, .... 

ДЛlIва зуб. 
41,б4 41.4 33,0 67,7 42.0 37,0 38.0 56,2 52 

по 
43,00 40,0 33.0 62,0 42.0 37,0 37,0 55.0 5"0 06раsующеll КО-

вуса, м .. 

Угол профu. %2" зо' зо" 20" 220 30' 200 ЗО" 20" 17030' 20' 

Угол ваилова 
46" 18' 

35" 
450 04' 

зв" 02' 37" 311' 42~ З7" 00' 21 • Iб" 50' 41" Н' З5' 4б' 
•• нтовоlI ЛII8.Н 14" ОЗ' 58· 33· 49 ' 37-

sуба 

Ко'ФФИQве8Т: 
ВЫСОТЫ голо .... 
зуба 0,95 0.85 0,848 0,95 0,75 О,8. О,8. 0,75 0,85 

O,S17~ 0,354 0,480 0,5172 0,350 0,329 «1,342 0. 315 0,415 
с .. ещеНII. .с- -0,6291 -0.354 ~ -0,6291 . -0,350 -0,329 -0,342 -0,316 -0,425 80jl,llOro 80И-

тура 

0.045 0,251 О,09б 0.010 «1,015 0,040 0,113 
тангенцваль' - -::0.0« ::-o.om - -=о.о9'б ~ -0,113 -=o.m .. 01 .орре.ции 

-0,010 

rllnoIIAJIoe с.е- 32 - - З6 - - - -
щеине. ММ 

Пр. м е .. а R R е . В "НCJlнтеле указано значение параметра шестерии, в зиаменатеJlе - KOJleca. 
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11 . 2. ГеОllетри"еСllие .JIAp ... eTp'" "И"ИИАри .. еСIIИII з,CI •• Т"'1I lIо .. ес 
цеИТР.JI~И"'1I r .... и ... 1I перед ... 

х о - о 
N ;;; -... .., .. 

о 
.. .,., .,., ." .., ... ... ,;, ,;, ,;, Параметр 
:5 < < < t:; t:; 
~ :1 :1 :1 :s: :s: :.. со .. .. 

р') р') • :.: :.: :.: 

Число зубьев 
14 12 12 12 14 13 

"'i6 51 т9 50 48 т9 
Модуль. мм 6.0 6.5 6.0 6.0 6.0 6.5 
Межцентровое расстоя - 190.487 180.46 ]91.02 196.Н6 196.145 211.81 
Ilие . ММ 

Длина зуба. мм 
10.0 10.0 16.0 16.0 16.0 15.0 

75.0 б5.О "'7'0,0 10.0 70.0 70,0 
Угол наклои а лии ни 16001' OIiN 16014'13" 20· 190 190 18" 
BllHTOBOrO зуба 
Угол зацепления исход- 20· 20· 20· 20· 20· 200 
н о го ионтура 

КОЭффllЦll ент : 
высоты головкп зуба 0.8 0.8 0.8 0.85 0.85 0.85 
радиального зазора 0.30 0.25 0.30 0.20 0.20 0.20 

0.500 0.218 0.301 0.255 0.260 0.231 
смещеИНR нсходного 0,049 -0.218 =o.m =O.ТSO =0:260 =ОТЗТ конту ра 

u:i .. 
." 
N 

р') 

< 
~ 

:.: 

14 
60 
6.25 

231 . 25 

96.0 
m 
-

250 

1.0 
0.20 

0.440 
=-ОТЗ'О 

П Р 11 М е ч а н н е. В числнтеле указано зиачеиие параметра шестерии. в зиаме
нателе - колеса. 

т 

д 
т 

с 

М 

Р 
Д 
Ч 

11.3 . Геометрические параметр ... ЦИilИlQPи.еСIIИХ зуClчат",х коме 
коnееных pejl.YIITopO. 

МАЗ (СССР) 
Lеу]апd 

( Великобритаиия) Raba (вир) 
Параметр 

Ц I с I к ц I с I к ц I с I к 
нсло зубьев 21 I 18 I 57 26 I 19 I 64 18 I 15 I 48 
одуль. мм 4.5 3.331 4.5 
гол зацепления 20· 2]· 31' 20· 
: ходного кон-

ра 

оэфФнцнент: 
высоты головки ].0 1.0 0.8 
зуба 
раднального 0.25 0.25 0.30 0.33 0.25 
зазора 

смещеиия нс - 0.21 0.19 0.61 0.156 · 0.090 0.336 0.4823 0.4878 1.4578 
ходного кои-

тура 

и а метр делн- 90.0 8i.6 261.0 86.61 63.29 213.184 81.0 67.5 216.0 
льноА окружио-
м. ММ 

~'COTa: 

головки зуба. 11.24 6.33 1.87 З.58 3.З6 3.478 4.02 4.33 4.73 
мм 

зуба полная. ]0.01 10.01 'O.~3 7.49 8.325 
мм 

~жцентровое 89.44 75.6 78.0 
,сстоянне. ММ 

1ниа зуба. мм 55 I 49 I 60 П-Ii I 66.0 I 80.0 60 I 58 , 70 
IСЛО сателлитов 3 6 3 

П Р н м е ч а и н е . К - коронное 3ПНЦИКЛИ'lеское ауб'lатое колесо, С - сателлит ; 
Ц - центральное (солиечное) аубчатое колесо. 
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Основные мероприятия, направ' 
ленные на повышение жесткости узла 

шестерни, следующие: увеличение 

расстояния между опорами 4 и 5, 
расположенными с одной стороны шес· 
терни, и уменьшение длины консоли 

(рис. 11.9); уменьшение расстояния 
между опорами б и 7, расположенными 
по обе стороны шестерни (рис. 11.8). 
Валы главной передачи рассчиты

вают на прочность и жесткос~ь. 

Жесткость должна обеспечивать посто
янство условий зацепления зубчатых 
колес при передаче больших нагрузок. 
Допустимые прогибы и перемещения 

(в мм) валов главной передачи под 
нагрузкой в трех направлениях ука
заны на схеме рис. 11 .10. 
Тип и расположение подшипников 

во многом определяют жесткость 

главной передачи. Угловое смещение 
оси шестерни зависит в основном 

от типа подшипника 2, установлен
ного у основания конической шес
терни (рис. 11.6), диаметра внутрен· 
него кольца подшипника, расстоя

ния между опорами 4 и 5 (рис . f 1.9) 
и длины консоли. 

Тип подшипиика J хвостовика шес
терни (рис 11.6) влияет на жесткость 
конструкцни незначительно. При 
установке роликоподшипника (ко-
нического или цилиндрического) у 
основания шестерни жесткость коист

рукции значительно больше, чем при 
установке шарнкоподшнпника. При 
использовании конических роликопод

шипников для уменьшения длины 

консоли и увеличения расстояния 

между опорами подшнпники следует 

располагать так, чтобы вершины их 
конусов были о(\ращены внутрь вала, 
иавстречу один другому (рнс. 11.6 
н 11 .9) . При размещеиии подшипии
ков по обе стороны конической шес
терни (рнс. 11.8) наибольшую жест
кость получают при устаиовке цилинд

ричесК'ого роликоподшипника без 
внутрениего кольца. 

От типа подшипников, расстояния 
между ними и от распределения иа

грузки по ПОДШИПllикам зависит также 

жесткость колеса главноА передачи. 
Для повышения жесткости рассто
яние между подшипииками " и 6 
(рис. 11.6 и 11.8) должно быть по ВО!
можиости иебольwим, АЛЯ Ч~ГО ко-

~40~:~._ 

~2~ 
,~, 

~5 --.lh_+ __ \ 
ЦО7S~ , 7 

'---V' 
Рис. 11,1 О. Допустимые прогибы и пере
мещеиия вала и шесте реи главиоll пере

дачи 

нические роликоподшипники распо

лагают так, чтобы вершины их ко
нусов были обращены наружу по 
отношению к корпусу дифференци
ала. Чтобы воспрепятствовать сме
щению колеса под действием осевой 
нагрузки, целесообразно устанавли
вать подшипники с предварительным 

натягом, Подшипники 4 и 5 колеса 
3 (рис. 11.7) устанавливают на кор
пусе дифференциала, поэтому они 
имеют большие размеры для обеспе
чения необходимой жесткости. 
Для разгрузки конических подшип

ников главной передачи от осевых сил 
и повышения ее жесткости прн сборке 
производят предварительный натяг 
подшипников, который коитролируют 
измерением момента, необходимого 
для проворачнвания вала. Предва
рительны!! натяг подшипников ко
нических зубчатых колес главной 
передачи составляет 0,03-0,05 ММ. 
Момент, необходнмы!! для провора
чивання вала, 1-3 Н·м. 
В качестве опор конического ко

леса могут применяться сферические 
роликоподшипники. Грузоподъем 
ность и жесткость этих подшипников 

меньше, чем конических роликопод

шипников, однако они ЯВ.~яютсn 

самоустаиавливаlOЩИМИСЯ, а следо· 

вательно, менее чувствительны к пе

рекосам, что имеет большое значение 
при зиачительных размерах подшип· 

ииков колеса главной пере.'1ачи. 
Шарикоподшипники, для которых 
не требуется регулировка, IJСПОЛЬ' 
ауют в настоящее время только в 

главных передачах малолитражных 

легковых автомобнлеЙ. ЦНЛIIНЛJН!' 
"есхое колесо .1I.во!!ной главиой пе· 
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реАачи устаllа8ЛИ8а~т на шарикопод

шипниках только при ПРЯМО5убых 
или шеврониых цилиндрическнх зуб
чатых колесах. 

РегУIIиР08ка зу6чаrrшх КОАес и nод
шunнuюos гл~вной передач н требуется 
в некоторых случаях, когда необ
ХОДIIМЫЙ натяг подшипников ка
чения и правильное взаимное распо

ложеНllе зубчатых КО,1ес не обеспе
чиваются допусками на линейиые раз
меры сопряженных деталей. 
Подшипники вала шестерни глав

ной передачи обычно регулируют при 
помощи регулировочных прокладок 

J (рис. 11.8 и 11.9). л.ля регулировки 
ПОДШIIПНИКОВ колеса главной пере
дачи применяют регулировочные 

гаi!ки 3 (рис. 11.8), упирающиеся 
в наружные кольца по;,\шипников, 

или регулировочные "р()кладки 3 
(рис. 11.9). В некоторых легковых авто
мобилях подшнпники колеса не регу
.1IIРУЮТ. 

После подшипников регудируют 
зацепление конических зубчатых 
КО.'1ес главной передачи, для чего 
устанавдивают их правильное отно

ситедьное ПО,1QжеНliе при необходи

мом боковом зазоре между зубьями. 
Регулировку бокового зазора между 
зубьями проверяют при помощи 
индикатора. Боковой зазор в широ
кой части зубьев должен быть в пре
делах 0,10-0,35 мм (дли новых зуб
чатых колес). 
Регулировку правильного относи

тельного положення зубчатых колес 
проверяют с помощью краскн. При 
этом шестерню перемещают при по

мощи регулнровочных прокладок 2, 
расположенных между картером 

главной передачи и фланцем стакана 
(см. рис. 11.8 и 11.9). Если подшип
ники шестерни главной передачи 
установлены непосредственно в кар

тере, перемещение вала шестерни 

осуществляют изменением толщины 

:<ольца 3 (см. рис. 11.6). 
Для регулировки зазора в кони

ческих колесах отвертывают на опре

деленный угол гайку 3 (рис. 11.8), 
упирающуюся Q одной стороны в 
наружное К(}ЛЫ~О подшипника ко

Jle<:a, и завертьшают Н8 Т8коА же угол 
гайку с противоположной стороны. 
Регулировку uожно осуществлять 

также перестановкой необходимого 
чи<:Ла прокладок 3 (рнс. 11.9) с одной 
стороны на другую, не изменяя об
щего числа прокладок, 'lТобы не на
рушить регулировку подшипииков. 

11.3. ДИФФЕРЕНЦИАЛbI 

Дифференциал - механизм транс-
миссии автомобиля, распределяющий 
нодводимый к нему крутящий момент 
между выходными валами н позво

ляющий им вращаться с неодниако
выми скоростями (ГОСТ 18667-73*). 
Днфференциалы устанавлнвают в уз
лах деления мощности, когда требу
ется, чтобы на участке трансмиссии 
за этим узлом отсутстповала цирку

ляция МОЩНОС1И, В частности - между 

ве;\ущими колесами (межколесные 
дифференциалы) и между мостами 
(межосевые дифференциалы). 
В зависимости от характера рас

пределения крутящего момента диф
ференциалы делят на сиМ.AlеmрuчнbU!, 
несu,мметРШIНble u блокируемш (с 
принудительной блокировкой или 
самоблокирующиеся). 
По конструкции передач разли

чают дифференциалы шестеренчатые, 
кулачкооые, червячные и с механи,

мом свободного хода. 
Межосевые днфференциа,1Ы могут 

быть симметричные 11 неснмметрнч
ные. Межколесиый дифференцнал 
всегда симметричный (числа зубьев 
ПО.1уосевых зубчатых колес равны 
между собой) и в сдучае небольшого 
внутреннего трения распределяет 

крутящий м'()мент поровну между 
полуосями. Кинематические схемы 
шестеренчатых ДИфференциалов пред
ставдены на рис: 11.11. 
Шестеренчатый дифференциал 

предснвдяет собой пданетарнъrй ме
ханизм (рис. 11.11 и 11.] 2), который 
состоит из ведущего знена J (водила), 
полуосевых зубчатых кодес 2 н 4 
и сателлитов 3. Из условия равенства 
моментов, приложенных к дифферен
циалу, МОЖIIО записать M 1 .., М2 + 
+ Мэ · 
Если J!.ифференциал симметричный 

(рис. ] 1.] 1 а), т. е. числа зубьев 
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II0луосевых зубчатых колес 22 и 2з 
равны, то моменты на полуосях 

М2 = - O,5M1 (l + Мтр/М1 ) = 
= - O,5M1 (! + Кб); 

Мэ = - O,5M1 (1- Мтр/М1 ) = 
= - O,5M1 (l - Кб), 

где /(б - коэффицнент блокировки 
дифференциала. /(6 = MTP/M1; 

Мтр - момент трения в дифферен
циале. 

В обычных шестеренчатых диффе
ренциалах момент трения Мтр мал 
по сравнению с подводимым момен

том М1 и почти не влияет на распре
:tеление крутящего момента . В этом 
СJ1учае для симметричного дифферен
цнала 

Л-12 =, Мз ~= О.5М •• 

.1.1 Я нссимметрнчного диффереllциала 

М2 Z2 (М1 - Мтр)/(22 + Zз) = 
= 22MI (1 - /(б)/(22 + 2з); 
Мз Z3 (М1 + Мтр)/(2! + Zз) = 

= ZЗМI (1 + /(6)1(22 + ZЗ). 
где М2 • Z2 и МЗ • 2з - крутящий мо
мент и ЧИС.~о зубьсв соответственно 
на обгоняющем н отстающем полу
осевых зубчатых колесах . 
В некоторых случаях используют 

коэффJntирнт блокировки /(б "'-: МзIМ2 • 

а) 5} 

Рнс. J J .11. Схемы дифференциаЛ08: 
а - симметричиого ; 6 - несимметрич, 

иого 

Тогда 

/(6 = (K~ - I) /( K~ + 1). 

Зубчатые колеса шестеренчатых 
ДИфференциалов рассчитывают на 
прочность при лриложении макси

малыfOГО динамического момента 

к корпусу (води.1У) дифференциала. 
Методика расчета зубчатых колес 
на лрочность изложеllа в ра3,1. З. 
Зубья зубчатых КО,lес дифференци
алов lIа циклическую усталость нс 

рассчитывают. 

При выборе основных размеров зуб
чатых колес конических дифферен
цналов могут быть нспользованы дан· 
ные табл . 11.4. 
Шип крестовины рассчитывают на 

СМЯТllе и срез. Напряжение смяТIIЯ 

11 . 4 . ГrометричеrКllе параметры зубчатых lIoJlec коннческих днф~реlщнал08 

:1 
ЧИСЛО зубыв .. :1 

I(оиус- Ши· "'о ЧIIСЛО ..... "ое рас· Угол РИllа 
Автомобиль "!IE~ СТОЯИllr. профилп 8ellЦ~. С8тел-

3;..;.. с.тел.' шесте· "(>.0( ММ ММ 
ЛIIТQВ 

ЛIIТО8 ре" "',.0 
~O:l 

ЗЛЗ·968 10 20 3.Б 39.13 20030' 11 2 
.МОСК8ич·2J4D» 10 J.I 4.13 35.53 220 30' 12.6 :.! 
В.\З-210J .Жигули. 10 16 4.0 37.71 220 30' 12 2 
I'АЗ'24 cBnJIГa. 10 16 5.0 47.2 230 30' 2 
У АЗ'469 10 J6 4.75 44.9 220 ЗО' 35 4 
Г АЗ · Б3Л fI ~2 5.75 82,62 220 30' 21 ·1 
ЗИЛ·I :iО 11 22 6.3& 78.09 ~20 ЗО' 27 4 
.Урал·37IiН. 11 22 6.35 18.09 20· 27 4 
КnмАЭ·5320 11 22 6.35 78.011 ~2· 30' 27 4 
МАЗ·5335 11 20 5,& tl2.77 20· 22.5 4 
I(рАЗ·~11БI 11 22 8.0 !I8 . ~9 20· 30 .2 4 
1;~лАЭ·!l40А 11 22 8.0 98.39 20· 30.2 4 
г,елАЭ· 518А 11 22 !!.О 110.68 2()С 37 4 
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2 ренчатых дифференциалов Кб ~ 0,15. 
С точки зрения повышения прохо
димости таких значениА Кб не всегда 
достаточно. Наиболее простым спо
собом полноlI блокировки является 
блокировка с помощью зубчатой или 
штифтовой муфты 5 (рис . 11.12) . Уп
равлеllие блокирующей муфтой может 
быть механическое, IIневматическос. 
ги.з.равлическое или электрическое . 

Постоянное движение с включен
IIОЙ муфтой может привести к по
ломке полуосей при повороте авто
мобиля или при наезде на неровиость 

5 'r 3. 

,. дороги. Поэтому для увеличения силы 
тяги иа буксующем ведущем колесе 
применяют самo(iлокирующиеся диф
ференциалы с повышениым трением. 
Эти дифференцналы (рис. 11.13) от
личаются от обычных конических тем, 
что в них крестовина заменена двумя 

PIIC. 11 . 12. БJlомируемыl! коиичtскиА диф
фереициаJl: 

J - чашка дифференциала: 1 - полу
осевое зубчатое колесо: 3 - сатt.>ЛЛflТ : 

4 - штифт : 5 - муфта 

не ilОЛЖНО превышать 100 МПа, а 
среза 120 МПа. 
диаметр шипа крестовины 

dш :> V M1!(KH j3n p 'ep. еРе. д), 

где KHj3 - коэффициент неравно-
мерности распределения нагрузки 

между сателлитами; Пр - число са

теллитов; 'ер. е - расстояиие от 

центра крестовины до середины сател

лита (полуосевой шестерни); Ре . д -
допустимое давление между ши

пами и сателлитами, Ре. Д = 80 МП а 
для легковых автомобилей, Р е . д = 
= 100 МПа для грузовых автомоби
лей. 
Давление между торцом сателлита 

и корпусом дифференциала 

Рт . с =4М. tgasin6./[KHj3np'cp.c х 

х (d~.т-d~)], 

где dH • т - наружный диаметр опор
ной поверхности торца сателлита; 
сх - угол зацепления; 61 - угол де
лительного конуса сателлита . 

Значение Рт. е не должно превы
шать 200 МПа. 
Коэффициент блокировки шесте-

Рис. 1\ .13. Jl.ИффереНЦИ&JlЫ nO.bllII •• Horo 
трени.: 

а - с фрикционными КОНУСНЫМИ чаUlками; 
6 - с фРНКЦНОНИЫМИ дисками 
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осями 1 и б, соединенными между 
собой и сводилом 5 дифференциала 
через V-образиые кулаки, а также 
тем, что на торцах полуосевых зуб
чатых колес 3 этих дифференциалов 
устанавливают фрикцнонные конусные 
чашки 2 (рис. 11 .13, а) или днски 
7 и 8 (рис. 11.13, б). 
Момеит трения с учетом нормаль

ного давления, возиикающего в зуб
чатом зацеплении, и давления со 

стороны V-образных кулаков (ско
сов) на осях сателлитов· 4 J\ЛЯ диффе
ренциала с конусными чашками 

М = М IL tg а ('к:ч cos 61 + 
тр 1 'ер. е sin,\, . 

+'ep.T~Sin61)+M1 ~~_" х 
Z2 

Х (, + 'К .• ) 
т. Ч sin,\, , 

где 'н. ч, 'т. ч И 'ер. т - среднне ра
днусы соответственно конусной н 
торцовой поверхностей чашек и ~пор
ных поверхностей торцов сателлитов; 
у - половина угла при вершине 

конуса чашки; ~ - угол скоса иа 
осях сателлитов; IL - КОэффИllиент 
трения; Ri - плечо окружиой силы 
на скосах корпуса дифференциала. 

В этом случае коэффициент бло
кировкн 

Кб = /t tg а ('Н .. Ч cos 6! + 
'ер. е SIП У 

+'ер.т ~Sin61) + ~ IL " Х 
Z2 

Х (, +~) Т. Ч sin у . 

Кулачковый дифференциал с по
вышенным трением и радиально распо

ложенными кулачками показан на 

рнс . 11 .14 . Момент от колеса главной 
передачи подводится к сепаратору 1, 
в пазах которого расположены плун

жеры 2. Наружные торцы плунжеров 
соприкасаются с внутренней поверх
ностыо обоймы .1, связанной шлице
вым соединением с правой полуосью . 
Внутренние торцы плунжеров сопри 
касаются со звездочкой 4, насажен 
ной на шлицах на левую подуось. 
Внутренняя поверхность обоймы 3 
и наружная поверхность звездочки 4 
имеют кулачки, очерченные по опре

деленному профилю. При повороте 
автомобиля плунжеры перемещаются 
в радиальном направлении в сепара

торе 1 и. СКО.~ьзя по кулачкам обоймы 
3 11 звездочки 4, обеспечивают разную 
частоту вращеllllЯ полуосей. 

Рис. 11.14: К)' ..... О .... Аиtфtреиqи ... с Р.АН ..... н .. м р.спо .. оаеннем .У".Ч.ОI 
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Рис. 11.16. Си.аы, действующие на п.ауи
.ер .у .. ачао.ого диффереициuа: 

а - схема; 6 - треугольннк сил; ф
угол треllИЯ 

На п.'IУllжер действуют со стороны 
обоймы 3 сила N1 (рис . 11 . 15), со 
стороны звездочкн 4 - сила Na 11 
со стороны сепаратора J (водила)
сила R. 

CII.lbl N. Н N2 связаны следующей 
заВИСIIМОСТЬЮ: 

N2 N1cos (~1 - 2!p)/cos (~2 + 2q» . 

Момент на обойме, если она соеди
нена с забегающим колесом, 

M~ =-= N1sin (~2 + -q» '2 ' 

Момент на звездоч«е , если оиа со
единена с отстающим колесом 

Мэ = Nasin (~2 + q» '2' 

Коэффициент блокнровки 

/(6 = 

COS(Pl- 2!p)sin (Р2 +!Р)'2-
- COS (f}2 + 2<р) 51п (Рl - <р) '1 

cos (Рl - 2<р) 5in(P2 + <р) '2 + . 
+ cos (Р2 + 2<р) 5in (Рl - <р) '1 

Как правиJ'tO, Кб = 0,4 -:- 0,5. Плун 
жеры, кулачки обоiiмы и звездочки 
рассчитывают на смятие для случая 

прямолинейного движения j автомо
биля 

асм = 0.418 V (Nl(2)E j l) (l jpl ± 1j p2) ' 

где l , - длина контакта П~Уllжера и 
кул ачка ВДОЛЬ образующеи кула"ка; 

1'. и 1'. - рвдиусы кривнзнI.I контам 

тирующнх поверх"остеil ПЛУНЖI'ра и 
ку.18ЧК8. для которых определена ВС

.1IIчнна NI(8); Е - модуль упругости 
нервого рода, Е '-= 200 ГПа . 
В выражеиии для определения асм 

знак П.1ЮС соответствует контакту вы· 

пуклых поверхностей соприкасаю
щи хея деталей. а знак мииус - вы
пуклой поверхности с вогнуто!! . На 
пряжения асм не должны превышать 

2500 МПа . 
К дифференциалам с повышенным 

трением относится также чеРВJ/ЧfШЙ 
диффереНЦUЙА (рис . 11 .16) . В этом 
днфференциале на концах lIо.1уосеЙ 
на шлицах раСПО.10жены ПО.1уосевые 

и червячные зубчатые колеса I и 
5. lIаходящиеся в зацеплеиии с чер
вяками 2 и 4. Червяки 2 и 4 сцеП.1ены 
с сате.мнтами 3. При определенной 
разности моментов на шестернях на

чинают вращаться отиосите.1ЬНО кор

пуса дифференциа.1а (ВОДИЛ<J) сате.1-
литы 3 и чеРВЯКII 2 и 4; ес.'!и момеиты 
равны. то весь механизм вращается 

как одно целое. 

Коэффициент блокировкн червяч
ного -. дифференциала определяется 
КПД всех последовательио включен
иых червячных пар. У дифференци
ала, представленного на риС' . 11 . 16, 
момент от одной no.1}'oceBOIf шестерни 
на другую передается через четыре 

червячные пары . В зтом случае коэф, 
фициеит блОКIlРОВКИ 

/(б = (I-Т(IТ(tТ(эТ(.);(1 + ТJIТ(2Т(ЭТ(С). 

Рис. 11.16. Чер.ячныЙ АИффереици ... 
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где Чl' Ч~, 1]з, '1'\. - кпд при передаче 
мощностн соответственно от чер

вячной шестеРНII I к червяку 2, 
от червяка 2 к сателлиту 3, от сател
.'lfТa 3 к червяку 4, от червяка 4 
к ч<'рвячной шестерне 5. 
Коэффицненты б.'lОКНРОВКИ чер-

вячных дифференциалов достнгают 
0,7-0,8 . Примененне таких диффе
ренцна_IОВ ограничено вследствие слож

ности их конструкции и высоких 

требований к точности изготовления . 
Некоторое IIрименение находят диф
ференциа.'lЫ, предстамяющие собой 
кулачковые или pO.'IНKOBыe муфты 
свободного хода. 

11.4. ПРИВОД 
1( ВЕДУЩИМ I(ОЛЕСАМ 

Крутящий момент от межколеСIIОГО 
дифференциала к каждому из веду
щих колес может передаваться с 

помощью: 1) вала и шарниров, раз
мещенных n приводе ведущнх управ 

ляемых колес; 2) редуктора ПРН.lI.ода 
ведущнх колес; 3) в;tла, соеднняющего 
lIenocpeACTBeHHO ведущее колесо с 

,,\и4Ференци алом. 
В зависимости от схемы подшнпнн

кового узла вал ведущего колеса 

(полу9СЬ) может быть нли нагружен 
изгибающим моментом от си., взаимо
действня колес с дорогой, илн раз
гружен от такнх моментов. 

На рнс. 11.17 прнведены схемы 
ПО,'\шнпниковых узлов ведущего ко· 

.1еса . ПеРВ<JЯ схема (рнс. 11.17, а) 
нспользуется в грузовых автомобн
лях. Благодаря тому, что подшип
ннкн несколько разнесеиы, нзгибаю 
щне моменты от сил взаимодействия 
колес с дорогой воспринимаются 
картером, ие иагружая ПОЛУОСh . Вто
рая схема (рис . 11 .17, 6) ОТJlнчается 
от первой тем, что вместо двух под
шипников имеется только один . В 
этом случае изгибающне моменты от 
сил взанмодействия колеса с дорогоА 
lIоспринимаются совмести о полуосью 

и !,артером ведущего моста . Эта схема 
применяется редко. 

В третьей схеме (рис . 11 .17, /1) 
ПО_1УОСЬ у внешнего ко,ща имеет 

шеliку. lIа которую установлен по,,\
шипник. распо.,оженныЙ во пнутрен
"сА расточке картера ведущего моста. 

а) 

;,1 
~lL 

Ry R х 

Рис. 11 . 17. Схемы IIОДWИПIIИКОВЫХ УЗJlОВ 
С ПОJlУОСЯМИ: 

а - разгружеккоА; б - раэгружеllllоА на 
трн четверти; г - ПОJlураэгружеИНо!l 

На внешнем конце полуосн крепнтся 
ступнца колеса. Если она отсутст
вует, то полуось выполняют с фланцем, 
к которому крепят тормозной барабан 
н днск колеса. Изгибающне моменты от 
сил взаимодействия КО.1еса с дорогой 
воспринимаются полуосью. Моменты 
от вертикальной Rz и ПРОДОЛЬНОII 
Rx сил незначителыI,' Ti1K как плечо 
а выполняют возможно меньшим. 

момент от поперечной CII.1bl Ry может 
достичь болыuоА величины . 
По TaKoii схеме (рне . 11 17, в), 

являющеАся 11 <Jибо.1се простой, оы · 
ПО.1НЯIОТ подшипниковый узел ко· 
леса в легковых автомобилях. 

Расчет полуосей ПРОIfЗВОДЯТ на 
статическую ПРОЧIIОСТЬ If усталость. 

ПРfl расчете lIа ПРОЧflОСТЬ разгру
женноll ПО.,уоси определяют напря

жение кручения 'f и .'\еформаlЩЮ прн 
крученни 8: 

'fmax = Rxrl\o/W~ = Mjmax/Wt; 

8max ,..., 180Mjmaxl/(lIGJ~). 

где Rx - ПРОJ\ольная сила; Mjmax
максимальный динамическиА мо
мент на ПО.'УОСII; W"t - момент со
противления сечения полуосн; J~
ПОJlЯРНlJliI момент ИНСРIЩII сечения; 
G '- МОДУ.1Ь упругост" Прll кручеИllfl. 
д"я (та.111 G ~ C BГi ГПа; 1 -- ,,\m,,,<! 
по,'уоси. 
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Рис. 11.18. С.ема д.IIA раСЧIта иа ПРО'I' 
иост~ поауразrРУ8еиноR ПОJlУОСИ 

ОриеНТIlРОВОЧl10 можно nplllIIlMaTb 

MJmax = 1.5 Мф . Полученные зна
чения lIe должны превышать указан
ных значений: Tmax = 500 + 700 МПа; 
8max = 6 + 15° на 1 м длины полуоси . 
При расчете на прочность nолу

разгруженной полуоси (рис. 11.18) 
рассматривают следующие три харак 

терных режима нагружения . 

1. Интенсивное торможение или раз
гон. Возможны три случая: а) Jlерти
кальная сила Rz имеет наибольшее 
значение Rzmax . Прн отсутствии дан
ных для определения Rz max можно 
принимать Rz max = 1,2 Rz СТ (где 
Rz ст - статическая нагрузка иа коле
со); б) продольная сила Rx имеет пре
дельное значение Rx max = Rz max Х 
Х 'Pmax (где fPmax = 0.8); В) попереч· 
ная сила Ry отсутствует. 
Для зтого режима определяют экви

валентное напряжение 

а' = Va2 + 4't2 , 

где а = а V R;max + R~ma x/W о 

и 't = Rxmax fHo / ll7 '(. 

2. Заиос автомоби,~я иа повороте . 
Возможны следующие случаи: а) вер
тикальная сила Rz имеет значение. 
соответствующее повороту автомобиля 
или заносу ведущего моста. При этом 
к центру тяжести массы, относя-

щеi\ся к ведущему мосту. приложена 
сила Р" = O.fPmlX (рис . 11.18). Силу 
R. определяют отдельно для наруж
ного и внутреииего колес : 

RZH ,= 02 (0,5 + hrtq'lIIax 'в); 

RZB =- 02 - RZH ' 

r;te 02 - вес, ПРИХОДЯЩlliiся на ве· 
дущий мост автомобиля ; 'РDI.Х = 1; 

б) поперечная сила R" имеет пре 
.1сльное зиачение : RYH = Rz'Pmax и 
RbR .-= Rzв'Pmax ; в) продольная сила 
Rz отсутствует. 
Для этого режима напряжеиия 

изгиба определяют отдельио для 
полуосей наружного и внутреннего 
колес : 

а l • = (RyHfKO - RzHa) /Wo и 

ОВ = (R,,,rKO + Rzвa)/Wo ' 

З . ПереезJl. через преПЯТСТlие. Воз
можны следующие случаи: а) при 
ударе колеса о дорожное препятст

вие возникает вертикальная сила 

Rzrt = RzcTKA , 

где Кд - коэффициент динамичиости, 
Кд = 1.15 - для легковых автомо
билей; Кд = 2 - для грузовых ав
томобилей и Кд = 2,5 - для автомо
билей высокой проходимости ; 

б) продольная Rx 11 поперечная 
Ry СIIЛЫ отсутствуют. 
для этого режнма определяют на

пряжение изгиба 

a max = Rzдa/Wo · 

В выполненных конструкциях полу
разгруженны1t полуосей напряжения 
находятся в пределах а' = 600 + 
+ 750МПа 

Расчет полуосей на усталость вы
полняют в соответствии с методикой . 
приведенной в разд. 5.5. Ниже при
ведены зиачения минимального ди

аметра dm1n полуосей иекоторых оте
чествениых автомобилей. 

Авто.,обнnь БеnА3-510А КрАЗ-257Бl ЗИЛ-130 сУраn·37БН» МАЗ-500А 
dml n' мм 58 58 48 48 42 
Автомобиnь ГАЗ-5ЗА r .&'3-24 С МОСНIIИ'I - ВАЗ·2101 

. Воnга» -2140» сЖигуnal» 
ull1 in' мм 42 27,5 24 21.6 



ПРИЛОЖЕНИЕ 

1. Обозначение материаnов 

Условные обозначення н номера ГОСТ 
для металлов 11 сплавов прнведены 

в табл. прнл. 1. 
Прн маркнровке углероднстых, ка

чественных н nегнрованных стаnей, nату
ней, бронз, аnЮМННllевых н цннковых спnа
вов нспользуют буквенно-цифровые обо
значення, в которых буквы указывают ле
гирующие добавки (табл. прнл. 2), а сп е
дующне за ннмн цнфры - сод.ержанне 
в % этИх добавок. Отсутствие цифры 
озиачает, что в марке содержится до 

1,5 % этого легирующего эnемеита. Это 
не относнтся к nегирующим добавкам, 
оказывающНМ сильное вnияиие на своА
ства СТ8nей (Мо, Ti, У. В) . Их содержаи"е 
в стаnн обычио ограиичивается О,б % 
Мо н 0,2 % У, Ti, а В содержится в ты
сячиых доnях процента. Две первые циф
ры в обозиаченнях конструкцнониых ле
гнрованных сталей указывают содержа
ние угnерода в сотых доnях процента . 

В зависимост" ОТ химического состава 
и свойств конструкциоииые легированные 
стаnи д.ел ят иа качествениые , высоко

качествеиные и особовысококачествен
ные. В конце оБОЗllачения марок стаnей 
послединх двух типов добавnяются соот
ветственно буквы А н Ш . В этих сталях 
ограннчивается допустимое сод.ержаиие 

фо~Фора (соответствеино 0,035. 0,025 и 
0,025 %) , серы (0,035, 0,025 11 0,015 %), 
меди (0,3, 0,3 и 0,25 %), иикеля и хрома 
(0,3, 0,3 и 0,3 %) . Например, высоко· 
качественнаll сталь 15ХГН2ТА содер
жит в средием 0,15 % углерода (0,13-
0,18 %), 0,7 -1,0 % крома и маргаlЩ3. 
1,4-1,8 % инкеля, 0,03-0,09 % ти, 
тана. 

Буква Л в конце марки стали означает, 
что она предиазиачена для отлнвок. Цифры 
R обозиачеииях серого чугу"а озиачают 
округленный деСЯТllкратный предеn 
ПРОЧIIОСТН ОВ (МПа) прн растяжеи"и . 

Дnя высокопрочных и ковкнх 'lyrYHOB -
округлеиное десятикратное временное 

сопротнвлеине !,азрыву о Н (МПа) и О1но, 

ситеnьиое умииеине 11 (%) после разрыва. 
при обозиаченнях цветных сплавов сна 
'Iала указывают легирующие элементы, 

а затем НХ процеитное содержаине. На· 
пример, БрОЦС4-4-4 озиачает оловянную 
бронзу с содержаиием олова , циика и 
свинца прнблизительно по 4 % (соответ ' 
CT8f'HIIO 3-5, 3-5. 3,5-4,5 %), остпль' 
ное - медь . 

2. Общая характеристика материалов 

Материалы, примеНllемые в автомо· 
билестроении, ДОЛЖНЫ в первую очередь 
обеспечивать статнческую м ,цииамнче · 
скую прочность деталей, а также п х 
,цОЛГ08ечностlo при АЛlIтельНО ,цейству, 
IOщнх нагрузках . Rажное 8КR •• ние имrет 
стоимостlo дет-ЛII, оп!,еделяемая сто · 

имостью материаnа, способом поnучеиия 
заготовки, видом механнческой и тер· 
мической обработки, 

В зависимости от формы и назначения 
,цетаnк в качестве заготовок испоnьзуют 

поковкн, штамповки, отливки, Наибоnее 
дешевыми, ио и наименее прочными явля

ЮТСЯ отливки нз серого чугуна с пnа

СТИН'lатым графитом. Механнческие 
свойства чугуиа в значитеnьной степеии 
определяются формоА содержащегося 
в ием углерода (2,2-3,8 %). Наиnучшую 
прочность и пnастичность имеют ковкие 

чугуны с округлыми (глобулярными) 
вкnючеииями графllта, Близки к иим 
высокопрочиые чугуны, модифициро
ванные магнием. Меиее прочиы чугуиы, 
получаемые с помощью другИх модифика
торов. Наихудшими качествами обла
дают серые чугуны с пластиичатым гра

фитом. Механические свойства чугуиа 
могут быть повышены добавко!! nегиру
ющих зnементов и теРМllческоА обработ
коlI. 

Поковки 11 штамповки имеют более 
равномерную н меnкозернистую струк

туру с ориентированиым распоnожением 

волокон металла, что приводит К боnее 
высоким механическим своАствам. Од.на
ко IIpoKaT, испоnьзуемыll дnя получения 
пОК080К и штамповок, прнмерио в 3 раза 
дороже чериого питья. 

На свойства углеродистоА стали в пер
вую очере,ць вnияет коnичество содержа

щегося в ней углерода . Для деталей транс-
миссии применяют обычио маnо- и 
средиеугnеродистые качествеиные и 
высококачествениые стали, содержащие 

до 0,5 % угnерода. При изготовnеRИИ 
пружии IICПОЛЬЗУЮТ высокоуглеродистые 
(до 0,7 % С) стаЛII. Повышение содержа
НИЯ углерода увеличивает мехаиическую 

ПРО'IНОСТЬ стаnи 11 ее твердость посnе за
калки. При этом одновремеиио снижаются 
ОТlIосительное УМlIнение 11, ударная вяз
кость all 11 СВ81шваемость, 

В нанбоnьwеll степени требоваииям 
ПРО'IИОСТII и долговеЧIIОСТII отвечают 
леГИРОll31111ые стали, IIмеющие после ХН
ШIКО'теРМИ'lеской обрабОТКII с посnе
дующеll заколкой и lIизкотемператур-

• ным отпуском высокую прочиость, твер
дост" 11 износостоАкость поверхностИ. 
11РII соответствующем по,цборе nегИру
ющи х эnемеитов AOCTII гвется ряд д!,уги х 
Ka'lecTB (уп!'угость, ИQррозионная стой· 
кость 1I ,цр.). 

ДоБО8ка К стаЛII никеnя увеличивает 
ее ПРОК8nиваемость и обеспечивает высо' 
кне от и ан, а в сочетаllИИ с хромом -
высокое О В. ДеАствие маргаНЦА lIодобио 

никелю. Его содеРЖАllие ограиичивается 
обычно' ~ %, так как Уllеnичеине приво,цит 
к снижеllИю "Н ' КремииА П08ышает ОВ 

н От н!'и coxpUHeHlI1I 11, облегчает 

термообработку. хром У8еЛИч ll ввет (J О' 
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1. ус .. О.Н .... 01l03Н.Ч.НН8 II.Т • .IIIЛО. Н сП .... О. 

MIT!!pHa.ll 

<'та.llИ: 
УГ.llеродистая оБЫI(нооенного 
качества 

качественная КОНСТРУИ1IНОН ' 

118Я 

легнрованноя 

НИЗКО.llегироваиная 

ПРУЖIIННО'рессорная 
Чугуны : 
серый 
высокопрочный 
ковкнА 

На основе Аl 
На основе Mg 
Латуни 

Бронзм оловянные 

Броизы беЗОЛО8янные 

ГОСТ 

Чtрны, ",mаААЫ 

380-71· 

10БО-74·· 

~54З-71 * 
19282-73 
14959-79 

1412-79· 
7239-77 
1215-79 

Ц"mны, СПАа,.". 

2685-75. (4784-74·) 
2856-79 (14957 -76) 
'О20-77Е (15527-70·) 

614-73. 
613-79 (5017 - 74.) 

493-79 (111175-78') 

Обозначен И!! 

Ст. БСт. ВСт 

Столь 

СЧ 
ВЧ 
КЧ 

АЛ. АК (АК. д. АМг и ДР,) 
МЛ (МА) 
ЛС. ЛК. ЛМцС н ДР . (Л. 
ЛА. ЛВО<. и ДР.) 
Т" же 

Бр 

При м е ч а н 11 е . В скобках прнведены данные для деформируемых сплавов. 
а без скобок - литейных . 

2 . Обоsиачеиие иекоторых химических sлемеито •• 
ИСПОJlьзуемых в качестве .'I!ГИРУIOЩИХ добавок в СТ • .IIIАХ и ц.етиых Сllла.ах 

Элемент Сталь Сплав Элемент Сталь Сплав 

Алюминий Ю А МО.llибден М -
Бери.llЛИЙ Л Б Мышьяк - Мш 
Бор Р - - Никель Н Н 
Ванадий Ф Вам Олово - О 
Вольфрам В В Свинец - С 
Железо - Ж Серебро - Ср 
Кремний С К Тнтан Т Тн 
Магний Ш Мг Хром Х Х. Хр 
Маргаиец Г Мц Циик - Ц 
Медь Д М Фо.сфор n ф 

3. Материалы осиОВИЫХ деталей траисмиссий автомобилей 

Деталн 

~apTep 
Нажимиой .иак 
Нажимиы!! пружины 

Легковых 

Сцеплени, 

МЛ&. АКI2М2. АЛ4. АЛ9В 
СЧ 21. СЧ ~4. вц 26 
65Г. вОС2А 

Грузовых 

АЛ4. СЧ 18. СЧ 21 
СЧ 18. СЧ 21. GЧ 22. СЧ 24 
611Г. 60ХФА 
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ДeTa.~H 

к.артер 
к.рышка картера 
Ведущий В8Л 
Промежуточный вал 

Зубчатые колеса 

Вал зубчатых колес зад
него хода 

к.аретка синхронизатора 
к.онусное кольцо СННХРО
Нllзатора 

Трубы 
К. рестов н н hI 

Прнвврнваемые вилки 
Скользящие вилки 
Флаицы-вилкн 

Картер главноЙ пер~даЧII 

к.оннческне зубчатые ко
леса главноR передач н 

Полуосн 

Зубч.тые колеса дифферен
ци.ла 

Крестовииа Д!,ФФере'lЦиала 

Ч аш"н Itнфференциала 

Зубчатые "олес. колесного 
реду"тора 

Легковых 

Короб/(а nepeдa~ 

МЛ5 . Ак.,12М2. сч 18 
АI(I2М2. сч 18 
40Х . 19ХГН. 20ХГНМ 
45. зох. 35Х. 19ХГН . 
20ХГНМ 
зох . 35Х. 19ХГН . 
20ХГНМ 
45. 40Х, 19ХГН 

30Х. 38Х. 19ХГН 
лмцск.А 58-2-2-1-1. 
ЛМцАЖН 

Карданная nepeaa'la 

08. 10. 20 
20Х 

40 
35. ЗОХ 
35 

ЗадНUli мост 

МЛ5. специвльныА ковкиА 
чугун (ВАЗ) 
20ХГНР, 19ХГН. 20ХН2М 

30, 35, 70. З5Х2ГСМА 

14ХГН. 20ХГНР. 20ХН2М 

ЗОХ, 40Х. 14ХГН 

к.Ч35-10 . спецнальный КОВ 
киА чугу" (ВАЗ) 

Продолжение табл . 3 

Грузовых 

СЧ 18. СЧ 21, СЧ 24 
СЧ 15. СЧ 18 
40Х, 25ХГМ. 15ХГН2Тд 
25ХГМ. 15ХГН2Тд 

35Х. 40Х . 15ХГН2ТА. 
25ХГМ. 25Xrт 
45. 25ХГМ. 15ХГН2ТА 

40Х. 15ХГН2ТА. 25Xrт 
ЛМцСк.д 58-2-2-1-1 

15. 20. 35 
20Х. 55ПП. 15ХГН2Тд . 
18ХГТ. 20ХГНТР . 
20ХГТР. 15ХГН2Тд 
35. 40 
40. 45. 35Х 
35. 40. 45 

к.ч 35-10. ВЧ 50-2. 40Л 

55ПП. 20ХН2М. ЗОХГТ. 
20ХГНМ. 12Х2Н4А . 
20ХН3Д 
40Г . 4БРП. 47rт. 35ХГСА. 
20ХГНТР 
18Xrт, 20ХН3А. 2БХГТ. 
25ХГМ . 20ХН2М 
20Х. 18Xrт. 20ХН3А. 
12ХН3А 
к.ч 35-10. Мст6 . 40. З5Л. 
40Л 
20ХН3А. 18ХГТ 

4 . Механически' свойств. некоторых чугунов 

Ов, МПа 

Марка Твердость НВ 

Р acТR ЖtllllС Изгиб 

С<! 15 147 314 163-229 
СЧ 18 176 358 170-229 
С;Ч 20 1~6 392 170-221 
СЧ 25 245 451 180-250 
КЧ 3/i·Ig 333 (1 О) 100-163 
КЧ 37-12 362 (12) 110-163 
вч 60-2 490 (2) 180-:160 

П (1 н м е ч а " 11 С . В ск06кnх "р,,_едены 3Н8чеllНЯ б . %. 
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11. Механнчесан, с.оАстаа ааеаОТОРЫII CTueA 

ат, МП. ав, МП. I I ан· 
Т.ер· 

11. % ДОСТЬ 

Марка 
Дж/см' НВ 

Не Mellee Не более 

10 206 333 31 - 143 
15 226 373 27 - 149 
20 245 412 25 -- 163 
30 294 490 21 78.5 179 
35 314 530 20 68.6 187 
40 ЗЗ3 669 19 68.8 197 
45 З5З 598 16 49.0 207 
20Х 637 784 11 58.8 179 
зох 686 883 12 68.6 187 
35Х 735 912 11 б8.б 197 
40Х 786 981 10 58.8 217 
40Г 353 588 17 58.8 207 
18ХГТ 883 981 9 78.5 217 
25ХГТ 981-1079 1275-1471 10-9 68.6-58.8 217 
зохгт 1275 1471 9 58.8 229 
25ХГМ 1079 1177 10 78.5 -
35ХМ 834 932 12 78. 5 241 
12ХН3А 68б 932 11 88.3 217 
20ХН3А 735 932 12 107.9 255 
20Х2Н4А 1079 1275 9 78.5 269 
3БХГСА 1275 1бl8 9 39.2 241 
15ХГН2ТА 735 932 11 98.1 2б9 
20ХГНР 1079 1275 10 88.3 197 
20ХН2М б8б 883 11 78.5 229 

6. I'аспространенные анды термичеСIIО!\ 06раБОТIIИ .ериых матеРII8ЛО8 

Марка 

Чg"gll. 

Серый 
Модифицироваииый 
В ысокопрочиый 
Легироваииый серый 
I<овкий 

Сталь 

10. 15. 20. 25 

30. 35 

40. 45 

15Х. 20Х 
ЗОХ. 35Х. 40Х 

40Г 
18ХП:. 25ХГТ. 30ХГТ 
25ХГМ 

I~XH3A. 20ХН3А. 
20Х2Н4А 
20ХН2М. IБХГН2ТА 

Вариаиты термообработки 

1. Смягчающий отжиг (t - БОО ·С) 
2. Нормализация 
Закалка ТВЧ 
Отпуск. закалка объемиая или ТВЧ 
Миогочасовой (23_43 ч) двухступенчатый отжиг (1, .. 
= 920+ 970 ·С. 1, = 720+ 7БО ·С) 

Цементации (цианирование). закалка. низкотемператур
иый отпуск 
1. Закалка. иизкотемпературный отпуск (HRC 30-40); 
цемеитации. закалка. О 
1. Закалка. иизкотемпературный отпуск (HRC 40-50); 
2. Закалка ТВЧ (HRC 53-БО) 
Цемеитации. закалка. низкотемпературный отпуск 
1. Цианирование. закалка. низкотемпературиый отпуск. 
2. Закалка ТВЧ 

1. Цементации. иизкотемпературный отпуск; 2. Циани
рование. нитроцементации. закалка. нианотемператур
ный отпуск 
Цементацни. закалка (одннарнаи илн двоЙнаи). низко
температуриый отпуск 
Цементацни. закалка. низкотемпературиый отпуск 



Общая характеристика материалов 2б~ 

тВердость, коррозиоиную стойкость. Вана· 
дий повышает вязкость ста·лн. Алюмииий 
используется для получення азотнруе

мых сталей особо высокой твердости. 
Свойства' латуней (медко-цинковые 

сплавы) определяются их химическим со
ставом. Повышеиие содержания MeAII 
улучшает пластичность, тепло- и элек

тропроводность, коррознонную стой
IФсть. ПовышеНllе содержання ЦlIнка 
улучшает Обрабатываемость резаннем, 
прнрабатываемость, увелнчнвает износо
стойкость, сннжает себестонмость. Свн
иец улучшает антифрикцнонные св.оЙ
ства, а олово, марганец, кремний, железо 
повышают мехаинческую прочность 

н коррознониую стойкость. 
Из бронз (сплавы меди с оловом, алю

мниием, марганцем и др.) широко рас
простраиены оловянные бронзы. Они 
обладают достаточной прочностью, кор
рознонной стойкостью, хорошей тепло-

проводностью, высокими антнфрнкцион
иымн свойствамн, хорошими упругими 
свойствами. Повышение содержання 
олова увеличнвает прочность и твер

дость прн уменьшеннн пластнчности н 

ударной вязкостн. Цннк н ннкель улуч
шают механнческне своАства, свинец 
н фосфор - антнфрикцнонные своАства 
(однако фосфор снижает механические 
своАства). Креминстые н бернллиевые 
бронзы обладают высокоА упругостью, 
прочиостью, выносливостью, хнмнческоА 
стоАкостью. 

В табл. 3 прнложения приведеиы еве
дення по материалам основных деталеА 
трансмиссиА автомобнлеЙ. Характери
стики сталей, используемых для изго
товлеиия зубчатых колес, н их термо
обработка даны в табл. 3.16 а иаиболее 
распространенные виды термообра
ботки - в табл. 6 приложения. 
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Безопасность конструкции аВfомобиля/Ю. М. Н е М

Ц о в, М. А. А н д р о н о в, Ф. Е. Ме ж е в и ч и др. 

14 л., ил. 85 к. 

Л у К И Н П. П., г а с пар я н Ц Г. А., Р о д и о

н о в В. Ф. Коиструирование и расчет автомобиля: Учеб

ник для вузов по специальности «Автомобили и трак

торы». 20 л., ил. В пер.: 95 к. 

Л у к и н с к и й В. с., К о т и к о в Ю. 'Г.' 3 а й
Ц е в Е. И. Долговечность деталей шасси автомобиля. 

17 л., ил. В пер.: 1 р. 20 к. 
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у 8АЖАЕМblЙ ЧИТАТЕЛЫ 

с целью получения информации о качестве 

наших изданий просим Вас в прилагаемой 

анкете подчеркнуть позиции, соответствую

щие Вашей оценке этой книги. 

1. Необходимость издания: 

значительная 

незначительная 

2. Эффективность книги с точки зрения 
практического вклада в отрасль : 

высокая 

незначительная 

3. Эффективность книги с точки зрения 
теоретического вклада в отрасль : 

высокая 

незн ачительн ая 

4. Материал книги соответствует достиже· 
ниям науки и техники в данной отрасли: 

в полной мере 

частично 

слабо 

5. Книга сохранит свою актуальность: 

1-2 года 

в течение 5 лет 
длит~льное время 

6. Название КНИГИ отвечает содержанию: 

в полной мере 

частично 

7. Оформление книги: 
хорошее 

удовлетворительное 



___ о 

Фа\III.'IШI, IIМЯ, отчество 

Учеllое звание 

Место работы, должность 

Стаж работы 
Дополнительные замечания приложите от
дельно. 

Благодарим Вас за помощь издательству. 

Заполненную анкету вышлите по адресу: 
107076, Москва, Стромынский пер., д. 4 
Издательство «Машиностроение». 

ПРОЕКТИРОВАНИЕ ТРАНСМИССИЙ АВТО
МОБИЛЕЙ. Справочник/Под общ. ред. заел. 
деят. науки и техники БССР д-ра техн. наук 
праф. А. И. Гришкевича. 
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