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Вступ 

 

Методичні вказівки мають на меті допомогти студентам шляхом 

виконання практичних занять і розрахунково-графічної роботи  глибше 

опанувати курс «Автомобілі», який відноситься до базових дисциплін при 

підготовці здобувачів вищої освіти за спеціальністю  274 – 

«Автомобільний транспорт». 

Вимоги, що  пред'являються  до автомобіля,  виходячи з умов його 

експлуатації: забезпечення необхідної тягової сили на ведучих колесах; 

раціональний розподіл потужності силового агрегату-двигуна; 

прийнятність   параметрів конструкції автомобіля (габарити, швидкість 

руху, маса, осьові навантаження), а також – показників і параметрів його 

агрегатів (кількість передач в трансмісії, передавальні числа передач 

тощо). 

Для більш глибокого сприйняття автомобіля, як об’єкта вивчення, 

необхідно з’ясувати, що тягова спроможність автомобіля  забезпечується 

шляхом підводу від силового агрегату до ведучих коліс  потужності, 

необхідної  і достатньої  для долання зовнішніх  сил опору  руху 

автомобіля. 

При вивченні курсу «Автомобілі» у вигляді лекційних і практичних 

занять, а також розрахунково-графічної роботи студентів досліджуються: 

тяговий розрахунок, силовий баланс  і баланс потужності автомобіля, 

методи розрахунку основних його агрегатів При цьому значна увага 

приділяється  розрахункам  конструкцій агрегатів  автомобіля, їх роботі, 

загальним показникам тощо.  
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Практичне заняття 1 

Розрахунок вихідних даних і побудова зовнішньої характеристики 

двигуна 

 

Вихідні дані 
Варіант: вибираються непарні або парні номери к останньої цифри 

залікової книжки (10 і далі – двох останніх цифр; перелік варіантів – 

таблиця 1.1). 

Тип автомобіля:  легковий – непарні к;  вантажний – парні к. 

Максимальна швидкість автомобіля – Vmax, км/год. 

Максимальна потужність двигуна – Nmax, кВт. 

Питома витрата палива  при максимальній потужності – gN, г/Квт∙год. 

Вихідні дані розраховуються згідно за формулами, що наведено в 

таблиці 1.1. 

Таблиця 1.1– Вихідні дані для розрахунку 

Варіант, к Автомобіль Двигун 

Тип 
Vmax, 

км/год 
Тип 

Nmax, 

кВт 
nN, хв.-1 gN,г/Квт

∙год 

Непарний Легк 95+3∙к Бензин 45+ 3∙к 5000+50∙к 220+3∙к 

Парний Вант 80+2∙к Дизель 75+5∙к 1600+50∙к 190+3∙к 

  Повна маса автомобіля  aM  (кг),   визначається  за статистичними 

даними згідно з формулою: 

бnвa MzMMMM  )1(0 ,      (1.1) 

де 0M – власна маса автомобіля, кг; 

      вM – маса вантажу, який перевозиться, кг; 

    nM = 75кг– маса пасажира та водія; 

      z - число місць для пасажирів; 

       бM - маса багажу (для легкових автомобілів і автобусу), кг;  

для легкового автомобіля приймають масу багажу Мб =50 кг, для 

приміського та міжміського автобусу із розрахунку по 10 кг на одного 

пасажира. При розробці міського автобуса масу вантажу не враховують. 

   Прийнявши для легкового автомобіля власну масу М0 = 1100 кг, z =4 

і 0вM , за формулою (1.1) визначаємо повну масу автомобіля: 

152550)14(751100 aM кг. 

При визначенні власної  і потім повної маси вантажного автомобіля  

переважно виходять із маси вантажу  Мв,  що перевозиться автомобілем, і 

використовують формулу [12]: 

                                                 М0 = q ∙ Мв                                              (1.2)                                                           

де q – коефіцієнт тари. 

Для  вантажних  автомобілів з колісними формулами  4х2 та 6х4 

коефіцієнт q можна визначити, використовуючи поліноми, що  отримано 

шляхом статистичної обробки параметрів мас існуючих автомобілів. 
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q = 1,613 – 5,565∙10-4·Мв + 1,398∙10-7·М2

в – 1,800∙ 10-11·М3
в +1,145 ∙10-15· М4

в  – 2,852∙10-20·М5
в ;  

  

            q = 1,529 –  4,317 ∙10-4·  Мв + 8,261∙10-8 ·М2
в – 7,034∙10-12·М3

в +  2,187 ∙10-16· М4
в,  (1.4) 

                                               
 Приймемо, наприклад,  для розрахунку  масу вантажу, що 

перевозиться вантажним автомобілем Мв = 5000кг. 

 Використовуючи поліном (1.3), знаходимо: 

q = 1,613 – 5,565 ∙10-4 · 5000+ 1,398∙10-7 ·50002 – 1,800∙10-11· 50003+1,145 

∙10-15·50004  – 2,852∙10-20·50005 = 0,702. 

 Згідно з поліномом (1.4) маємо: 

q = 1,529 –  4,317 ∙10-4·  5000+ 8,261∙10-8 ·50002
 – 7,034∙10-12·50003 + 

+ 2,187 ∙10-16·50004 =0,693. 

 Прийнявши   q = 0,7, знаходимо власну масу вантажного автомобіля: 

М0 = 0,7 ∙5000 = 3500кг. 

 За формулою (1.1)  при z=1 і  бM = 0 кг знаходимо повну масу 

вантажного автомобіля: 

86500)11(7550003500 aM кг. 

Повна вага автомобіля (Н) визначається за формулою: 

                                           Gа =Ма g                                                               (1.5)    

         Для легкового автомобіля чисельне значення: 

Gа =1525∙9,81=14960 Н; 

       Для вантажного автомобіля: 

Gа =8650∙9,81=84856,5 Н.  

       Масу (кг), що припадає на кожну з осей двовісного вантажного 

автомобіля (індекс указує на номер осі), визначають за формулами:  

                    M2 = (0,62...0,67) Ma;                         (1.6) 

                  M2 = 0,65∙Ma.                           (1.7) 

       Чисельні значення для вантажного автомобіля для нашого випадку: 

M2 = 0,65∙8650 = 5622,5 кг. 

5,30275,562286501 M кг.     

       Маса легкового автомобіля, що приходиться на кожну з осей 

визначають за формулами: 

                                                  М1=0,46Ма;                                                (1.8) 

                                                 М2=0,54 Ма.                                            (1.9) 

      Чисельні значення для легкового автомобіля у нашому випадку: 

                                                М1=0,46Ма= 653,2 кг.                                    

                                                М2=0,54 Ма=766,8 кг.                    

      При виконанні розрахунково-графічної роботи задається повна вага 

автомобіля: легкових автомобілів Ga (Н) змінюється від:  10000 Н (варіант 

1);   для наступних варіантів шляхом додавання 1000 Н до ваги автомобіля 

попереднього варіанту (наприклад, для четвертого варіанту  – Ga= 

13000Н).  

       Повна вага вантажних автомобілів  змінюється від: 50000 Н (варіант 
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1);  для наступних варіантів шляхом додавання 10000 Н до ваги автомобіля 

попереднього варіанту (наприклад, для четвертого варіанту  – Ga= 

80000Н).  

 

Розрахунок і побудова зовнішньої швидкісної характеристики двигуна 

       Зовнішня швидкісна характеристика є залежністю ефективної 

потужності Ne, крутного моменту Ме, питомої  ge і погодинної Gт витрат 

палива від числа обертів ne колінчастого вала двигуна при повному 

навантаженні.  

        Розрахунок зовнішньої  швидкісної характеристики  проведемо лише 

для двигуна легкового автомобіля при наступних вихідних даних: 

– максимальна потужність двигуна Nemax= Nmax= 65кВт;  

 – ефективна витрата палива  gN =237г/кВт∙год  при Nemax;  

– частота обертання колінчастого вала двигуна при Nemax – nN= 5200 хв-1.   

Ефективну потужність Ne у функції числа обертів ne колінчастого 

вала  двигуна можна розрахувати, використовуючи формулу 

С.Р.Лейдермана: 
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де nN – частота обертання колінчастого вала двигуна при максимальній  

(Nemax= Nmax) потужності; 

Ne і ne – поточне значення потужності і частоти обертання колінчастого 

вала.  

 Для бензинових двигунів а = b = с = 1; для дизелів: вихрекамерних  –  

а = 0,7, в = 1,3, с = 1,0; передкамерних – а = 0,6, в =1,4, с = 1,0. 

          При побудові графіків, слід задати 6…8  значень частоти обертання 

ne в діапазоні від nmin до nvmax. Мінімальну стійку частоту обертання 

колінчастого вала приймають рівною: для бензинових двигунів – nmin = 

800хв-1; для дизелів – nmin = 600хв-1.  

Значення ефективного моменту Ме двигуна (Н·м) визначається за 

формулою:  

                                   Me=9550(Ne/ne).                                      (1.11) 

 Поточні значення питомого ge ( г/кВт·год) і погодинного Gт              

( кг/год) витрат палива можна визначити за  формулами: 
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де gN - ефективна витрата палива при Nemax (г/кВт·год);  для бензинових 

двигунів: gN = (220…350), г/кВт·год; для дизелів: gN = (190…285), 

г/кВт·год;    

                                        Gт=Nege10-3, кг/год                                               (1.13) 

         Після підстановки відповідних значень у наведені формули 

отримуємо результати, які зводимо до таблиці 1.2  

 

Таблиця 1.2– Розрахункові дані для побудови зовнішньої 

характеристики бензинового двигуна 

en ,хв.-1 

5200

en
 2)

5200
( en

 

eN , 

кВт 
eg , 

г/кВт.год 
TG , 

кг/год 
eM , 

Н∙м 

800 0,154 0,024 11,30 257,88 2,92 134,9 

2000 0,385 0,148 30,96 237,89 7,37 146,5 

3200 0,615 0,379 49,41 230,03 11,36 147,46 

4400 0,846 0,716 62,14 252,19 15,66 134,9 

5200 1,000 1,000 65,00 243,82 18,86 119,4 

5600 1,077 1,160 64, 19 250,63 16,11 109,47 

 

 Згідно з даними таблиці 1.2 будується зовнішня швидкісна 

характеристика двигуна: графіки Ne = f(ne); Ме = f(ne); ge = f(ne); Gт = f(ne). 

Загальний вигляд типової зовнішньої швидкісної характеристики 

наведено на рисунку 1.1. 

 
Рисунок  1.1 – Зовнішня швидкісна характеристика бензинового двигуна 
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Практичне заняття 2. 

Силовий баланс автомобіля 
 

Сили, що діють на автомобіль під час його руху 

          Тягове зусилля на ведучих колесах    автомобіля  під час його руху 

витрачається на подолання різноманітних сил опору від дії зовнішніх сил, 

таких як:  сила опору коченню, сила опору повітряного середовища, 

сила опору розганянню та сила опору підйому.  

       На рисунку 2.1 наведено схему сил, що діють на  автомобіль у 

загальному випадку його руху.  

 
Рисунок  2.1 – Схема сил, що діють на  автомобіль у загальному випадку 

його руху 

1. Сила опору коченню коліс автомобіля  Рf  визначається за формулою: 

                                             kkf ZfP  ,                                               (2.1) 

де kf – коефіцієнт опору коченню (задається або вибирається з таблиць 

залежно від якості дороги і швидкості руху автомобіля); значення kf  

наведено в таблиці 2.1. 

 

Таблиця 2.1 – Характеристики дорожного покриття 

 

Вид покриття та стан дороги 

Коефіцієнти № 

вар. kf  φ 

Цементо та асфальтобетон:    

сухий гладкий 0,012-0,025 0,5-0,6 1, 19 

сухий шорсткий 0,020-0,025 0,7-0,9 2, 20 

вологий 0,020-0,025 0,4-0,5 3, 21 

вогкий 0,022-0,025 0,3-0,4 4, 22 
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брудний 0,025-0,028 0,2-0,3 5, 23 

засніжений 0,028-0,035 0,2-0,3 6, 24 

обледенілий 0,020-0,025 0,05-0,1 7, 25 

Щебінь або гравій:    

оброблений в'яжучим матеріалом, сухий 0,020-0,025 0,6-0,7 8, 26 

не оброблений в'яжучим матеріалом, сухий 0,025-0,030 0,5-0,6 9, 27 

брудний 0,030-0,040 0,4-0,5 10,28 

засніжений 0,030-0,050 0,3-0,4 11,29 

заледенілий 0,030-0,040 0,1-0,2 12,30 

Бруківка:   13 

суха 0,025-0,035 0,4-0,5 14 

мокра 0,025-0,035 0,3-0,4 15 

брудна 0,035-0,055 0,2-0,3 16 

засніжена 0,035-0,055 0,2-0,3 17 

заледеніла 0,030-0,040 0,05-0,15 18 

Сухий піщаний масив 0,20-0,25 0,40-0,45 19 

 kZ –  рівнодійна реакції дороги ( kZ = Ga·cosα; Ga – повна вага автомобіля, 

Н). 

       Повна вага легкового Gа автомобіля визначається  з наступної 

формули:  

Gа = Gо + Gв + Gп, Н 

де Gп – вага пасажирів ( разом з водієм). При розрахунках вважають, що 

вага однієї людини дорівнює 750 Н. 

     Для легкового автомобіля приймають вагу вантажу Gв=500 Н.  

     Навантаження на кожну з осей  автомобіля визначають, виходячи з того, 

що в існуючих конструкціях навантаження на ведучі осі становить [12]: 

 - у двовісних вантажних автомобілів  з кабіною за двигуном, а також 

у автобусів капосного компонування на шасі вантажних автомобілів: 

G2 = ( 0,70 …0,75) Gа ; 

 - у двовісних вантажних автомобілів з кабіною над двигуном та зі 

здвоєними колесами задньої осі,  а також у двовісних автобусів вагонного 

компонування : 

G2 = ( 0,65 …0,70) Gа ; 

 - у двовісних вантажних автомобілів з кабіною над двигуном та з 

одинарними колесами задньої осі:  
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G2 = ( 0,55 …0,60) Gа ; 

 - у двовісних вантажних автомобілів напівкапотного компонування  

зі здвоєними колесами задньої осі, а також автобусів на їх базі : 

G2 = ( 0,67 …0,68) Gа ; 

- у двовісних вантажних автомобілів напівкапотного компонування  з 

одинарними колесами задньої осі, а також автомобілів на їх базі:   

G2 = ( 0,56) Gа ; 

 - у тривісних вантажних автомобілів як капотного, так і безкапотного 

компонування зі здвоєними колесами задніх осей : 

G2 + G3 = ( 0,75…0,78) Gа ;  

- у тривісних вантажних автомобілів з колесами задніх осей 

G2 + G3 = ( 0,68…0,74) Gа ;  

 - у задньоприводних легкових автомобілів та автобусів на їх базі : 

G2 = ( 0,50 …0,56) Gа ; 

- у передньоприводних легкових автомобілів та автобусів на їх базі  

                                     G1 = ( 0,51 …0,56) Gа. 

2. Сила опору повітряного середовища  Pw (Н)  включає такі складові: тиск 

зустрічного потоку повітря, тертя повітря об поверхню автомобіля і силу, 

створювану розрідженням за автомобілем. Вона залежить від швидкості 

руху автомобіля, щільності повітря, геометрії передньої (лобової) частини 

автомобіля і визначається  за такою формулою: 

                                                 
2

вw VFKP  , Н                                      (2.2) 

де  Кв = 0,5Сx∙ρ – коефіцієнт опору повітря, Н·с2/м4 (таблиця 3); для 

легкових автомобілів дорівнює 0.2…0,35 Н·с2/м4, для вантажних 0,6…0,7 

Н·с2/м4;  

     Сx– безрозмірний коефіцієнт лобового опору повітря;  ρ = 1,225 кг/м3 – 

густина повітря; добуток Кв ∙F  називають фактором обтічності; площа F 

може бути визначена з виразу: 

                                                     F= ∙Вг∙Нг,                                           (2.3) 

де  – коефіцієнт заповнення площі: для легкових автомобілів  = 

0,78…0,80; для вантажних –   = 0,85..0,90 (більші значення беруться для 

автомобілів більшої вантажопідйомності);  

Вг,Нг – найбільші ширина та висота автомобіля; орієнтовні значення 

коефіцієнта сил опору повітря наведено в таблиці 2.2. 
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Таблиця 2.2 – Орієнтовні значення коефіцієнта сил опору повітря  

 Тип автомобіля Кв, Н ∙ с2
 / м

4 

Легкові автомобілі  0,2…0,35 

Вантажні автомобілі 

     бортові 

     з кузовом фургон 

     цистерни 

 

0,5…0,7 

0,5…0,6 

0,55…0,65 

      В таблиці 2.3 наведено площі лобового опору автомобілів залежно від 

об’єму циліндрів двигуна. 
 

Таблиця 2.3 – Площа лобового опору автомобілів 

Назва  

параметрів 

Класи автомобілів 

до 

8000  

см³ 

до 

5000  

см³ 

до 

3000  

см³ 

до 

2000  

см³ 

до 

1500  

см³ 

до 

1100 

 см³ 

до 

750 см³ 

до 

500 см³ 

до 

350 см³ 

Площа 

лобового 

опору F, м² 

1,3 - 

1,5 

1,3 - 

1,5 

1,2 - 

1,3 

1,2 - 

1,3 

1,1 - 

1,2 

1,1 - 

1,2 
1,0 - 1,1 0,9 - 1,1 0,9 - 1,1 

 

V – максимальна швидкість автомобіля (м/с). Приймається згідно з 

таблицею 1.1. Через  малість при швидкостях до 50 км / год значення сили 

Pw не враховується. 

 

3. Сила опору при русі автомобіля на підйомі (спуску) визначається за 

формулою: 

                                                Рα = ± Ga·sinα,                                                (2.4) 

де α – кут нахилу дорожнього полотна;  для розрахунків приймають 

 60  ; itg  sin . (і = 0,03....0,07 при  6 ). 

 4. Сила  загального  опору  руху автомобіля визначається за формулою: 

akaaf GfGGPP   )sincos(sin ,                   (2.5) 

де  sincos  kf – коефіцієнт опору руху автомобіля;  якщо 0 , то 

1cos  , itg  sin . Тоді ifk   (і = 0,03....0,07 при  6 ) – 

приведений коефіцієнт дорожнього опору. 

 Максимальне значення коефіцієнта опору Ψ max приймають : 

– для легкових автомобілів, а також вантажних автомобілів та автобусів, 

призначених для міжміських сполучень Ψ max =  0,25…0,30; 
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– для інших вантажних автомобілів та автобусів Ψ max =  0,35…0,45; 

– для автомобілів підвищеної прохідності Ψ max =  0,45…0,55; 

– для автомобілів високої прохідності  Ψ max =  0,60…0,70. 

5. Максимально допустима (без буксування) сила тяги автомобіля: 

                                               .2  GP                                               (2.6) 

Чисельні значення  наведено в таблиці 2.1, а 2G для різних типів 

автомобілів наведено далі. 

Необхідною умовою  для руху автомобіля  без буксування є   – 

 PP  .  

6. Сила інерції при русі автомобіля  Pj   визначається за формулою: 

  

                                (2.7) 

 

У формулу  (2.7) підставляється максимальне прискорення при 

розганянні автомобіля від 0 до 100 км/год. Для його визначення потрібно 

взяти час розганяння автомобіля до 100 км / год за прототипом (якщо 

автомобіль має меншу максимальну швидкість, то береться час до її 

досягнення при розганянні автомобіля).  

Максимальне прискорення визначається у такий спосіб. Наприклад, 

автомобіль "Жигули" розганяється до швидкості 100 км/год за 19 секунд. 

Якщо вважати рух автомобіля на ділянці розгону рівноприскореним, то 

максимальне його прискорення  j = v/t =28 м/с : 19 с = 1,5 м/с2. 

Значення часу розганяння до 100 км/год для сучасних легкових 

автомобілів становить 5…25 с, для вантажних – 15…50с. 

Орієнтовні значення максимальних прискорень (у м/с2) при 

розганянні автомобіля з максимальною інтенсивністю складають: для 

легкових автомобілів  –1,0 ...2,5 на першій і 0,8 … 1,2 – на вищій 

передачах; для вантажних автомобілів  відповідно  – 1,7 … 2,0  і 0,25 … 

0,5; для автобусів – 1,8 … 2,3 і 0,4 … 0,8 м/с2.  

Найчастіше прискорення визначають для руху автомобіля по дорозі з 

коефіцієнтом опору   = 0,02…0,04. 

7. Силу тяги Рк на ведучих колесах визначають за формулою. 

                                            
к

тTiе
k

r

ηI М
Р


 , Н                                  (2.8) 

де   Ме – крутний момент колінчастого вала двигуна;  

       ІТі– передавальне  число  трансмісії на і-тій передачі; 

       ƞт  – коефіцієнт корисної дії трансмісії; 

       гд – динамічний радіус колеса; гд= 0,28…0,33м (легкові автомобілі); гд= 

0,48…0,55 м (вантажні автомобілі середнього класу); приймають гд = гк. 

        Значення еМ ,  що входить у формулу (2.8), беруть з зовнішньої 

швидкісної характеристики.  

 Орієнтовні значення: Меmax = 94…150 Н∙м – для легкових 

j
g

G
P a

j 



13 

 

автомобілів; Меmax =250…700 Н∙м – для вантажних автомобілів середнього 

класу. 

Передавальне число трансмісії  визначають за формулою: 

                                           
TeN

Д

M

rP








TI .                                         (2.9) 

 Передавальні числа трансмісії для автомобіля-прототипу також 

можна знайти в електронних засобах інформації або в технічній літературі.  

        Наприклад, на автомобілях ВАЗ-2101, -2106, -2105 передавальні числа 

(ікі) коробки передач (КПП) наведено в таблиці 2.4. 

Таблиця 2.4 – Передавальні числа КПП автомобілів 

Коробка 

передач 

автомобіля 

 

Передавальне відношення на 

передачі, ікі 

I II III IV 

ВАЗ-2101 

ВАЗ-2105 

ВАЗ-2106 

3,74 

3,67 

3,24 

2,29 

2,09 

1,99 

1,49 

1,36 

1,29 

1 

1 

1 

 

            Передавальні числа редуктора головної передачі (і0) на автомобілях 

 ВАЗ-2101,2106, -2105 відповідно 4,44; 4,10; 3,90. 

                                                                   Tii = ікі ×і0.                                    (2.10) 

             Значення коефіцієнтів корисної дії (ККД) трансмісії для деяких 

автомобілів наведено в таблиці 2.5. 

 

Таблиця 2.5 – Орієнтовні значення ККД трансмісії автомобіля ηт 

Тип автомобіля Колісна формула ККД 

Вантажні автомобілі та автобуси з 

одинарною головною передачею 

 

4Х2 

 

0,90…0,92 

Вантажні автомобілі та автобуси з 

подвійною головною передачею 

4Х2 0,86…0,88 

0,82…0,84 

0,78…0,80 

4Х4, 6Х4 

6Х6 

Легкові автомобілі та автобуси 

особливо малого та малого класів 

 

4Х2 

 

0,92…0,94 

     Динамічний радіус коліс (гд в м) орієнтовно має значення: 0,28…0,40 – 

ВАЗ;    0,30…0,32 – ІЖ;  0,42 – Волга, ГАЗ;  0,47 –ЗІЛ;  0,5 –МАЗ, КАМАЗ  
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 Розрахунок і побудова діаграми  силового балансу автомобіля 

      Тягова сила Рк на ведучих колесах автомобіля при його русі 

витрачається на долання сил опору руху, а рівняння силового балансу в 

такому випадку має вигляд: 

          Рк = Рf ± Рα +Рw ± об  ·Рj = Рψ + Рw ± об  ·Рj,                       (2.11) 

де  Рψ = Рf ± Рα – рівнодійна сил опору дороги; 

0

2 )05,004,0(1
a

a
kоб

G

G
i  – коефіцієнт обертових мас автомобіля 

(маховик і всі деталі, що до нього приєднуються);  ік – передавальне число 

коробки передач; Gа0 – вага порожнього;    Gа
 
– вага завантаженого 

автомобіля. 

     Вільну силу (запас сили тяги) автомобіля визначають як різницю між 

силою тяги і силою опору повітря,тобто:  

                                                     Ра = Рк – Рw.                                     (2.12) 

 Проведено розрахунки сил для силового балансу легкового 

автомобіля, основні параметри якого наступні.  

          Маса легкового автомобіля з об’ємом циліндрів інжекторного 

двигуна 2000см3 –1525кг; максимальна потужність двигуна Nemax=Nmax= 

65кВт; gN =237г/кВт.год – ефективна витрата палива при Nemax; частота 

обертання колінчастого вала при Nemax – nN= 5200 хв-1; максимальна 

швидкість руху автомобіля 165max V км/год; коефіцієнт опору дороги 

max = 0,3. 

         Аавтомобіль рухається рівномірно, горизонтально (α=0)по сухому 

асфальту; передавальні числа: головної передачі – і0 = 3,09; КПП – 3,64 

(перша передача), 1,95(друга), 1,36 (третя). 0,94 (четверта), 0,78 (п’ята); 

радіус колеса автомобіля kr = 0,33м; коефіцієнт обтічності автомобіля Кв = 

0,3; потужність, крутний момент  беруться з зовнішньої характеристики 

двигуна. 

          За формулою (2.5)  знаходимо сумарну силу дорожнього опору  за 

умови, що автомобіль рухається по горизонтальній площині (α=0;  =0,3) : 

448881,915253,0 P Н. 

         Швидкість руху автомобіля визначаємо за наступною формулою: 

 

060

2

ii

nr
V

ks

k
i







. (2.13) 

          Після підстановки значень розрахункових параметрів отримаємо 

формулу: 



15 

 

                            .011,0
09,360

33,014,32

ki

e

ki

e
i

I

n

I

n
V 




 м/с.                          (2.14) 

      Для прийнятих частот обертання колінчастого вала двигуна (таблиця 

1.1)  і  заданих за умовою передавальних чисел коробки передач 

проводимо розрахунки можливих швидкостей автомобіля. 

 Результати розрахунку наведено в таблиці 2.6. 

Таблиця 2.6 – Результати розрахунку можливих швидкостей 

автомобіля 

Швидкість 

автомобіля, 

Vі м/с при 

пе, хв.-1 

Передавальне число КПП 

 

Ік1= 3,64 

 

Ік2= 1,95 

 

Ік3= 1,36 

 

Ік4= 0,94 

 

Ік5= 0,78 

800 2,42 4,51 6,47 9,36 11,28 

2000 6,04 11,28 16,18 23,40 28,20 

3200 9,67 18,05 25,88 37,44 45,13 

4400 13,30 24,82 35,59 51,49 62,05 

5200 15,71 29,33 42,06 60,85 73,33 

5600 16,92 31,59 45,29 65,53 78,97 

 

         Силу опору повітряного середовища  Pw (Н)  визначаємо  за 

формулою (2.2).   

Формула (2.2) після підстановки параметрів: вK = 0,3 Н ∙ с2
 / м

4 

(таблиця 2.2) ;   для автомобіля, літраж якого 2000hV см3 і площа  міделя  

F=1,3 м2 (таблиця 2.3),– набуває вигляду:                                        
222

вw 39,03,13,0VFKP VV  , Н    (2.15) 

Результати розрахунку наведено в таблиці 2.7. 

Таблиця 2.7 – Результати розрахунку сил опору повітря 

Сила 

опору 

повітря, 

wP , Н; при 

пе, хв.-1 

Передавальне число КПП 

 

Ік1= 3,64 

 

Ік2= 1,95 

 

Ік3= 1,36 

 

Ік4= 0,94 

 

Ік5= 0,78 

800 2,28 7,93 16,33 34,17 49,62 

2000 14,24 49,63 102,10 213,55 310,14 

3200 36,47 127,49 261,21 546,68 794,32 

4400 68,99 240,25 493,99 1033,98 1501,58 

5200 96,25 335,50 689,92 1444,06 2097,14 

5600 111,65 389,19 707,42 1674,73 2432,14 
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      Визначаємо силу тяги Рк на ведучих колесах за формулою (2.8), 

прийнявши ККД трансмісії згідно з таблицею 2.6 – 93,0ηт  :     

   ,71,8
33,0

93,009,3

r

ηI М
Р 0

к

тTiе
k kie

kie

k

Tkie iM
iM

r

iiM












,Н. (2.16) 

        Для визначення залежності сили тяги на ведучих колесах від 

швидкості  руху автомобіля (кількості обертів колінчастого вала двигуна) і 

певної передачі коробки передач беремо значення Ме з таблиці 1.1.       

        Результати розрахунку наведено в таблиці 2.8. 

Таблиця 2.8 – Результати розрахунку сили тяги автомобіля 

Сила тяги, 

Рк, Н при 

Ме 

Передавальне число КПП 

 

Ік1= 3,64 

 

Ік2= 1,95 

 

Ік3= 1,36 

 

Ік4= 0,94 

 

Ік5= 0,78 

134,9 4277,0 2291,2 1598,0 1151,5 916,5 

146,5 4644,7 2488,2 1735,4 1199,5 995,3 

147,46 4675,1 2504,5 1746,8 1207,3 1001,8 

134,9 4276,9 2291,2 1598,0 1104,5 916,5 

119,4 3785,5 2027,9 1414,4 977,6 811,2 

109,47 3470,7 1859,3 1296,7 896,3 743,7 

 

Максимально допустима (без буксування) сила тяги автомобіля: 

                                               .2  GP                                                

Для легкового автомобіля при русі по сухому асфальту чисельне  

значення коефіцієнта зчеплення приймаємо  =0,6 (таблиця 2.1), а  також , 

враховуючи, що для задньоприводного автомобіля 2G = (0,50…0,56)∙Ga, 

знаходимо  2G  = 0,53∙1525∙9,81=  7928,93 Н. Необхідною умовою для руху 

автомобіля  без буксування є:    PP  .  

Отже, у нашому випадку сила зчеплення коліс автомобіля з дорогою 

становить: 

4,47576,093,7928 P Н. 

Порівнюючи отриманий результат з даними таблиці 2.8, 

встановлюємо, що умова руху автомобіля без буксування виконується. 

Для побудови таблиці 2.8 використано таблицю 1.1, де наведено 

значення Ме=f(ne). Отже, використовуючи дані таблиць 1.1 і 2.9, можна 

побудувати тягову характеристику автомобіля залежно від частоти 

обертання колінчастого вала двигуна.  

Для побудови діаграми силового балансу залежно від швидкості 

руху автомобіля в м/с достатньо замінити по осі абсцис частоти обертання 

відповідними для різних передач КПП швидкостями . Швидкість 
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автомобіля в км/год визначається множенням значень швидкості  в м/с на 

коефіцієнт 3,6. 

Діаграма силового балансу будується за зразком, що наведено на 

рисунку 2.2, де  графіки сил опору кочення, опору повітря і сил тяги на 

ведучих колесах побудовані у залежності від швидкості руху автомобіля. 

 
    I, II, III, IV, V – Pk для відповідних передач КПП; 1 – Рψ+ Рw; 2– Рw; 3 – Рψ 

Рисунок 2.2 – Діаграма силового балансу автомобіля 

Із рисунку 2.2  видно, що графік сили тяги на четвертій і п’ятій 

передачах (криві  IV, V) перетинаються з сумарною кривою сил опору 

коченню і опору повітря (крива 3) при швидкості  164 км/год, що і є 

максимальною швидкістю руху автомобіля. 
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Практичне заняття 3 
Баланс потужності автомобіля 

По аналогії з тяговим балансом розраховують баланс потужності 

автомобіля за формулою: 

                                     jwTe NNNNN   , кВт                                 (3.1) 

де    eN – потужність двигуна; 

        TN  – потужність, витрачена на привод трансмісії; 

         N – потужність, витрачена на подолання  опору дороги; 

         wN – потужність, витрачена на подолання  опору повітря; 

          jN – потужність, витрачена на подолання  сил інерції. 

Потужність потрачена на опір дороги,  подолання опору повітря, 

тертя в трансмісії і сил інерції визначається відповідно за формулами: 

                            310 VPN  (кВт),                                    (3.2) 

                                       310 VPN ww (кВт),                                    (3.3) 

                                       310 VPN TT (кВт),                                    (3.4) 

                                       310 VPN jj (кВт),                                   (3.5) 

 Розрахунок сил опору повітря залежно від швидкості руху 

автомобіля було визначено за формулою (2.15) в попередній темі. 

Результати розрахунку наведено в таблиці 2.8. 

 Результати розрахунку потужності за формулою (3.3), яка 

витрачається на подолання сил опору повітря при русі автомобіля, 

наведено в таблиці 3.1. 

Таблиця 3.1 – Результати розрахунку потужності, яка витрачається на 

подолання сил опору повітря при русі автомобіля 

Частота 

обертання , 

к. в.,пе, хв-

1
 

310 VPN ww ,кВт                                               

Передавальне число КПП 

Ік1= 3,64 Ік2= 1,95 Ік3= 1,36 Ік4= 0,94 Ік5= 0,78 

800 0,006 0,036 0,106 0,320 0,560 

2000 0,086 0,560 1,652 4,997 8,746 

3200 0,353 2,301 6,76 20,468 36,007 

4400 0,918 5,963 17,581 53,240 93,173 

5200 1,512 9,840 29,018 87,871 153,783 

5600 1,889 12,295 32,039 109,745 192,066 

      Сила опору дороги  з урахуванням швидкості руху автомобіля Рψ 

(впливає на коефіцієнт тертя кочення) визначається за формулою: 

                                                





























2000
1

2

0

V
fGP a , Н.                                     (3.6) 



19 

 

 Орієнтовні значення 0f : 0,014…0,018 – асфальт, бетон;  0,02…0,025 – 

гравій; 0,025…0,035 – грунтове покриття. 

Після підстановки розрахункових параметрів (прийнявши мінімальне 

значення 0f =0,012, таблиця 2.1) формула (3.6) набуває вигляду: 

                                 ,
2000

15,179
2000

1012,081,91525
22













































VV
P  Н.      (3.7)                       

Результати розрахунку сил опору дороги наведено в таблиці 3.2. 

 

Таблиця 3.2 – Результати розрахунку сил опору дороги при русі 

автомобіля 

Частота 

обертання , 

к. в.,пе, хв-

1
 

,
2000

15,179
2
















V
P Н 

Передавальне число КПП 

 

Ік1= 3,64 

 

Ік2= 1,95 

 

Ік3= 1,36 

 

Ік4= 0,94 

 

Ік5= 0,78 

800 180,03 181,32 183,26 187,36 190,92 

2000 182,77 190,92 203,00 228,64 250,87 

3200 187,89 208,74 239,61 305,31 362,30 

4400 195,38 234,79 293,18 417,45 525,06 

5200 201,65 256,71 338,27 511,82 662,11 

5600 205,19 269,06 363,59 564,90 739,20 

 

        Потужність, витрачену на подолання сил опору дороги,  визначаємо за 

формулою (3.2). Результати розрахунку наведено в таблиці 3.3. 

 

Таблиця 3. 3– Результати розрахунку потужності на подолання сил 

опору дороги при русі автомобіля 

Частота 

обертання , 

к. в.,пе, хв-

1
 

310 VPN  , кВт 

Передавальне число КПП 

 

Ік1= 3,64 

 

Ік2= 1,95 

 

Ік3= 1,36 

 

Ік4= 0,94 

 

Ік5= 0,78 

1 2 3 4 5 6 

800 0,436 0,818 1,186 1,754 2,154 

 

Продовження таблиці 3.3 

1 2 3 4 5 6 

2000 1,104 2,154 3,285 5,350 7,075 



20 

 

3200 1,817 3,768 6,201 11,43 16,35 

4400 2,599 5,827 10,434 21,495 32,580 

5200 3,168 7,529 14,228 31,144 48,553 

5600 3,472 8,500 16,467 37,018 58,375 

 

Сумарну силу опору  трансмісії визначають за наступною формулою:            

                            ,)(25,0 0 VaPPPP WTTxT   Н,                      (3.8) 

де  μT – коефіцієнт, що характеризує втрати в трансмісії  і розраховується , 

виходячи з середніх значень коефіцієнтів тертя в зубчастих і карданних 

передачах; μT = 0,016…0,076; для легкових автомобілів з колісною 

формулою 4х2 можна приймати μT = 0,036; 

     0xP = 20…40 (Н) – сила опору прокручуванню валів агрегатів трансмісії 

за відсутності руху автомобіля; приймаємо для розрахунку 0xP = 30 Н; 

        = 0,077…7,75( Н∙с / м) – коефіцієнт швидкісних втрат (в основному 

–гідравлічних) в трансмісії (менші значення для легкових автомобілів); 

приймаємо для легкового автомобіля    = 0,175 Н∙с / м; 

V – швидкість руху автомобіля. м/с. V (м/с) = V (км/год) / 3,6. 

Після підстановки відповідних значень, що обумовлено вихідними 

даними прикладу, формула (3.8) набуває вигляду: 

                                  ,175,0)(036,054,30 VPPP WT   Н.                   (3.9) 

Додаючи до значень сил опору повітря (таблиця 2.8)  значення сили 

опору дороги (таблиця 3.2), отримуємо суму сил опору дороги і повітря. 

Результати розрахунку наведено в таблиці 3.4. 

Таблиця 3.4 – Результати розрахунку суми сил опору дороги і повітря 

Частота 

обертання 

к. в.,пе, хв.-1 

WPP  , Н 

Передавальне число КПП 

Ік1= 3,64 Ік2= 1,95 Ік3= 1,36 Ік4= 0,94 Ік5= 0,78 

800 182,3 189,3 199,6 221,5 240,5 

2000 196,9 240,6 305,1 442,2 561,0 

3200 224,4 336,2 500,8 852,0 1156,6 

4400 264,4 475,0 787,2 1451,4 2026,6 

5200 297,9 592,2 1028,2 1955,9 2759,2 

5600 316,8 658,3 1071,0 2239,6 3171,3 

Далі знаходимо третю складову у формулі (3.9) справа (таблиця 3.5). 
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Таблиця 3.5 – Результати розрахунку складової у формулі (3.9) 

Частота 

обертання 

к. в.,пе, хв.-1 

0,175∙V 

Передавальне число КПП 

Ік1= 3,64 Ік2= 1,95 Ік3= 1,36 Ік4= 0,94 Ік5= 0,78 

800 0,424 0,789 1,132 1,638 1,974 

2000 1,057 1,974 2,832 4,095 4,935 

3200 1,692 3,159 4,529 6,552 7,898 

4400 2,328 4,344 6,228 9.010 10,859 

5200 2,749 5,133 7,361 10,649 13,183 

5600 2,961 5,528 7,926 11,468 13,820 

Результати розрахунку сил опору трансмісії  за формулою (3.9) 

наведено в таблиці 3.6. 

Таблиця 3.6 – Результати розрахунку сил опору трансмісії  автомобіля 

Частота 

обертання , 

к. в.,пе, хв-

1 

,175,0)(036,054,30 VPPP WT   Н. 

Передавальне число КПП 

Ік1= 3,64 Ік2= 1,95 Ік3= 1,36 Ік4= 0,94 Ік5= 0,78 

800 37,5 38,1 38,9 40,2 41,2 

2000 38,7 41,2 44,4 50,6 55,7 

3200 40,3 45,8 53,1 67,8 80,1 

4400 42,4 52,0 65,1 91,8 114,4 

5200 44,0 57,0 74,9 111,6 143,1 

5600 44,9 59,8 77,0 122,6 158,5 

 

Потужність, потрачену на опір трансмісії , визначаємо за формулою 

(3.4).  У нашому випадку отримуємо шляхом перемножування значень 

таблиць 2.7 і 3.6. 

 Результати розрахунку потужності, витраченої на подолання сил 

опору в трансмісії автомобіля,  наведено в таблиці 3.7. 

 

Таблиця 3.7 – Результати розрахунку потужності на долання сил опору 

трансмісії під час руху  автомобіля 

Частота 

обертання , 

к. в.,пе, хв-1 

310 VPN TT ,кВт                                                   

Передавальне число КПП 

Ік1= 3,64 Ік2= 1,95 Ік3= 1,36 Ік4= 0,94 Ік5= 0,78 

800 0,090 0,172 0,252 0,376 0,465 

2000 0,234 0,465 0,718 1,184 1,571 

3200 0,390 0,827 1,374 2,538 3,615 
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4400 0,564 1,291 2,317 4,727 7,099 

5200 0,691 1,672 3,150 6,791 10,494 

5600 0,760 1,889 3,487 8,009 12,517 

 

Сила інерції рухомих мас трансмісії визначається за формулою: 

                                             Рj = ±Ma∙δ∙
dt

dV
,                                       (3.10) 

 У зв’язку із складністю визначення сили інерції, можливістю мати в 

експлуатації автомобіля як додатні, так і від’ємні її значення, у розрахунку 

балансу потужностей автомобіля її, як правило, не враховують або 

враховують з додатним знаком (гірший випадок). При рівномірному русі 

автомобіля  0jP ( 0jN ). 

     На рисунку 3.1 наведено  графік балансу потужності автомобіля. 

 
Рисунок 3.1 – Діаграма балансу потужності автомобіля 

Із рисунку 3.1 видно, що потужності двигуна автомобіля на четвертій 

і п’ятій передачах КПП (дві праві криві IV I V) достатньо для подолання  

сумарних сил опору  на швидкості до 165 км/год (криві потужності  на 4-й  

і 5-й передачах перетинаються з сумарною кривою 1 сил опору коченню –

крива 3, трансмісії – крива 4 і опору повітря – крива 2 при швидкості  165 

км/год, що і є максимальною швидкістю руху автомобіля. 
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Практичне заняття 4 

Розрахунок зчеплення автомобіля 
Вихідні дані: 

       Дано: mа  11500 кг – повна маса автомобіля; mп 0 кг – повна маса 

причепу; максимальний крутний момент колінчастого вала двигуна 

Мдmax  400 Н ∙ м;  максимальна частота обертання колінчастого вала 

двигуна  

 max  335,1 рад / с (п =3200 хв-1);   5 мм – товщина фрикційної 

накладки муфти зчеплення; ік  4,10   і i0  6,37 – передавальні числа 

відповідно  коробки передач і головної передачі;   1,05 – коефіцієнт  

врахування обертових мас автомобіля. 

Геометричні параметри зчеплення 

 По відомому значенню максимального крутного моменту двигуна і 

прийнятому запасу муфти зчеплення (β = 1,8 …3,0; приймаємо β = 2,25) 

розраховуємо статичний момент зчеплення МС за формулою: 

                                             МС = β∙ Мдmax.                                        (4.1) 

 Після підстановки значень параметрів знаходимо: 

МС = 2,25 ∙400 = 900 Н∙м. 

Визначаємо зовнішній діаметр веденого диска муфти зчеплення за 

формулою: 

                                        ,5,22 3

0 ip

M
RD дmav

З








                              (4.2) 

де р0 – тиск на диски муфти, необхідний для надійної передачі крутного 

моменту; допустиме значення тиску на диски муфти зчеплення   

[p0]  0,2…0,25 МПа; приймаємо р0 = 0,2 МПа; 

 – розрахунковий коефіцієнт тертя при проектуванні зчеплення;  

 =0,2… 0,3; приймаємо  = 0,26; 

і – число пар тертя; приймаємо і =2.  

 Чисельне значення: 

2
3

6
103,34

226,0102,014,3

4001,2
5,22 




 RDЗ м. 

    Внутрішній діаметр  фрикційної накладки визначають за 

співідношенням: 

                                         dв  (0,5…0,6)∙DЗ.                                              (4.3) 

 Знаходимо чисельне значення: 

dв  0,55∙Dз = 0,55∙343 = 188 мм. 
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 Оціннка зносостійкості зчеплення        

Для оцінки ступіня навантаження і зносостійкісті накладок зчеплення 

попередньо оцінюють параметри:–тиск на фрикційній поверхні; 

–  питому роботу буксування зчеплення.        

Розрахунок тиску на фрикційні поверхні (Па) проводять за формулою: 

                                                     00 p
F

P
p

np
 ,                                           (4.4)                                        

де Pпр - сила нормального стиснення дисків, Н;  

F - площа робочої поверхні однієї фрикційної накладки, що визначається 

за формулою: 

                                               
4

)( 22
ВЗ dD

F





.                                        (4.5) 

 Чисельне значення: 

,065,0)188,0343,0(785,0 22 F м2, 

Силу нормального тиску (Н) визначаємо за формулою: 

                                               
iR

M
p

cp

д
np








 max ,                                             (4.6) 

де  Мдmax – максимальний момент колінчастого вала  двигуна, Н ∙ м;  

        2,25 – коефіцієнт запасу зчеплення;   0,26 – коефіцієнт тертя;  

      Rср - середній радіус фрикційної накладки,  

133,0
4

188,0343,0

4






 Bз

cp

dD
R м. 

 Отже, 

                   13013
2133,026,0

40025,2





npp Н;            00 6,200204

065.0

13013
pp   Па;   

25,0...2,02,0  МПа. 

       Таким чином ,  необхідний ресурс накладок забезпечено. 

Розрахунок питомої роботи буксування зчеплення здійснюють за 

формулою: 

                                                        
сум

б
уд

F

L
L   ,                                 (4.7) 

 де Lуд - питома робота буксування;  

Lб - робота буксування при зрушуванні автомобіля з місця, Дж;  

Fсум - сумарна площа робочих поверхонь накладок, м2; 

                                    
mд

aд
б
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bJМ
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

32

3

max

2
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Дж,                                (4.8) 

де  Jа - момент інерції автомобіля, приведений до вхідного вала коробки 

переміни передач, кг∙ м2, що визначають за формулою: 

                                               
2
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2

2

ii

r
mmJ

k

k
naa


  ,  кг∙м2,               (4.9) 
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де mа  10525 кг – повна маса автомобіля; mп 0 кг – повна маса причепа; 

rk = 0,48 м – радіус колеса автомобіля; 

 ік   і i0 – передавальні числа відповідно коробки передач і головної 

передачі (ік  4,10, i0  6,37);   1,05 - коефіцієнт врахування 

обертових мас. 

 Чисельне значення моменту інерції автомобіля: 

                                    08,4
37,61,4

48,0
01150005,1

22

2




aJ , кг∙м2;                        

 -  частота обертання колінчастого вала двигуна, с-1: для автомобіля з 

бензиновим  двигуном: 

7,210150
3

182
150

3
 M с-1, 

де М  182с-1 – кутова частота обертання колінчастого вала двигуна 

 при максимальному крутному моменті; 

      b -коефіцієнт, що дорівнює 1,23 для автомобілів з бензиновими 

 двигунами; 

      Мm - момент опору руху при зрушуванні з місця, Н∙м: 

                                              
 

0ii

rmm
gM

k

Tkna
m







,                    (4.10)                        

де   0,016 – коефіцієнт опору коченню (на горизонтальній дорозі з 

асфальтовим  покриттям);  т  0,82 - к.к.д. трансмісії. 

Отже: 
 

                                
 

18,27
37,61,4

82,048,0016,0011500
8,9 




mM  Н∙м. 

372,0
18,2734002

23,17,21008,44003 2





бL МДж. 

86,2
065,02

372,0



удL  МДж/м2. 

 

Lуд2,86 МДж/м2 < [Lуд]4 МДж/м2; тобто потрібний ресурс накладок 

забезпечено. 

 

 

 Оцінка теплонапруженості зчеплення 
      Нагрівання деталей зчеплення за одне включення визначаємо за 

формулою:  

                                   t
mc

L
t

д

б 






  С,                                       (4.11) 

де    0,5 - частина теплоти, що витрачається на нагрівання деталі; 
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с  482 Дж / (кг∙К) - теплоємність деталі; 

mд  32 кг - маса деталей зчеплення; [ t]  10…15  С. 

 tt 



 93,10

32482

103372,05,0 6

. 

   Таким чином, теплонапруженість зчеплення прийнятна. 
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Практичне заняття 5 

Розрахунок деталей зчеплення  на міцність 
Розрахунок натискних пружин зчеплення 
     Зусилля, що розвивається однією пружиною визначають за формулою: 

                                 10004,1
85,0

2,1
' 






Z

P

Z

P
P

npnp

np Н,                        (5.1) 

де Z24 – число пружин. 

 Чисельне значення: 

10001,759
24

13013
4,1' npP Н. 

         Приймаємо відношення діаметрів проволоки 6/  dDm , тоді                

потрібний  діаметр проволоки для пружин зчеплення визначимо за 

формулою: 

                                              
 

 kp

np ymP
d

 




18 '

,                            (5.2) 

де y - коефіцієнт концентрації напружень, при m  6  у  1,25;  

[ кр]  700 …900 МПа - допустиме напруження  на кручення. 

 Після підстановки значень параметрів знаходимо: 

                                    
 

2,4
70014,3

25,1161,7598





d  мм. 

Приймаємо  значення d  4,5 мм. 

Визначаємо діаметр витка пружини, враховуючи відомі  d  і m:  

2765,4  mdD мм. 

 Число робочих витків пружини визначають за формулою: 

                                      8...4
8 3

4





 npnp n

cD

Gd
n ,                         (5.3) 

де G  9  104 МПа - модуль пружності при крученні;  

                                              
f

P
c




 ,                                                       (5.4) 

де с – жорсткість   пружини,    

     8,1511,7592,02,0 '  npPP Н – приріст сил опору пружини при 

виключенні зчеплення; 

   if 25,1...75,0  – приріст стиснення пружини при 

вимиканні зчеплення;  i – число пар тертя;     1,0…1,5 мм – осьова 

деформація веденого диска. Тоді: 

45,1225,1 f мм. 

38
4

8,151
c Н/мм <50…90 Н/мм. 
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  8...416,6
38278

1095,4
3

44





 npnp nn . 

 

Розрахунок пружин демпфера зчеплення  

Для розрахунку пружин демпфера зчепления за статистичними даними 

і автомобілем-аналогом приймаємо: 

– Z  8 – число пружин демпфера; 

– D  4 мм – діаметр проволоки; 

– Dср 16 мм – середній діаметр витка; 

– nп 5 – повне число витків; 

– С 300 Н/мм – жорсткість пружини; 

– Мтр100…200 Н∙м – момент тертя фрикційих элементів 

демпфера. 

Момент попередньої затяжки пружин: 

0,804002,02,0 max  дnon MM Н∙м. 

Максимальне напруження пружини демпфера визначаємо за  

формулою: 

                                          
n

M
M non

дм


max ,                                   (5.5) 

де n – число ведених дисків зчепления. 

Підставимо у формулу (5.5) значення розрахункових параметрів :                        

                                180
1

25,20,80
max 


дмM  Н∙м. 

Зусилля, що стискує одну пружину демпфера визначають за 

формулою: 

                                                
zR

M
P дм

np


 max' ,                               (5.6) 

де R0,08 м – радіус прикладання зусилля до пружини; z – число 

пружин. 

2,281
808,0

180' 


npP Н. 

Беручи до уваги велику жорсткість пружин демпфера, обчислюємо 

напруження за формулою, що враховує форму перерізу, кривизну витка і 

вплив поперечної сили, а саме: 

                                      


 



 K

D

DP cpnp

3

'

max

8
, Па,          ………….(5.7) 

де К – коэфіцієнт, що враховує форму перерізу, кривизну витка і вплив 

поперечної сили на міцність; []=700…900 МПа. 

cc

c
K

615,0

44

14





 , 

де 4
4

16


D

D
c

cp
,  тоді 4,1

4

615,0

444

144





K ,  
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а                                 



 100304,1

04,014,3

016,02,2818
3max Па. 

 Таким чином,   max  – умова  міцності виконується.  

 

Розрахунок маточини веденого диску  

Напруження зминання шліців маточини визначаємо за формулою: 

                                      



aF

P
cм , МПа,                                   (5.8) 

де 
cp

д

r

M
P


 max , а 

4

BH
cp

dd
r


 ; d н 40 мм – зовнішній діаметр шліців;  

dв  30 мм – внутрішній діаметр шліців; zl
dd

F BH 



2

; l  60 мм 

довжина шліців; z10 – кількість шліців;   0,75 – коефіцієнт точності 

прилягання шліців; [см]15…30 МПа – допустиме напруження 

зминання. 

 Після підстановки значень параметрів знаходимо: 

5,17
4

3040



cpr мм; 

30001060
2

3040



F мм2; 

51429
105,17

25,2400
3








P Н. 

  Тоді: 

  





86,22
75,0103

51429
3cм МПа, 

Оскільки 22,86 МПа <30 МПа   cмcм    – умова виконується. 

Напруження зрізу шліців маточини визначається за формулою: 

                                         зрзр
zbl

P



 


max ,                             (5.9) 

де b  8 мм – ширина шліців маточини; [зр]  5…15 МПа – допустиме 

напруження зрізу. 

 Чисельне значення: 

                        зрзр  


 3,14
1075,010008,006,0

51429
6max МПа, 

Оскільки 14,3 МПа<15 МПа   зрзр  
max

 – умова виконується.  

Матеріал маточини – Сталь 35, 40Х. 

Матеріал веденого диску – Сталь 50, 65Г. 
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Розрахунок вала зчеплення  

  Вал  зчеплення розраховується на кручення по діаметру впадин 

шліцевої частини за формулою: 

                                             
 3
max

2,0 kp

дM
d


 .                                          (5.10) 

Прийнявши допустиме напруження кручення [кр]  70 МПа, 

знаходимо: 

03,0
10702,0

400
3

6



d м. 

Перевірку шліців на зминання  проводимо за формулою: 

                                   
 

 см
д

cм
hlzhd

M
 






2

2 max , МПа,             (5.11) 

де   hd  2 /2– середній радіус прикладання колової  сили, м;  

      h, l – висота і довжина шліців маточини веденого диску, см. 

 Чисельне значення при h = 5 мм; l =60 мм; z = 10 : 

 
 смcм  







7,6

105106010105203,0

4002
333

МПа. 

Перевірку шліців на зріз проводимо за формулою: 

                              
 

 cp
д

cp
blzhd

M
 






2

2 max , МПа,                   (5.12)    

де b 8 мм – ширина шліців маточини веденого диску, см. 

 Чисельне значення: 

 
 cpcp  







34,4

108106010105230

4002
333

 МПа. 

 

[см] 15…30 МПа,  [tср] = 5…15 МПа. 

 cмcм   ,,  cрcр    – умова міцності виконується.  

Привід зчеплення  

Зусилля на педалі виключення зчеплення визначаємо з урахуванням 

збільшення сили натискних пружин при виключенні зчеплення на 20%: 

                                        
T

np

пед
i

P
P






2,1
,                                                   (5.13) 

де Рпр13013 Н – сила тиску  пружини; і – загальне передавальне число 

приводу; т0,8 – к.к.д приводу. 

                                                   21 iii  ,                                                    (5.14) 

де і1 і і2 - передавальне число відповідно педального приводу і механізму 

виключення зчеплення. Для механічного приводу (рисунок 5.1): 

;1
db

ca
i




    ;2

f

l
i      

fdb

lca
i




 , 
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де а  400; b  85; с 110; d  60; l  88; f 17, мм. 

 

 Після підстановки значень параметрів у формули знаходимо: 

;65,8
6085

110400
1 




i        ;2,5

17

88
2 i       .45

176085

88110400





i  

 Таким чином: 

8,433
8,045

130132,1





педP Н. 

        На проектованому автомобілі сила тиску на педаль не повинна 

перевищувати 200 Н. Отже, необхідно передбачити установку в приводі 

зчеплення підсилювача. Вільний хід педалі повинен становити 35 … 50 

мм, а повний хід – не менше 180 мм. 
 

  

Рисунок 5.1 – Механічний привід зчеплення. 
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Практичне заняття 6 

Розрахунок основних параметрів механічної коробки 

переміни передач (КПП) 
 

Вихідними даними для розрахунку коробки передач є максимальний 

крутний момент двигуна і передавальні числа коробки передач. 

         До основних розмірів і параметрів коробки передач відносяться: 

базовий розмір (міжосьова відстань); довжина, ширина, вага (маса) 

коробки; параметри зубчастих коліс. 

Алгоритм розрахунку:  

1. Визначають число ступенів і передавальних чисел коробки передач на 

різних передачах;  

2. Вибирають тип і розробляють  кінематичну схему коробки передач. 

3. Розраховують і вибирають  масо-габаритні розміри коробки передач: 

– міжосьову відстань (базовий розмір); 

– параметри зубчастих коліс і числа зубів сполучених пар коліс; 

– об’єм картера (довжина і ширина); 

– діаметри валів, розміри і типи підшипників; 

– ККД коробки передач.  

4. Розраховують момент на первинному і проміжному валах, а також  на 

міцність і жорсткість  коробки передач, а саме:– зубчастих коліс на вигин і 

контактну міцність зубів;– валів у небезпечних перерізах на вигин і 

кручення, прогин валів (викреслюється розрахункова схема, визначаються 

реакції опор, максимальні згинальні моменти в небезпечних перерізах);–  

підшипників (визначаються статична, динамічна вантажопідйомності, 

ресурс роботи підшипника Lh у годинах).  

5. Розраховують елементи керування:– деталі синхронізаторів або 

зубчастих муфт (визначаються конструктивні параметри синхронізаторів, 

час синхронізації, момент і роботу тертя, а також  проводиться 

перевірочний розрахунок синхронізатора або визначається робоча довжина 

зубчастої муфти);– деталей механізмів перемикання. 

 

 Вибір і обґрунтування вихідних даних 

 

Компонувальна схема.  
Корпус картера механічної коробки передач як правило виконують 

нерозбірним з наступною  послідовністю зборки.  

В корпус встановлюють: 

–  проміжний вал в зборі, закріплюючи кришки і стакани підшипників, 

через регулювальні прокладки;  

– вихідний вал коробки передач, закріплюючи його на задній опорі. 

– шестерню задньої передачі в зборі з голчастими підшипниками;  

– первинний вал коробки передач в зборі з кришками;        
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– штоки перемикання передач, закріплюючи на них  повзуни і вилки 

перемикання передач;   

– наконечник важеля перемикання передач;   

– блокувальні кульки в кришку і  важіль перемикання передач.  

 Зразок компонувальної кінематичної схеми коробки передач 

наведено на рисунку 6.1.  

M    3    

M    2    

M    1    

A    1    B    1    

A    2    B    2    

M    3    

M    2    

M    1    

A    1    B    1    

A    2    B    2    
 

Рисунок  6.1– Схема коробки передач (А1, А2, В1, В2 – підшипники) 

 

Вихідні дані: 
– кількість ступенів коробки передач  – 5 (за розрахунком, або за 

прототипом); 

– максимальний крутний момент на вихідному валу автомобіля при  

nM=2400 хв-1  Mкр max = Mкр ∙і1∙і0 = 106∙3,67 ∙3,9= 1517,2 Н∙м (і1,і0 – 

передавальні числа відповідно першої передачі КПП і головної передачі, 

розраховуються або приймаються за прототипом);   

– радіус кочення колеса автомобіля rk = 0,33м (за прототипом); 

– кут нахилу зубів зубчастих коліс β = 30 град (22…38 – для автомобілів); 

– відносний пробіг на 1, 2, 3, 4, 5 передачах становить відповідно 

0,01, 0,04, 0,2, 0,75, 0,75 [2]; 

– модулі зубчастого зачеплення 1, 2, 3, 4, 5 передач  приймаємо 

попередньо 3,0 ([2], стор 180, табл. 7.3); 

– кількість зубів  шестерень коробки передач 1Z = 18;  2Z = 28 (за 

розрахунком або [2], стор.180, табл.7.3); 

– передавальне число головної передачі і0 = 3,9; 

– передавальні числа передач 1-ї;  2-ї;  3-ї;  4-ї;  5-ї – відповідно 3,67;  2,10;  

1,36; 1,00; 0,82 (за розрахунком або за прототипом). 
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Розрахунок механічної КПП  

 Міжосьова відстань  Wa , мм, визначається за формулою: 

                                         3
maxkaW MKa   ,                           (6.1) 

де  maxkM – максимальний  крутний момент, Н∙м.       Ка = 8,6…9,6 – 

коефіцієнт для вантажних автомобілів і автобусів;  

Ка = 8,9…9,3 – для легкових автомобілів; для чисельних розрахунків 

приймаємо Ка =9,1;       Wa – приймається зі стандартного ряду, мм. 

 Після підстановки значень параметрів у формулу (6.1) отримуємо: 

56,1042,15171,9 3 Wa мм. 

 Приймаємо  104Wa мм. 

Діаметр ведучого вала в шліцевій частині: 

                                            
3

maxkd MKd 
,                                            (6.2)

 

де  Kd – эмпіричний коефіциент; приймаємо для розрахунку Kd = 4,5. 

 Чисельне значення: 

71,512,15175,4 3 d мм. 

 Приймаємо d = 52 мм. 

Кількість  зубів  зубчастих коліс визначають, враховуючи 

передавальні числа передач і модулі пар коліс, що знаходяться в 

зачепленні: 

                                                                Zвн / Zвд = іp                  (6.3) 

 де Zвд –кількість зубів ведучого зубчастого колеса; 

      Zвн – кількість зубів веденого зубчастого колеса; 

      іp – передавальне число від ведучого зубчастого колеса до веденого. 

 З конструктивних міркувань приймаємо  число зубів першої пари 

шестерень: 

181 Z , .282 Z  
 Кількість зубів у пар шестерень, що знаходяться у зачепленні, має 

бути однаковим. Тобто: 

                                       .....46281821 constZZ               (6.4) 
Отже передавальне число першої пари шестерень: 

.555.1
1

2 
Z

Z
 

     У тривалової коробки передач на всіх передачах  (крім прямої)  крутний 

момент передається через дві пари шестерень. Причому,  передавальне 

число 
1

2

Z

Z
 для всіх передач (крім прямої, на якій шестерні взагалі не 

задіяні) залишається незмінним.  Таким чином, передавальне число i-ї 

передачі визначається за формулою: 
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inz

ibz

z

z
kii

1

2 ,                                        (6.5) 

де  z1 –кількість зубів шестерні на ведучому валу; 

z2 – кількість зубів шестерні на проміжному валу; 

zib , zin - числа зубів шестерень   і-ї передачі (zib  - на веденому валу, zin - 

на проміжному валу). 

Передавальне число зубчастої пари приводу проміжного вала 

коробки передач z2/ z1 = 1,555; а число зубів шестерні ведучого вала   z1 = 

18. Тоді: 

z2=z1∙z2/z1=18∙1,555=28; 

Для першої передачі згідно з формулою (6.5): 

                                                         8

7

1

2
1

z

z

z

z
ik  .                                   (6.6) 

Враховуючи, що для пршої передачі 1ki = 3,67 (за умовою), маємо: 

,
8

7

1

267,3
z

z

z

z
  

          Звідки отримуємо рівняння: 

                                                        7836,2 zz  .              …………               (6.7) 

Згідно з (6.4) :      

                                                  87462z1z zz  .                                  …(6.8) 

Підставимо (6.7) в (6.8). Отримаємо, округлюючи до цілого числа: 

3,36 ∙ 8z = 46. Отже 8z  = 14, а  7z  = 46 – 14 = 32. 

Для другої передачі згідно з формулою (6.5): 

6

5

1

2
2

z

z

z

z
ik  . 

Враховуючи, що для другої передачі 2ki = 2,1 (за умовою), маємо: 

,1,2
6

5

1

2

z

z

z

z
  

Звідки отримуємо рівняння: 

                                                       5635,1 zz  .                                  (6.9) 

Згідно з (6.4) :                        (6.10) 

Підставимо (6.9) в (6.10). Отримаємо: 

2,35 ∙ 6z =46. Отже 6z  =20, а  5z  = 46 – 20 = 26. 

Для третьої передачі згідно за формулою (6.5): 

4

3

1

2
3

z

z

z

z
ik  . 

Враховуючи, що для третьої передачі 3ki = 1,36 (за умовою), маємо: 

,36,1
4

3

1

2

z

z

z

z
  
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Звідки отримуємо рівняння: 

                                                       3487,0 zz  .                                      (6.11) 

Згідно з (6.4) :  

                                             43462z1z zz  .                                       (6.12) 

Підставимо (6.11) в (6.12). Отримаємо: 

1,87∙ 4z =46. Отже 4z  =25, а  3z  = 46 – 25 =22. 

Оскільки четверта передача – пряма (шестерні не задіяні),  4ki = 1. 

Для п’ятої передачі згідно за формулою (6.5): 

10

9

1

2
3

z

z

z

z
ik  . 

Враховуючи, що для пятої передачі 3ki = 0,82 (за умовою), маємо: 

,82,0
10

93

1

2

z

z

z

z
  

Звідки отримуємо рівняння: 

                                                       91053,0 zz  .                                      (6.13) 

Згідно з (6.4) :  

                                             10921 46zz zz  .                                       (6.14) 

Підставимо (6.13) в (6.14). Отримаємо: 

1,53 ∙ 10z =46. Отже 10z  =30, а  9z  = 46 –30 =16. 

Для передачі заднього ходу автомобіля згідно з формулою (7.3) і 

кінематичною схемою: 

                                                  
10

11

7

12

1

2
1

z

z

z

z

z

z
i зx  .                            (6.15) 

          Передавальне число передачі заднього ходу автомобіля визначають 

за співвідношенням : 

                                                                      зxi1 = (0,75…0,9)∙ 1ki .                             

(6.16) 

          Візьмемо: 

зxi1 = 0,78∙ 1ki = 0,78∙3,67= 2.86. 

          Прийнявши також 11z  = 12z , за формулою (6.5), знаходимо: 

                                                    .
303218

28
86,2 1112 zz

                                       (6.17) 

Звідки знаходимо 1211 zz  = 42. 

       Результати розрахунку чисел зубів шестерень коробки переміни 

передач автомобіля заносимо в таблицю 6.1. 
 

Таблиця 6.1 – Число зубів коробки переміни передач 

Шестерні 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 

Число 

зубів 

18 28 22 25 26 20 32 14 16 30 42 42 

 Робоча ширина зубчастих вінців визначається за співвідношеннями: 
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  WW ab  24,0...18,0
.                            (6.18) 

Приймають, орієнтуючись на прототип, мм. 

Для чисельного розрахунку приймемо .23,0 WW ab   

 Результати розрахунку: 

2410423,0.23,0  WW ab мм. 

Уточнене значення кута нахилу β визначають за формулою: 

)
5,0

arccos(
w

n

a

zm 


, (6.19) 

де  ZΣ – сумарне число зубів пари зчеплення.   ZΣ  =  Zвд + Zвн.  
Чисельне значення: 

9,30)
104

461.45,0
arccos( 


 град. 

 Визначаємо нормальний модуль зачеплення за формулою: 

,
][

102

2

3
2

Fw

m
n

bd

KM
m






                       (6.20) 

де Кm, – допоміжний коефіцієнт; для косозубих передач  дорівнює 5,8; 

     М2 = Мкр ∙
1

2

z

z
– момент на веденій шестерні першого зубчастого 

зачеплення;  чисельне значення: 

М2 = 106∙1,555 = 164,8 Н∙м; 

2d – ділильний діаметр веденої шестерні: 

                                                    
1

2
2






i

ia
d w ;                                             (6.21) 

6,126
1555,1

555,11042
2 




d мм; 

     F][ – допустиме напруження згину матеріалу шестерні з менш міцним 

зубом; F][ =220,5 Н/мм. 

 Після підстановки значень розрахункових параметрів знаходимо 

модуль зачеплення (мм): 

.853,2
5,220246,126

108,58,1642 3





nm

 

 Отримане значення модуля округляють в більшу сторону до 

стандартного ряду; у нашому випадку приймаємо mп = 3 мм.  

       ККД коробки передач визначаємо за  формулою: 

                                                        ПззКП   ,                                    (6.22) 

де зз ККД зубчастого зачеплення;                   

     П ККД  підшипників;  
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lk

kn 985,098,0                                       (6.23) 
де   к і l – число відповідно циліндричних зубчастих пар і пар підшипників 

у коробці переміни передач, через які на даній передачі послідовно  

передається  потужність; для легкових автомобілів і вантажних з 

одноступеневою головною передачею к = 2; l = 3. 

 Після підстановки значень параметрів знаходимо: 

.92,0985,098,0 32 kn  
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     Практичне заняття 7 

Розрахунок  на міцність деталей механічної коробки переміни 

передач  
 

Розрахункове напруження згину зуба  

Вибираємо для колеса (ведена шестерня) сталь 40Х, термообробка – 

поліпшення, твердість НВ 235…262; межа міцності 790B МПа;  межа 

текучості 640T МПа. 

 Розрахункове напруження згину зуба визначають за формулою: 

,FXFFVFFF
nw

t
F KKKKKYY

mb

F



 

             
(7.1) 

де tF - колова сила, Н; 

     FY одиничне  напруження згину;  

       
Y коефіцієнт, що залежить  від сумарної довжини контактних ліній і 

величини перекриття;    

       
FK  коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між  

зубами і залежить від точності виготовлення зубчастого колеса; при 

розрахунках приймають ;0,1FK  

       
FK  коефіцієнт, що враховує нерівномірність розподілу 

навантаження по ширині вінця зуба; 

       FVK  коефіцієнт, що враховує динамічне навантаження в зачепленні; 

       
FK  коефіцієнт, що враховує властивості мастила і характер работи  

колеса в зачепленні; 

        FXK  коефіцієнт, який враховує габаритні розміри зубчастого колеса. 

        Діаметр початкових кіл шестерень ,wd мм, визначається за формулою: 

– ведуче колесо:  

                                                    1

2
1






i

a
d w

w ,                                                (7.2) 

– ведене колесо:  

                                                     idd ww  12 .                                               (7.3) 

 Чисельні значення для першої пари зачеплення: 

4,81
1555,1

1042
1 




wd мм; 

6,126555,14,812 wd мм. 

        Діаметри  кіл вершин Bd  , мм, визначаються за формулою: 

                                                                                      

                                 (7.4) 

         Чисельні значення: 

мм; 

nwВ mdd .2 

4,87.324,81
1

Вd
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мм. 

        Діаметри  кіл впадин впd , мм, визначаються за формулою: 

 














cos
cos

tg
arctgdd wвп , (7.5) 

де  нормальний кут зачеплення; 020 ;  кут  нахилу зуба; .300  

 Підставляючи значення параметрів у формулу (7.5), знаходимо: 

7,97
30cos

20
cos104 










tg
arctgdвп мм 

           Колова сила Ft , H, визначається за формулою: 

 

                          (7.6) 

 

  

           Чисельний розрахунок: 

 

Н. 

 

Одиничне напруження згину, МПа,  визначають за формулою: 

                                        
, KKKKYY fuFoF 
 (7.7)

 

де FoY коефіцієнт напруженяя згину; 

     uK  – параметр спряженого зубчастого колеса; 

    
K залежить від кута  профілю вихідного  контура; 

    
fK враховує радіус перехідної кривої; 

    
K враховує  перерозподіл товщини зубів шестерні і колеса. 

    
1K  [1, c112] 

                                              

,1125,01 











v

ф
u

z

z
K

                                

(7.8) 

де фz фактична кількість  зубів; ;28фz  

    
vz еквівалентна кількість зубів: 

                                                       

.
cos 

ф
v

z
z 

                                              
(7.9) 

 Чисельні значення: 

.32
30cos

28
vz

 

.984,01
32

28
125,01 








uK

 

.
102 2

3

w
t

d

M
F




.6,132326,1262 Вd

,2,3169
104

8,164102 3




tF
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З гідно з [1] визначають  коефіцієнт напруження згину .FoY

  
У нашому випадку:  

                                                                        .45,2FoY  

Згідно з  ГОСТ 13.755-84 визначають ,K  .fK
 
 

Знайдено: 

.1 fKK  
,41,20,10,10,1984,045,2 FY МПа. 

Коефіцієнт, що залежить  від сумарної довжини контактних ліній і 

величини перекриття Y , визначають  з рисунку 7.20 [1].  67,0 zY  

для косозубих коліс. 

Коефіцієнт осьового перекриття:  

                                                    

.sin 


 




n

w

m

b

                                    
(7.10) 

 Чисельне значення: 

.27,130sin
314,3

24



  

 

Коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубами:  

                                      ,
0 11 FWF KKK                                  (7.11) 

де 0
K враховує нерівномірність розподілу  навантаження в початковий 

період роботи колеса; для визначення коефіцієнта 0
K визначають 

коефіцієнт ширини зуба за формулою: 

                                                       
.

w

w
bd

d

b


                                   (7.12)
 

 Чисельне значення: 

 

.23,0
104

24
bd  

    
FWK  коефіцієнт, що враховує  прироботку зубів; коефіцієнт 

FWK  визначають з таблиці 7.8 [1]. приймаємо .1FWK  

Коефіцієнт 0
K  визначають графічно  (рисунок 7.21 [1]). .04,10 K

 
Підставимо значення параметрів у формулу (7.11): 

  .04,11104,11 FK  

 Коефіцієнт, що враховує динамічне навантаження в зачепленні 

                                                , VVeFV KKK                                             (7.13) 

де VVe KK , - коефіцієнти, обумовлені похибками зубчастих колес. 
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При  коловій швидкості V ≤ 1 м/с коефіцієнт .1FVK  

Колова швидкість V м/с, визначається за формулою:  

                                                              
.

60000

wdn
V





                             
(7.14) 

 Чисельне значення: 

,94,1
555,160000

24240014,3





V

 
м/с. 

Коефіцієнти VVe KK ,  визначають  графічно, рисунок 7.23 [1]. 

VVe KK ,   

;18,1VeK    .12,1VK  
Отже: 

.32,312,118,1 FVK  

Коефіцієнт, що враховує властивості мастила і характер работи  

колеса в зачепленні FK  необхідно приймати:                                              

 05,1FK  для ведучого зубчастого колеса [2]                                                                                       

 95,0FK для веденого зубчастого колеса  [2]                                                                                        

Коефіцієнт, що враховує габаритні розміри зубчастого колеса 
FXK  

визначають з таблиці 7.10 [2].  .0,1FXK
 

Підставимо значення розрахункових параметрів у формулу (7.1): 

13,2330,195,032,304,10,167,041,2
10324

2,3169
6





F МПа. 

Допустиме  напруження згину зуба:   

                                         ,0 FLFPFP K                                         (7.15) 

де 0FP граничне  напруження  згину, МПа; 4350 FP МПа; 

       FLK  коефіцієнт довговічності. 

 Коефіцієнт довговічності FLK  визначають за формулою:  

                                          
,0

mF

FE

F
FL

N

N
K 

                                                   

(7.16) 

де: mF  показник кривої втоми при  згині; .7...3mF ; 

         0FN – базова кількість циклів; 

        FEN  еквівалентна кількість циклів зміни напружень.  

Базова кількість циклів для вибраного матеріалу шестерні 
6

0 108 FN ; еквівалентна кількість циклів визначається за формулою 

(значення НВ наведено в таблиці 7.1): 

                                            4,230 cpFE HBN  .                                               (7.17) 
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Таблиця 7.1– Розрахункові параметри 

Спосіб термообробки 
Середня 

твердість 
Сталь , МПа 

1. Поліпшення < 350 НВ Вуглецева і 

легірувана 

2 НВ   + 70 

2. Об’ємна і поверхнева 

закалка 

38…50 HRC   

Легірувана 

17 HRC  + 

200 

3. Цементація 

і нітроцементація 

Более 56 HRC 23 HRC 

4. Азотування 550…750 HV 38X2МЮА, 

40ХНМА 

1050 

 

 Чисельні значення: 

.108,165,24830 64,2 FEN  

.862,0
108,16

108
5

6

6





FLK

 
 Отже, допустиме напруження згину зуба колеса: 

,375862,0435 FP МПа. 

Знаходимо межу контактної витривалості за формулою, яку наведено 

в таблиці 7.1: 

567705,2482702lim  cpH HB МПа – межа контактної 

виносливості; 

43575,1lim  cpF HB МПа – межа витривалості при згину; 

Допустиме напруження при згину зуба визначимо за формулою:  
. 

                          ,lim



 YYY

S

Y
R

F

NF
FP 


                   (7.18) 

де FS =1,7; RY = 1,2; 0,1  YY . 

Чисельне значення допустимого напруження згину: 

7,264112,1
7,1

862,0435



FP МПа. 

Таким чином, розрахункове значення напруження згину зуба, 

визначене за формулою (7.1), менше допустимих значень, визначених за 

формулами (7.15) і (7.18). 

Розрахункки валів і підшипників коробки переміни передач 

здійснюють стандартними методами. 
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Питання для самоконтролю 

 

1. Які масові параметри використовують при розрахунку автомобіля? 

2. Запишіть формули для визначення власної і повної масс автомобіля. 

3. Які сили враховують при складанні силового балансу автомобіля? 

4. За якими формулами визначають положення центра масс автомобіля? 

5. Охарактеризувати баланс потужності автомобіля. 

6. Записати формули для визначення сил опору руху автомобіля. 

7. Які характеристики можна встановити з позначень на шинах? 

8. Записати формули для визначення складових балансу потужності 

автомобіля. 

9. Відносно якого параметру визначають геометричні розміри елементів 

поршня? 

10. З яких матеріалів виготовляють поршні автотракторних двигунів? 

11. З яких матеріалів виготовляють поршневі пальці  автотракторних 

двигунів? 

12. За якими формулами ведуть розрахунок поршневих кілець з 

корегованим тиском? 

13. Назвіть характерні геометричні розміри і показники, які визначають 

при розрахунку поршневих кілець? 

14. З яких матеріалів виготовляють поршневі кільця автотракторних 

двигунів? 

15. Відносно якого параметру визначають геометричні розміри елементів 

клапанного механізму двигуна? 

16. За якими показниками визначають пропускну спроможність клапана? 

17. Які параметри враховують при визначенні прохідного перерізу 

клапана? 

18.  За яких умов визначають максимальну пропускну спроможність 

клапана? 

19.  Охарактеризувати  типи коробок передач. 

20. Чим відрізняються тривалова і двовалова корбки передач?  

21. Покажіть на схемі, через які шестерні передається крутний момент на 

тій або іншій передачі? 

22. За якими формулами визначають число зубів шестерень коробки 

передач? 

23. Як визначити ККД коробки передач? 

24. Записати формули для визначення напружень згину зуба при коробки 

передач. 
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